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RESUMEN

RESUMEN

En el presente trabajo se plantea la problematica que existe actualmente en el
campo de la refrigeracion y aire acondicionado por absorcion, se describe la planta
piloto de absorcion GAX del Centro de Investigacion en Energia (CIE-UNAM) y se
analiza el potencial que esta tecnologia tiene.

Se realiza una clasificacién de las diferentes tecnologias de intercambiadores de
calor, acotando en aguelios gue presentan superficies extendidas y se selecciona
a los mas apropiados para emplearse en sistemas de refrigeracion por absorcion
amoniaco/agua. |.a seleccidon de mejor intercambiador se realizd por medio de un
analisis comparativo entre los diferentes tipos de intercambiadores estudiados y
con base en los criterios de mayor eficiencia, bajo costo, menor tamafio, minima
destruccion de exergia y con la posibilidad de ser construidos en México,

En el modelado matematico de los condensadores y evaporadores seleccionados
se utiliza el método de la efectividad y el numero de unidades de transferencia de
calor (e-NTU), apoyado en correlaciones empiricas reportadas en la literatura,
resaltando la importancia del fendmeno de flujo bifasico, para determinar por
medio de un estudio termodinamico y de fluide dinamico, tanto los coeficientes
globales de fransferencia de calor, como |a caida de presidn en los equipos.

Para el analisis de los intercambiadores de calor se desarrollé un simulador de
intercambiadores de calor con superficies extendidas “SICSERS. V.1.0,” con el
cual se pueden explorar las variables que intervienen en el disefio de estos
equipos como son: coeficientes individuales de transferencia de calor, tanto del
lado de los tubos (interno) como del lado de las aletas (externo), geometria,
propiedades termofisicas de los fluidos de trabajo, materiales de construccion y
caida de presion, lo cual ayuda en gran medida a adquirir sensibilidad en la
busqueda de las mejores condiciones de operacion y optimizar el disefio de los
equipos bajo segunda iey.

Con la simulacién fue posible analizar el comportamiento de cuatro modelos de
condensadores y dos de evaporadores para una capacidad de 10.6 kW, (3
toneladas de refrigeracion) que son los requerimientos del sistema de absorcion
GAX del CIE-UNAM. Se determinaron las variables mas importantes y se
buscaron las mejores condiciones de operacion de los equipos. Finalmente se
planteo el disefio dei condensador y evaporador con ias mejores caracieristicas
geométricas, de transferencia de calor y de eficiencia exergética.
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RESUMEN

Del analisis comparativo realizado a los condensadores y evaporadores se
observo que ei condensador de tubos circulares y aletas onduladas present los
coeficientes de transferencia de calor mayores y el menor tamano, mientas que el
evaporador de tubos y coraza con bajo aletado externo fue el mas compacto. Con
el analisis por segunda ley aplicado a estos equipos, se confirmd que ambos
equipos son [os iddéneos, por presentar {as menores perdidas por
irreversibilidades. : ‘

Asi los esfuerzos de éste trabajo, estan enfocados al desarrolio tecnoidgico de
intercambiadores de calor compactos, pudiendo optimizar la geometria con las
menores irreversibilidades en el disefic de condensadores y evaporadores que
puedan ser implementados en sistemas de refrigeracion y aire acondicionado por
absorcion que utilicen la mezcla amoniaco/agua.
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NOMENCLATURA

NOMENCLATURA

Area frontal que atraviesa el aire

Area de fiujo minimo

Area total de transferencia de calor
Area del tubo liso sin aletas

Area de aletas por tubo

Area minima

Coeficiente de operacién

Calor especifico

Razon de capacidades térmicas
Diametro externo.

Diametro interno

Diametro de collar '
Diferencia de Temperatura Media Aritmética
Diferencia de Temperatura Media Logaritmica
Efluentes

Exergia

Espesor

Factor de friccion

Velocidad de flujo masico

Gravedad

Aiftura de la aleta anular

Coeficiente individual de transferencia de calor.

Entalpia

Irreversibilidades

Factor de Colburn (St* Pr*?)
Conductividad térmica
Longitud del tubo

Flujo masico

Numero de aletas por centimetro
Numero de circuitos

Ntmero de hileras

Numero de tubos

Numero de tubos por hilera
Numero de Unidades Transferidas
Presion

Perimetro

Calor transferido.

Resistencia térmica de la pared del tubo
Entropia

Separacion entre aletas (S,-e,)
Espaciamiento diagonal
Espaciamiento longitudinal
Espaciamiento transversal

Espacio de valle a pico transversal en aleta ondulada
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Espacio de valle a pico longitudinal en aleta ondulada
Temperatura

Velocidad

Volumen especifico

Humedad relativa

Concentracion de Amoniaco

Parametro de Lockhart-Martinelli

calidad del vapor

Simbolos Griegos

A Diferencia

B Angulo de |a onda o persiana
5 Efectividad del intercambiador de calor
g/D Rugosidad relativa del tubo

$] Angulo de la aleta embutida
p Densidad

Ma Eficiencia de la aleta

7 Viscosidad dinamica

v Viscosidad cinematica

£ Multiplo de friccion en aleta embutida
Wy Parametro de eficiencia de aleta, muitiplo de friccion en aleta embutida
Subindices

a Aleta y/o anulo

ag Agua

ai Aire

am Amoniaco

AB Absorbedor

B Bombka

b Bafle

bt Banco de Tubos

CO Condensador

c Collar y/o frio

crit Critico

df Dos fases

e Entrada

eny Envolvente

EV Evaporador

fg Liquido y vapor

g Fase vapor

GE Generador

h Hilera y/o caliente

hid Hidraulico

i Interno y/o enfrada

i Fase liquida
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mez
min
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ta
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Media

Maximo
Mezcla
Minimo

Haz de tubos

Externo y/o salida

Coraza y/o salida

Tubo

Tubo y aleta
Fase vapor
Pared

Numeros Adimensionales

Re
Nu
Pr
Gz
Eu
St
Fr
Bo
Co
We
Xt

Namero de Reynolds

Numero de Nusseit
N(Omero de Prandtl
Nidmero de Greatz
NUmero de Euier
Namerc de Stanton
Ndamero de Fraude

Numero de Evaporacion
Numero Convectivo
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Numero de Martinelli
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CAPITULO |

INTRODUCCION

Resumen.

En este capitulo se describe la problematica que existe en el campo de la
refrigeracion y aire acondicionado, se plantean los objetivos y alcances del
proyecto de tesis, asi como la justificacion y los antecedentes del mismo y
finalmente se describe la estructura general de este frabajo.

1.1. Descripcion de la problematica.

Los sistemas de refrigeracion y acondicionamienio de aire por compresién
mecanica utilizan como fluidos de trabajo a los refrigerantes conocidos como
hidroclorofluorocarbonados (HCFCs) y/o clorofluorocarbonados (CFCs). Cuando
se emplean estos sistemas de refrigeracién por compresion mecdnica, es dificil
evitar que una parte de los gases refrigerantes escapen hacia el ambiente. Se ha
encontrado que estos gases han contribuido a provocar dafios en la capa de
ozono, que favorecen el calentamiento global de la tierra, fenémeno comunmente
conocido como efecto invernadero. Existen programas internacionales, desde
1995 para terminar con la fabricacién y uso masivo de los HCFCs y CFCs en el
afio 2020. Por lo anterior, se ha motivado una busqueda intensa y estudios
constantes, encaminados a encontrar nuevos refrigerantes que sustituyan a los
convencionales. Asi, las investigaciones se orientan hacia sistemas de
refrigeracion y acondicionamiento de aire que emplean refrigerantes no dafinos
para los humanos y el ambiente. Por esta razén los sistemas de refrigeracién y de
acondicionamiento de aire que usan amoniaco toman un papel importante. En
México los sistemas de refrigeracion por absorcion, especificamente los que
manejan la mezcla binaria amoniaco/agua, se estan investigando de manera
significativa.

Las unidades de absorcién se caracterizan por trabajar a presiones relativamente
altas lo cual implica tener unidades de gran tamafio y peso, ademas por lo general
requieren de una torre de enfriamiento para su operacién, siendo éstas, serias
desventajas al ser comparados con un sistema de compresiéon mecanica. Es por
tal raz6n que surge la necesidad de disefiar intercambiadores de calor compactos,
de alta eficiencia, ligeros y de bajo costo, que puedan ayudar a minimizar las
desventajas planteadas y hacer a los sistemas mas competitivos en el mercado de
la refrigeracion y aire acondicionado.

Universidad Nacional Auténoma de México. 3 .



CAPITULO | INTRODUCCION

1.2. Antecedentes.

El Centro de Investigacién en Energia de la Universidad Nacional Auténoma de
Meéxico (CIE-UNAM), a traves de la coordinacion de refrigeracion y bombas de
calor, ha tenido interés en estudiar los sistemas de refrigeracién por absorcion, asi
el CIE-UNAM cuenta en sus instalaciones con un sistema de absorcién de una
etapa disefiado para producir 100 kg de hielo en 8 horas de operacion y un
sistema de absorcion avanzado GAX, con capacidad de 3 toneladas de
enfriamiento (10.6 kW). También se han realizado esfuerzos enfocados en
caracterizar térmicamente equipos de iransferencia de calor que emplean
superficies extendidas, como condensadores y evaporadores, para lo cual se ha
construido en el CIE-UNAM, un equipo para evaluar experimentaimente estos
equipos. El interés de estudiar evaporadores y condensadores que emplean
superficies extendidas, se debe principalmente a que estas mejoran los
coeficientes individuales de transferencia de calor, lo cual incrementa de manera
importante el coeficiente global de transferencia de calor, esto trae como
consecuencia una notable disminucion del area iotal de transferencia, obteniendo
equipos de menor tamafo, peso y mas eficientes.

Desde su aparicion en la década de los 30's, los intercambiadores de calor
compactos han tenido un uso extenso en la industria de los procesos quimicos.
Las razones de esa popularidad, se deben a que este tipo de equipos supera
todas las limitaciones presentadas por los intercambiadores de calor
convencionales de tubos y coraza. Cuando se disefia un intercambiador de calor
compacto, se deben de considerar varios factores; area, coeficientes de
transferencia de calor, volumen, costos de bombeo, de fabricacion del equipo, etc.,
y realizar un balance entre todos elios para encontrar la combinacion dptima. Sin
embargo el conocimiento y desarrollo de los intercambiadores de calor compactos
en nuestro pais no es muy extenso. Debido a que no existen estandares que sean
del dominio publico para la fabricacién de estos equipos, ya que cada fabricante
tiene sus propios patrones de disefio y construccion. El software de disefio no es
del todo accesible como sucede con los intercambiadores de tubos y coraza y
finalmente se desconocen las condiciones de temperatura y presion que pueden
soportar en operacion.

1.3. Justificacion.

Las bombas de calor por absorcion han alcanzado un notable desarrollo en los
iltimos anos, ya que permiten el ahorro de energia especialmente cuando son
operados mediante energia térmica proveniente de sistemas de co-generacion,
por calor residual de las industrias ¢ por energia solar.

Universidad Nacional Autdnoma de México. 4



CAPITULO | INTRODUCGCION

La tecnologia de absorcién puede ser utilizada en calefaccion, aire acondicionado
y refrigeracion para los sectores industrial, comercial y residencial. En este tipo de
sistemas el condensador y el evaporador son dos elementos basicos y de su
eficiencia depende en gran parte la eficiencia misma del sistema, por lo cual es
indispensable disefiar intercambiadores de calor compactos, de mayor eficiencia y
de bajo costo, que ademas puedan ser construidos en México.

En los dltimos afios se ha intensificado la utilizacion de intercambio de calor con
superficies extendidas, con lo cual se obtienen unidades mas eficientes y
compactas, brindando ademas la posibilidad de abatir considerablemente los
costos de fabricacion, operacién y mantenimiento.

La importancia de desarroliar un simulador que proporcione las condiciones
dptimas para el disefio de intercambiadores de calor de superficies extendidas
radica en que actualmente no existen simuladores en el mercado que relinan las
caracteristicas que se requieren para nuestras necesidades y los que se
encuentran son muy costosos y no incluyen andlisis de segunda ley.

Con lo anterior surge la posibilidad de desarrollar tecnologia de intercambiadores
de calor mediante el uso de superficies avanzadas, lo cual a la vez ayudaria a
mejorar la eficiencia en los sistemas de absorcién.

Como resultado final se pretende llegar al disefioc completo de las unidades de
condensacion y evaporacion, las cuales seran construidas e instaladas en un
sistema de absorcion GAX gue existe actualmente en el Departamento de
Sistemas Energéticos del Centro de Investigacién en Energia-UNAM.

Universidad Nacional Auténoma de México. 5



CAPITULO | INTRODUCCION

1.4. Objetivos.

1.4.1. Objetivo general.

e Modelar, simular y disefar dos intercambiadores de calor con superficies
extendidas y cambio de fase, uno para condensacién y otro para
evaporacion, aplicables a un sistemna de refrigeraciéon por absorcion
amoniaco/agua.

1.4.2. Objetivos especificos.

e Estudiar y clasificar los diferentes tipos de intercambiadores de calor
compactos con superficies extendida y cambio de fase, y seleccionar los
mas apropiados para operar en un sistema de absorcion amoniaco/agua.

o Formular el modelo matemaético de dos intercambiadores de calor
compactos de alta eficiencia, con cambio de fase, uno para
condensacién y otro para evaporacién.

e Desarrollar un simulador numérico en Visual Basic 6.0, amigable y
robusto que permita estudiar y caracterizar tedricamente a los
intercambiadores de calor seleccionados.

» Realizar la simulacién numérica de los intercambiadores de calor con
cambio de fase y obtener las condiciones optimas de disefio bajo
primera y segunda ley de la termodinamica.

e Disefiar los intercambiadores de calor para condensaciéon y evaporacion,
con base en los resultados obtenidos en la simulacién. Asi mismo, se
desarrollara la ingenieria basica.

1.5. Metas.
e C(Clasificacion y estudio de los diferentes tipos de intercambiadores de

calor compactos, y seleccidon de los mas apropiados para operar en un
sistema de refrigeracién por absorcién amoniaco/agua.

Universidad Nacional Auténoma de México. 6



CAPITULO | INTRODUCCION

¢ Estudiar los patrones de flujo bifdsico en condensaciéon y evaporacion
dentro de tuberias.

e Estudiar las variables termodindmicas y termofisicas de los
intercambiadores de calor con superficies extendidas y cambio de fase,
para formular un modelo matematico que se aproxime o mas posible a
la realidad.

e Desarrollar un simulador con el programa de computo Visual Basic 6.0,
con la capacidad necesaria para encontrar las condiciones optimas de
operacion y diseiio de los intercambiadores de calor.

* Proponer el disefio mas adecuado de intercambiadores de calor con
cambio de fase para emplearse en un sistema de absorcion GAX vya
existente.

1.6. Descripcidn del proyecto.

Este trabajo se divide basicamente en dos partes, en la primera parte se
desarrolla el modelado matematico, de los condensadores y evaporadores
compactos, desarrollando las relaciones que definen el modelo termodinamico, de
fluido dinamico y los métodos analiticos para el disefio de intercambiadores de
calor compactos. Se propone una metodologia general de disefio que de manera
estructurada nos permita obtener los pardmetros que completen el disefio final de
los equipos. Se presenta un analisis comparativo de los equipos con la finalidad de
elegir bajo criterios definidos, al que cumpla con los requerimientos del sistema de
absorcién GAX y que presente las mejores caracteristicas, buscando los equipos
idéneos.

En la segunda parte de este trabajo se realiza un analisis por segunda ley para
glegir a los equipos que ademés de cumplir con los requerimientos establecidos
presente las menores pérdidas por irreversibilidades buscando eficientar el uso de
la energia y optimizar las unidades.

Los intercambiadores de calor analizados en este trabajo son: tubos circulares con
aletas externas, enfriados con aire a flujo cruzado, para el caso de
condensadores, tubos y coraza con bajo aletado externo y doble tubo (multitubo)
con aletas longitudinales externas, para el caso de evaporadores.

En el Capitulo | de este trabajo se presentan los objetivos y alcances del proyecto
de tesis, se plantea la justificacion del trabajo y se presentan los antecedentes y
las metas.

Universidad Macional Autonoma de México. ‘ 7



CAPITULO | INTRODUGCION

En el Capitulo Il se presentan los aspectos relevantes de la energia a nivel
mundial y nacional, y las generalidades de los ciclos de absorcion, describiendo
los sistemas de refrigeracién por absorcion de una etapa y avanzado GAX del
CIE-UNAM. Ademas, se da una introduccién de los intercambiadores de calor con
superficies extendidas y a los fendmenos de flujo bifasico en condensacién y
evaporacion

En el Capitulo Ill se describe la metodologia de disefic de condensadores y
evaporadores, y se presentan los modelos maiematicos para caracterizar
tedricamente a los intercambiadores de calor con superficies extendidas. Ademas
se estudian las correlaciones para flujo bifasico reportadas en la literatura,
haciendo énfasis en las correlaciones para cambio de fase en evaporacion y
condensacion.

En ei Capitulo IV se muestran los resultados de la simulacién y se presentan los
disefios optimizados del condensador y evaporador bajo primera y segunda ley y
finalmente se presentan los parametros de disefio.

En el Capitulo V se presentan las conclusiones del trabajo resaltando los
resultados mas relevantes de la simulacion y se plantean los posibles trabajos
futuros.

Por dltimo se presentan dos anexos al final del {rabajo, un apéndice A, donde se
describen las correlaciones empleadas para calcular las propiedades termofisicas
de los fluidos de trabajo utilizados por los condensadores y evaporadores y un
apéndice B, donde se desarroila la metodologia detallada del analisis exergético
aplicado a los equipos.

Universidad Nacional Auténoma de México. 3



CAPITULO Il GENERALIDADES

CAPITULO 1l

GENERALIDADES

Resumen

En este capitulo se presentan los aspectos relevantes de la energia a nivel
mundial y nacional, se plantean las generalidades de los ciclos de absorcion,
describiendo los sistemas de refrigeracion por absorcion de una etapa y avanzado
GAX, del CIE-UNAM, y se da una introduccion de los intercambiadores de calor
con superficies extendidas, describiendo los fenémenos de condensacion y
evaporacion.

2.1. Aspectos relevantes de la energia.

En esta seccidn se muestra el panorama energético mundial y nacional,
recalcando aspectos relevantes como el fomento del uso eficiente de la mismay la
opcién de retomar a las energias renovables como una solucién a los problemas
de contaminacién y demanda.

2.1.1. Situacion energética Mundial.

La mayor parte de la energia del mundo se ha obtenido hasta ahora a partir de
las reservas fosiles de carbén y petrdleo, sin tomar en cuenta el dafio causado por
los efectos secundarios al medio ambiente. Aunado a los problemas de produccién
de energia, se tienen las bajas eficiencias de los equipos consumidores de ia
misma, empeorando mas la situacion.

Desde 1975 hasta 1990 los consumos de energia crecieron un 40%. El Petrdleo
encabeza la lista con un 37% del fotal, seguido por el carbon con un 23% vy el gas
natural con un 20%, es decir que el 80% de la energia que consumimos proviene
de los combustibles fésiles, como se muestra en la grafica 2.1 y solamente el 13%
se lo llevan las energias renovables.

Por lo cual los combustibles fésiles son los responsables de mas del 80% del
diéxido de carbono que se emite cada afio a la atmésfera, culpables del efecto
invernadero y por tanto del calentamiento global del planeta. La Agencia
Internacional de la Energia (AIE, 2000), estima que el consumo de energia y las
emisiones de CQO, aumentaran para el 2010 casi un 50% con respecio a los
niveles de1993.

La demanda mundial de energia se incrementa constantemente, como lo muestra
la grafica 2.2, resaltando que el uso energético de los paises industrializados es
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muy alto comparado con los que estan en vias de desarrollo, aun cuando el
crecimiento de éstos es rapido. Asi las naciones desarrolladas con menos del 20%
de la poblacién mundial consumen cerca del 70% de la energia del mundo.

Grafica 2.1. Consumo energético mundial.
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Lo anterior es de gran preocupacién, ya que como se sabe los hidrocarburos no
son inagotables y segln algunas fuentes puede durar entre 40 y 50 afios (WEQ,
1994). Ademas el aspecto ambiental juega un papel importante, debido a que
numerosas ciudades del mundo presentan graves problemas de contaminacion,
trayendo con esto problemas de salud entre sus habitantes. Pese a lo anterior,
muchos paises no lievan a cabo politicas para concientizar al consumidor acerca
del uso apropiado de la energia, ni fampoco el de eficientar los procesos
industriales promoviendo el ahorro y uso eficiente de energia, ni para diversificar el
uso de fuentes de energia mediante el empleo de fuentes aiternas.

Afortunadamente algunos paises (principalmente desarrollados) estan
comenzando a implantar politicas para la diversificacién de las fuentes energéticas
renovables y disminuir la contaminaciéon ambiental, y es de esperarse que este
interés sea tomado por otros paises a corto plazo.

Ahora el consumo de energia se debe planear, tomando en cuenta nuevas
medidas de manejo, recuperacion y conservacion, junto con las fuentes de energia
renovables, como la energia solar, biomasa, edlica, geotérmica, maremotriz, etc.,
para evitar una escasez en el futuro.

2.1.2. Situacién energética nacional.

Es conveniente comentar que el potencial econémico de un pais depende de sus
recursos energéticos (Carless, 1995), en nuestro pais poco méas del 85% de los
energéticos provienen de recursos naturales no renovables, principalmente
hidrocarburos y carbén, debido en gran parte a que México tiene grandes reservas
de hidrocarburos, estimadas a finales de 1993 en 7100 millones de toneladas de
crudo, 2000 millares de metros cubicos de gas natural y 1720 miliones de
toneladas de carbdn. La relacion entre las reservas y la actual produccién son
estimadas en 46.4 afios para el petrdleo crudo, 72.4 para el gas naturaly 143 para
el carbon.

En la gréafica 2.3, se muestra el indice de intensidad energética que refleja el
pairén de consumo de energia nacional comparado con el Producto Interno Bruto
(PIB) nacional anual. Es decir, se muestra la cantidad de energia (kJ) que se
consumid en México por cada peso de PIB, expresado en pesos constantes de
1993.
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Grafica 2.3. Intensidad energética nacional.
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Desde el punto de vista ambiental México comienza a tener serios problemas con
contaminantes, como CO; y CH4 que son compuestos que favorecen el efecto
invernadero y SO, y NO, que son las sustancias que ocasionan la lluvia acida.
Debido a esto, México esta obligado a buscar alternativas que permitan contribuir
en la preservacion de sus recursos naturales, entre las que se puede encontrar el
aprovechamiento de fuentes renovables de energia, asi como el desarrollo de

tecnologias mas eficientes que permitan satisfacer las demandas presentes y

futuras del pais.

2.2, Ciclos de refrigeracion por absorcion.

Los sistemas de refrigeracion por absorcidén operan bajo el principio de absorcién
de vapores a baja presién y evaporacion de liquidos a alta y baja presion,
funcionan con energia calorifica y utilizan mezclas liquidas de refrigerante-
absorbente, donde la substancia que absorbe energia del medio es el refrigerante,
el cual es absorbido y liberado por la oira substancia afin lamada absorbente, que
puede ser un sélido o un liquido (Best, 1993).

Las mezclas de refrigerante absorbente de uso comln en los sistemas de
refrigeracién por absorcion son dos, la mas antigua de ellas es la de amoniaco-
agua, en donde el refrigerante es el amoniaco y el agua es el absorbente; la otra
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combinacion es agua-bromuro de litio, en donde el agua es el refrigerante y el
bromuro de litio es el absorbente. La primera mezcla es utilizada en refrigeracion y
la segunda en aire acondicionado.

En un sistema de refrigeracion continuo de absorcion, a la mezcla se le suministra
la energia térmica Qge en el generador, a la bomba se le suministra un trabajo Wg
y el cuerpo o espacio enfriado le cede energia térmica Qey al evaporador. El
sistema cede la energia térmica Qag en el absorbedor y la energia térmica Qco en
el condensador, teniéndose el balance de energia del sistema con base en la.
primera ley de la termodinamica que se expresa como:

Qae + Qev + Wa = Qag + Qco (Ec. 2.1)

La eficiencia de un sistema de absorcion es medida por el coeficiente de
operacion COP, que es la relacion entre |la energia térmica suministrada en el
evaporador y la energia suministrada al sistema, quedando como:

cop- Qe (Ec. 2.2)

Qe + W,

A continuacion se explica en forma detallada el funcionamiento de los sistemas de
refrigeraciéon continuo por absorcion de una etapa, y de absorcién avanzado GAX
del Centro de Investigacién en Energia de la UNAM.

2.2.1. Descripcion del sistema de refrigeracion por absorcion del
CIE-UNAM.

El ciclo de refrigeracién continuo por absorcién de una etapa consta de los
siguientes componentes: un generador, un rectificador y un condensador que se
encuentran en la zona de alta presion, un absorbedor y un evaporador que se
encuentran en la zona de baja presién, ademas de una bomba y dos valvulas de
expansion, como se muestra en la figura 2.1. El intercambiador de calor de la
solucion {economizador) y el subenfriador de liquido (preenfriador) no son
esenciales para la operacidén del ciclo, pero permiten ahorrar energia haciendo
mas eficiente el funcionamienio del sistema, y aumentando el coeficiente de
operacién (COP).

La unidad de absorcion de una etapa del CIE-UNAM (Best y Hernandez, 1991} es
un prototipo experimental que esta disefiado para producir 100 kg de hiefo al dia
en 8 horas de operacion y se muestra en la figura 2.2.
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2.2.2. Descripcion Operativa.

El ciclo de absorcién utiliza la mezcla amoniaco-agua, donde el amoniaco es el
refrigerante y el agua es el absorbente. Para explicar la operacion se utiliza la
figura 2.1. comenzando con el vapor que sale del generador en el (estado 7), que
es vapor de amoniaco con pequefias cantidades de agua, saturado y seco a la
presion mayor. El agua conienida en el vapor de amoniaco es separada por
condensacion en el rectificador y es reciclada al generador. Por su parie el vapor
de amoniaco libre de agua es licuado en el condensador y sale como liquido
saturado (estado 8); luego, antes de pasar por la valvuia de expansiéon del
refrigerante, es subenfriado en el preenfriador para aumentar su efecto frigorifico
en el evaporador (estado 9). Al pasar por la valvula de estrangulamiento la presion
se reduce, saliendo en el (estado 10). El amoniaco (refrigerante) pasa uego por el
evaporador, absorbiendo calor del medio a enfriar, para salir en forma de vapor
saturado en el (estado 11). Este vapor frio antes de entrar al absorbedor enfria al
amoniaco liquido que proviene del condensador en el preenfriador y sale en el
(estado 12), ya en el absorbedor el vapor se pone en contacto con una solucidn
acuosa caliente proveniente del generador, para ser condensado y absorbido.
Como el calor de reaccidén es positivo en el caso del amoniaco, se coloca un
intercambiador de calor en el absorbedor con el fin de enfriar dicha solucién
caliente, mejorando asi la capacidad de absorcion al refirar la entalpia de
condensacion y el calor de reaccion.

La solucién acuosa (solucidon concentrada) con un alto porcentaje de amoniaco,
sale del absorbedor (estado 1) y entra a la bomba de donde sale a la presién alta
del sistema (estado 2). La solucién fria a alta presidn entra al economizador donde
es precalentada por la solucién caliente proveniente del generador, y una vez
precalentada, entra al generador donde se agrega calor para extraer el amoniaco
de la solucién, de este Ultimo sale en forma de vapor saturado ( estado 7). Parte
del liquido caliente que ahora presenta un bajo porcentaje de amoniaco (solucién
diluida), sale del generador (estado 4) y, antes de reducir su presidén pasando por
la valvula de expansién de la solucién, es preenfriada en el economizador,
saliendo en el (estado 5), después reduce su presion al (estado 6). La solucién
acuosa preenfriada entra posteriormente al absorbedor, completandose el ciclo.
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Figura 2.1. Ciclo continuo de refrigeracion por absorciéon amoniaco/agua.
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2.2.3. Descripcion del sistema de refrigeracion por absorcion avanzado
GAX, del CIE-UNAM.

El sistema de absorcién avanzado GAX del CIE-UNAM, esta disefiado para el
acondicionamiento de espacios y es mostrado esquematicamente en la figura 2.3.
Esta unidad utiliza como fluidos de trabajo amoniaco-agua, tiene una capacidad
de 10.6 kW, (3 toneladas) de enfriamiento (Velazquez y Best, 2000) y esta
compuesta por seis equipos principales que son: Generador, rectificador,
condensador, preenfriador, evaporador, absorbedor, dos vaivulas de expansion y
una bomba de solucidn. El rectificador esta incorporado al generador formando la
columna Generador-rectificador y la seccidn mas fria del generador (GAX-
generador) se integra al absorbedor para formar la columna Absorbedor-GAX. Al
integrar el GAX-generador al absorbedor, se elimina la bomba, el circuito de
tuberias y el sistema de controi del fluido de transferencia de calor externo.

El generador y absarbedor son divididos en secciones, para obtener una mayor
integracién energética interna y de esta manera disminuir los requerimientos de
calentamiento externo en el generador y las necesidades de servicios de
enfriamiento externo en el absorbedor.

Se propone una configuracién del sistema de absorcidon, que permite la
incorporacion de una fuente de energia hibrida gas natural-solar. Las fuentes de
energia como no estdn intermezcladas pueden manejarse en forma
independiente. Ei sistema ademas utiliza aire como medio de enfriamiento del
absorbedor, condensador y rectificador.

La principal caracteristica de un ciclo de absorcion GAX (Carmody y Shelton,
1993), es que la gran diferencia de concentracién entre la solucion débil y la
solucién fuerte, trae asociada un traslape parcial de los intervalos de temperatura
del absorbedor y generador, lo cual significa que la seccidn del absorbedor con
temperatura mas alta, puede calentar a la seccién dei generador con temperatura
mas baja. Con lo anterior se reduce la cantidad de calor externo de alta
temperatura requerido para operar el ciclo.

El proceso de precalentamiento y preenfriamiento de la solucién fuerte y débil
respectivamente se realiza de la siguiente forma: Al salir la solucién fria del
absorbedor es de nuevo introducida a la parte media del mismo absorbedor para
que a través de la pared de las tuberias aletadas reciba el calor de absorcion. de
esta seccién del absorbedor y se precaliente antes de entrar al generador. Por su
parte la solucién caliente que sale del generador, es de nuevo introducida a la
seccién media del mismo generador donde a través de la pared de los tubos
aletados cedera calor a la solucién, enfriandose antes de entrar al absorbedor. En
consecuencia se requerird menos servicios de enfriamiento y calentamiento
externo del sistema.
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2.2.4. Descripcion Operativa.

Para explicar el funcionamiento del sistema de absorcién avanzado GAX,
utilizaremos la figura 2.3. El vapor de refrigerante que sale del rectificador en el
(estado 15), es vapor de amoniaco con alta pureza, saturado y seco a la presién
alta del sistema. El refrigerante al ser enfriado en el condensador se licla y sale
como liquido saturado (estado 16); Luego es subenfriado en el preenfriador
(estado 17) y posteriormente pasa a un proceso de expansidén en una valvula de
estrangulamiento, donde la presién es reducida, dando como resultado un fluido
frio en dos fases (mezcla vapor liquido), (estado 18). El refrigerante entra al
evaporador, donde al recibir calor del agua a enfriar, termina de convertirse en
vapor, produciendo el efecto frigorifico deseado y sale en forma de vapor saturado
o recalentado en el {(estado 21) o en algunos casos con un poco de liquido, este
liquido que es en mayor proporcion agua, es terminado de evaporar en el
preenfriador, saliendo en el (estado 22). El vapor entra luege a la columna
absorbedor-GAX por la parte inferior, donde es condensado y absorbido en ires
diferentes etapas por medio de una solucién acuosa caliente. La reaccién de
disolucién del amoniaco es exotérmica, de modo que se debe colocar equipos con
intercambio de calor en el absorbedor con el fin de enfriar dicha solucién caliente,
mejorando asf su capacidad de absorcién al retirar la entalpia de condensacion y
el calor de reaccidn. Lo anterior se logra por medio de aire de enfriamiento y la
utilizacion de la misma solucion fria que deja el absorbedor, como se puede
observar en la figura 2.3.

La solucién acuosa con alto porcentaje de amoniaco (solucion concentrada), sale
de la columna absorbedor-GAX en el (estado 23) y entra en la bomba, de donde
sale a ia presion aita del sistema, (estado 24). Luego es introducida de nuevo a la
seccion media de la columna (AHX), donde enfria o recibe calor del absorbedor,
saliendo en el {estado 28), posteriormente entra en la parte mas caliente del
absorbedor (seccion GAX), en donde al recibir calor de absorcion de alta calidad,
alcanza el punto de saturacion e inicia el proceso de cambio de fase (liberacion de
amoniaco), y sale en el (estado 7), como una mezcla vapor-liquido.

La mezcla de dos fases a alta presidn, entra en la camara de separacion de la
columna generador-rectificador, en donde la parte liquida (fase liquida) se
incorpora al vapor condensado proveniente del rectificador (estado 11) y entran al
generador en el (estado 10), en donde se le agrega calor para terminar de extraer
el amoniaco de la solucién. El liquido caliente con un bajo porcentaje de amoniaco
(solucién diluida), sale por el fondo de la columna generador-rectificador en el
{(estado 1), Posteriormente la solucién caliente se introduce de nuevo a la columna
para que caliente la seccidon GHX del generador, saliendo en el (estado 6), luego
reduce su presion al pasar por la valvula de expansion de la solucién, para salir en
el (estado 31). La solucidén acuosa todavia caliente entra a la columna absorbedor-
GAX por la parte superior, en donde se pone en contacto en contra corriente con
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el vapor de amoniaco a absorber. En el generador, la liberacién del amoniaco en
forma de vapor se realiza en tres etapas y sale del generador en el {estado 12),
pasando a la camara de separacion en donde se une con la fase vapor
proveniente de la columna absorbedor-GAX, resultando el (estado 13). La
corriente de vapor ascendente, sale de la camara de separacion y enira al
rectificador en donde se le retira calor y como se trata de un vapor saturado, se
condensa en mayor proporcién el componente mas pesado {agua), de esta forma
se realiza la purificacidn o rectificacién del flujo de vapor, saliendo después
(estado 15) amoniaco de alta pureza, completando la operacién del ciclo.

Universidad Nacional Autonoma de México. 19
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Figura 2.3. Diagrama del cicio de absorcion avanzado GAX (Velazquez y Best, 2000).
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Los resultados tedricos obtenidos del ciclo de absorcion avanzado GAX,
(Velazquez y Best, 2000) del CIE-UNAM, se muestran en la tabla 2.1. Estos
resultados seran los datos que se emplearan en el capitulo 1V de este trabajo, para
la simulacién y disefio del condensador y evaporador del sistema. Los resultados
fueron establecidos para condiciones de disefio del aire de enfriamiento a 40°C y
24% de humedad relativa.

Tabla 2.1. Condiciones de operacion del sistema de absorcion GAX, (Velazquez y
Best, 2000)

CONCENTRACION DE AMONIACO

Refrigerante. (15) | 99.39 | %
PRESION
Presidon del condensador. 2.0 (20.0) MPa (bar)
Presién del evaporador. 0.5 (5.0) MPa (bar)
FLUJO MASICO
Refrigerante. (15) 0.5558 k%/ min.
Aire de enfr, condensador. 84.59 m~/min.
PRODUCCION DE AGUA FRIA
-Temperatura de entrada al

evaporador. (34) 16 °C
-Temperatura de salida del

evaporador. (35) 10 °c
-Flujo masico. (34) 25.21 kg/min.

TEMPERATURA DE LAS PRINCIPALES CORRIENTES
-Temperatura a la salida del

generador-rectificador (15) 70 °C
-Temperatura a la salida de la
valvula de expansion. (18) 4 °c

INDICADORES DEL COMPORTAMIENTO ENERGETICO

COP de enfriamiento 0.86 . Adim.
COP de calentamienio. 1.86 Adim.

TESS CON
FALLA DE ORIGEN
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2.3. La energia Solar

Dentro de las fuentes renovables de energia, la solar puede considerarse como

una buena opcion, si se consideran los aspectos de precio, reservas o
disponibilidad, calidad ecologica, tecnologia, mantenimiento, facil manejo,
requerimientos de espacio, transporte y distribucién, teniendo como principal
desventaja, el costo del equipo de captacién (inversién inicial).
En México existen regiones aridas y semiéridas principaimente en la zona norte
del pais donde la demanda de servicios de refrigeracion y aire acondicionado es
alta y los niveles de.insolacion son tambien altos, lo cual nos lleva a considerar la
posibilidad de utilizar energia solar para la produccién de refrigeracién y aire
acondicionado para satisfacer la demanda de estos servicios.

2.3.1. Potencial de los sistemas de refrigeracion solar.

Se denomina refrigeracion solar a aquellos ciclos termodinamicos, cuya energia

de operacién proviene de la conversién térmica y eléctrica de la energia solar. La
energia térmica de origen solar se obtiene a través de dispositivos conversores
llamados colectores solares térmicos, los cuales se muestran en la figura 2.4 y su
aplicacion depende de los niveles de temperatura requeridos.
Dentro de las aplicaciones de la energia solar, la produccién y mantenimiento de
bajas temperaturas presentan una gran diversidad de metodologias, cuya
seleccion esta basada en factores asociados a la potencia de calentamiento en el
caso de conversién fototérmica y a la potencia eléctrica en el caso de la
conversion fotovoltaica, asi como a los niveles de temperaiura, eficiencia
termodinamica del ciclo de refrigeracion, seleccion de los fluidos de trabajo, modos
de operacion del equipo de enfriamiento, entre otros. Diversos sistemas de
refrigeracion apoyados con energia solar han sido propuestos y otros estan en
desarrollo, como son: sistemas de absorcion liquido/vapor y sélido/vapor, sistemas
por adsorcion, sistemas por compresién Rankine/vapor; sistemas de compresion
de vapor auxiliado con energia fotovoltaica. La viabilidad técnica de muchos de
estos sistemas ha sido probada pero no se justifican econémicamente, excepto
aisladamente en algln sistema bajo condiciones muy particulares, por ejemplo en
comunidades rurales alejada de las fuentes convencionales de energia. De
acuerdo a un estudio realizado (Best y Pilatowsky, 1998), se identificaron 19
posibles tecnologias aplicables para la refrigeracién solar. Las tecnologias de
captacion solar que se consideraron relevantes fueron las siguientes:

¢ Colectores de placa plana.

¢ Colectores de tubos evacuados.

Colectores concentradores estacionarios, como los CPC.
Colectores concentradores tipo discos.

Concentradores con linea focal (parabdlicos).

Estanques solares.

» Sistemas fotovoltaicos.
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Figura 2.4. Principales tipos de colectores de energia solar.
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Las tecnologias de sistemas de refrigeracién solar que se consideraron fueron las
siguientes:

Compresion/NHs.
Compresién/CFC.
Absorcion H,O/LiBr.
Absorcion NHa/H-0.
Absorcién/difusién.
Absorcion sélido/gas.
Adsorcion.
Termoeléctricas.

Se espera por los expertos que para el afio de 2005, de 18 a 19 tecnologias
identificadas para refrigeracion solar, lograran un estado de introduccion comercial
(Best, 1993). Solamente la tecnologia de absorcion amoniaco/agua operando con
colectores de placa plana, ha logrado una introduccién comercial en el afio 2000.
Es dificil predecir la fecha para cuando las tecnologias solares alcanzaran su
madurez. El problema no es solamente técnico, sino que hay que incorporar
aspectos econdmicos, sociales y ambientales.

Las investigaciones sobre los sistemas de refrigeracion y acondicionamiento de
aire que ulilizan energia solar, han sido desarrolladas en Meéxico por las
Universidades y los Institutos de Investigacion, donde los esfuerzos estan
enfocados al desarrollo nuevos ciclos de absorcién y de equipos de transferencia
de calor mas eficientes.

2.4. Avances tecnholdgicos en procesos de intercambio de calor.

En los Ultimos afos se ha logrado un avance considerable en |a tecnologia del
intercambio de calor (Incropera y DeWitt, 1996). La nueva tecnologia utiliza
tuberias manufacturadas con materiales que poseen caracteristicas tales como
una mayor conductividad térmica, ademas se tiene el cuidado de que los tubos
cuenten con superficies internas y externas modificadas que favorezcan de forma
importante el intercambio de calor (Kang y Chen, 1996). Estas modificaciones son
hechas a través de un maquinado que produce estrias o corrugacicnes, lo que en
principio mejora los coeficientes individuales de transferencia de calor y por lo
tanto provoca coeficientes globales de transferencia de calor mas grandes. Esto
Ultimo tiene como una consecuencia directa favorecer la construccion de equipos
de transferencia de calor mucho mas compacios.

Los intercambiadores compactos son una excelente alternativa, para incrementar
la eficiencia de las bombas de calor, sistemas de refrigeracion y de
acondicionamiento de aire, con recuperacion de calor, donde se presentan
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gradientes de iemperaturas pequefios, condiciones a las cuales los
intercambiadores de corazg y tubos iradicionales no pueden operar. Los
intercambiadores compactos son considerablemente mas pequefios, con
densidades de area de superficie de mas de 700 m*/m°, relacion muchas veces
mayor que la de los intercambiadores de coraza y tubo comunmente utilizados. La
figura 2.5. muesira algunas configuraciones de intercambiadores de calor

compactos.

l . Tubo circular .. l

o e
@ ~ plana s (3

Corrugacion 7} Wiilktess
o aletas 2

I TESTS CON
FALLA DE ORIGE

GY) RN Placas

Figura 2.5. Diferentes tipos de intercambiadores de calor con superficies
extendidas. a) tubos planos aleta lisa continua. b) tubos circulares y aleta lisa
continua. ¢} tubos circulares con aleta anular. d) aleta corrugada paso simple. e)
aleta corrugada multipaso (Incropera, 1996).

Cada vez es mas frecuente ver intercambiadores compactos en planias de
procesos, pero. Al contrario de los intercambiadores de tubos y coraza, gue
cuentan con estandares internacionales a través de la norma TEMA, (Tubular
Exchangers Manufacturers Association, Inc.}), los intercambiadores compactos son
poco definidos y se presentan en muchas configuraciones: intercambiadores de
platos, espiral, de tubos y aletas, regeneradores y muy recientemente los de
circuito impreso. Sin embargo, se tiene poca informacién para el disefio, en la
literatura abierta y también poca experiencia en la operacién en aplicaciones
especificas.
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En la industria de las bombas de calor para refrigeracion y aire acondicionado, los
intercambiadores se utilizan como evaporadores y condensadores y usualmente
son del tipo tubo-aleta cuande uno de los fluidos de intercambio es aire y de
coraza y tubos cuando uno de los fluidos es agua. Es comin ahora tratar de
reducir el famafno de los intercambiadores de coraza y tubos introduciendo tuberia
con superficies aletadas externas y algun tipo de acabado interno, lo que permite
incrementar los coeficientes de transferencia de calor.

En los proyectos desarroliados en ia Coordinacién de Refrigeracion y Bombas de
Calor, del Centro de Investigacion en Energia, se ha trabajado en el disefio de
componentes de sistemas de refrigeracion y bombas de calor, incorporando
superficies avanzadas que permitan una reduccién en el costo y tamafio de los
sistemas, ya sea para evaporar ¢ condensar fluidos puros 0 mezclas.

Una ventaja adicional de los intercambiadores compactos es que se reduce la
masa minima necesaria de refrigerante y por lo tanto posibilita la utilizacién de
refrigerantes considerados peligrosos, como el amoniaco. Estos dos Gltimos
aspectos son de mucha importancia en lo que respecta a los costos de
produccion, instalacidn, operacion y mantenimiento.

» Los sistemas de refrigeracion por absorcién que emplean amoniaco como
fluido de trabajo, por lo general trabajan a presiones relativamente altas
obligando a emplear tuberias y placas de grueso calibre (cédula 80), io que
da como resultado equipos demasiado robustios y pesados que ocupan
grandes espacios, comparados con los mismos equipos que emplean
refrigerantes convencionales. En consecuencia la transportacion e
instalaciones de estos equipos se complica. Por tal motivo resulta muy
atractivo disefar y construir equipos compactos como una posible solucién
a la problematica planteada.

¢ Con la disminucion del tamafio de los equipos de refrigeracién que utilizan
amoniaco como fluido de trabajo, se reduce en gran medida la cantidad
necesaria de refrigerante en recirculacion, en el tangue de almacenamiento
y en el acumulador de liquido. Todo lo anterior, a su vez se traduce en una
disminucién de riesgos y costos.

Analizando lo anterior se decidié realizar el modelado, simulacion y disefio de un
condensador y un evaporador compacto, para emplearse en el sistema de
refrigeracion por absorcion avanzado GAX del CIE-UNAM. En el disefio de estos
equipos se contemplan aspectos de disefio novedosos como son: el uso del
aluminio en la fabricacion de los tubos y las aletas y la utilizacion de superficies
extendidas.
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2.5. Clasificacion de los intercambiadores de calor.

Los intercambiadores de calor son dispositivos donde existe intercambio de
energia térmica entre dos 0 mas fluidos a diferentes temperaturas, separados por
una pared soélida. Aplicaciones especificas se pueden encontrar en
acondicionamiento de espacios y refrigeracién, produccidén de potencia,
recuperacion de calor de desecho y en procesos quimicos.

El costo de los intercambiadores es otro aspecto a considerar, ya que en algunos
casos les corresponde mas de la tercera parte de la inversién total del equipo, es
por eso que los disefiadores de esta clase de equipos deben estar familiarizados
con los diferentes aspectos, que permitan seleccionar el tipo de equipo mas
apropiado, eficienie y econdémico para cada aplicacion particular. Los
intercambiadores pueden ser clasificados de acuerdo a los siguientes criterios
(Shah,1981).

a) Recuperadores y regeneradores de calor.

b) Procesos de transferencia.
o (Contacto directo
e (Contacto indirecto

¢) Geometria de construccion.
e Tubos
o Placas
o Superficies extendidas

d) Mecanismos de transferencia de calor.
» Unafase
* Dos fases

e) Arregio del flujo.

e Paralelo
e Contracorriente
e Cruzado.

Estos cinco criterios de clasificacion se muestran en ia figura 2.6.
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Figura 2.6. Clasificacion de los intercambiadores de calor {Shah, 1981).
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2.6. Seleccion de los intercambiadores de calor.

La decisién mas importante duranie el disefio de intercambiadores de calor, es la
seleccién del tipo de intercambiador que se utilizara para una aplicacion
determinada.

La seleccion de los intercambiadores de calor con cambio de fase (condensador y
evaporador) a emplear en el sistema de refrigeracion por absorcién avanzado
GAX, del CIE-UNAM se realiz6 considerando los siguientes aspectos.

Carga térmica.

Presion y temperatura de operacién.
Naturaleza de los fluidos.

Materiales de construccion.

Que son los que generalmente se consideran para la seleccion de equipos de
transferencia de calor (Shah,1981). Estos aspectos se fijaron en funcion de las
caracteristicas de operacion que presenta el sistema de absorciéon avanzado GAX,
qgue se describen en la tabla 2.1.

Asi considerando los aspectos antes mencionados se decidié que el condensador
seria de tubos lisos por la parte interna y aletas por la parte exierna, como se
muestra en la figura 2.7, los cuales son enfriados con aire que circula a flujo
cruzado a través del banco de tubos. En tanto que el evaporador seria del ipo
tubo vy coraza, con tubos lisos por la parte interna y bajo aletado exierno, como
muestra en la figura 2.8.a, y tipo doble tubo con tubos lisos internamente y aletas
longitudinales externas, como se muestra en la figura 2.8.b. Para todos los casos
de condensadores y evaporadores estudiados en este trabajo el refrigerante
amoniaco (con un pequefio porcentaje de agua) circula por la parte interna de los
tubos.

Una vez realizada la simulacién por primera y segunda ley de los condensadores y
evaporadores, se hard una comparacién entre los equipos que presenten las
mejores caracteristicas y se elegird al condensador y evaporador mas apropiado
considerando los siguientes criterios:

e Menor tamario (compactos y ligeros).

Mayor eficiencia (mayores coeficientes de transferencia de calor).
Menores perdidas por irreversibilidades (menor destruccion de exergia).
Bajo costo (construccion, operacion y mantenimiento)

Que puedan ser construidos en México.
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a) Aleta Ondulada b) Aleta Anular

b) Aleta Lisa Continua ~ a) Aleta Embutida
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Figura 2.7. Condensadores de tubos y aletas enfriados con aire a fiujo cruzado.
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Figura 2.8.a. Evaporador de tubo y coraza, con tubos aletados externamente.
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Figura 2.8.b. Evaporador de doble tubo, con multitubos aletados longitudinalmente.
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2.7. Flujo en dos fases.

En muchos tipos de procesos como los de produccion de energia y de
refrigeracion y aire acondicionado, se produce el cambio de vapor a liquido o
viceversa dependiendo del equipo que se frate, estos cambios se producen por
condensacién o evaporacion, por tanto es necesario conocer estos procesos con
el propésito de disefiar los equipos de transferencia de calor mas apropiados.

Flujo en dos fases es el nombre que se asigna a la interacciéon de dos fases
(s6lido, liquido, 6 gas) influenciada por el movimiento de ambas.

Una caracteristica importante del flujo bifasico es como las fases liquido y vapor
se orientan. Esto es llamado estructura o patrén de flujo, una variedad de patrones
de flujo pueden ocurrir dependiendo principalmente de la relacion entre flujos
masicos y las propiedades fisicas de las dos fases, ademas de la geometria y
orientacién del canal. En este trabajo de tesis se hard referencia al fiujo bifasico
entre vapor y liquido en el interior de tubos.

2.8. Fenomeno de condensacion.

La condensacion se define como la extraccion de calor en un sistema
provocando el cambio de fase de vapor a liquido. El liquido 0 condensado
producido en la condensacion depende de las condiciones en que se lleve a cabo
el proceso. Los mecanismos posibles son: condensacion de gota, de pelicula, de
contacto directo y homogénea.

2.8.1. Patrones de flujo en condensacion.

Como se ha mencionado, durante el cambio de la fase vapor a liquido se
presentan una variedad de pairones de flujo en el interior de tubos horizontales,
estos patrones de flujo bifasico son distintos a los de evaporacion, debido a que en
la condensacion la porcidn superior de los tubos permanece siempre mojada.

Se han desarrollado criterios para predecir los patrones de flujo en funcién de la
velocidad de flujo masico G (kg/m?s), la cual se define como el flujo masico por
unidad de &rea. Para velocidades de flujo masico G elevadas los pairones de flujo
gue se presentan en condensacion son: flujo anular-neblina (annular-mist flow),
flujo anular (annular flow), flujo ondulado-anular (wavy-annular flow), flujo
ondulado (wavy flow) y flujo estratificado (stratified flow), y se muestran en la figura
2.9.
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Estratificado
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Figura 2.9. Patrones de flujo a velocidades de flujo mdasico G (kg/m’s) elevadas
(Dobson, 1994).

Cuando la velocidad del vapor es baja en un tubo horizontal, se presenta la
estratificacion del condensado debido a que la fuerza de gravedad deposita en la
parte inferior del tubo el liquido condensado en la parte superior, como la
velocidad del vapor es baja la interfase liquido-vapor permanece lisa y acumulada
en la parte inferior del tubo. Al incrementarse la velocidad del vapor, comienzan a
aparecer pequefias olas debido a la generacidn de turbulencia en la interfase
liquido-vapor dando lugar al flujp ondulado. A medida que la velocidad aumenta
las ondas de flujo comienzan a distorsionarse y a mojar la parte superior y el
contorno del tubo dando lugar a un flujo de iransicién ondulado-anular, y a mayor
velocidad las ondas se minimizan y el liquido condensado comienza a emigrar de
la parte inferior a la superior del tubo, originando una pelicula de liquido uniforme
en el contorno interno del tubo, mientras que el vapor a alta velocidad viaja por el
nucleo del tubo. A velocidades todavia mayores del vapor, las pequefias crestas
de las olas de liquido son cortadas por el vapor, y viajan por el centro del tubo,
suspendidas en forma de pequefias gotas mezcladas con vapor, dando un
aspecto de neblina.
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A bajas velocidades de flujo méasico G los patrones de flujo que se presentan son:
flujo burbuja (bubbly flow), flujo tipo (slug) v flujo tipo (plug), estos patrones de flujo
se muestran en la figura 2.10.

- Flujo tipo Slug

Flujo tipo Plug

Decremento de G (kg/m®s)

Flujo Burbuja

Figura 2.10. Patrones de fiujo a velocidades de flujo masico G (ka/m®s) bajas
(Dobson, 1994).

A velocidades de flujo méasico G bajas se presenta el flujo tipo slug, cuando las
olas en la interfase liquido-vapor crecen demasiado en amplitud, y bloguean la
seccion transversal del tubo en algunos puntos. A medida que la condensacion
continua se presenta el flujo tipo plug, al converiirse las zonas de gas en grandes
burbujas alargadas, las cuales estallan debido a las fluctuaciones del flujo,
convirtiéndose en pequefias burbujas que comienzan a integrarse en el liquido, lo
gue da origen al flujo tipo burbuja.

La prediccion del coeficiente de transferencia de calor y de la caida de presién
para la condensacion de un vapor dentro de tubos, tiene un gran interés debido a
que las correlaciones han sido desarrolladas de acuerdo con algin patron de flujo
en pariicular, (Breber et al.,1980), proponen un método simple para predecir los

patrones de flujo dependiendo del pardmetro j: definido como:

i XG (Ec. 2.3)

" {oDp, o~ 0. | |
y el parametro de Lockhart-Martinelli Xy P ALEES]I)SE C(?P;I\II GEN
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X, ={3_—XT'TP—V]' [ﬂ] (Ec. 2.4)
x e \n

Tomando el criterio de:

j;>15  X,<10  neblinay anular (Ec. 2.5.a)
ji<05  X,<1.0 ondulado y estratificado (Ec. 2.5.b)
j; <05  X,>15 tipo slug (Ec. 2.5.0)
i>15  X,>15 tipo burbuja (Ec. 2.5.d)

En caso de presentarse puntos intermedios entre los rangos de flujo, el calculo se
realiza mediante una interpolacién lineal entre los puntos obtenidos y el pairén de
flujo sera el mas cercano a alguno de los patrones definidos.

2.8.2. Correlaciones empiricas para condensacion.

Diferentes correlaciones empiricas han sido desarrolladas para evaluar el
coeficiente individual de transferencia de calor, durante la condensacion dentro de
tubos, algunos de estos trabajos son: (Cavallini y Zecchin, 1971), (Boyko y
Kruzhilin, 1967), (Kosky y Staub, 1971), (Traviss, 1972) y (Shah,1979) para flujo
anular. (Jaster y Kosky, 1975), para flujo estratificado. (Tandon, 1985), para flujo
ondulado, anular y semi-anular). Otro aspecto es el referente a determinar los
esfuerzos cortantes en la pared que provocan la caida de presién en el fluido
debido a la friccién, para lo cual diversos autores han desarrollado notables
trabajos, entre los que destacan los estudios de (Lockart y Martinelli, 1949),
(Chisholm, 1973) y (Friedel, 1979) entre ofros.

2.9. Fenomeno de evaporacion.

La evaporacion es una forma de transferencia de calor que involucra un cambio
de fase de liquido a vapor. El término evaporacién se utiliza para definir el proceso
de formacién de vapor en una interfase liquido-vapor, debido la adicién de calor a
un flujo de liquido de tal manera que se genere el cambio de fase de liquido a
vapor.

2.9.1. Patrones de flujo en evaporacion.

L.os patrones de flujo que se presentan en la evaporacién dentro de tubos
horizontales son influenciados por la desviacién del equilibrio termodinarmico vy las
caracteristicas del flujo (Collier, 1981). En la figura 2.11, se representa la evolucién
del flujo en un tubo horizontal, cuando se alimenta un liquido a una velocidad
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relativamente baja. Si el fluido entra como liquido, la primera indicacion de la
generacion de vapor, son pequefias burbujas en la pared del tubo, dando paso al
flujo burbuja, tapdn y posteriormente bala, pero los puntos mas importantes a
considerar son: la posibilidad del secado y remojado intermitente en la pared
superior del tubo en el patrén del flujo onda y el secado progresivo de la misma a
lo largo del flujo anular. A medida que la velocidad del fluido aumenta, la influencia
de la gravedad es menos marcada, la distribucion de fases se vuelve mas
simétrica y comienza a formarse el patron de flujo neblina, en el cual el liquido
paulatinamente deja de mojar la pared caliente del tubo y solo hay vapor, por lo
que la transferencia de calor disminuye considerablemente, comenzando la zona
denominada dry out.

De igual manera que para la condensacion es necesario tratar de determinar los
patrones de flujo, dadas unas condiciones de velocidad de flujo masico G, con el
fin de emplear la correlacion apropiada para el célculo del coeficiente de
transferencia de calor (Breber et al.,1980).

Pared seca

; . . . . del tubo
Fase | Flujo Flujo
Liguida |Burbujal Tapén Bala Onda Anular s
([ { ¥ - ' t
X=0 : X=1

EN[

TESIS CON
FATTA DE ORIG

Figura 2.11. Patrones de flujo en evaporacion (Collier, 1981).

2.9.2. Correlaciones empiricas para evaporacion.

Para evaluar el coeficiente de transferencia de calor en evaporacion se han
desarrollado varias correlaciones, entre las que destacan (Shah, 1982) que es
valida para ebullicion nucleada, convectiva y estratificada. La correlacion de
(Gungor y Winterton, 1986) para flujo dentro de tuberias y en el anulo. La
correlacion de (Kandlikar, 1987), basada en mecanismos de ebullicidon nucleada y
convectiva. Las correlaciones para determinar la caida de presién en flujo bifasico
de evaporacion son las mismas descritas para el caso de condensacién.
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CAPITULO 1lI
METODOLOGIA DE DISENO

Resumen.

En este capitulo se describen tanto la metodologia general de disefio de
intercambiadores de calor con cambio de fase como los modelos matematicos
utilizados para simular el comportamiento térmico y de fluido dinamico bajo la
primera y segunda ley, de los condensadores y evaporadores con superficies
extendidas, seleccionados para el sistema de absorcion GAX, del CIE-UNAM.

3.1. Procedimiento general de disefio.

A continuacion se describe la metodologia general de disefio que se siguié para
modelar el comportamiento térmico y la pérdida de carga y disefar los
condensadores y evaporadores seleccionados para el sistema de refrigeracién por
absorcion avanzado GAX del CIE-UNAM, partiendo de las especificaciones del
sistema reportadas por (Velazquez y Best, 2000).

Una vez conocidos los requerimientos de capacidad de enfriamiento de las
unidades (10.6 kW). El primer paso consisti¢ en establecer una geometria
tentativa y calcular parametros geométricos de los equipos. Enseguida se evalud
el comportamiento termodinamico y de flujo, lo cual implicd determinar coeficientes
individuales de transferencia de calor y caidas de presion, si no se cumplia con las
necesidades requeridas (capacidad y caida de presion), se procedié a modificar la
geometria y a una nueva evaluacién. Este proceso se repitid las veces que fue
necesario, hasta encontrar la geometria que cumplié con los requerimientos
previamente establecidos.

Enseguida con la idea de optimizar el disefio se realizé un analisis exérgico a los
equipos que cumplieron con los requerimientos especificados y mediante una
comparacion se eligi® al equipo que tuviera las menores pérdidas por
irreversibilidades y la mayor efectividad exergica.

La metodologia general de disefio se muestra en la figura 3.1, y es la que se
siguié para el analisis de cada uno de los condensadores y evaporadores, para
finalmente proponer la mejor opcidn, la cual estuvo fundamentada en una
comparacion bajo primera y segunda ley, entre cada uno de los tipos, arreglos y
geometrias analizadas. Los modelos detallados empleados para el analisis
exérgico de los condensadores y evaporadores y 10s resultados obienidos de éste
se presentan en el Apéndice B, al final de este trabajo.

Para determinar los coeficientes individuales de transferencia de calor se pueden
seguir varios caminos, los que a menudo se aplican son:
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A partir de valores publicados en la literatura. Este procedimiento consiste
en elegir un valor de tablas donde se publican coeficientes globales de
transferencia para diferentes fluidos de irabajo, en funcidon de una
temperatura promedio.

A partir de métodos como el de diferencia de temperatura media
logaritmica (DTML) y ndmero de unidades de transferencia (NTU). Este
procedimientc es de los mas empleados y consiste en obtener los
coeficientes individuales promedio, tomando correlaciones empiricas
publicadas en la literatura, partiendo de una temperatura promedio entre la
entrada y salida de las corrientes y de una calidad media (x = 0.5).

A partir de analisis numéricos que integran ecuaciones diferenciales
gobernantes (continuidad, cantidad de movimiento y energia) sobre
volumenes de control finitos (Valladares, 2000). Con este procedimiento se
pueden determinar coeficientes de transferencia de calor locaies,
considerando las variaciones de temperatura y calidad a lo largo de todo el
intercambiador, lo cual es una ventaja sobre el método anteriormente
descrito.

Durante la etapa de simulacién, se realizd un estudio de sensibilidad de las
variables dependientes que intervienen en los calculos, el cual consistié en
localizar y explorar las variables que afectan en mayor grado la transferencia de
calor en los intercambiadores seleccionados, con esto lo que se buscd fue
maximizar los coeficientes individuales de transferencia de calor y la eficiencia de
la superficie y minimizar la caida de presion y por consiguiente la potencia de los
motores.
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ESPEC}FICACI(’)N DE CONDICIONES DE
DISENO: T, P, X. Flujos masicos, Qrequerido

v

SELECCION DEL INTERCAMBIADOR DE
CALOR:
Arreglo del flujo, Seleccion de 1a superficie,
Materiales, etc.

v

PROPIEDADES TERMOFISICAS DE
FLUIDOS Y MATERIALES: p, L, k, v, C,

v

SELECCION DE PARAMETROS

— 3|  GEOMETRICOS (Disefio Tentativo):

Niimero de tubos, Niimero de hileras,
Separacion entre alefas, etc.

v

CALCULO DE OTROS PARAMETROS
GEOMETRICOS: Areas, Espesores de tubos,
Masa de intercambiador, etc.

v

ANALISIS HIDRAULICO DEL EQUIPO:
Calculo de caida de presion dentro de tubos y
en corazas o bancos de tubos.
Calculo de potencia del motor

Figura 3.1. Diagrama de flujo del procedimiento de disefio.
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CALCULO DE COEFICIENTES INDIVIDUALES
DE TRANSFERENCIA DE CALOR:
his hm k

v

CALCULO DE EFICIENCIA DE ALETA Y
EFICIENCIA TOTAL DE LA SUPERFICIE:

Na ¥ NiT
v

CALCULO DEL COEFICIENTE GLOBAL DE
TRANSFERENCIA DE CALOR (U)

v

CALCULO DE LA EFECTIVIDAD () Y NUMERO
DE UNIDADES DE TRANSFERENCIA DE
CALOR (NTU)

Qobtenido > Qrequerido !
EQUIPO SOBRADO |

Qobtenido < Qrequerido
EQUIPO ESCASO

Qobtenido = Qrequerido

v

) ANALISIS EXERGICO
CALCULO DE IRREVERSIBILIDAES (I..), E

INDICADORES EXERGICOS (Mgx, kv Rex, P. de ML)

v

DISENO FINAL

Figura 3.1. Diagrama de flujo del procedimiento de disefio.
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3.2. Método de la efectividad y nimero de unidades transferidas (¢ -NTU).

La aproximacién a través de la diferencia de temperatura media logaritmica
(DTML) para el andlisis de intercambiadores de calor es util cuando las
temperaturas de entrada y de salida son conocidas. La DTML es entonces
facilmente caiculada y el flujo de calor, el area superficial, o el coeficiente global de
transferencia de calor pueden ser determinados. Cuando las temperaturas de
entrada o de salida son desconocidas para un intercambiador de calor especifico,
el andlisis Involucra un procedimiento iterativo hasta encontrar las
correspondientes debido a la funcién iogaritmica contenida en la DTML. En estos
casos es mas conveniente utilizar el método basado en la efectividad del
intercambiador de calor transfiriendo una cantidad de calor determinada (g -NTU).
El método de la efectividad también ofrece muchas ventajas para analisis de
problemas en los cuales se quiera realizar una comparacion entre varios tipos de
intercambiadores de calor con el propésito de seleccionar el mejor tipo para una
aplicacién especifica de transferencia de calor. En este irabajo se empleé el
método de (¢ -NTU) considerando que se ajusta a la naturaleza de la problematica
planteada y ademas de ser un método sencillo, es uno de los mas empleados en
la actualidad (Kakac y Liu, 1998).

Para definir la efectividad de un intercambiador de calor, se define primero ia
transferencia de calor maxima posible Qmax.

Q,, =C.(T,, -T,) si C,<C, (Ec. 3.1)
Quge =Cu(Ty, - T.)) si C,<C, (Ec. 3.2)

Donde C es la capacitancia térmica y es el producto del flujo masico m y el calor
especifico Cp del fluido, y los subindices h y ¢ se refieren a los fluidos caliente y
frio, en tanto que la i y o designan las condiciones de entrada y salida. A pariir de
las ecuaciones anteriores Omax puede escribirse en forma generat como:

Qméx = Cmf’n (Th,." - Tc,f) (EC 33)

Donde Cmin es igual al menor de los valores de C. o Cy La efectividad ¢ del
intercambiador se define como:

Q Transferencia de calor real
Q... Transferenciade calor maxima posible

g= (Ec. 3.4)

Por definicion la efectividad que es adimensional debe estar en un rango O<e<1 y
si se conoce &, Ty ¥ T, la transterencia real de calor se determina mediante la
ecuacion:

Q=¢C, (T, - T..) (Ec. 3.5)

Para cualquier intercambiador se puede mostrar que:
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€= f[NTU, Con ) (Ec. 3.6)

méx

Donde Cnin/Cmax €5 igual a C/Chr 0 G/ C, dependiendo de las magnitudes
relativas de las capacitancias térmicas. El nimero de unidades de transferencia
NTU es un parametro adimensional que se emplea para el anadlisis de
intercambiadores de calor y se define como:

UA
C

NTU = (Ec. 3.7)

min

Donde la conductancia global UA es obtenida mediante el célculo de los
coeficientes individuales de transferencia, empleando las correlaciones apropiadas
y el area total de transferencia. Ahora del balance de energia se tiene que:

T =T T~ T,
. Q _ Ch( hi h,a) _ Cc( o TC.J) (EC 38)

Omax Cmin (Th,i - Tc.n‘j_ Crrlin (Th,r' - Tc,r‘)

De la expresidn anterior podemos conocer las temperaturas a la salida de ambos
fluidos de trabajo T, oy 7.0 que son las variables de interés.

Se han desarrollado expresiones para determinar tanto la efectividad como el
nimero de unidades de transferencia de calor, para una variedad de
intercambiadores de calor (Kays y London,1984). La ecuacién 3.9 es aplicable
para intercambiadores a flujo cruzado con ambos fluidos sin mezclar; Ia ecuacién
3.10 para intercambiadores de tubo y coraza, con un paso en la coraza y 2, 4,...
pasos en los tubos; y las ecuaciones 3.11 y 3.12 para intercambiadores de doble
tubo a contracorriente. Donde C; es la razén de capacitancias térmicas de ambos
fluidos Cmn/Crax.

e=1- epo Cl)(NTU)m fxpl- ¢, (NTUY ™ |-+ ] (Ec. 3.9)
-
o 1+ exp[— NTUG +C,? )0‘5]
8=21+C,+(1+C,2)' X — (Ec.3.10)
1- exp[— NTUl+C,2 ) }
eo 1mepbNTU-C) C. <1 (Ec. 3.11)
1-C, expl- NTU(1-C, )]
£= 3 _’:’;‘;_U C, =1 (Ec. 3.12)
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3.3. Metodologia de disefo de los condensadores.
3.3.1. Disefio de condensadores.

1. Especificacion de condiciones de disefio. T, P, X, y flujo masico de las
corrientes, APadmisivies, Glreq-

2. Seleccién del intercambiador.
La seleccién de los condensadores de hizo con base en los criterios generaies
presentados en el Capitulo I} de este trabajo, los condensadores seleccionados

para estudio son:

a} Condensador de tubos con aletas externas planas.

b) Condensador de tubos con aletas externas anulares.

¢) Condensador de tubos con aletas externas onduladas.

d) Condensador de tubos con aletas externas embutidas (persianas).

En todos los casos, el flujo de aire es cruzado, el arreglo de los tubos es triangular
y el material de fabricacion de los tubos y las aletas es aluminio (6063-T8).

3. Calculo de las propiedades termofisicas de las corrientes. Calor
especifico (Cp), conductividad térmica (k), densidad (p), viscosidad dinamica (u),
viscosidad cinematica (v), y nimero de Prandtl (Pr). Estas se calcularon con las
ecuaciones mostradas en e! Apéndice A de este trabajo.

4. Especificacion de los parametros geométricos, (disefio tentativo).
Ndmero de circuitos (Nc), namero de hileras (Nh), nimero de tubos por hilera (Nyy),
espaciamiento longitudinal (P)), espaciamiento transversal (Py), didmetro externo
de tubo (D), espesor de tubo (ey), separacion de aletas (S,), espesor de aletas
(ea) y numero de aletas por cm {Ng), que son las variables minimas necesarias
para realizar la simulacién (Kays y London,1984).

|

TESIS CON
TATT A NI ADINDAT
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Calculo de otros parametros geométricos.

Area minima:

e
A =1(8 ~DJ1-22
mtn f( min O{ S]

Donde Spin, es la minima diagonal:
o3
_p_ Ip2 P
Smin ”"Pd "\‘!F’I +T
Calculo de areas.

Area de flujo minimo:

AFM =(Pr - Do)'(sa - ea)
Area frontal:

AF:(Sa Pt)

Area de aletas por tubo:

A, zlz'(Pr 'PI)_('E 202 H'Lr

Area de tubo liso, sin area cubierta por las aletas:

A! :ﬁ‘Do 'Lt[“—(Na 'ea)]

Area de transferencia de calor total por tubo:

A=A +A

Area de transferencia de calor total:
Atota.' = Nr ) AT
Cédlculo de relaciones de dreas (indicadores)

. A Ar
-
A A, A

(Ec

(Ec

(Ec

(Ec

(Ec

(Ec

(Ec

. 3.13)

. 3.14)

. 3.15)

. 3.16)

.3.17)

.3.18)
.3.19)

. 3.20)

. 3.21)

Universidad Nacional Auténoma de México.

44



CAPITULO 1| METODOLOGIA DE DISENO

5. Analisis del fluido dinamico en el equipo. Se estimé la caida de presion
en el condensador por |a parte externa aletada y por la parte interna de los tubos.

Caida de presion en el lado externo aletado.

a) Aleta Plana Continua.

Modelo para calcular fa caida de presion a través del banco de tubos aletados
(Gray y Webb, 1986)

AP=L%.p. vz[fiii} (Ec. 3.22)

A

N | =

min

Para lo cual se aplican las contribuciones de (Hewitt, 1990) para calcular el factor
de friccion del tubo y aleta f..

A A 1-e
f=f 2 f.l1- ' 2 Ec. 3.23
@ H[A3+A,}+’[ (A3+Atﬂ[ s, } (Ec. 3.23)
P 1.318
f, =0508Re, ™ {Dﬁt] (Ec. 3.24)
fr = Eupramedio ’ Nhlis—‘tlg&] (EC 325)

Esta correlacion es valida para el rango de 500<Rep<24,700,
1.97<Py/Dy<2.55, 1.7<P<2.58, y 0.08<5,/D,<0.64

b) Aleta Anular.

Para estimar la caida de presion se utilizé la correlacién de (Robinson y Briggs,
1966).

AP=2 . fbt . Nl‘ . Vzmax (EC 326)

Mientras que la contribucién de (Webb, 1994) fue utilizada para calcular el factor
de friccion en el banco de tubos fu.

-0.927 0515
f, =9.47Re, 7 [g‘r} [g} (Ec. 3.27)
d

o]
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Esta correlacién es valida para el rango de 2000<Rep<50,000,
0.01<es/Do<0.03, 1.9<Py/Do<4.6, 3.8<Sy/ea<6.0, y 0.13<S./((Da-
Ds)2)<0.19

¢) Aleia Ondulada.

Para estimar la caida de presion en el banco de tubos, se utilizé la ecuacion (3.22)
para tubos circulares con aletas lisas, multiplicada por un factor de 1.9 propuesto
por (Webb y Gupte, 1990)

d) Aleta Embutida (persianas).

Para calcular la caida de presidn es este tipo de geometria se utilizé la siguiente
correlacién (Nakayama y Xu,1983)

AP = % . f.’auv P Vzmax(‘q.ghpf ] (EC 3.28)
hid

Donde el factor de friccién esta dado por

fop, =W (1 +0.0105Re, > ) (Ec. 3.29)
-0.6 —(0.027 0515
PR
=0729Re, | %] || & Ec. 3.3
"4 hid [Sa [Do] (FJ (Ec 0)

Esta correlacidn es valida en el rango de 250<Rep<3000,
0.15<ea<0.2, v 1.8<Py<2.5

Potencia del ventilador:

W, = e pp (Ec. 5.31)

alre

W,

ventilador

W,

real —

(Ec. 5.32)

donde: Nventilador, €S €l rendimiento mecanico del ventilador
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Caida de presion en el lado interno de los tubos.

La correlacién empleada para estimar la caida de presion en el interior de los
tubos para flujo en dos fases es (Friedel, 1979).

T 323F -H
9, = = E4— . (Ec. 3.33)
g (’L‘w)g Fr 0.045 We 0.035
Donde:
- f
E=(1—x,f +x7 2 e (Ec. 3.34)
pg ' ro
F=x""(1-x, 1" (Ec. 3.35)
0.91 0.19 0.7
H={Pr| [Ha] [1-H (Ec. 3.36)
Py My i,
2
Fr= 4“2“72 (Ec. 3.37)
g-D-py
2
we=5 P (Ec. 3.38)
TPy
pf : pg
= Ec. 3.39
U PR ™ (Fe. 339

Para este caso fi, ¥ fgo 8e calcularon mediante la correlacién de (Churchil, 1977),
para flujo en una fase.

12 %2
8 1

A=2.457In = > (Ec. 3.41)
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16
B= (37::0] (Ec. 3.42)

6. Coeficientes individuales de transferencia de calor. Se calculan los
coeficientes individuales de transferencia de calor por la parte interna (h;) y externa

(he)-
Coeficientes de transferencia de calor en el lado externo aletado.

Para la seccidon externa aletada del condensador, los coeficientes individuales se
calcularon con las siguientes correlaciones.

a) Aleta Plana Continua.

El modelo para calcular el coeficiente individual de transferencia de calor es (Gray
y Webb, 1986).

h, Z[TH j-Rep, Pr' (Ec. 3.43

Q

Donde el factor de Colburn j se define como:

-0.502 0.031
P S, -
jn,»s =0.14 Re,, % [Ft] {—aﬁﬁ] (Ec. 3.44)
! ]
N _0.05170-60714-N, ]
i, s =0.991 jNh>4[2.24ReDo_o'092{—f] J (Ec. 3.45)

El rango de validez de estas expresiones es el mismo que para el calculo de la
caida de presion en este tipo de aleta.

b) Aleta Anular,

Para calcular el coeficiente individual de transferencia de calor, se utilizé la
ecuacion (3.4) y la correlacion para banco de tubos menor a seis hileras propuesta
por (Briggs y Young, 1963).

0.20 S 0.1
june =0.134Re,, {m w} [J—} (Ec. 3.46)
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Y para banco de tubos mayor a seis hileras, se utilizd la correccién propuesta por
(Gianolo y Cuti, 1963).

-0.14
I = Inyse 1+-F—)G ; (Ec. 3.47)
h . Nh

El rango de validez para estas expresiones es 1100<Rep<18,000,
0.01<ea/Do<0.015, 1.5<Py/Dy<8.2, 1<S,/€4<6.6, y 0.13<S,/((Da-
Ds)2)<0.63

c) Aleta Ondulada.

Para calcular el coeficiente individual de transferencia de calor, se utilizd la
siguiente correlacion de en términos del numero de Graetz (Beecher y Fagan,
1987).

.82 .Pr (1-B)Va
Gz= 4p S, -Pr (1-p) (Ec. 3.48)

u-S, - Nh{sec 6(1- B)+ (285 P ]}

c

Y aplicando las correlaciones desarrolladas por (Webb, 1990), para Gz < 25

0.11 ~0.09 012 (.34

P s V25

NuDTMﬁo.st"ﬁﬁ(bL] (g] [Tgﬂ} [ F;V-P} (Ec. 3.49)
¥ !

[+} (¢}

En tanto que para Gz > 25.

0.13 -0.16 0.25 -0.43
P Y8 1S, V¥ 28,
NUpres =0.83G2 {5) (-D—] [7;) (T] (Ec. 3.50)

c c

El nimero de Nusselt se transforma a diferencia de temperatura media logaritmica
como sigue:

(Ec. 3.51)

14 2 Nuppy,
Nu = E In Gz
DTML 1_ 2 NUDTML
Gz

4
Y entonces el coeficiente individual de transferencia de calor se obtuvo como:
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Nu g - K
h, =| om "% (Ec. 3.52)
[)Md

Esta correlacion es valida en el rango de 5<Gz<180,
0.076<84/Dy<0.25, 0.154<8y/D<0.32, 1.96<S,<4.10, v 9.53<Dy<12.7
para una mayor precisién se recomienda mantener €,=0.127 vy
Pi/P=1.15

d) Aleta Embutida (persianas).

Para calcular el coeficiente individual de transferencia de calor, se utilizé la
ecuacion (3.4) y la siguiente correlacidon (Nakayama and Xu, 1983)

j=0.479Re,, . & (Ec. 3.53)

Donde & es el multiplo

a a

124 9
§=1+1.093(%) (pag“Reh,.fSSH.OQ?(—;ﬁ}z 0 Re, > (Ec. 3.54)

Y ¢ es un parametro que representa la razén entre la zona embutida y el area
total.

= [( 2N _1) Liow *Siow ] (Ec. 3.55)

Gy

El rango de validez de estas expresiones es el mismo que para el calculo de la
caida de presidn en este tipo de aleta.

Coeficientes de transferencia de calor en el lado interno de los tubos.

La correlacion para calcular el coeficiente individual de transferencia de calor en el
interior de los tubos fue (Shah, 1979).

(Ec. 3.56.a)

0.76 (4 ,,)0.04
hy =0_023ﬁ Re,o's Pr,°'4 (1 B X)o.s +_3.8X (1 X)

L) F’ 0.38
. (Fim ] B
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Esta correlacion es aplicable en un rango de velocidad de flujo mésico de
11<G<211 kg/m?s.

Al integrar esta ecuacién sobre la fongitud del tubo para obtener un coeficiente de
transferencia de calor medio, en la regién de condensacion se obtiene.

L
hy = 1 [ - al (Ec. 3.56.b)
Lr Q
Si se supone que la variacion de la calidad es lineal en el rango (x =1 a x =0) el

resultado es:

2.09

0.38
r

hy =0.550-h, + (Ec. 3.56.c)

Los resultados de esta ecuacion difieren 5% del valor obtenido, cuando se utiliza
una calidad media (x = 0.5) en la ecuacién (3.56.a)

7. Eficiencia de aleta y eficiencia de la superficie total.
La eficiencia de aleta (n,) fue calculada por la ecuacidon para aleta anular
(McQuiston y Tree, 1972).

’z-h

tanh 2 .

n( ea‘ka w]
2-h,
e

(Ec. 3.57)

M, =

Tk v

a a

Siendo Kj; la conductividad termica del material de la aleta y h, el coeficiente de
transferencia de calor externo, y el parametro y se define como:

w=Do[Da 414, 08510 Pe
2 | D, D,

Y para aleta lisa, ondulada y embutida,

_tamh(m-L,)

(Ec. 3.58)
m-L,

a
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Siendo L, la longitud de ia aleta y donde:

Y para todos los casos la eficiencia de |la superficie total fue:

A
ny =1-—% (t-7n,) (Ec. 3.59)
T

8. Coeficiente global de transferencia de calor.
En la ecuacion para determinar el coeficiente global, se tomé como superficie de

referencia a At

1 A "ﬁg}AT :

T j = . -

. N TR SR (Ec. 3.60)
U= (Ec. 3.61)

9. Calculo de la efectividad (g) y el numero de unidades de transferencia
de calor (NTU).

NTU = A (Ec. 3.62)
Cmin
e=1- exp[(-cl ](Nru)"-22 fexpl- ¢, (NTUP ™ |- 1} (Ec. 3.63)

10. Obtencion del calor que puede ser retirado en el equipo (Qobtenido), CON
la geometria especificada.

Q=eC,, (T, - T,;) (Ec. 3.64)
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11. Comparacion del Qupienido cON el calor Qrequerido Y aplicacion de criterios
de la figura 3.1,

Caso 1: [Qebtenido = % Error] > Qrequerido E! €quipo esta sobredisefiado.
Caso 2: [Qobtenido T% Error] < Qrequerido El €quipo esta escaso.
Caso 3: [Qobtenido % Error] = Qrequerido El €qUipo cumple con los requerimientos.

12. Analisis exergeético de condensadores.
Aqui se evalGa el cambio de exergia en las corrientes frias y calientes en los
equipos y se cuantifican las pérdidas por irreversibilidades, asi como los
indicadores exergéticos; eficiencia, efectividad, rendimiento y potencial de
mejoramiento con ia finalidad optimizar el disefio.

El desarrollo de la metodologia de andlisis exergético y los resultados obtenidos
se presentan en el apéndice B de este trabajo.
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3.4. Metodologia de disefio de evaporadores.
3.4.1. Diseiio de evaporadores.

1. Especificacion de condiciones de disefio: T, P, X, y flujo mésico de las
corrientes, APadmigibles; Y Qreq-

2. Seleccion del intercambiador:
La seleccién de los evaporadores a estudiar se realizd en base a los criterios
generales presentados en el Capitulo 1l de este itrabajo. Los evaporadores
seleccionados para su estudio son:

a) Evaporador de tubos y coraza, con tubos de bajo aletado externamente, el
arreglo de los tubos es triangular y el material de fabricacién de los tubos y
las aletas es aluminio (6063-T8), en tanto que la coraza es fabricada en
acero al carbon.

b) Evaporador de doble tubo (tipo multitubo), con tubos aletados
longitudinalmente por la parte externa, el arreglo de los tubos es triangular y
el material de los tubos es aluminio (6063-T8), en tanto que el anulo es de
acero al carbén.

3. Cdélculo de las propiedades termofisicas de las corrientes: calor
especifico (Cp), conductividad térmica (k), densidad (p), viscosidad dinamica (u),
viscosidad cinematica (v), y ndmero de Prandtl (Pr).

4. Especificacion de los parametros geométricos, (disefio tentativo):
Espaciamiento longitudinal (P}, espaciamiento transversal(P;), didmetro exierno de
tubo (D,), espesor de tubo (e)), separacion de aletas (S,), espesor de aletas (e,),
namero de aletas por centimetro (N,), altura de la aleta (H), nimero de hileras que
atraviesa el fluido (N)), tolerancia entre tubo y mampara (L) y claro entre el haz de
tubos y la coraza. (Ly,). Los dos altimos parametros se especifican siguiendo la
norma TEMA.

Universidad Nacional Autdnoma de México. _ 54



CAPITULC Il

METODOLQGIA DE DISENO

Célculo de otros parametros geométricos.

Diametro del tubo con aleta.

D,=(D,+2-H) (Ec. 3.65)
Espacio entre aletas
[1-(e. - NI
g =L ‘"a ' a/ Ec. 3.66
a (Na N .1) ( )
Diametro del Haz de tubos.
Dor, ={P, -N,)+D, (Ec. 3.67)
Diametro del envolvente del banco de tubos.
Deny =D, = Do + Ly, (Ec. 3.68)
Calculo de dreas.
Area de flujo minimo:
Ay =(P.-D,)-(S, -e,) (Ec. 3.69)
Area frontal que atraviesa el agua:
A-=(S,-P) (Ec. 3.70)
Area de aletas por tubo:
D 2
A, =[2-(P, -P,)—[” - H-L, (Ec. 3.71)
Area de tubo liso, sin area cubierta por las aletas:
A=r-D -LI-(N,-e,) (Ec. 3.72
Area de transferencia de calor total por tubo:
A=A, + A (Ec. 3.73)
Area de transferencia de calor total:
Apptar =N, - A; (Ec. 3.74)
Célculo de relaciones de areas (indicadores)
R, = Je R, =2 R, =2 (Ec. 3.75)
Ac A; A,
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5. Analisis hidraulico del equipo: Se estima la caida de presién en el
evaporador por la parte externa aletada (coraza) y por ia parte interna de los
tubos.

Caida de presion en el lado externo.

a) Coraza.

La correlacion empleada para estimar la caida de presién en la coraza es (Fraas,
A, P. 1989).

ap -GNy +1)- D,

s 0.14

w

(Ec. 3.76)

Donde: N, es el numero de bafles, Gs es la velocidad de flujo mésico en la coraza,
Ds es el diametro externo de la coraza y f es el factor de friccién que se calcula
como:

f=exp(0.576 -0.19InRe_ ) : (Ec.3.77)

donde el rango de validez es:

400<Re, = G.D, <1x10°
T

b) Anulo.

La correlacién empleada para estimar la caida de presién en el anulo fue:

N
APa = 47{52'11}9( V92m }Vhorquﬂas (EC 378)
hid

Donde Ve, es la velocidad media del fluido que circula por el anulo y fes el factor
de friccién que se calculd como: :

16 (.58
fo| 2 | He (Ec. 3.79)
Rehfd Juw
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Caida de presién en el lado interno de los tubos.

La correlacion empleada para estimar la caida de presién en el interior de los
tubos de los evaporadores, fue la misma gue para condensadores ecuaciones
3.33a3.42.

6. Coeficientes individuales de transferencia de calor: Se calcularon los
coeficientes individuales de transferencia de calor por la parte interna (h;) y externa

(ho).
Coeficientes de transferencia de calor en el lado externo aletado.

Para la seccidon externa aletada del evaporador, los coeficientes individuales se
calcularon con las siguientes correlaciones.

a) Coraza.

La correlacién empleada para calcular el coeficiente de transferencia para el lado
de la coraza es {Taborek,1991).

Nu =0.2Re > Pr,* (Ec. 3.80)
donde:
Re, =T D,
As “H

En estas ecuaciones B es el espaciamiento de los bafles y el subindice s, se
refiere a la coraza.

-

b) Anulo.

La correlacion para calcular el coeficiente individual de transferencia de calor en el
exterior (anulo) de los intercambiadores de calor de doble tubo fue (Gnielinski,
1976).

Para Re > 2000 Nu = (f/8)YRe—1000)Pr

= Ec. 3.81
1+12.7(f/8)°° (Pr2* - 1) ( )
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donde:
f =[1.82log,,(Re-1.64)]? (Ec. 3.82)

Para Re <« 2000 Nu=3.66

La correlacion tiene un rango de validez de 2000 < Re < 5x10%, y 0.6
< Pr <2000

Coeficientes de transferencia de calor en el lado interno de los tubos.

La correlacién para calcular el coeficiente individual de transferencia de calor en el
interior de los tubos fue la propuesta por (Shah, 1982), la cual contempla tres
zonas; ebullicién nucleada (¥,,), ebuliicion convectiva (¥,), y ebullicion
estratificada (¥,,). Tomando como el valor dei coeficiente de transferencia de
calor, el valor méaximo de entre todas, multiplicado por la ecuaciéon de Dittus-
Boelter (h).

hy=¥, . h, (Ec. 3.83)
h=0023 Re,, - Pr® - (Ec. 3.84)
18
Donde:
N=0.38 Fr,**. Co (Ec. 3.86)
2
Fr= & 5 (Ec. 3.87)
9-0,-p,
1-x. \° >
Co=|—2| |Fe (Ec. 3.88)
Xg p.'
Para N>1.0
¥, =230 Bo*® Boz0.3x10"* (Ec. 3.89)
¥ =1+46 Bo®® Bo<0.3x10™ (Ec. 3.90)
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Para 0.1<N<1.0

¥, =F- Bo g7 (Ec. 3.91)
Para N<0.1

¥, =F.Bo .27V " (Ec. 3.91)

La constante F depende del nimero de ebullicion Bo.

F=147  Bo>11x10"* (Ec. 3.92)

F=1543 Bo<11x 10" (Ec. 3.93)

Bo=-9 (Ec. 3.94)
Gh,, e

Esta correlacion fue empleada para calcular el coeficiente medio (x=0.5) dentro de
los tubos, en los dos tipos de evaporadores, que en este trabajo se estudiaron.

7. Eficiencia de aleta y eficiencia de la superficie total.
La eficiencia de aleta para aleta anular externa (n,), fue calculada por la ecuacion
3.57 y 3.59, mientras que para |a aleta longitudinal externa se empleé la ecuacion
3.58 y 3.59.

8. Coeficiente global de transferencia de calor.
Para determinar el coeficiente global de transferencia de calor, se empled la
ecuacion 3.60 y 3.61, donde se tomd como superficie de referencia a Ar.

9. Célculo de la efectividad (¢) y el humero de unidades de transferencia
de calor (NTU).
Para el calculo de estos parametros se emplearon las ecuaciones 3.7 y 3.10, para
el caso de evaporadores de tubc y coraza, mientras que para evaporadores de
doble tubo se emplearon las ecuaciones 3.7 y 3.11 6 3.12.

10. Obtencion del calor que puede ser retirado en el equipo (Qcaiculage), CON
la geometria especificada. Para estimar el calor se utilizé nuevamente Ia
ecuacion 3.64.
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11. Comparacion del Qopienido CON el calor Qrequerido Y aplicacion de criterios
de la figura 3.1. Nuevamente aplicamos los criterios:

Caso 1: [Qoptenido + % Etror] > Qrequerico El €qUIpO esta sobredisefiado.
Caso 2: [Qobienido % Error] < Qrequerido El equipo esta escaso.
Caso 3: [Qobtenido T% Error] = Qrequerico El @quipo cumple con los requerimientos.

12. Analisis exergético de condensadores.
Aqui se evalla el cambio de exergia en las corrientes y se calculan las pérdidas
por irreversibilidades, asi como los indicadores exérgicos. El desarrollo de ia
metodologia de andlisis exergético y los resultados obtenidos se presentan en el
apendice B al final de este trabajo.
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3.5. Descripcion del Simulador SICSERS V.1.0

Para poder simular y conocer el comportamiento térmico y de flujo de los
intercambiadores de calor con cambio de fase y superficies exiendidas, se
desarrolld un programa denominado SICSERS V.1.0 (Simulador de
Intercambiadores de Calor con Superficies Extendidas para Refrigeracion Solar).

El simulador esta estructurado de acuerdo a la metodologia de disefic establecida
en la secciéon 3.1, de tal manera que los céalculos y el procesamiento de la
informacién se realizan de manera secuencial siguiendo el diagrama de flujo de la
figura 3.1, hasta obtener los resultados finales.

El simulador se desarrollé utilizando los programas de computo EXCELL y
VISUAL BASIC V.6.0, por la versatilidad y facilidad que se tiene al trabajar con
estos programas, ademas de la compatibilidad que estos programas brindan al
acoplarse.

El programa SICSERS V.1.0 cuenta con una parte visual muy importante, que
facilita al usuario la entrada de los datos necesarios para el disefio, indicando de
forma esquematica la variable que esta ingresando.

Este programa consta de tres secciones principales que son: interfase de entrada
de datos, secuencia de célculo y procesamiento de datos e interfase de salida de
resultados, dentro de las cuales se encueniran los médulos necesarios para
desarrollar la metodologia de disefio planteada. A continuacién se detallaran las
secciones del simulador.

« Interfase de entrada de datos. En la figura 3.2, se muestra una pantalla de
entrada de datos al simulador de acuerdo a los pasos 1, 2 y 4 de la
metodologia general de disefio, figura 3.1. Aqui se proporcionan todas las
variables de disefio que son:

a) Variables de operacion: Temperatura, presidén y flujo masico de las
corrientes frias y caliente a la entrada. Ademéas de la composicién, si el
refrigerante empleado es mezcla (amoniaco/agua) y de la humedad
relativa si el fluido de enfriamiento es aire.

b) Variables geométricas: Arreglo de los tubos, separacion transversal y
longitudinal entre los tubos, namero de hileras, niimero de tubos por
hilera, nimero de circuitos, nimero de pasos por los tubos, diametro
exterior y espesor de los tubos, nimero de aletas y separacién y
espesor
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4 1

archivo Edicién ver” Insertar Formato . Herramientas " Datas - Yentana 1

Acrobat -

DATOS DE ENTRADA:

CONDICIONE S DE DISENO

fitercamhiador: Evaporador Refrigerants Aqgua
Tipo: tubo ¥ coraza Tre = 3 °C Tae = {6-:.°C
Trs = .7 - °C Tas = 2: 9C
Mr =:0:5558 kgémin Ma = 145 ky/s
Pre = 20 - bar wa = 0.0086 ko, agikg. ai
GEOMETRIA
1.8 0.I3|75

Dist. enfre centros {transv.) | 127

Didmetro externo del tube = }- §.35 -
Dist. entre centros flong.) =  EAESHR
Espesort del tubo = I B
Diametro de la aleta = 40,95

tacidn:

Nimers de aletas = 204
Niamers de hileras = ¥
Namero de tibos por hilera = LB
Separacién entre aletas = L
Espesar de aleta = 375
umere de circuitos = HA.

Figura 3.2. Pantalla de entrada de datos al programa.

Secuencia de calculo y procesamiento de informacion. Aqui se realiza

el andlisis y la evaluacion de los equipos de forma estructurada, siguiendo
la secuencia de célculo conforme a los pasos del 4 al 11 con referencia en

la figura 3.1.

En esta seccion se encuentran los moédulos que contienen los modelos
matematicos para determinar los coeficientes individuales de transferencia
de cailor, caidas de presidn por la parte interna y externa y la capacidad de
los equipos asi como los modelos para aplicar el andlisis exergético a los
condensadores y evaporadores. También se tienen los médulos con las
rutinas para célculo de propiedades termofisicas de los fluidos de trabajo
amoniaco, amoniaco/agua, aire y agua, y para determinar area, volumen y

masa de los intercambiadores.

TESIS CON_

FALLA DE ORIGEN
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* Interfase de salida de resultados. Aqui se despliegan los resultados de
interés para poder evaluar y comparar los condensadores, como son:
coeficientes individuales de transferencia de calor, caidas de presion, areas
de transferencia de calor, relacion de areas (indicadores), asi como los
parametros necesarios para dimensionar el ventilador, en caso de tratarse
de condensadores enfriados con aire.

También se despliegan todos los resultados del andlisis exergético como
son: calculo de exergia en las corrientes y calculo de irreversibilidades, asi
como los indicadores exergeticos (eficiencia, efectividad, rendimiento y
potencial de mejoramiento), los cuales son necesarios para optimizar los
equipos. En la figuras 3.3.a, 3.3.b, 3.3.c, y 3.3.d, se presentan algunas
pantallas que muestran la forma en que el simulador despliega los

resultados.

chive.. Edicién - Ver - Insertar - Formata: Herramientas Dal;ﬁ! ‘Ventana ¢

crobat :

CALCLAC DE PROPIEDADES DE LA MEZCLA (AVONIACO-AGUA}

T, mez= 60 °c
X.mez= 0909 %
P. mez= 2 Mpa

Vapesr

C—

Liguide

|ix, vapjmel =" 0.9977

W, igmel= - 0.7973.

{#, vapjmas = 09975 ..

V. lqhmas = 07880

Wapilig

y = 1L.11ED5 ©  Pas

= . 4. 48ED4:

Pa-s

o= S 2.296E04:

Pa-s

k= 00339 Wm-K

k= < 04016,

Wi

k= L A

W=

Cp= 21780 Jikxgk)

Cp= . 476939,

W{kgk)

Cp=_ 9358

Iy

Dens, vap = = 11,5947 kgfm3

Dens, lig =" -532.06-

kg/m3

Deng, vap = - 21183 -

kg/m3

v, espvap = 00862 m3/kg

v, esp i = . 000188

m3fkg

v, esp.vap = 0406

m3fkg

Pr= o b o adim

Pr= __ 53F

adim

Py = e P N

adim

B ovap=_ 135126 iy

fr. lig 13682

kdikg

h, vapilig = 73404

kJikg

s, vap=_ . 4395 kJ/ky-K

s, Iig 0975

kafkg-K

$, van/lig = -

= 26597

kg

Psat= ... Mpa

CALCULO DF PRUPIEDADES DEL AGUA SATURALN)

B °C

Liguide

Vapilig

1= 1.0936E05: Pa-s

= 4.6298E404 7

Pa-s

y= S 2370F04 ¢

Pa-s

k= 002121 - Wim-K

k= - 0.6530 -

Wime K

k= v Q3T

YWim-K

Cr = 194072, JikgR)

Cp=_ - 418343

Jkg-k)

Cp = 3062.08 -

Jilkgk)

Dens, vap = - 613484 keg/m3

Deas, lig = 983.20: -

kgim3

Dens, vap =~ 19167

ki/m3

v, espvap = 742 m3ikg

v, esp Jig =~ 0.001047: -

m3rky

v, espyvap =" 371

ma/kg

Pr= T L adim

Pr= 2.96

adim

Pr = C-1.98.

adim

h, vap = 260874 - kJikg

b lig = 25001

kdikg

I, vapiliq = 142873

kdfkg

s, vap = 1.9 kJikg-K

s. fiq 0.8301

kg K

. vapilig = i 437 kdfkg-iK

Figura 3.3.c. Pantalla de salida de resultados del simulador.
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cArchivo Edicién. .vYer [Insertar Enrmatb Herramientas D&;Qs_. Ventana | ?: Acrabat

SALIDA DE DTOS
CALCUL O BE VARE ES GEQOWMETRICAS

LADD AIRE: LADGD TUBQ:
Perim hid =" 0,0246 " - m Parim, h,i= " 00174 m
Areadef |= 1896E05  m2 Perim, h,e= " 00288 " m
Radio, hid = -~ 0.0008 m Area de f, |= - 0.000023- m2
Diam, hid = 0.0031 m Radig, hid = *~_0.001381 m Hileras »
Area fromt = 4. 000ED5 - Diam, hid = - 0005525 m f
Razon= ... 0.4714 Arez front = - 0.000360- . m2 >

T

Tuhos por hileta

A, Tot, alet=- - . 15.54. m2 Razon = O 00666 adim

A, Tot, tub = 1.45 m2 A, Tot tran= . . 0.93-"- m2

A, Tot, tran = . 1699 m2 S.r= . 4821 1/m :
Sa= . - B76.58 - 1/m §9.82° cm
Za= 00147 i

GENERALES:
Long, tubo =
Largg =
Profundo = . ‘
Vaolum, Tot =
A, fraire = -
A fr, tubo = . 5000 cm
# aletas/icm =:

i

S.40icm

L

Dimensiones de Caja

Figura 3.3.a. Pantalla de salida de resultados del simulador.

drchive Edicidn- Ver. Insertar Eormato Herramientas . Datos: ¥entand ' 2. Acrobat

DATOS DE SALIDA

CALCULO DE BE PROPIEDARES TERMOCISICAS DE LOS CLUIRGOS

CALCLLO DE PROPIEDADES DEL AIRE, GOMC GAS ( A 1 ATRIQSFERA ESTANDARD )

7= 47 °C
Hurnedad = 0.024 Kg,a6/kg,ai

o= C1TO26E05: Pa-s b qas = B kg
& = T 02T Wim2-IK S gas=_ B KJfkg-K
vol, esp = 09054 - m3/ky

Cp = - 006 - JIKg-K Cp, corr 1026017 FL.Cp=_ - 1.0204

Densidad = - 71,1045 hafm3 Deir, GO = - 10904 F.C, densi = 0.9872 et
Pr = 0.6940 agdim Pr. corr = - 0T0B2 =
CALCLR. O EE PROPIEDADES DEL AMOMIACO SATURADO %
7= (1) | = o
Vapor ; Liguida Vap/Lig O C

= “1.201EDS Pa-s i~ 1.040ED04 1 = CLOAEDT . Pas o
k= §.03958. Wiim-K K= 040319 .. o= 0.40319 - Wm- K (<
Cpr = 30842 kg k) Cpe 522381 Cp = 522381, Jiko- k) Vi

Dens, vap = 205458 kg/m3 Dens, lig = 545333 Dens, vap = - 54533 - kg/m3 Tr2
: . v, esp.vap = . 0.04867 m3fky v, esp.lig = .. 0.001834 V. esp vap = .00 m3/ka ' EE ‘:I
‘ Pr= 19055 i Pr= 13472 Pr= 13472 adim —
r ) I vap = 1450.52 kJ/icg I fig = - 19267 fr. vap/lig = 492.67 kdrky Lt
s vap = . 4,95 kgl | s fig = . 1.95 5, vap/lig = 195 kikgK &
SR——

‘ P.sat = 2610 Mpa

Figura 3.3.b. Pantalla de salida de resultados del simulador.
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rchivo - Edicion - Yer - Insertar -Formato- Herramientas ' Datos- Veptana 2 Acrobat

DATGS DE SALIDA
CALCULD DE LA DESTRUCCION OF EXERGIA EN UN CONDENSADOR:
Entrada d_ef Refrigerarnte Aire o Satida de Afre
mre= - 0.0093 kgis To= ~.:280-°C mais= 145 kols
Tre= i 0 o0 ho= - 297.73 klikg Tais= ~ 477 '°C
Pre= 7207 “bar 586 kikgK Paig= . 1 bar
Xre= . 09938  kg-amikg-sol < ] h,ai,g 320.14 - kJikg
hrev= 137049 klkg z = et sais= 6.9  kdkgK
srev= 431 kdikg-K o) s ] EXais= 092  klkg
EXre,e = 030T . -klky e

Salida del Refrigerame

Entradda da Alre ] ] mrs= - 0.0093: ka's
maie= - 145 kole N N Trs= 50 .°C
Taie= .. #..°C NIy G Prs= . 200 har

Paie= "% bar Ars= 03936 kg-amtky-sol
haie= 31301 " klkg ity hrsi= - 2231 kitkg
saie= " 691 klkgK HIZE6 kliky srsi= © 089 kikg-K
EXaie="" 046" khky L0428 kliko-K EXre,s =" 2888

EQUIPO CAMBIO DEEXERGIA | EXERGIA DESTRUIDA | EXERGIA DESTRUDA EXERGIA TOTAL
AIRE DE ENF. (kJinin) |IRR. EXTERNAS (kJ/minRIRR. INTERNAS (kJininy | DESTRUIDA (kJimin)

COURENSADOR 4003 7561 - | 3551 111,12

EQUIPO Eficiencia - Efectividad Rendimiento Potencial de
. Majoramienta (kW)
COHDEHSADIOR 15.85 : 2548 58,95 2.03

Figura 3.4. Pantalla de salida de resultados del simulador,
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CAPITULO IV

SIMULACION Y DISENO

Resumen

En este capitulo se presentan los resultados de la simulacion de condensadores y
evaporadores con diferentes tipos de aletas, y se realiza una comparacion entre
ellos para seleccionar los equipos con las mejores caracteristicas y finalmente se
plantea el disefio mecanico de los equipos.

4.1. Analisis de condensadores.

Los condensadores enfriados con aire, pueden presentar variadas
configuraciones de flujo, por lo general formando circuitos simétricos entre los
tubos (Hogan, 1980) como io muestra la figura 4.1.a y b. En el andlisis de los
condensadores la convencidn utilizada es la mostrada en la figura 4.1.c.

Para el calculo del calor transferido en el condensador se siguid el método
sugerido por (Garimella, 1996) que consiste en tomar un tubo (un paso), al que de
aqui en adelante llamaremos segmento de un circuito del condensador como se
muestra en la figura 4.2 y se procedio a aplicar el método de € -NUT descrito en el
punto 3.2 del capitulo tres de este trabajo. Primero se evaluaron las propiedades
termofisicas de ambos fluidos de trabajo, utilizando las condiciones de operacién a
la entrada; luego se calculd el area y e! coeficiente global de transferencia de calor
del segmento (UA}segmento, €mpleando las correlaciones empiricas apropiadas,
enseguida se calculé el nimero de unidades de transferencia NUT, con la Ec. 3.7
y la efectividad & del segmento, con la Ec. 3.9; finalmente se calcularon las
temperaturas de las corrientes a la salida y el calor transferido por el segmento
(Qsegmento). El procedimienio se repitid para el siguiente segmento hasta concluir
con los segmentos de la primera hilera del circuito. El calculo se repitié para el
nimero de hileras del circuito del intercambiador, tomando una temperatura del
aire promedio y las condiciones a la salida de la hilera anterior, como las nuevas
condiciones de entrada de cada hilera. Finaimente mediante una sumatoria de los
calores de cada segmento, se calculé el calor total transferido por el
intercambiador.
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Arreglo de los circuitos

Entradas
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Figura 4.1. Diagrama de arreglos de circuitos de flujo.
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Circuito de! Condensador

Entrada de
, & Refrigeranie

Salida de
Refrigerante

Entrada de
Aire
Hileras de tubos
de un circuito
Segmento de Tubo {(Un paso)
UAsegmento Ti
Esegmnto To =% P: Refrigerante

Qsegmenlo \

) D

Pi  Aire

&

Figura 4.2. Segmento para analisis de condensadores a flujo cruzado.
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El analisis se realiza considerando las siguientes suposiciones.

a) La calidad del vapor varia lineaimente sobre la longitud del segmento que
se estudie.

b) Las propiedades termofisicas permanecen constantes en segmentos de
tuberia pequefios.

c) E! fluio de refrigerante que circula por dentro de los tubos es igual para
cada circuito {rama} del intercambiador.

d) El flujo de aire que airaviesa la cara frontal del intercambiador, circula de
manera uniforme y a temperatura constante.

4.2. Simulacion de Condensadores.

En esta seccion se comparan los resultados numéricos obtenidos con el
procedimiento de célculo descrito en la seccién anterior. Se presentan dos
geometrias (casos) de cada tipo de condensador, que cumplieron con los
requerimientos establecidos, de éstas, se selecciona la méas apropiada y
finalmente se comparan las mejores cuatro geometrias para seleccionar el equipo
idéneo.

Los criterios para elegir y proponer los casos de estudio de los diferentes tipos de
condensadores, se fundamentan en estudios de tuberias comerciales realizados
por (Kays y London, 1984), para generar propuestas iécnicamente viables y
estudios realizado por (Garimella, 1296) que dan la pauta para proponer disefios
preliminares.

Las condiciones de disefio que se toman para realizar la simulacién de os
condensadores son las reportadas por (Velazquez y Best, 2000) y se presentan en
el Capitulo Il de este trabajo y se fijan en funcién de los requerimientos del sistema
de absorcién GAX. Considerando lo anterior y aplicando los criterios de mayor
eficiencia, menor tamafio y peso, y minima generacién de entropia, se obtuvieron
los disefios tentativos para estudio.

A continuacion se presenta el estudio realizado para las diferentes geometrias,
para los cuatro diferentes tipos de aleta seleccionadas, para el condensador. El
arregio y conexionado de los tubos de cada circuito del condensador es el
mostrado en la figura 4.1.a.

En las siguientes tablas se especifican con detalle las geometrias y las
condiciones de operaciébn de los ensayos que se realizaron, asi como los
resultados obtenidos.
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Las condiciones iniciales de operacion que se utilizaron para la simulacion de los
diferentes tipos de condensadores estudiados se presentan en la tabla 4.1. Estas
son las mismas para todos los casos de estudio presentados.

Tabla 4.1. Condiciones iniciales de operacién para simulaciéon de condenadores.

|Condiciones Iniciales de Operacion. - s s
Temperatura del refrigerante a la entrada (°C) 70.0 (vapor saturado)
Presion del refrigerante a ia entrada (bar) 20.0
Composicion del 1a mezcla NHa/H-0 (kg N Ha/ kg Sol.) 0.9939
Flujo masico del refrigerante {kg/s) 0.00926
Temperatura del aire a la entrada (°C) 40.0
Presion del aire a la entrada (bar) 1.0
Flujo masico del aire (kg/s) 1.450

4.2.1. Tubo circular liso y aleta lisa continua.

A continuacion se presenta el diagrama de un condensador de tubos circulares y
aletas lisas continuas figura 4.3, donde se aprecian los principales parametros
geométricos para el disefio de este equipo.

Figura 4.3. Diagrama de un condensador de tubos circulares y aletas lisas.

En la tabla 4.2, se muestran las geometrias propuestas para los casos de
condensadores de tubos circulares con aletas lisas y continuas, mieniras que en la
tabla 4.2, se muestran los valores mas relevantes obtenidos de la simulacion de
éste tipo de condensador.
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Tabla 4.2. Geomettias propuestas para la simulacion de los condensadores de
tubos circulares con aletas lisas continuas.

Geometria del Condensador 1 [*CASO2 [ CASO3 |
Numero de circuitos 6 5
Nimero de hileras 3 3
Numero de tubos por hilera 30 40
Arreglo de los tubos friangular | triangular | triangular
Espaciamiento longitudinal Py (mm) 20 20 20
Espaciamiento transversal Py (mm) 20 18 18
Diametro externo del tubo D, (mm) 9.925 9.925 9.925
Espesor del iubo e, (mm) 2.0 2.0 2.0
Pasos por hilera 4 5 8

Geometria de Aletas

Separacion de aletas S, (mm}

Espesor de aletas e, {(mm)

0.2

0.2

0.2

Materiales :
Tubos Aluminio Aluminio | Aluminio
Aletas Aluminio Aluminio | Aluminio

Tabla 4.3. Resultados obtenidos de la simulacién de los casos de tubos y aletas
lisas continuas.

C“a'paéid'ad “("kW)

6.47

TATT A N\T NDINDK

}, TESIS CON

Calda de presion del lado tubos (kPa) . i
Caida de presion del aire (Pa) 39.37 29.9 26.12
Masa de tubos (kg) 23.61 22.71 26.53
Masa de aletas (kg) 15.75 14.19 13.99
Masa total (kg) 39.37 36.9 40.52
Razén de superficie aletada a lisa {adim) 23.5 25.14 24.07
Eficiencia de la superficie (adim) 0.9829 0.9853 0.9858
Alto Y{cm) 60.20 54.20 72.0
Ancho X (cm) 8.0 6.0 6.0°
Profundo Z (cm) 59.82 79.82 69.82
Volumen (m°) 0.0287 0.0258 | 0.03016
Temperatura del refrigerante a la salida (°C) 50.5 49,9 51.2
Temperatura del aire a la salida (°C) 4715 48.3 47.5
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Observando los resuitados obienidos de la simulacidn de este tipo de
condensador, se puede decir que el CASO 2 es el que cumple con los
requerimientos de capacidad previamente establecidos y es el que presenté ¢l
menor tamafio y peso, ademas observamos que la caida de presion calculada
esta por debajo de la caida de presidn permisible.

4.2.2. Tubo circular liso y aleta ondulada.

Enseguida se presenta muestra el diagrama de un condensador de tubos
circulares y aletas onduladas figura 4.4, donde se representan los principales
parametros geométricos para el disefio de este equipo.

s .
i
y Y
A

Py

B
¥y

Figura 4.4. Diagrama de un condensador de tubos circulares y aletas onduladas.

En la tabla 4.4, se muestran las geometrias propuestas para los casos de
condensadores de tubo circulares provistos con aletas onduladas, mientras que en
la tabla 4.5, se presentan los valores més relevanies obtenidos de 1a simulacion de

este tipo de condensador.
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Tabla 4.4. Geometrias propuestas para la simulacion de los condensadores de
tubos con aletas onduladas.

Geometria del Condensador -

Numero de circuitos

NUmero de hileras

Namero de tubos por hilera 25 20
Arreglo de los tubos friangular triangular
Espaciamiento longitudinal P; (mm) 27 27
Espaciamiento transversal Py (mm) 24 24
Diametro externo del tubo D, (mm) 9.925 9.925
Espesor del tubo e, (mm) 2.0 2.0
Pasos por hilera 5 4
Longitud de cresta a valle Sq (mm) 4.5 4.5
Longitud de media onda S, (mm) 1.0 1.0

Geometria de Aletas

F'Separacién de aletas S, - (mm)

1.5 2.0
Espesor de aletas e, (mm) 0.2 0.2

Aluminio

Aluminio

Aluminio

Aluminio

Tabla 4.5. Resultados de la simulacion de los casos de tubo y aletas onduladas.

Capacidad (kW)

TATT A N ANTADA

| “TESIS CON

Caida de presion del lado tubos (kPa)

Caida de presion del aire (Pa)

Masa de tubos (kg)

Masa de aletas (kg)

Masa iotal (kg)

Razén de superficie aletada a lisa (adim).

Eficiencia de la superficie (adim)

Alto Y(cm) 60.2 49
Ancho X (cm) 8.1 10.8
Profundo Z {cm) 59.9 79.8
Volumen (m®) 0.0290 0.0413
Temperatura del refrigerante a la salida (°C) 49.5 50.8
Temperatura del aire a la salida (°C) 48.76 48.05
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Observando los resultados que se obtuvieron de la simulacién de este tipo de
condensador, podemos decir que el CASO 1 es el que cumple con los
requerimientos de capacidad previamente establecidos y es el que presentd el
menor tamafo y peso, ademas observamos que la caida de presion calculada por
la parte externa, es ligeramente mayor que la caida de presion obtenida en el
CASO 2, sin embargo, esta por debajo de la caida de presién permisible.

4.2.3. Tubo circular liso y aleta anular.

A continuacion se presenta el diagrama de un condensador de tubos circulares y
aletas anulares figura 4.5, donde se muestran los principales parametros
geométricos para el disefio de este equipo.

—_—

Figura 4.5. Diagrama de un condensador de tubos circulares y aletas anuiares.

En la tabla 4.6, se muestran las geometrias propuestas para los casos de
condensadores de tubos circulares con aletas onduladas, mientras que en la tabla
4.7, se presentan los valores més relevantes obtenidos de !a simulacién de éste
tipo de condensador.
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Tabla 4.6. Geometrias propuestas para la simulacién de los condensadores de
tubos con aletas anulares.

‘Geometria del Condensador *CASO 1

Numero de circuitos 6

Niumero de hileras 5

Numero de tubos por hilera 32

Arreglo de los tubos triangular friangular
Espaciamiento longitudinal P, (mm) 22.8 22.8
Espaciamiento transversal P, (mm) 25.4 25.4
Diametro externo del tubo Dy (mm) 9.945 9.945
Espesor del tubo e (mm) 2.0 2.0
Pasos por hilera 5 4

(Geometria de Aletas

1.5

Separacion de aletas S, (mm) 1

Espesor de aletas e, (mm) 0.2 0.15
Diametro de la aleta D, (mm)} 23 23

Tubos aluminio aluminio
Aletas aluminio aluminio

Tabla 4.7. Resultados de la simulacion de los casos de tubos con aletas anulares.

Capacidad (kW) 10.65 10. 81
Calda de presién del lado tubos (kPa) 8.6 8.16
Caida de presién del aire (Pa) 55.9 60.77
Masa de tubos (kg) 32.52 34.22
Masa de aletas (kg) 26.16 29.65
Masa total (kg) 59.68 63.87
Razon de superficie aletada a lisa {adim) 18.82 17.15
Eficiencia de la superficie (adim) 0.9812 0.9864
Alto Y{cm) 81.28 81.28
Ancho X {cm) 11.43 16
Profundo Z (cm) 79.92 69.92
Volumen (m”) 0.0742 0.09093
Temperatura del refrigerante a la salida (°C) 51.45 50.28
Temperatura del aire a la salida (°C) 47.55 47.99
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Observando los resultados que se obtuvieron de la simulacién de este tipo de
condensador, podemos decir que el CASO 1 es el que cumple con los
requerimientos de capacidad establecidos y es el que presenté el menor tamafio y
peso, ademas presenta la menor caida de presion. En cuanto a la temperatura del
refrigerante a la salida, se encuentra ligeramente por encima de la temperatura de

liquido saturado.

4.2.4. Tubo circular liso y aleta embutida (louvered).

Enseguida se muestra el diagrama de un condensador de tubos circulares y
aletas embutidas (louvered) figura 4.6, donde se indican los principales
parametros geométricos para el disefio de este equipo.

Figura 4.6. Diagrama de un condensador de tubos circulares y aletas embutidas.

En la tabla 4.8, se muestran las geometrias propuestas para los casos de
condensadores de tubos circulares con aletas embutidas (persianas), mientras
gue en la tabla 4.9, se presentan los valores mas relevantes obtenidos de la

simulacién de éste tipo de condensador.
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Tabla 4.8. Geometrias propuestas para la simulacion de los condensadores de

tubos circulares con aletas embutidas (persianas).

Geometria del Condensador =

Numero de circuitos

Nuamero de hileras

NOmero de tubos por hilera 30 24
Arreglo de los tubos triangular triangular
Espaciamiento longitudinal P; (mm) 23 23
Espaciamiento transversal Py (mm) 20 20
Diametro externo de! tubo D, {mm) 9.925 9.925
Espesor del tubo e, (mm) 2.0 2.0
Pasos por hilera 5 4

|Geometria ae Aletas

=
e
1B =
&5 <
2 e
B
?_..:
O

Separacién de aletas S, (mm) 2 4
Espesor de aletas e, (mm) 0.2 0.15
Largo de persiana Siou (Mm) 10.0 10
Ancho de persiana Ligyy (mm) 2.0 2.0
Numero de persianas 4 4
Materiales
Tubos Aluminio Aluminio
Aletas Aluminio Aluminio
Tabla 4.9. Resultados de la simulacién de los casos de tubo y aleta embutida.
Capacidad (kW) 10.61 10.61
Caida de presion del lado tubos (kPa) 12.99 12.34
Caida de presion del aire (Pa) 42.74 47.5
Masa de tubos (kg) 18.31 20.51
Masa de aletas (kg) 13.15 15.24
Masa total (kg) 31.36 35.75
Razén de superficie aletada a lisa (adim) 23.82 22.09
Eficiencia de la superficie (adim) 0.9833 0.9828
Alto Y(cm) 60.87 49.0
Ancho X (cm) 6.9 920
Profundo Z (cm) 69.82 69.82
Volumen (m®) 0.02891 0.0308
Temperatura del refrigerante a la salida (°C) 50.95 50.2
Temperatura dei aire a ia salida (°C) 48.10 48.54
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Observando los resuitados que se obtuvieron de la simulacién de este tipo de
condensador, el CASO 1 es el que cumple con los requerimientos de capacidad
establecidos y es el que presentd el menor tamafio y peso, ademas la caida de
presion calculada es menor que para el CASO 2.

4.3. Analisis y seleccion del condensador idéneo.

Para seleccionar al condensador que cumplié con las mejores caracteristicas de
tamarfio y eficiencia, se realizé una comparacién entre los cuatro mejores casos de
cada tipo de aleta, ésta comparacion se presenta en las Tablas 4.10 ay.4.10.b.

De éstas tablas se puede observar lo siguiente: El intercambiador de calor, de
tubo circuiar liso y aleta ondulada resulta ser el mas ligero de todos con un peso
de 29.05 kg, 105.43% menos que el de aleta anular, 27% menor que el de aleta
lisa y 7.95% menor que el de aleta embutida, lo cual se aprecia en la grafica 4.1.
También resulto ser el de geometria mas compacta teniendo una altura de 60.2
cm por una profundidad de 59.9 cm, con un volumen de caja de 0.029 m®.

Tabla 4.10.a. Comparacion entre las geometrias con difetentes tipos de aleta.

Numero de circuitos 6 6
Namero de hileras 3 3 3
NUmero de tubos por hilera 30 25 32 30
Arreglo de los tubos triangular | triangular | triangular | Triangular
Espaciamiento longitudinal Py {(mm) 20 27 22.8 23
Espaciamiento transversal P; (mm) 18 24 25.4 20
Diametro externo de! tubo Do (mm) |  9.925 9.925 9.945 9.925
Espesor del tubo e, (mm) 2.0 2.0 2.0 2.0
Pasos por hilera 5 5 5 5

Separacién de aletas S, (mm) 2 1.5 1 2
Espesor de aletas e, (mm) 0.2 0.12 0.2 0.2
Largo de persiana Siguy (MmM) | - e 10.0
Ancho de persiana Ligyy (MmM) | === | cme ] eeee- 2.0
Numerodepersianas | === | =mem= | eeee- 4
Diametro de la aleta D, {(mm) i 23 | -
Longitud de cresta a valle §4 (mm)- |  ----- 45 | - | e
Longitud de media onda 8y (mm} | --—--- 10 | - | e

| Tubos Aluminio | Aluminio ! Aluminio | Aluminio
Aletas Aluminio | Aluminio | Alluminio | Aluminio
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Tabla 4.10.b. Comparacion de entre valores obtenidos, para geometrias con
diferentes tipos de aleta.

: o ol Lisa - |Onduladal Anular: | Embutida
Capacidad (kW) 10.61 10.75 10.61 10.61
Caida de presion del lado tubos (kPa) 6.10 13.47 8.6 12.99
Caida de presién dei aire (Pa) 29.9 40.92 55.9 42.74
Masa de tubos (kg) 22.71 17.30 32.52 18.31
Masa de aletas (kg) 14.19 11.75 26.16 13.15
Masa total (kg) 36.9 29.05 59.68 31.36
Razon de area aletada a lisa (adim) 25.04 26.4 18.82 23.82
Eficiencia de la superficie (adim) 0.9853 0.989 0.9812 | 0.9833
Alto Y(cm) 54.20 60.2 81.28 60.87
Ancho X (cm) 6.0 8.1 11.43 6.9
Profundo Z (cm) 79.82 59.9, 79.92 69.82
Volumen (m°) 0.0258 | 0.0290 | 0.0742 | 0.0289
Temp. del refrigerante a la salida (°C) 49.85 49.5 51.05 50.95
Temp. del aire a la salida (°C) 48.31 48.76 47.55 48.10
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Gréfica 4.1. Masa de intercambiad
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Para conocer la influencia del tipo de aleta sobre el coeficiente de transferencia de
calor y caida de presion en el lado del aire en los condensadores estudiados, se
presenta la grafica 4.2, y se tiene el coeficiente de transferencia del lado del aire
como funcién de la velocidad del aire que atraviesa el drea minima de flujo. En
esta grafica se puede observar que el coeficiente de transferencia de calor en
aleta anular es el mas bajo de todos los tipos de aleta considerados, por otro lado
se tiene que la aleta ondulada presenta los coeficientes de transferencia de calor
mas elevados.

En cuanto a la caida de presidn, la geometria de tubo circular liso y aleta plana
resulto tener la caida de presién mas baja de todos los tipos de aletas
considerados como se muestra en la grafica 4.3, la aleta ondulada es la que
presenta la mayor caida de presidn, seguida por la aleta anular y [a aleta
embutida, aunque la caida de presién de la aleta ondulada es la més alta, este tipo
de aleta resulta ser la mas airactiva por los altos coeficientes de transferencia de
calor que se obtienen con ésta.
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Para determinar el coeficiente de transferencia de calor por 1a parte interna de los
tubos, se integré la correlacion como lo sugiere (Shah, 1979), para una
temperatura promedio entre ia entrada y salida del refrigerante, y para una
longitud de tubo establecida en 9 m, que es la longitud de un circuito de
intercambiador, el didmetro del tubo se mantuvo en 9.525 mm. (3/8 in). La
integracién se hizo utilizando refrigerante amoniaco puro y amoniaco/agua
(99.39%), con la finalidad de determinar la diferencia entre los coeficientes de
ambos fluidos en condensacion, en la grafica 4.4, se muestra el comportamiento -
del coeficiente de transferencia de calor dentro de los tubos.

Grafica 4.4. Coeficiente de transt
fase para amoniaco::pfur

4500 —

Condensacién
a000 +| Coeficiente Local de Transferencia de Calor.
o Temperatura 60°C
Didmetro de Tubo: 9.525 mm.
.3500 1 Longitud del Tubo: 9 m.

|| Velocidad de Flujo: 51.7 kg/(m?s)

i

- (Wim2-K)

—— Amoniaco puro

- Mezcla amoniacofagua (99.39%)

0.7 0.8 08 t

Los coeficientes de transferencia promedio dentro de los tubos, tomando una
calidad media de 0.5, se muestran en la tabla 4.11. La diferencia entre el
refrigerante puro con respecto a la mezcla de amoniaco/agua es det 40.3%, esta
variacion se debe, entre otras cosas, a la diferencia entre los valores de viscosidad
dinamica y conductividad térmica que se tienen para la mezcla amoniaco/agua con
respecto al amoniaco como fluido puro.
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Tabla 4.11. Comparacion de coeficientes de transferencia de calor dentro de tubos
para amoniaco y amoniaco/agua (99.39%)

amomaco/agua

21 59 07

amoniaco 2876.51 2975.31 3.54 %
Desviacion 40.3 % 37.80 %

4.4. Simulacion de evaporadores.

Para analizar los evaporadores seleccionados para el sistema de absorcion GAX
del CIE-UNAM, se emple6 el método (e -NTU) descrito en el Capitulo Il de éste
trabajo y nuevamente siguiendo la metodologia general de disefio se pudo
seleccionar el equipo con las mejores caracteristicas de eficiencia tamafio y peso.
A continuacién se presentan los resuitados de la comparacion de los ensayos
realizados para evaporadores tubo y coraza y doble tubo.

Las condiciones iniciales de operacion que se utilizaron para la simulacién de los
dos tipos de evaporadores estudiados se presentan en la tabla 4.12. Estas son las

mismas para todos los casos de estudio presentados.

Tabla 4.12. Condiciones iniciales de operacion para simulacion de evaporadores.

Temperatura del re rlgerante 2 la entrada (°C) 4 (liguido saturado)
Presion del refrigerante a la entrada (bar) 5.0
Composicion de la mezcla NHa/H>O (kg N Hs/ Kg Sol.) 0.9939

Flujo masico del refrigerante (kg/s) 0.00926
Temperatura del agua a la entrada (°C) 16.0
Presién del agua a la entrada (bar) 1.0

Flujo masico del agua (kg/s) 0.4202

TESIS CON
FALLA DE ORIGEN |
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4.4.1, Evaporadores tubos y coraza.

A continuacion se presenta el diagrama de un evaporador de tubos y coraza,
emplendo tubos con bajo aletado transversal externo figura 4.7, donde se
muestran los principales parametros geométricos para el disefio de este equipo.
Para establecer la geometria (disefio tentativo) se revisaron los estudios
realizados por (Kays and London, 1984) sobre este fipo de aleta, con el fin de
identificar tuberias comerciales de éste tipo y proponer disefios técnicamente
viables.

Haz de tubos
con bajo aletado
externo

Coraza

Figura 4.7. Diagrama de un evaporador de tubos y coraza.

En la tabla 4.13, se muestran las geometrias propuestas para los dos ensayos
realizados, utilizando evaporadores de tubos y coraza, empieando tubos con bajo
aletado transversal por la parte externa del mismo, mientras que en la tabla 4.14,
se presentan los valores més relevantes obtenidos de la simulacién de éste tipo de
evaporador.
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Tabla 4.13. Geometrias propuestas para la simulacion de los evaporadores de tubos

con bajo aletado transversal y coraza.

Geomettia del Evaporador. =

S| *CASO:

—

CASO 2

Nimero de tubos 14 10
Numero de hileras 5 4
Numero de tubos por hilera 2,3,4,3,2, 3,4, 3,
Arreglo de los tubos triangular Triangular
Espaciamiento longitudinal Py (mm) 10.8 20
Espaciamiento transversal Py (mm) 12.7 20
Diametro externo del tubo D, (mm) 9.525 9.925
Espesor del tubo e {mm) 1.5 1.5
Numero de pasos por los tubos 4 4
Numero de pasos por la coraza 1 1
Diametro externo de la coraza Dy,s (mm) 101.05 112.15
Diametro interno de la coraza D; g (mm) 80.46 90.62
Longitud de los tubos Ly (mm) 1000 1200

‘Geometria de Aletas

Separacion de aletas S; (mm) 0.625 0.425
Espesor de aletas e, (mm) 0.375 0.250
Diametro de aleta D, (mm) 11.125 10.525

Tubos Aluminio Aluminio
Aletas Aluminio Aluminio
Coraza Acero al carbén | Acero al carbdn

Tabla 4.14. Resultados de la simulacién de los casos de bajo aletado transversal.

Capacidad (kW)

Caida de presion del lado tubos (kPa) 2.05 2.84
Caida de presién del lado coraza (KPa) 3.79 3.41
Masa de tubos (kg) 431 4.12
Masa de aletas (kg) 2.45 2.24
Masa de coraza (kg) 30.46 39.75
Masa total (kg) 37.22 46.11
Razén de superficie aletada a lisa (adim) 6.9 5.1
Eficiencia de la superficie (adim) 0.988 0.981
Superficie de transferencia de calor. (m®/m) 1.246 1.102
Temperatura del refrigerante a la salida (°C) 7.29 6.54
Temperatura del_ggua a la salida (°C) 10.87 11.21
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Observando los resultados de la simulacién de este tipo de evaporador, el CASO 1
es el que presenta las mejores caracteristicas, ya que cumple con los
requerimientos de capacidad establecidos y es el que presento el menor tamafio y
peso, ademas presenta la menor caida de presion dentro de los tubos.

4.4.2. Evaporadores de tipo doble tubo con multitubo interno.

De este tipo de evaporador figura 4.8, se realizaron dos ensayos, con disefios
preliminares, para lo cual se verificd que las tuberias con este tipo de aletado
fueran comerciales, apoyandose en estudios reportados por (Taborek, 1997), los
que presenta una amplia gama de tuberias que pueden ser empleadas con
intercambiadores multitubo.

Corte transversal
del evaporador

Tubos Lisos Tubos Aletados.

Figura 4.8. Evaporador de doble tubo con multitubo interno.

En la tabla 4.15, se muestran las geometrias propuestas para los dos ensayos
realizados, utilizando evaporadores de doble tubo c¢on multitubo interno,
empleando tubos con aletado longitudinal externo, mientras que en la tabla 4.16,
se presentan los valores mas relevantes obtenidos de la simulacion de éste tipo de
evaporador.
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Tabla 4.15. Geometrias propuestas para la simulacién de los evaporadores de doble

tubo con multitubo interno y aletado longitudinal.

Geometria del Evaporador . *CASO1 . CASO
Numero de tubos 7

Nimero de hileras 3

Namero de tubos por hilera 2,32 2,32
Arreglo de los tubos triangular triangular
Espaciamiento longitudinal P; {(mm) 16 20
Espaciamiento transversal Py (mm) 16 20
Diametro externo del tubo D (mm) 9.525 9.925
Espesor del tubo e; (mm) 2.11 2.11
Numero de pasos por los tubos 2 2
Numero de pasos por la coraza 2 2
Diametro externo de la coraza D s (mm) 67.0 78.5
Diametro interno de la coraza D;s (mm) 49.8 61.1
Longitud de los tubos Ly (mm) 1200 1200

Geometria de Aletas.

Separacion de aletas S, (mm)

2.1

2.1

Espesor de aletas e, (mm}

0.889

0.889

Altura de aleta Ha {(mm)

2.66

5.32

Tubos Aluminio Aluminio
Aletas Aluminio Aluminio
Coraza Acero al carbon | Acero al carbén

Tabla 4.16. Resultados de la simulacion de los casos de aleta longitudinal externa.

Capacidad (kW) 10.65

Caida de presion del lado tubos (kPa) 2.95

Caida de presion del lado coraza (KPa) 2.79

Masa de tubos (kg) 6.95 6.95
Masa de aletas (kg) 2.10 4.55
Masa de coraza (kg) 39.96 48.85
Masa totai (kg) 49.01 60.35
Razén de superficie aletada a lisa (adim) 3.1 5.9
Eficiencia de la superficie (adim) 0.978 0.9828
Superficie total de transf. de calor (m*/m) 0.698 1.255
Temperatura del refrigerante a la salida (°C) 6.94 8.22
Temperatura del agua a la salida (°C) 11.55 18.54
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Analizando los resultados de la simulacién de los evaporadores de doble tubo
(multitubo), el CASO 1 es el que presenta las mejores caracteristicas, ya que
cumple con los requerimientos de capacidad establecidos y es el que presento el
menor tamafo y peso, ademas presenta la menor caida de presién.

4.5. Analisis y seleccion del evaporador.
Nuevamente se hizo un analisis comparativo para seleccionar al evaporador que
redna las mejores caracteristicas, realizando una comparacion entre los ensayos

mas satisfactorios, de los tipos de superficies extendidas empleadas. Esta
comparacion se presenta en la tabla 4.17.ay 4.17.b.

Tabla 4.17.a. Comparacion entre las geometrias con diferentes tipos de aleta.

*Tubo y coraza |

Geometria-del Evaporador

Ndamero de tubos 14

NUmero de hileras 5

Ndmero de tubos por hilera 2,3,4, 3,2, 2,3,2
Arreglo de los tubos triangular triangular
Espaciamiento iongitudinal Py {mm) 10.8 16
Espaciamiento transversal P, (mm) 12.7 16
Diametro externo del tubo D, (mm) 9.525 9.925
Espesor de! tubo & (mm) 1.4 2.11
Nimero de pasos 4 2
Diametro externo de la coraza Dy (mm) 101.05 67.0
Didmetro interno de la coraza Dj (mm) 80.466 49.8
Longitud de Tubos Ly {mm) 1000 1200

(mm) )
Espesor de aletas e, (mm) 0.375 0.889
Diametro de aleta D, (mm) 111258 | -
Altura de aletasH, (/i m) [ - 2.66
Material
Tubos Aluminio Aluminio
Aletas Aluminio Aluminio
Coraza Acero al carbon | Acero al carbon
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Tabla 4.17.b. Comparacion de entre valores obtenidos, para geometrias con
diferentes tipos de aleta.

B SR *Tubo'y coraza | - Doble tubo:
Capacidad (kW) 10.55 10.55
Caida de presién de! lado tubos (kPa) 2.05 2.95
Caida de presién del lado coraza (KPa) 3.79 2.69
Masa de tubos (kg) 4.31 6.95
Masa de aletas (kg) 2.45 2.10
Masa de coraza (kg) 30.46 39.96
Masa total (kg) 37.22 49.01
Razén de superficie aletada a lisa (adim) 6.9 3.1
Eficiencia de la superficie (adim) 0.989 0.978
Superficie total de transf. de calor (m*/m) 1.246 0.698
Volumen del intercambiador (m°) 0.0078 0.0085
Temperatura del refrigerante a la salida (°C) 7.29 6.94
Temperatura del agua a la salida (°C) 10.87 11.55

De estas tablas se puede observar lo siguiente: Para las mismas condiciones de
disefio. El intercambiador de calor de tubo con aletado externo y coraza, resulté
ser mas ligero que el de doble tubo con aletado longitudinal, ya que pesa 37.27 kg,
32.4% menos que el de aleta longitudinal, lo cual se aprecia en la grafica 4.5.
También éste equipo resultd ser mas compacto teniendo un volumen de
intercambiador de 0.0078 m® que es 9% menos que el de doble tubo y una
superficie de transferencia de 1.246 m*/m, con una razon de superficie aletada a
lisa de 6.9, que es mas del doble gue la obtenida con aleias longitudinales.
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Gréfica 4.5. Masa de intercam iado
evaporadores
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Los coeficientes de transferencia promedio dentro de los tubos, tormando una
calidad media de x = 0.5, se muestran en la tabla 4.16. La diferencia entre las tres
correlaciones comparadas es menor al 20 %

Tabla 4.16. Comparacion de coeficientes de transferencia de calor dentro de tubos
para amoniaco y amoniaco/agua (99.39).

W

.« Trabajo- Shah - Gungor Kandlikal

amoniaco/agua 2810.5 2919.07 2985.3
Desviacién 19.5%
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CAPITULO V

CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES

5.1. Conclusiones.

En este trabajo se realizéd un analisis térmico y de fluido dinamico de manera
tedrica a cuairo condensadores y dos evaporadores para un sistema de absorcion
avanzado GAX que opera con la mezcla amoniaco/agua y que tiene una
capacidad de tres toneladas de refrigeracién (10.6 kW)

Las conclusiones a las que se llegaron después de realizar y analizar el presente
trabajo son las siguientes:

»

El desarrollo del simulador SICSERS V.1.0, el cual es una herramienta que
de manera estructurada, permitié realizar la simulacion de los
intercambiadores de calor con capacidad de 10.6kW, operando con
refrigerante amoniaco/agua, ademas de que permitid explorar todas las
variables geométricas involucradas en el disefio de los equipos.

Por medio de la metodologia general de diseno de intercambiadores de
calor con cambio de fase y superficies extendidas, se definieron los criterios
para la seleccion y disefio del condensador y evaporador para el sistema de
absorcion GAX.

Con el estudio y clasificacion de las diferentes tecnologias de
intercambiadores de calor con superficies extendidas y cambio de fase, fue
posible seleccionar los modelos de intercambiador mas apropiados para el
sistema de refrigeraciéon por absorcion GAX del CIE-UNAM.

Se realizo el modelado matematico de los condensadores y evaporadores,
basandose en correlaciones empiricas publicadas en la literatura,
considerando el fenédmeno de flujo bifasico y aplicando el método de
efectividad y nimero de unidades de transferencia.

Se realizo la simulacidén de los condensadores y evaporadores donde por
medio de un estudio térmico y fluido dindmico se logré determinar las
mejores condiciones para el disefio de los equipos.

Con base en una comparacién entre los diferentes tipos de condensadores
y evaporadores analizados, se selecciond al condensador de tubos y aletas
onduladas, como la mejor opcion ya que resuitdé ser el equipo mas ligero
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(29.05 kg), el mas compacto, y el méas eficiente, presenta los mas altos
coeficientes globales de transferencia de calor, ademas de que la pérdida
de carga en este equipo esta dentro de lo permisible

» Por medio de la comparacién entre evaporadores de doble tubo con
multitubos aletados longitudinalmente y evaporadores de tubos y coraza,
con tubos de bajo aletado externo, resultando este Gltimo ser el mas ligero,
compacto y eficiente, ya que presenta una superficie de transferencia de
calor de 1.24 m%m, para un volumen relativamente pequefio de 0.008 m?®,
llegando a tenerse relaciones de superficie aletada hasta de 6 a 1, con
respecto a la superficie sin aleta.

» Con el analisis de segunda ley se pudo observar de manera clara y precisa
cual condensador y evaporador presentd la mayor eficiencia energética,
obteniendo que el condensador de tubos con aletas onduladas y el
evaporador de tubos con bajo aletado externc y coraza son los equipos
idoneos por presentar las menores pérdidas por irreversibilidades.

5.2. Recomendaciones.

» Se sugiere construir el condensador y evaporador propuestos en este
trabajo y evaluarlos experimentalmente, para comparar resultados teéricos
contra experimeniales y validar la metodologia de disefo planteada en éste
trabajo.

> Buscar incorporar mas condensadores y evaporadores al simulador, como
los de tipe de placas, con |a finalidad de tener mas opciones en los andlisis
comparativos posteriores.

> Realizar un estudio de costos a los intercambiadores de calor con cambio
de fase y superficies extendidas, para analizar el costo beneficio de éstos
equipos en los sistemas de refrigeracion solar.

» Depurar el simulador SICSERS V.1.0 para hacerlo completamente
automatico y mas versatil, con miras a incorporarle nuevos médulos, con
nuevos modelos de intercambiadores de calor y hacer un simuiador mas
potente. ‘

» Incorporar al simulador los médulos de propiedades termodinamicas de los
fluidos refrigerantes comidnmente empleados.

Universidad Nacional Auténoma de México. 92



APENDICE A PROPIEDADES TERMODINAMICAS

APENDICE A
PROPIEDAES TERMOFiISICAS

En esta seccién se presentan las ecuaciones que se utilizan para calcular las
propiedades termofisicas del amoniaco, agua y aire como fluidos puros y de la
mezcla amoniaco/agua. Estas ecuaciones fueron muy Gtiles en la simulacion de
los intercambiadores de calor con cambio de fase. Las presentes propiedades
estan expresadas en unidades del sistema internacional.

Mezcla Amoniaco/Agua.

Las propiedades termofisicas de la mezcla amoniaco/agua, en fase liquido y vapor
en saturacion, fueron obtenidas utilizando las ecuaciones (A.1 - A.5) de (Patek y
Klomfar, 1995), v (A.6 — A.8) de (Ziegler y Trepp, 1984) que se muestran a
continuacion:

T(pX)=T,Ya(1-x)" {!n{%’ﬂ | (A1)

T(p.7) =Toza;(1f?)mff4[ln(%J]n' (A2)
h(T.0=hY8 [%-qm X" (A.3)
h(T,7) :hoza{v;—ojmf (- (Ad)
y(p, %) =1- exp[lnﬁ -0Y a,.(ﬁ’_o)mj )‘(”’/3} (A.5)

De forma iterativa se obtiene la fraccion molar de amoniaco liquido x, y vapor y a
partir de las ecuaciones (A.1) y (A.2) empleando el método de Newton Raphson
Modificado y se sustituyen en ecuaciones (A.3) y (A.4) para obtener la entalpia de
la fase liquido y vapor respectivamente.

Para obtener la entropia de la fase liquida y vapor respectivamente se utilizan las
ecuaciones (A.6) y (A.7).
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S, = XS5, +(1-x)s5, +85 +8™ (A.6)
Sy =XSp, +(1-Y)s), +s™ | (A7)

Donde:

S e = —R[XIN(x)+ (1- x)In(1-x)]
Para obtener el volumen especifico de la mezcla amoniaco/agua como liquido.
saturado, empleamos la ecuacion (Peng y Robinson, 1976), Ec. (A.8).

A
v = 0.001+0.00042 x" +0.00013 x* +{0.00005 +0.00022 x"2 +0.00034 x* }/, (A.8)
100

Los valores de los coeficientes respectivos a; , y los exponentes n; y m; de las
ecuaciones (A.1) y (A 2), se presentan en las tablas A1 y A2 respectivamente y las
condiciones de referencia son: To =100 K, Py = 2 MPa, hg, = 100 kJ/kg, y hov =
1000 kJ/kg.

Tabla A1 Coeficientes para ecuacion (A.1)

1 0 0 3.22302

2 0 1 -0.384206
3 0 2 0.0460965
4 0 3 -0.00378945
5 0 4 0.00013561
6 1 0 0.487755
7 1 1 -0.120108
8 1 2 0.0106154
9 2 3 -0.00053359
10 4 0 7.85041
11 5 0 -11.5941
12 5 1 -0.052315
13 6 0 4.89596
14 13 1 0.0421059

Tabla A2 Coeficientes para ecuacion (A.2)

a,i
3.24004
-0.39592
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3 0 2 0.0435624
4 0 3 -0.00218943
5 1 0 -1.43526
8 1 1 1.05256
7 1 2 -0.0719281
8 2 0 12.2362
9 2 1 -2.24368
10 3 0 -20.178
11 3 1 1.10834
12 4 0 14.5399
13 4 2 0.644312
14 5 0 -2.21246
15 o) 2 -0.756266
16 6 0 -1.35529
17 7 2 0.183541

Los valores de las propiedades termofisicas de la solucibn amoniaco/agua se
compararon contra valores obtenidos del programa de propiedades
termodinamicas desarrollado por {Keith E. Herold en 1986), que utiliza las
correlaciones de (Ziegler y Trepp, 1984). En la Tabla A.3 se muestran algunos
valores utilizados durante fa simulacion de intercambiadores de calor con cambio
de fase, se puede observar que la desviacion de los valores obtenidos con el
simulador SICSERS V.1.0. con respecto a los valores obtenidos con el programa
de Herold es menor al 1.8 %

Tabla A3 Propiedades termofisicas de la mezcla amoniaco/agua en saturacion.

T=50°C
P = 20.0 bar

X =0.9939 kg am./kg sol.

Entalpia h = kJ/kg
hy = kJ/kg 1320.01 1299.4 1.50
Entropia s = kdikg-K 0.809 0.8174 0.99
sv = kdrkg-K 4.057 4.097 0.098
Vo!. Esp. vi = mkg 0.0018 0.00177 1.69
w=mrkg | 0.0629 0.0640 1.74
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Para obtener las propiedades del amoniaco, agua y aire como fluidos puros en
saturacién, se obtuvieron ecuaciones en forma de polinomios, a partir de datos
publicados en (ASHRAE HANDBOOK, 1997), estos polinomios estan en funcién
de la temperatura como se muestra a continuacion: '

(T =AT +BT°+CT*+DT*+ET2+FT'+ GT° (A.9)

Donde T se da en °C.

Amoniaco como fluido puro.

Para obtener las propiedades termofisicas del amoniaco como fluido puro se
utiliza et polinomio de la forma (A.9), donde los coeficientes A; B; C, D: E; Fy G
estan listados en la Tabla A4, para fase vapor saturado y Tabla A5 para fase
liquido saturado. Los valores que se obtienen de estas ecuaciones son validos
para un rango de temperaturas de —10 a 120 °C. En la Tabla A6 se muestran
algunos valores utilizados, y se aprecia que la desviacion entre de los valores
obtenidos por el simulador SICSERS 1.0, presentan una desviacion menor a 1.3%

respecto de los valores obtenidos con el programa de Herold.

Tabla A4 Coeficientes para ecuaciones en fase vapor.

A 1E-11 2.4033E-11 | 4.79E-13
B -2.53E-09 -5.4141E-09 | -1.95E-10
C 3E-08 -2E-09 2.40E-07 2.11E-07 | 5.5863E-07 | 3.34E-08
D -5E-06 -2E-08 -8.96E-06 | -2.04E-05 | -1.4904E-05 | -3.30E-06
E 6E-04 4E-05 0.000131 0.001153 0.000254 ¢ 0.000218
F -0.1434 -0.0132 0.030780 0.161607 0.017122 {-0.010297
G 7.295 56212 9.08386 21.8169 2.651 0.28942
Tabla A5 Coeficientes para ecuaciones en fase liquida.
7.+ ] Entalpia; | Entropia;| Viscosidad | Cond: Ter. | Calor Esp..| Densidad
A 9.52E-12 21A7E-11
B -4 14E-09 -5.30E-09
C |-3.28E-07{ 1.78E-09 | 6.85E-07 | -2.42E-07 4 80E-07 1| -7.16E-07
D | 2.22E-05 | -1.42E-07 | -9.22E-05 | 2.16E-05 -1.74E-05 [ 8.82E-05
E 1-5.15E-03 | -1.44E-05 0.0137 -0.001826 0.000228 |-0.006756
F 0.9148 | 0.016896 -1.9485 -2.02702 0.0075 -1.317
G Q0915 | 0.998807 175.73 520.299 4.6052 638.891
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Tabla A6 Propiedades termofisicas del amoniaco como fluido puro en saturacion.

T=50°C
P =20.0 bar

Entalpia = g . .

hy = kd/kg 1293.94 1294.4 0.035

Entropia 5 = kdlkg-K 0.80 0.812 1.25

s = kd/kg-K 4.05 4.077 0.49

Densidad pi = kg/m 562.70 560.06 0.47

pv = kg/m 15.59 15.42 1.10

Agua como fluido puro.

Las propiedades del agua como fluido puro se obtienen mediante un polinomio de
la forma (A.9), donde los coeficientes A; B; C; D: E; F y G estan dados en la Tabla
A7, para fase vapor y Tabla A8 para fase liquido. Los valores que se obtienen de
estas ecuaciones son validos para un rango de temperaturas de 0 a 300 °C. En la
Tabla A9 se muestran algunos valores empleados en la simulacién, aqui
observamos que la desviacion de los valores obtenidos con el simulador SICSERS
V.1.0, es menor al 1.4%, con respecto a los valores obtenidos con el programa de

al
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Herold.
Tabla A7 Coeficientes para ecuaciones en fase vapor.
Entalpia | Entropia jViscosidad| Cond. Ter. | CalorEsp. | Vol. Esp.
A |-6.26E-13 ] 5.19E-16 | 1.83E-14 3.34E-13 3.71E-14 1.43E-09
B { 479E-10 | -1.22E-12 | -1.41E-11 | -2.44E-10 | -2.67E-11 |-5.84E-07
C }-1.57E-07 | 9.45E-10 | 4.86E-09 6.70E-08 7.68E-09 9.79E-05
D | 1.40E-05 | -4.22E-07 { -1.01E-06 | -8.19E-06 9.75E-07 |-0.008724
E 10.001362 | 0.000120 | 0.000137 | 0.000736 6.94E-05 | 0.451019
F | 1.86547 |-0.026695 | 0.0234528 | 0.0419173 | 0.000899 -13.6444
{ G | 2500.39 | 9.15404 9.19931 17.1184 | ..1.87466 206.707
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Tabla A8 Coeﬁcientes para ecuaciones en fase liquido.

i [Entalpiag[FENtropial jViscosidad | CondiTer [ CalovEspi | Densidad:
A 1.56E-10 | 2.06E-12 | 1.68E-14 [-4.79E-13
B -1.38E-07 | 1.93E-:09 | -1.26E-11_| 4.36E-10
C_[2.09E-10 4.86E-05 | 6.28E-07 | 3.99E-09 | -1.78E-07
D |-5.13E-06 [ 3.047E-08 | -8.85E-03 | -7.39E-05 | -6.29E-07 [ 3.98E-05
E ]0.000771] -2.32E-05 | 9.01E-01 | -6.02E-03 | 6.05E-05 |-7.14E-03
F | 4.14103 [ 0.015064 | -5.28E+01 |  2.08 -2.65E-03 | 4.03E-02
G [ 0.579001 | 0.003330 | 1.77E+03 | .60E+02 4.22 1.00E+03

Tabla A9 Propiedades termofisicas del agua como fluido puro en saturacion.

Entalpia .
0.35
Entropia 1.10
1.32
Vol. Esp. 0.07
vi=kg/m* | 0.0010011 | 0.0010018 0.06

Aire como gas standard.

Para obtener las propiedades termofisicas del aire como gas standard, se emplea
un polinomio de la forma (A.9) donde los coeficientes A; B; C; D: E; F y G estan
tabulados en la Tabla A10., Como es sabido las propiedades del aire varian de
acuerdo al porcentaje de humedad relativa (w), que este tenga. Asi para corregir la

capacidad calorifica (Cp) y la densidad (p) (Kays y London, 1984) proponen los
siguientes factores de correccidn:

Para (Cp) F.C. =(0.8725 + w) + 0.999496

Para (p) F.C. = (-0.55556 + w) + 1.00056
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Los valores que se obtienen de estas ecuaciones son validos para un rango de
temperaturas de —~73 a 1000 °C. En la Tabla A11, se muestran algunos valores
empleados durante la simulacién de condensadores y evaporadores.

Tabla A10 Coeficientes para ecuaciones .

Tabla A11 Propiedades del aire como gas standard.

T=50°C
P =1 bar
w = 0.0186 kg. de agua/kg. de aire.

& i [iEntalpiat|S Entropia’ | Viscosidad |.Cond: Calor.ESp| Densidad:
A 4.43E-17
B -1.07E-13
C 4.340E-12 1.344E-10 | 1.04E-10
D 8.9524E-911.7948E-08 514E-07 | -5.33E-08
E -6.344E-6 | 0.000029 | 6.247E-09 | 0.000586 | 1.76E-05
F { 1.01857 | 0.003696 | 0.046618 |6.2809E-05] 0.033721 | 0.004805
G | 272.269 | 6.77452 | 17133 1 0.024943 | 1005.96 | 1.29647

Entalpia he=kJkg |  313.01 31355 | 017
Entropia Sq = kJ/kg-K 6.9128 6.9126 0.002
Densidad pg = Kgim® 1.1293 1.1272 0.17
Conductividad térmica | kg = W/m*-K 0.0272 0.0270 1.1
Calor especifico. Cpg = JIkg-K 1006 1007 0.09
Viscosidad dinamica { p=Pa-s 1.93x10° | 1.95x107° 1.03 =
e
(4o
= o
£y &
Aspectos del Amoniaco como refrigerante o] Fé
. m .
El amoniaco es un gas incoloro de baja densidad a temperatura ambiente con un g
olor muy penetrante, no causa dafios a la capa de ozono, ya que se encuentra en e
la atmésfera de forma natural. Tiene una masa molecular relativa de 17.03 y es P

mas ligero que el aire en condiciones atmosféricas. Se puede almacenar y
transportar como liquido bajo una presion de 1 Mpa a 25°C. El punto critico del
amoniaco es 132.22°C y 11.33 MPa.
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El penetrante olor del amoniaco, facilita la detecciéon de fugas. Existen varios
métodos para este fin. El método tradicional consiste en aplicar agua jabonosa y
observar si de generan burbujas, otro es utilizar un papel himedo el cual cambia
de color cuando se expone al aire que contiene pequefias cantidades de
amoniaco. Uno mas, es mediante “mechas” de azufre, elaboradas con cordones
finos de algodén impregnados de azufre, la deteccidén se realiza encendiendo la
mecha cerca del lugar que se desea inspeccionar, cuando ef humo de azufre se
aproxima al vapor de amoniaco este cambia de color a una tonalidad blanca muy
densa.
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APENDICE B
ANALISIS EXERGETICO

A continuacion se presenta la metodologia de analisis exergético y los resultados
obtenidos al aplicarla a los condensadores y evaporadores seleccionados para el
sistema de refrigeracién por absorcidn GAX amoniaco/agua.

Por medio de la aplicacion de la primera y segunda ley de la termodinamica se
obtiene el comportamiento exérgico, el cual nos permite estimar las pérdidas
exergéticas y encontrar su tipo y localizacién, definiendo si los equipos pueden ser
mejorados por medio de cambios en las condiciones de operacién y/o por
modificaciones en el disefio, buscando a optimizacién de los equipos.

La necesidad de optimizar los procesos y equipos, para consumir ef minimo de
energia, se fundamenta en razones econdmicas, ambientales y de conservacién
de energia. Asi en términos de analisis exergético, los procesos deben ser
disefiados y operados con la minima destruccién de exergia.

Para poder evaluar y comparar los equipos de diferentes tipos y tamafios, se
ufilizaron los siguientes indicadores, que son una relacién de la realidad a la
idealidad (Rivero, 1994).

Eficiencia: Mide la fraccién de la exergia total que entra al sistema y que no se
pierde por la irreversibilidad de los procesos que se efectlian en el mismo.

5= ZExsaﬁda ___ZExenrrada ~lrr —1- Irr
Z Ex entrada Z Exeﬂtfada Z EX entrada

(B.1)

Efectividad: Es la fraccion de exergia neta suministrada requerida por el sistema
para efectuar su funcién. La exergia neta suministrada Ex,s es igual a la
disminucion de exergia que experimentan las corrientes, mientras que la exergia
neta producida Exn, por un sistema es igual al incremento de exergia que
experimentan las corrientes de exergia que representan los sumideros. Asi, se
tiene:

Exs micer Exn E —1
oo 2BXamovo Xy Exp I _ I (8.2)
Z Ex fuente Ex ns Ex ns Ex ns
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Rendimiento: Se define como la exergia Util que sale del sistema a la exergia
total que entra.

_ ZExuﬁHsale zzExenrra -’!T—Eﬂ-_.] I — Efl

= =1 B.3
S EX o, S Exomn S Exons (8:3)

Potencial de mejoramiento: Es la medida de que tanto y que tan facilmente
podria mejorarse el sistema para propdsitos de optimizacion. Se obtiene
combinando las pérdidas de exergia y la efectividad del sistema (Rivero, 1994).

PoMe.=lr(1-)+Efl (B.4)

De acuerdo con la definicion de los diferentes indicadores exergéticos, se tiene
como propodsito que la eficiencia, efectividad y rendimiento exergético, son
parametros que deben ser maximizados, mientras que las pérdidas de exergia por
ireversibilidad y por efluentes y el potencial de mejoramiento deben ser
minimizados.

Metodologia de anélisis exergético.

Si consideramos un sistema abierto, en estado permanente, como se muestra en
la figura B.2, teniendo flujos de materia entrando y saliendo, flujo de calor y trabajo
atil, aqui los subindices € y s denotan entrada y salida respectivamente. Se
realizan los siguientes balances despreciando la energia cinética y potencial de las
corrientes (Veldzquez y Best, 2001).

Qi Q»  Qn
me,i, he,1. Se,1 ’ > . ms.1. hs,1, Ss,*i
Me2 he2 Sez —W —P»  Ms2 hsa S
) . ) PROCESO . . .
m.e,n, he.,n, Se..n —P —» m;,n. hs:..n. Ss,;1

;

u

Figura B.2. Diagrama de un sistema abierto en estado permanente.
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Del balance de materia para el proceso en estado estable se tiene la siguiente
ecuaciéon, donde el subindice s e i, representan las salidas y las salidas
respectivamente.

i 1]

zmef “st: (BS)

j=1 =

Ahora del balance de energia aplicando la primera ley de la termodinamica y
despreciando la energia cinética y potencial tenemos:

Zmea ei+ZQ st:he.' +W (Bs)

et

Y del balance de entropia aplicando la segunda ley de la termodinamica tenemos:

Zme, o +E%+Asge st, o (B.7)

Donde Asgn representa la entropia generada o creada en el sistema, esta
ecuacion expresa como fluye y se crea entropia en el sistema. Combinando las
ecuaciones anteriores y realizando algunas operaciones algebraicas se obtiene la
ecuacion general del balance exérgico:

Zme,Exe, +ZEXQ, —ToAs, —st,Ex +W, (B.8)

donde:

n n n T
AEX =T As, m,,Ex,, =y m Ex_, 1-2Q, ~-W, B.9
X = ; JEx, ;m' X, +§[ T,-)Q (B.9)

Donde T, ASgen €5 la exergia destruida. La ecuacion (B.9) da una idea de como
fluye y se destruye la exergia.

Las ecuaciones anteriores se aplican en el andlisis exergético de los
condensadores y evaporadores estudiados en este trabajo.

TESIS CON
FALLA DE ORIGEN
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Cambios de energia y exergia en el condensador y evaporador.

Los cambios de energia y exergia para cada equipo se calculan basandose en el
esquema de la figura B.2, como sigue:

CONDENS!
... 10.61 kKW

®  © OO

a) b}

Figura B.2. Esquema de las enfradas y salidas de las corrientes de proceso para
a) condensador y b) evaporador

Condensador, En el condensador se transfiere calor durante el proceso de
condensacién hacia el aire de enfriamiento.

Qco = mi(hi-hz) = mz(hs-hs) (B.10)
Cambio de exergia en el aire de enfriamiento.

AEXco aire = Ma(Exs — Exg) (B.11)
Pérdidas por efluentes en el condensador.

Eflco = msExs ' (B.12)
Se asume que el calor Qco es desechado hacia el aire de enfriamiento a la
temperatura promedio Tc. La irreversibilidad externa que ocurre durante el

proceso de transferencia de calor, es medida por la diferencia entre la exergia del
flujo de calor Qco y el cambio de exergia en el aire de enfriamiento.

Universidad Nacional Autdnoma de México. 104
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Balance parcial de exergia en el aire de enfriamiento (pérdidas de exergia):

AExcotc = Qco (1 — TofTeo) - ma(Exs — Exa) (B.13)

La irreversibilidad interna (circuito de refrigerante o solucién) es definida como la
diferencia entre el cambio de exergia del fluido de trabajo y la exergfa del flujo de

calor Qco.
Balance parcial de exergia en el circuito de refrigerante (pérdidas de exergia):
AExco Nt = my(Exy — Exz) ~ Qco(1 — To/Teo) (B.14)

Las ecuaciones (B.13) y (B.14) son obtenidas aplicando la ecuacién general (B.9)
para el aire de enfriamiento y refrigerante respectivamente. |

Balance global de exergia en el condensador:

AEXco = AEXco,Tc + AEXcowr = m1(Ex1 —Exo) + ma(Exs — EX4) (8.15)
Evaporador. En el evaporador se transfiere calor del circuito de agua, hacia el
refrigerante.

Qev = ms(he-hs) = mz(hs-hg) (B.16)
Cambio de exergia en el agua.

AEXgy agua = M7{Ex7 — EXs) (B.17)
Pérdidas por efluentes en el evaporador.

EﬂEV = ngxs . (8.18)

La irreversibilidad externa que ocurre durante el proceso de transferencia de calor,
es medida por la diferencia entre la exergia del flujo de calor Qgy y el cambio de
exergia en el agua.

Balance parcial de exergia en el circuito de agua (pérdidas de exergia):

AEXey 1¢ = my{Exz — Exg) - Qev (1 — To/Tev)~ (B.19)
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La irreversibilidad interna (circuito de refrigerante o solucién) es definida como la
diferencia entre el cambio de exergia del fluido de trabajo y la exergia del flujo de

calor Qgy. :

Balance parcial de exergia en el circuito de refrigerante (pérdidas de exergia):

AEXEV,!NT = ms(Exs — Exg) + Qev(1 — To/Tev) (B.20)

Las ecuaciones (B.19) y (B.20) son obtenidas aplicando la ecuaciéon general (9)
para el circuito de agua y refrigerante respectivamente.
Balance global de exergia en el evaporador:

AExey = AEXgy 1c + AExevnT = my(Exy — Exg) + ms(Exs — Exg) (B.21)

Para estimar la exergia se calcula la entalpia (hg), y entropia (so) evaluadas a las
condiciones de referencia To=25°C, y Po= 1 bar, y se emplean las condiciones de
disefio obtenidas mediante el andlisis comparativo de los diferentes tipos de
condensadores y evaporadores. Las propiedades termodinamicas de la mezcla
amoniaco/agua se obtuvieron de la misma manera que en la simulacion de
intercambiadores con superficies extendidas.

Resultados.

En ia tabla 1, se muestran los resultados del cambio de exergia e irreversibilidades
obtenidas al aplicar el método de analisis exérgico a los condensadores con
superficies extendidas, de esta observamos que la minima destruccion de exergia
se presenta en el condensador de aleta ondulada con 1.977 kW, 5.45% menos
que el de aleta embutida que presenta la mayor perdida por irreversibilidades.

Tabla 1. Cambios y perdidas de exergia en condensadores.

Exergia destruid

TESIS CON_

FALLA DE ORIGEN

Aleta lisa 0.816 1.543 0.436 1.897
Aleta Ondulada 0.869 1.644 0.335 1.977
Aleta Anular 0.728 1.377 0.488 | 2.032
Aleta Embutida 0.791 1.498 0.588 2.085
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La tabla 2 presenta los resultados de los calculos de los indicadores exérgicos
para cada tipo de condensador estudiado, al analizar los resultados observamos
gue el condensador con mayor potencial de ser mejorado es el de aleta embutida,
mientras de aleta ondulada tiene el menor potencial de mejoramiento 2.21 kW, y la
mayor efectividad 30.18%.

Tabla 2. Indicadores exergéticos de condensadores.

S Eféctividad i iR
‘ %3\‘95_35&* Ve G et R s Rl SR 1 6 N FROBERIN
29.19 74.61 2.22
Aleta Ondulada 30.18 73.20 2.21
Aleta Anutar 26.39 85.90 - 2.22
Aleta Embutida 27.52 92.61 2.30

Con base en los resultados obtenidos, aplicando los criterios de disefiar equipos
con la minima destruccion de exergia, observamos que, nuevamente el
condensador con aletas onduladas satisface en mayor grado nuestros
requerimientos para el disefio final.

Ahora para conocer el comportamiento de las irreversibilidades al aumentar la
temperatura de aproximacion entre las corrientes, tomamos los datos de disefio
obtenidos de la simulacion para el condensador con aletas onduladas y
obtenemos la grafica 1, donde podemos apreciar que entre mayor sea la
diferencia de temperatura entre las corrientes, mayor sera la destruccion de
exergia en el equipo, y por consiguiente el equipo demandara una menor area de
transferencia, debido a que la capacidad del equipo también disminuye, como lo
muestra la gréfica 2.
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irreversibilidades y &rea de
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En la tabla 3, se muestra los valores del cambio de exergia e irreversibilidades
obtenidas al aplicar el método de analisis exérgico a los evaporadores con
superficies extendidas, se puede apreciar que las menores irreversibilidades se
presentan en el evaporador con bajo aletado anular con 0.364 kW, 36.81% menos
que el de aleta longitudinal. '

Tabla 3. Cambios y perdidas de exergia en evaporadores.

Aleta longit. 1.660 1.218 -0.819 0.498

La tabla 4, presenta los resultados de los calculos de los indicadores exérgicos
para los dos tipos de evaporador estudiados, al analizar los resultados
observamos que el evaporador con mayor potencial de ser mejorado es el de aleta
longitudinal, mientras de aleta ondulada tiene el menor potencial de mejoramiento
1.73 kW, la mayor eficiencia y el mayor rendimiento.

Tabla 4. Indicadores exergéticos de evaporadores.

T AR e T a‘m‘* 'ﬂ“',gf
encialde
oramiento.

Aletalong. | 131.15 81.14 267.01

Del analisis exérgico aplicado a los evaporadores podemos decir que el
evaporador de tubo y coraza con bajo aletado anular, es el equipo mas apropiado,
ya que resulta tener las mejores caracteristicas de acuerdo a los criterios
establecidos en la metodologia de analisis por segunda ley.

El comportamiento de las irreversibilidades al incrementar o disminuir fa
temperatura de aproximacién entre las corrientes en el evaporador es similar al
mostrado en los condensadores.
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