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Resumen

El presente trabajo de investigacion se centra en la evaluacion experimental de un equipo
de aire acondicionado que opera por el principio de absorcion y utiliza la mezcla amoniaco-
nitrato de litio.

El objetivo de la evaluacion experimental del equipo de aire acondicionado, es caracterizar
su funcionamiento bajo distintas condiciones de operacion para ser capaces de determinar
principalmente los coeficientes de operacion del equipo como un todo, sin embargo, también
resulta de utilidad para conocer el desempefio particular de cada componente, y de esta forma,
estar en condiciones de proponer cambios en el disefio que mejoren su funcionamiento. En la
tesis presente, el andlisis se centra en el funcionamiento del equipo como un todo, omitiendo
el andlisis de cada componente.

Para evaluar el equipo bajo distintas condiciones de operacion, fue necesario hacer uso
de sistemas auxiliares de calentamiento y condensacion. Una prueba experimental consistié
en establecer una temperatura de generacién y variar la temperatura de condensacién en
un rango que va desde los 18°C a los 36°C, estableciendo temperaturas de condensacién
cada 2°C. Las temperaturas de generacién fueron establecidas en 85°C, 90°C, 95°C, 100°C
y 105°C.

El valor del COP interno maximo obtenido fue de 0.76 a T, =100°C y T, =18°C, mientras
que el valor minimo fue de 0.53 a 7, =85°C y T, =30°C. De acuerdo a los datos internos, el
equipo ofrece un desempefo mas eficiente a una 7, =100°C, sin embargo, la mayor potencia
de enfriamiento (().) entregada por el equipo se obtuvo a la condiciéon 7, =105°Cy 7, =18°C
y correspondi6 a un valor igual a 2.51kW.

La temperatura promedio del refrigerante 7. ,..,, mas baja a la entrada del evaporador fue
registrada a T, =105°C y T, =28°C, y correspondi6 a un valor de -4.04°C, por el contrario, la
mayor tuvo un valor de 12.44°C a las condiciones T, =90°C y T, =36°C.

La diferencia de presiones promedio para todas las corridas experimentales estuvo alrededor
de 9 bar, el valor mas bajo fue de 7.4 bar para 7, =85°C, el cual se incremento hasta llegar a
10.5 bar encontrado a una 7, =105°C.
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Capitulo 1
Introduccion

1.1. Panorama Energético Mundial

Segun el BP Statistical Review of World Energy [1], publicado en Junio de 2013, donde se
presenta un andlisis con estadisticas del afno 2012, en materia de energia, este afo practica-
mente todo el crecimiento neto tomo lugar en las economias emergentes, con China e India
contribuyendo con cerca del 90 % del aumento neto en el consumo de energia a nivel mundial.
Mientras que el consumo en los paises de la OECDD se vio reducido por cuarta ocasién en
los dltimos cinco anos, liderados por una gran reduccién en el consumo energético en Esta-
dos Unidos, sin embargo, a pesar de esta reduccion, tanto el consumo como la produccion
de Energia alcanzaron niveles récord para todos los combustibles excepto para la fuente nu-
clear y los biocombustibles. Ademas, los datos sugieren que el crecimiento en las emisiones
globales de CO, continud, pero a una tasa menor que en 2011.

El consumo de energia primaria crecié 1.8 % en el afio 2012, por debajo del promedio a
10 afios de 2.6 %. El consumo en los paises de la OECD cayé en un 1.2 %, principalmente
debido a la reduccién de 2.8 % en Estados Unidos (la reduccion mas grande a nivel mundial
en términos volumétricos). El consumo de energia primaria en los paises no pertenecientes a
la OECD creci6 4.2 % por debajo del promedio estimado a 10 afios de 5.3 %.

El petréleo continu6 siendo el combustible méas consumido a nivel mundial con un 33.1 %
del consumo total, pero al mismo tiempo continué perdiendo participacion en el mercado por
13° afno consecutivo y su participacién actual en el mercado es la mas baja en los registros
desde 1965.

El consumo de gas natural a nivel mundial crecié 2.2 %, por debajo del promedio histérico
de 2.7 %, un consumo por encima del promedio se dio en América y Africa, donde Estados
Unidos registré el aumento mas grande del mundo (4.1 %). A nivel mundial el gas natural
contribuyé con 23.9 % al consumo de energia primaria. El crecimiento en el consumo de gas
natural por los paises de la OECD se di6 mas rapidamente que el de los paises no pertene-
cientes a la OECD por primera ocasion desde el ano 2000.

El consumo de carbon crecidé 2.5 % en 2012, por debajo del promedio a 10 afos de 4.4 %,
pero aun se mantiene como el combustible fésil de méas rapido crecimiento. La produccién de
carbon a nivel mundial crecié en 2 %. El carbén alcanzé su mas grande participacién en el

'Organizacion para la Cooperacion y el Desarrollo Econémico, por sus siglas en inglés.
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consumo de energia primaria global desde 1970 con 29.9 %.

La energia nuclear contribuy6 con 4.5 % del consumo mundial de energia, lo cual repre-
senta su mas baja participacion desde 1984. Por su parte la energia hidroeléctrica presentd
un crecimiento de 4.3 % el cual es superior al promedio, debido en su totalidad a China; es-
ta fuente tuvo una participacion de 6.7 % del consumo energético mundial, su mas grande
participacion en los registros.

En cuanto a las fuentes renovables de energia. La produccion mundial de biocombustibles
registré su primera reduccion desde el afio 2000 (0.4 % equivalente a 0.1 mega toneladas equi-
valentes de petréleo). En contraste, las energias renovables usadas para generacion eléctrica
crecieron 15.2 %, el crecimiento mas lento afno a ano registrado desde 2008, pero aun asi se
mantuvo ligeramente por arriba del promedio histérico. La energia edlica con un aumento de
su produccién en 18.1 %, proporcion6 mas de la mitad del aumento de la generacion eléctrica
renovable. La generacion eléctrica solar crecié incluso mas rapidamente (58 %) pero de una
base menor. En general, las formas renovables de energia sumaron 2.4 % del consumo global
de energia, mientras que aportaron 4.7 % a la generacién eléctrica mundial.

Perspectiva del consumo energético mundial

La Administracion de Informacion Energética de los Estados Unidos “EIA” (por sus siglas
en inglés), afo con afo presenta una valoracion sobre el mercado energético internacional, a
través del documento titulado “International Energy Outlook 2013” [EO2013 [2], donde son lle-
vadas a cabo proyecciones sobre el consumo energético mundial hasta el ano 2040, basadas
en las tendencias registradas hasta la fecha y considerando casos de crecimiento econémico
alto y bajo, asi como variaciones en el precio del petroleo.

Para la EIA, dadas las expectativas en cuanto a que la tendencia en los altos precios del
petréleo alrededor del mundo permanecera sin grandes cambios, tanto el petréleo como otros
combustibles liquidos son la fuente de energia de mas bajo crecimiento alrededor del mundo.
El consumo de combustibles liquidos aumentara a una tasa promedio anual de 0.9 % del 2010
al 2040, mientras que la demanda de energia total se incrementa a una tasa de 1.5 % anual.
Por otro lado, la nuclear y las renovables son las fuentes de energia que presentaran un mas
rapido crecimiento alrededor del mundo, ambas, aumentando a una tasa promedio anual de
2.5%.

La preocupacién sobre la seguridad energética, el impacto de las emisiones de combusti-
bles fosiles al ambiente y los altos precios del petroleo a nivel mundial, apoyan el uso expandi-
do de las energias renovables y nuclear, ademas de que tanto las politicas como los incentivos
gubernamentales mejoran las posibilidades de crecimiento para las formas no convencionales
de energia, en la perspectiva presentada por la EIA en el documento [2], del cual se obtuvie-
ron las gréficas presentadas enseguida que muestran la perspectiva sobre la tendencia en el
consumo energetico.

En cuanto a electricidad, se espera que la generacién neta alrededor del mundo se incre-
mente en 2.2 % promedio anual del 2010 al 2040, periodo en el cual el carb6n suministrara la
parte mas grande para la generacién de electricidad en el mundo, aunque caera de 40 % de
la generacién total en 2010 a 36 % en el afo 2040. La parte de la generacién de electricidad




1. Introduccion 3

HISTORIA
50 2010 PROYECCIONES
Combustibles
200
Gas Natural
100
Renovables
Nuclear
I
0

1990 2000 2010 2020 2030 2040

Figura 1.1: Consumo energético mundial por tipo de combustible en miles de billones de BTU
(101°)

correspondiente a los combustibles liquidos también caera de 5% a menos de 2 % en 2040.
Por su parte, las fuentes de energia renovable y gas natural, aumentaran su participacion en la
generacion de electricidad mundial. La parte de gas natural crecera de 22 % a 24 %, mientras
que las renovables aumentaran de 21 % a 25 % en el mismo periodo. La generacién eléctri-
ca a partir de fuentes renovables de energia, incluyendo la fuente hidroeléctrica presenta el
mas rapido crecimiento, aumentando 2.8 % en promedio anual, superando los incrementos
promedio anuales de gas natural (2.5 %), nuclear (2.5 %) y carbdn (1.8 %) [2].

La denominacion “combustibles liquidos” se refiere a los obtenidos a través de procesos
de licuefaccion de carbén (CTL), licuefaccion de gases (GTL), asi como biocombustibles y
queroseno.

La energia consumida en el sector de edificios es dividida segun su uso final en residencial
y comercial, y representa casi un cuarto de la energia total consumida alrededor del mundo. La
energia en el sector residencial es usada para calefaccion, refrigeracion, iluminacién y otras
aplicaciones y equipos. En las proyecciones consideradas, el uso de energia en los hogares
alcanza un 14 % de la energia consumida para el 2040. El consumo de energia residencial a
nivel mundial aumenta en 57 % de 2010 a 2040, principalmente como resultado de la demanda
residencial creciente en los paises no pertenecientes a la OECD, en los cuales el consumo
aumenta a una tasa de 2.5 % promedio anual, comparado con un promedio anual de 0.4 %
correspondiente a los paises de la OECD [2].

El sector comercial consiste de negocios, instituciones y organizaciones que proveen servi-
cios, comprendiendo diferentes tipos de edificios y un amplio rango de actividades y servicios
relacionados con la energia. Ejemplos de ellos incluyen escuelas, tiendas, restaurantes, hote-
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Figura 1.4: Consumo de energia en el sector comercial a nivel mundial en miles de billones
de Btu (10%%)

les, hospitales, museos, oficinas, bancos, entre otros. La mayor parte del uso comercial de la
energia se da en construcciones o estructuras, suministrando servicios como calentamiento
de espacios, calentamiento de agua, iluminacién, cocina y refrigeracion. El uso de la energia
en el sector comercial, contribuyé en aproximadamente 8 % al consumo total de energia en el
2010. en las proyecciones consideradas se plantea un crecimiento promedio anual de 1.8 %
para el uso de la energia comercial de 2010 a 2040. De acuerdo a las proyecciones, en paises
no pertenecientes a la OECD, la actividad econémica y comercial aumentara rapidamente,
presentando un crecimiento en el uso de la energia en el sector comercial de 3.2 % anual,
mas de 3 veces mas rapido que el crecimiento presentado por los paises de la OECD [2].

El sector industrial comprende manufactura, agricultura, mineria y construccién, ademas
de actividades como procesamiento y ensamble, acondicionamiento de espacios e ilumina-
cion. El uso industrial de la energia también incluye productos del petréleo y gas natural usa-
dos como materia prima para la produccion de productos no energéticos tales como plasticos
y fertilizantes. El sector industrial consumi6 52 % de la energia total en 2010, y segun la pers-
pectiva de la EIA, crecera a una tasa promedio anual de 1.4 % hasta el aino 2040. Asimismo
el uso de la energia en dicho sector en paises no pertenecientes a la OECD, crecera en 1.8 %
anual, comparado con 0.6 % correspondiente a las economias de la OECD.

Cabe hacer mencion que de las 5 categorias de combustibles industriales (renovable, elec-
tricidad, gas natural, carbén y petréleo junto con otros combustibles liquidos), el petroleo en
conjunto con algunos combustibles liquidos dominan el mercado industrial en los paises de la
OECD a lo largo de la proyeccién.

En cuanto al sector transporte, el uso de la energia en este sector incluye la consumida
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Figura 1.5: Consumo de energia en el sector industrial a nivel mundial en miles de billones de
Btu (10%9)

en el transporte de personas y bienes por carretera, tren, aire, agua, y conductos (oleoductos,
gasoductos, etc). El sector transporte acumulé 26 % del consumo total de la energia a nivel
mundial en 2010. Y en las proyecciones su uso se incrementa en 1.1 % por afo. El crecimien-
to en la demanda de la energia para transporte se debe a los aumentos proyectados para
las naciones fuera de la OECD, las cuales se espera que crezcan a una tasa anual de 2.3 %
comparada con una reduccién promedio de 0.1 % anual para las naciones de la OECD, donde
los patrones de consumo ya estan bién establecidos y un crecimiento mas lento de las econo-
mias y las poblaciones nacionales acoplado con mejoras a la eficiencia vehicular evitan que la
demanda de energia para transporte crezca [2]. Los factores clave en la demanda de energia
para transporte incluyen las tasas de crecimiento de la actividad econémica y de la poblacion,
asi como las tendencias en la eficiencia del combustible vehicular, también son factores im-
portantes la demanda para el transporte de personal, el crecimiento de la urbanizacién y los
ingresos personales ya que de esto depende la cantidad de vehiculos per capita en los paises
no pertenecientes a la OECD.
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Figura 1.6: Consumo de energia en el sector transporte a nivel mundial en miles de billones
de Btu (10%5)

1.2. Situacién Energética en México

De acuerdo a la secretaria de energia del gobierno federal, con base en informacién reuni-
da en el Sistema de Informacién Energética SIEF} el consumo de energia en México en los
afos 2009-2011 por energético se distribuyd de la forma mostrada en la fig [1.7]3]:

Donde las fuentes renovables incluyen lefa, bagazo de canay solar; El total de petroliferos
comprende gas LP, gasolinas y naftas, querosenos, diesel y combustéleo. Para el mismo
periodo el consumo final por sector fue el indicado por la fig [1.8]3].

Donde el rubro de transporte incluye: transporte aéreo, maritimo, ferroviario, eléctrico y
autotransporte; y el sector industrial comprende el consumo de las industrias quimica, side-
rurgica, azucar, petroquimica, cemento, mineria, celulosa y papel, vidrio, cerveza y malta,
fertilizantes, automotriz, aguas envasadas, construccién, hule, aluminio, tabaco y otras ramas.

1.2.1. Produccion de Energia primaria

En 2011 la produccion nacional de energia primaria totalizé 9,190.76 PJ EI, 0.7 % menor
a la registrada en 2010 . En este afio, la produccion bruta de gas natural disminuyé 3.9 % ,
la produccién de carbén mineral lavado, en 2011 totaliz6 290.96 PJ, 20.6 % mayor respecto a

2Portal del gobierno federal que tiene como objeto prestar el servicio plblico de informacién estadistica en
materia energética.
3El prefijo peta equivale a 1X10'°, es decir mil billones, en este caso particular de Joules.
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Figura 1.7: Consumo final de energia por energético en México

2010. El carbdn térmico, que se utiliza principalmente para generacién de electricidad, repre-
sent6 91.6 % de la produccién total de carb6n mineral y aumentd 22.0 %. La produccion de
carbon siderurgico totalizoé 24.39 PJ y mostré un incremento de 8.4 % [3].

La produccion de energia nuclear aumenté 66.4 % en 2011 respecto a 2010. Este incre-
mento se debid a que la central nucleoeléctrica Laguna Verde volvi6 a operar de forma normal
después de concluidos los trabajos de modernizacion y repotenciacion.

Por otro lado, la generacion de las hidroeléctricas disminuy6 1.3 %, derivado de los escasos
niveles de precipitacion en 2011 y la consecuente disminucién en el nivel de agua en las
presas. La geoenergia totalizdé 149.29 PJ durante 2011. Dicha produccion presentd una ligera
disminucién de 0.4 % respecto a 2010. Cabe sefalar que México ocupa el cuarto lugar a nivel
mundial en el aprovechamiento de esta fuente renovable [3].

En lo que se refiere a la energia edlica, durante 2011 comenzaron las pruebas para arran-
car las centrales Oaxaca Il y Oaxaca lll, que son las primeras centrales de generacién edlica
en la modalidad de Productor Independiente de Energia (PIE). Dichas centrales transmitieron
a la red 0.91 PJ. Adicionalmente, los autogeneradores de electricidad aportaron 4.65 PJ de
energia edlica. Con ello, la produccion edlica alcanzé 5.93 PJ, 33.1 % mayor respecto a 2010.

La produccién de energia aprovechable a partir de la fuente solar aumenté 19.4 % respecto
a 2010. Esto ultimo fue resultado de un incremento de 18.8 % en el area total instalada de
calentadores solares y de 6.8 % en médulos fotovoltaicos. Asimismo, en diciembre de 2011
entré en operacién el primer Piloto Solar Fotovoltaico de la CFE, de 1 MW de capacidad,
ubicado en Santa Rosalia, Baja California Sur.
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La produccién de biogas, aunque adn es incipiente, mostrd un incremento de 13.4 %, pa-
sando de 1.3 PJ en 2010 a 1.5 PJ en 2011. Si bien la cantidad de este tipo de energia es
aun pequena, su participacién cobra importancia dentro de una visién de diversificacion de
las fuentes de energia primaria. Por su parte, la biomasa, que se integra por bagazo de cafa
(30%) y lena (70 %) incrementé de 348.28 PJ en 2010 a 348.67 PJ en 2011. En este ultimo
afno se concreto la entrada en operacion de tres proyectos a partir de biomasa y biogas, por
una capacidad total de 47.7 MW [3].

1.2.2. Consumo Nacional de Energia

En 2011 el consumo nacional de energia aumento 4.1 % respecto al ano anterior. En gene-
ral, como se observa en la Figura[1.10]3], comprende tres divisiones principalmente: consumo
del sector energético, recirculaciones y consumo final. En las actividades propias del sector
energético se consumié 33.0 % del consumo nacional, 7.1 puntos porcentuales por arriba del
registrado en 2010. Este consumo se integra por la energia requerida en la transformacién de
energéticos (59.8 %); es decir, aquella utilizada en los procesos para obtener energia secun-
daria a partir de primaria, o en la generacién de electricidad. El consumo del sector energético
también considera el consumo propio (33.4 %), que es el que absorben los equipos que dan
soporte o0 seguridad a los procesos de transformacion; vy, las pérdidas por transmision, trans-
porte y distribucién, que representaron menos de 1% en 2011 y disminuyeron 1 % respecto
a 2010, derivado de los esfuerzos realizados por la CFE para disminuir las pérdidas en el
Sistema Eléctrico Nacional. El consumo de gas natural utilizado para recirculaciones repre-
sentd 6.8 % del consumo nacional en 2011 y disminuyé 1.3 % respecto a 2010. Este gas se
utiliza dentro de las actividades de explotacion de hidrocarburos como en bombeo neuméatico
y sellos.
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Consumo Final de Energia

En 2011 el consumo final total de energia, definido como la suma del consumo no ener-
gético y el consumo energético, mostré un incremento de 2.5 % respecto a 2010, totalizando
4,994.82 PJ [3].

El consumo no energético total, que se refiere a aquellos productos energéticos y no ener-
géticos derivados del petréleo que se utilizan como insumos para la produccion de diferentes
bienes, representd 5.2 % del consumo final. Durante 2011 la energia destinada para este fin
tuvo una reduccion de 1.9 %, derivado principalmente del menor consumo no energético de
PEMEX Petroquimica, que se reflejé en una ligera disminucién en sus ventas.

De dicho consumo, los productos no energéticos representaron 65.3 % en 2011. Este tipo
de productos incluye asfaltos, lubricantes, parafinas, azufre, negro de humo y otros, elabora-
dos principalmente en las refinerias. Las gasolinas y naftas cubrieron 22.8 % de la demanda,
el gas seco 11.3 %, el gas licuado y el bagazo de cafna el restante. El principal incremento
se presentd en el gas seco, con una variacion de 53.2%, 10.2 PJ adicionales a lo que se
consumio6 durante 2010.

Por su parte, el consumo energético, como su nombre lo indica, se refiere a la energia
destinada a la combustion en los procesos y actividades econdmicas, asi como la que se
emplea para satisfacer las necesidades energéticas de la sociedad. Este represent6 59.7 % del
consumo nacional y 94.8 % del consumo final. Los sectores en que se desagrega el consumo
energético son el transporte, que es el sector mas intensivo en uso de energia, representando
48.2 %; el industrial, que consumid 28.8 %; el residencial, con 16.2 %; el agropecuario, con
3.4 %; el comercial, con 2.8 %; y el publico, con 0.6 % [3].

La preocupacion por la escasez de petréleo como la principal fuente de energia alrededor
del mundo ha enfatizado la necesidad de encontrar fuentes de energia alternativas, la energia
solar es una fuente relativamente barata, inagotable y limpia, en la actualidad la investigacion
y desarrollo tecnoldgico alrededor del mundo en cuanto al aprovechamiento de la energia so-
lar, han permitido que los costos necesarios para tal fin sean cada vez menores, y que las
diversas tecnologias sean mas eficientes; estas ventajas han permitido que la energia solar
se posicione en la actualidad como una de las fuentes preferidas para ser utilizada como una
alternativa a las cada vez mas variadas necesidades energéticas en todo el mundo. Aproxima-
damente con un tercio de la radiacién que incide en el area terrestre en menos de dos horas
deberia ser posible satisfacer totalmente la demanda de energia primaria por los humanos por
un periodo de un afno [4].

Dentro del problema de la alimentacién, desde un punto de vista energético, la conserva-
cién de los alimentos desde décadas atras ha representado un gran reto a superar. La idea
de atacar el problema de la conservacion de los alimentos haciendo uso de una fuente de
energia como la solar, no es nueva, de hecho, esta pretension dio origen a la investigacion en
“refrigeracion solar”. La energia solar para aplicaciones de refrigeracién es popular debido a
su uso directo, a su caracter renovable, a que es segura y gratuita, y a que es amigable con
el ambiente. La refrigeracion solar resulta de gran interés especialmente en paises en desa-
rrollo donde la preservacion de los alimentos es a menudo un problema dificil para la industria
alimenticia, sin embargo, a pesar de este interés, la refrigeraciéon solar al dia de hoy no se
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Figura 1.10: Consumo Nacional de Energia

encuentra en una posicidon competitiva razonable con respecto a los sistemas de refrigeracion
convencionales.

En la actualidad, mas del 25 % de la energia total en el mundo es consumida para el calen-
tamiento y enfriamiento de edificios, asi como para el suministro de agua caliente [4]. De esta
forma, el cambio de esta demanda particular de energia a una fuente alternativa, resultaria en
una reduccion sustancial de la dependencia de las fuentes de combustibles fésiles.

Es por estas razones que, desde el punto de vista ambiental y econémico, resulta con-
veniente y necesario contribuir a las lineas de investigacion basica y aplicada, con aportes a
los sistemas tanto de refrigeracion como de aire acondicionado, para ser capaces de ofrecer
soluciones alternativas a los problemas de alimentacién y confort actuales, y en consecuencia,
contribuir con una parte significativa a la solucion de la problematica energética actual, lo cual
es uno de los objetivos de este trabajo. En la siguiente seccion se hace una revision del estado
del arte relativa a las investigaciones realizadas en el campo de los sistemas de refrigeracion
que aprovechan la energia solar como fuente energética principal.

1.3. Principales Sistemas de Refrigeracion

El principal objetivo de un sistema de refrigeracion es remover calor de un medio a baja
temperatura (fuente de calor) y transferir este calor a un medio a alta temperatura (sumidero de
calor). La refrigeracion es uno de los procesos térmicos mas importantes en varias aplicacio-
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nes practicas que van desde el acondicionamiento de aire hasta la refrigeracion de alimentos,
en los sistemas de refrigeracion el refrigerante es el medio utilizado para transferir el calor.
Inicialmente, el refrigerante absorbe calor debido a que su temperatura es mas baja que la
temperatura de la fuente de calor, durante el proceso de refrigeraciéon la temperatura del refri-
gerante es elevada hasta un valor mas alto que la temperatura del sumidero de calor, de esta
forma el refrigerante puede liberar la energia térmica. Los sistemas de refrigeracién principales
son:

m Refrigeracion por compresioén de vapor
m Refrigeracion por absorcion

= Refrigeracion por adsorcion

m Refrigeracion por chorro eyector

m Refrigeracion termo-eléctrica

m Refrigeracion termo-acustica

1.4. Revision Bibliografica

La investigacién alrededor del mundo con respecto a los sistemas de refrigeracion solar
comenzo varias décadas atras, hasta la fecha, numerosos trabajos de investigacion se han lle-
vado a cabo para ofrecer nuevas mejoras a los sistemas existentes. Las areas de investigacion
orientadas a sistemas solares de sorcion (absorcién y adsorcion), involucran principalmente
estudios inclinados a mejorar el fluido de trabajo, eliminar la intermitencia en la operacién del
ciclo y proponer nuevos disefios de sistemas de refrigeracion los cuales minimizan el consumo
eléctrico o mejoran el coeficiente de operacién de los existentes. En esta seccidn se mencio-
nan algunos de los trabajos de investigacion en sistemas solares de absorcién, considerados
relevantes para este trabajo por sus aportes concretos.

1.4.1. Investigaciones Experimentales

Investigacion sobre Mezclas de trabajo

El fluido de trabajo utilizado en sistemas de refrigeracion por absorcién es una mezcla de
un refrigerante y un absorbente, la eleccion de estos depende principalmente de la necesidad
que se requiere satisfacer con el sistema de refrigeraciéon, donde el factor mas relevante a
considerar es la temperatura que el sistema tiene que brindar.

Afortunadamente hoy en dia, se realizan investigaciones alrededor del mundo sobre las
diferentes mezclas para absorcién, una herramienta adecuada para elegir un fluido de trabajo
entre varios es la comparacién del desempeno de sistemas de absorcién que ofrecen la posi-
bilidad de utilizar mas de una mezcla de trabajo. Este tipo de comparacion fue llevada a cabo
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para 3 mezclas distintas utilizadas en absorcion: amoniaco-agua, amoniaco-nitrato de litio y
amoniaco-tiocianato de sodio [5], en las cuales el amoniaco actua como el refrigerante, una
conclusion de este trabajo es que para bajas temperaturas del generador la mezcla amoniaco-
nitrato de litio ofrece el mejor desempeno, dichas temperaturas son apropiadas cuando se
tiene una fuente de energia solar, por ejemplo, los colectores de placa plana actuan a tem-
peraturas por debajo de los 90°C. Por otro lado existe la tendencia en algunos trabajos de
investigacion [6], hacia aportar nuevos datos al comportamiento soluciones determinadas, en
este caso, de la solucién acuosa de bromuro de litio donde el agua actua como el refrigerante.
También han sido reportadas diversas conductividades térmicas obtenidas de forma experi-
mental para la solucibn amoniaco-agua [7], donde el amoniaco es el refrigerante. Una gran
cantidad de investigadores alrededor del mundo han dedicado su trabajo no solo a caracteri-
zar las mezclas ya utilizadas en refrigeracion por absorcion, sino a proponer nuevas mezclas
e incluso nuevos métodos de refrigeracién, por ejemplo, ha sido evaluado un posible absor-
bente obtenido a partir de mezclas del absorbente bromuro de litio con sales organicas [8].
En el ano 2006 se investigd el desempeno de un sistema de refrigeracion por absorcién de
vapor de medio efecto y dos etapas, con una capacidad de 1kW utilizando fluidos de trabajo
basados en hidrofluorocarbonos HFC [9]. El sistema fue capaz de obtener una temperatura
de evaporacion de -7°C con temperaturas en el generador variando de 55 a 75°C. La tem-
peratura del generador 6ptima se encontr6 en el intervalo de 65 a 70°C con un coeficiente
de operacion de 0.36. Por otro lado, en China, uno de los mas grandes mercados de refri-
gerantes del mundo se presenta la tendencia de la investigacién y aplicaciones de los fluidos
de trabajo naturales, como un elemento esencial para el desarrollo econémico sustentable
y para la proteccion ambiental. Los fluidos de trabajo naturales examinados incluyen diéxido
de carbono, agua, amoniaco, aire e hidrocarburos. Dicha tendencia refleja que las diversas
aplicaciones de los sistemas de sorcidén que utilizan agua y amoniaco como refrigerantes son
promisorias tanto técnica, como econémicamente, ademas, el estudio enfatiza la necesidad
actual para que los sectores académicos promuevan informacion sobre los refrigerantes na-
turales en seminarios y publicaciones, asi como de que se continle la investigacion sobre
temas como manejo, aplicacion, operaciéon, control de emisiones y nuevas tecnologias [10].
Otra mezcla considerada en ciclos de absorcién fue etilenglicol-agua, cuyos resultados reve-
lan que el ciclo presenta coeficientes de operacion en el rango de 0.67 y 1.2 para aplicaciones
de refrigeracién y bombas de calor, respectivamente [11]. En el afio 2008, fueron presentados
resultados relevantes sobre un sistema de refrigeracién por absorcién operando con la mez-
cla R-134/DMAC, los cuales indicaron que a temperaturas sumidero y fuente de 30 y 80°C,
respectivamente, el COP varié entre 0.25 y 0.45, mostrando la factibilidad de la mezcla para
ser usada en sistemas de absorcion operando a bajas temperaturas del generador [12]. En
otra investigacion [13], fue comparado el desempefio experimental de dos enfriadores sola-
res por absorcién enfriados por aire y utilizando la mezcla agua-bromuro de litio; uno de los
enfriadores es una unidad comercial, el otro se trata de un prototipo desarrollado. El enfria-
dor comercial entregd agua enfriada a 18°C y el prototipo a 16°C. Para la unidad comercial el
COP térmico medio diario fue 0.55, comparado con 0.62 que presento el prototipo. Los valores
medidos para el COP eléctrico medio diario fueron 3.5 para la unidad comercial y 5.3 para el
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prototipo desarrollado. Por otro lado, se evalu6 un sistema solar de enfriamiento por absorcion
en una regién sub-tropical, para el cual el andlisis de los resultados reveld una eficiencia ope-
racional de 61 % para los colectores solares y un COP de 0.69 para el enfriador por absorcion
[14]. Por otro lado se desarroll6 un nuevo tipo de sistema de absorcién-difusion con la mezcla
nitrato de litio-amoniaco-helio, para el que la capacidad de refrigeracion varié entre 1.9y 4.22
kW mientras que el COP varié de 0.177 a 0.332 [15].

Investigacion sobre Nuevos Componentes

Una de las principales areas de investigacion en refrigeracion esta relacionada con la que
involucra la modificacién o nuevo disefio de los componentes principales de un ciclo, en el
caso de un ciclo de absorcién, dichos componentes son en esencia intercambiadores de calor
y/0 masa, por lo que la gran mayoria de las investigaciones que proponen cambios a los
componentes son encaminadas a mejorar los procesos de transferencia de calor y/o masa.
En la presente seccion se presentan algunas de las investigaciones que son de alguna forma
relevantes al presente trabajo.

Una investigacion interesante describi6 el desarrollo de un novedoso concepto de disefo
de pelicula invertida para absorbedores de pelicula descendente, en los cuales, la superfi-
cie solida del absorbedor es segmentada de tal forma que ambas superficies de la pelicula
descendente son alternativamente enfriadas en forma periédica [16]. Un absorbedor tubular
convencional fue modificado introduciendo aletas guias de pelicula entre los tubos para pro-
ducir un arreglo de pelicula invertida. Fue mostrado que un maximo incremento en la tasa de
absorcién del vapor de 100 % puede ser obtenido con este disefio comparado con el absorbe-
dor de tubos.

En el ano 2004 se realizé una investigacién experimental sobre un absorbedor amoniaco-
agua que utiliza arreglos de tubo de micro-canal por los cuales fluye dicha mezcla en estado
liquido a modo de pelicula descendente sobre un arreglo de tubos enfriadores de diametro
pequefno, mientras que el vapor fluye hacia arriba a través del banco de tubos en sentido
opuesto a la pelicula descendente [17]. Los autores reportaron coeficientes de transferencia
de masay calor totales y en el lado de la solucién, y mencionaron que con las modificaciones,
el nuevo absorbedor, el cual tiene aproximadamente el 30 % del area superficial del prototipo
anterior, era capaz de transferir casi la misma carga térmica que el absorbedor original mas
grande.

En el afo 2008, se presentaron resultados de un analisis sobre las caracteristicas de la
transferencia de masa y calor en un absorbedor de tubos horizontales que utilizé la mezcla
agua-bromuro de litio, hecho de tubos de diametro pequefio, los cuales mostraron que la tasa
de transferencia de masa y calor se incrementa mientras el diametro del tubo disminuye [18].
En el mismo ano, fueron presentados los resultados de una investigacién sobre la eficiencia de
la transferencia de calor y masa en un absorbedor de tubos enroscados para R134a-DMAC,
fue encontrado que el coeficiente de transferencia de calor 6ptimo promedio para esta mezcla
era 7261 /m*K para un numero de Reynolds en la pelicula igual a 350, y que la tasa de
absorcién de vapor era maxima a la altura de la cuerda normalizada de 0.6 a 1 [19].

En otra investigacion fue publicado el estudio experimental de un absorbedor de burbuja




1. Introduccion 16

amoniaco-agua, que utilizaba un intercambiador de calor de placas para maquinas de refrige-
racion por absorcion. Los experimentos fueron llevados a cabo utilizando un intercambiador de
calor de placas corrugadas con tres canales, donde el vapor de amoniaco era inyectado a mo-
do de burbuja en la solucién en el canal central. Los autores reportaron que los aumentos en
la presidn y en los flujos de solucion y refrigerante, afectaron positivamente el desempefio del
absorbedor; mientras que un incremento en la temperatura de la solucién y en la concentra-
cién, afectaron negativamente el desempefio del absorbedor [20]. Por otro lado fue estidiada
la transferencia de calor y masa de la mezcla R134a/DMF en un generador compacto de un
sistema de refrigeracién por absorcién, para el que se propusieron correlaciones empiricas
para los numeros de Nusselt y Sherwood [21].

Investigacion sobre Intermitencia en la Operacion

Una de las principales desventajas asociadas con uso de sistemas de refrigeracion que
utilizan energia solar es la caracteristica de intermitencia en el efecto refrigerante, ocasionada
directamente por el tiempo que se dispone de energia solar. En la actualidad ese problema que
se plantea como desventaja de hecho no lo es, actualmente hay investigacion realizandose en
cuanto a este tema por ejemplo, se han propuesto disefos alternativos para la operacion conti-
nua de un sistema de refrigeracion por absorcién operado con energia solar [22], en particular
este trabajo presenta la solucion acuosa de amoniaco con almacenamiento de refrigerante
como la opcion mas conveniente para un sistema con efecto de refrigeracion ininterrumpido.
De igual forma, se ha propuesto un nuevo sistema de refrigeracion por absorciéon basado en
energia solar que usa como mezcla la solucién agua-bromuro de litio, con una tecnologia
avanzada para el almacenamiento de energia llamada “Tecnologia VMETS”, dicha tecnologia
ayuda a balancear la inconsistencia entre la irradiacién solar y la carga de aire acondicionado.
La energia solar captada, primero se transforma en potencial quimico del fluido de trabajo y
es almacenado en el sistema, una vez que existe cierta demanda de aire acondicionado al
sistema, entonces el potencial quimico es transformado a energia térmica por medio del pro-
ceso de absorcion [23]. Ademas se incluye un ejemplo de la aplicacién de los resultados de la
simulacién numérica, cuya finalidad es investigar el comportamiento del sistema de refrigera-
cién. Por otro lado, han sido consideradas otras formas de contrarrestar la intermitencia en la
operacion de los ciclos de refrigeracion [24], proponiendo un nuevo ciclo de refrigeracion por
absorcién de una etapa impulsado tanto por energia eléctrica como por energia solar, en el
cual se recircula una parte del refrigerante a la salida del generador, los resultados muestran
que el ciclo supera algunas de las deficiencias del ciclo de absorcién que opera con una fuente
intermitente de energia como lo es una fuente solar, ademas de que se incrementa el COP.
En otra investigacién fue llevada a cabo la evaluacién experimental de un mini-sistema de re-
frigeracién por absorcién bajo distintos modos de enfriamiento, obteniendo una capacidad de
enfriamiento de 4.6 kW y un COP de 0.31 durante una operacién continua de 9 horas [25].
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Investigacion sobre Modificaciones al Ciclo

Un aporte interesante es aquel donde se propone un ciclo de refrigeracién por absorcién
que utiliza un expansor-compresor que no requiere de entrada de energia eléctrica [26], pa-
ra el cual se muestra por medio de simulaciones numéricas que el COP es mayor que el
obtenido para un ciclo de simple efecto convencional, ademas de que el sistema propuesto
puede ser alimentado por una fuente de baja temperatura, y el trabajo de la bomba puede ser
suministrado por el propio expansor, el sistema es evaluado para la mezcla amoniaco-agua.

En 2008 se realiz6 una investigacién experimental sobre un nuevo sistema solar de refrige-
racién por absorcion, que utilizé bromuro de litio sin emplear ninguna bomba de soluciéon como
los sistemas usuales y con un segundo generador [27], los resultados mostraron que con el
sistema propuesto, la temperatura requerida minima de la fuente de calor era unicamente de
68°C, lo cual resultdé en una gran ventaja al compararla con la temperatura requerida por los
sistemas tradicionales de absorcién, la cual es cercana a los 100°C, con un COP méaximo
obtenido en la evaluacion del sistema préximo a 0.8. A la par de esta investigacion, fueron
presentados los resultados de un innovador ciclo de refrigeracién por absorcién hibrido que
acoplé un refrigerador que utilizada la mezcla agua-bromuro de litio de simple efecto con un
eyector de vapor, el cual obtuvo un COP promedio del proceso de congelado de 0.24 [28]. En
el mismo afo se desarroll6 y prob6 un enfriador por absorcién que utilizaba calor de desecho
para generar simultaneamente agua fria y caliente, ademas de que tenia la capacidad de
cambiar del modo de enfriamiento al de calentamiento eliminando el problema del cambio es-
tacional que es tipico de los absorbedores existentes, lo cual incrementd significativamente
la flexibilidad y utilizaciéon del enfriador [29]. De igual forma, en el entonces centro de inves-
tigacion en energia de la UNAM, se desarroll6 un sistema de refrigeracién por absorcién de
capacidad entre 5y 10 kW, que operaba con la solucién amoniaco-nitrato de litio, tanto el ab-
sorbedor como el condensador fueron enfriados por aire, y cuya fuente de calor fue un colector
de tubos evacuados [30]. En el mismo instituto se reportdé una evaluacién teérica y experimen-
tal de un sistema de enfriamiento GAX de llama indirecta utilizando la mezcla amoniaco-agua
como el fluido de trabajo con una capacidad de enfriamiento de 10.6 kW. El sistema operé a
temperaturas en el rango de 180 a 195°C y fue enfriado por aire [31].

En la referencia [32], se describe la evaluacion de una planta de enfriamiento a gas/solar
cuyo sistema es compuesto por un enfriador por absorcién de doble efecto operando con
bromuro de litio agua con una capacidad de enfriamiento nominal de 174 kW, y colectores
solares tipo Fresnel. El enfriador por absorcién operé con un COP diario promedio de 1.1 a
1.25, donde la energia solar requerida representé el 75% de la energia total de entrada al
generador.

En el afio 2006 fueron reportados resultados de un sistema experimental de refrigeracidén
por absorcién-compresiéon de vapor [33], donde un motor a gas alimentaba un compresor de
tornillo en un enfriador por compresion de vapor, mientras que el calor de desecho del motor
de gas era empleado para hacer funcionar el ciclo de absorcion [33]. La capacidad de enfria-
miento alcanzada por el prototipo fue superior a los 589kW, produciendo agua enfriada a 7°C.
Los resultados mostraron que el prototipo ahorraba mas del 25 % del consumo de energia
primaria comparado al de una unidad eléctrica de refrigeracién por compresién de vapor. En
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la referencia [34], se muestra el desarrollo de un prototipo de enfriador por absorcidén para uso
residencial, para el cual, la mas baja temperatura obtenida del agua enfriada fue 14.3°C mien-
tras que para el COP térmico se obtuvo un valor de 0.53. En la investigacion [35] se describe
la operacién de un sistema solar de enfriamiento por absorcién. La estacién de enfriamiento
solar fue disefiada con la finalidad de resolver los problemas de sobrecalentamiento existentes
en un campo solar. Fueron obtenidos valores aceptables para el COP alrededor de 0.5, con
una capacidad promedio de enfriamiento entre 3.6 y 5.8 kW.

Por otra parte, los resultados experimentales de un prototipo de aire acondicionado solar
por absorcién de dos etapas enfriado por aire, mostraron que el prototipo opera en forma
estacionaria. Para el sistema descrito, con una temperatura de entrada del agua al generador
de 85°C, una temperatura de evaporacién de 8°C y una temperatura ambiente de 29°C, los
valores del COP térmico y la eficiencia eléctrica son 0.21 y 0.51 respectivamente [36].

Con base en la demanda de la temperatura de refrigeracién, las aplicaciones de los sis-
temas de refrigeracion solar por sorcion pueden ser clasificados en tres categorias [37]: aire
acondicionado, para espacios cuyas temperaturas varian de 8-15°C; refrigeracion, para ali-
mentos o almacenamiento de vacunas que requieren de temperaturas de 0-8°C; y conge-
lacion, para produccion de hielo o propésitos de congelado, cuyas temperaturas necesarias
generalmente se encuentran por debajo de los 0°C.

Investigacion sobre Sistemas Para Aire Acondicionado

Los sistemas de refrigeracién por sorcion son adecuados para aplicaciones de aire acon-
dicionado debido al bajo costo de instalacion y a la alta capacidad de enfriamiento. En los
anos 60’s los sistemas de absorcidn solares comenzaron a ser considerados adecuados en
el campo del acondicionamiento de aire. Los primeros experimentos a gran escala para aire
acondicionado fueron llevados a cabo en la década de los 70’s. Para 1976 cerca de 500 sis-
temas solares de aire acondicionado fueron instalados en Estados Unidos, la mayoria de los
cuales fueron sistemas de absorcién que usaron bromuro de litio [38]. Mientras tanto, en Ja-
pon, estaba siendo instalado un sistema de enfriamiento y calentamiento que usaba colectores
de placa plana y una maquina de refrigeracién por absorcién [39].

Como parte de los primeros intentos por llevar a la practica sistemas solares de aire acon-
dicionado por absorcion, se presentd el disefio y construccién de un sistema que sirvioé para
estudiar la factibilidad de utilizar energia solar para confort en Hong Kong [40]. El sistema
consistié de un arreglo de colectores de placa plana con una area superficial de 38.2 m?, un
enfriador por absorcion agua-bromuro de litio con una capacidad de enfriamiento nominal de
4.7 kW, un tanque de almacenamiento de agua caliente de 2.75 m?, una torre de enfriamien-
to y un sistema de calentamiento eléctrico auxiliar. Dicho sistema presentd una eficiencia del
sistema anual de 7.8 % y una fraccion solar promedio de 55 %.

Para el afio 2005, se estudié un sistema de refrigeracion solar que consistié de un arreglo
de colectores de placa plana con un &rea superficial de 49.9 m?, y un enfriador por absorcion
agua-bromuro de litio de simple efecto con una capacidad de enfriamiento nominal de 35 kW
[41]. Esta maquina operd dentro de los rangos de temperatura de 57-67°C de generacién y
32-36°C de absorcién. Las medidas del COP maximo instantdneo, promedio diario y promedio
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en un periodo fueron 0.6 (a capacidad maxima), 0.42 y 0.34 respectivamente. Para el mismo
ano, fue presentado el modelado y la simulacion de una unidad de absorcion que opera con
la mezcla bromuro de litio-agua y utiliza colectores solares de tubo evacuado para Malasia y
regiones tropicales similares [42], el autor concluyé que para el clima de Malasia el sistema
dptimo para una potencia de 3.5 kW, consiste de un area de de 35 m? de colectores solares de
tubos evacuados con una inclinacion de 20°. En el afio 2005 también se present6 un desarrollo
de un prototipo de bomba de calor por absorcion con la mezcla bromuro de litio-agua de
10 kW de capacidad, adecuado para aplicaciones residenciales y en pequenas edificaciones
[43]. En la referencia [44] se modeld, disend, instalé y evalué un sistema de calentamiento y
enfriamiento solar-térmico, operando con la mezcla agua-bromuro de litio, fue encontrado que
este sistema podria potencialmente suministrar el 39 % y 20 % de la energia de enfriamiento
y calentamiento del espacio en cuestion.

En Europa se ha dedicado una atencion especial a la investigacion y aplicaciéon de siste-
mas de aire acondicionado solares por sorcién. La Agencia Internacional de Energia (/EA por
sus siglas en inglés) establecidé en 1977 el programa “Solar Heating and Cooling”, cuya tarea
25: “Solar Assisted Air Conditioning of Buildings” se enfoc6 en el uso de la energia solar para
aplicaciones de aire acondicionado en edificios, y su principal objetivo fue mejorar las condi-
ciones para la entrada al mercado principalmente de sistemas de enfriamiento de absorcién y
adsorcién suministrados con energia solar [45].

En la referencia [46] se presenta la evaluacion experimental de un prototipo por absorcién
enfriado por aire, para aplicacion de aire acondicionado solar, cuyo desempefio fue eficiente
con valores del COP cercanos a 0.6. La potencia de enfriamiento varié de 2 a 3.8 kW, la cual
representd alrededor del 85% de la capacidad nominal del prototipo, las temperaturas del
agua enfriada variaron entre 14 y 16°C aunque la temperatura mas baja alcanzé los 12.8°C.
Ademas en [47] se describe el desarrollo, andlisis exerimental y la simulaciéon de una maquina
de enfriamiento solar por absorcion-difusién, utilizando la mezcla amoniaco-agua, con una
capacidad de enfriamiento de 2.5 kW para aplicaciones de aire acondicionado, para la cual, el
valor del COP maximo obtenido fue 0.38.

Recientemente fue reportado el proyecto de la unién europea SACE (Solar Air Conditio-
ning in Europe), encaminado a evaluar el estado del arte, necesidades futuras y prospectos
de enfriamiento solar en conjunto en Europa. Un grupo de investigadores de cinco paises ha
investigado y analizado alrededor de 50 proyectos de enfriamiento solar en diferentes zonas
climaticas. Han sido presentados los resultados incluyendo una base de datos de los proyec-
tos analizados, una evaluacion de esos proyectos sobre una base uniforme y una herramienta
de analisis econémico. De igual forma se ilustran y discuten los ahorros potenciales de ener-
gia y las limitaciones del sistema de aire acondicionado por energia solar térmica [48]. Por
otro lado, en China han sido intensamente estudiados los sistemas de sorcién solares durante
los ultimos anos, el Instituto de Refrigeracion y Criogenia en la Universidad “Jiao Tong” de
Shangai, desarroll6 y probé diferentes tipos de prototipos para propédsitos practicos como aire
acondicionado para autobuses y trenes. Todos los sistemas son de refrigeracidén por adsorcién
y utilizan como fuente de energia la solar, o bien, calor de desecho, con amoniaco-carbén ac-
tivado o zeolita-agua como par adsorbente-refrigerante. Fue reportada una potencia promedio
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de refrigeracion continua de alrededor de 4.1 kW, con la cual es posible hacer confortable la
cabina del conductor en un tren [49][50].

Investigacion sobre Sistemas Para Refrigeracion

Las aplicaciones de baja temperatura como almacenamiento de alimentos y vacunas pue-
den también obtenerse a través de sistemas de sorcién. De hecho estas tecnologias son
atractivas para propdsitos de refrigeracién en lugares remotos o areas rurales de paises en
desarrollo, donde el acceso a la electricidad es practicamente imposible. Para tal efecto han
sido desarrollados varios tipos de refrigeradores solares por sorcién. Con este propdésito, a
lo largo del tiempo y en particular en los ultimos 25 afos se han desarrollado sistemas de
refrigeracion por sorcion, como es el caso del refrigerador solar por absorciéon operado con
la mezcla amoniaco-agua, construido en 1986 [51]. Para el mismo periodo, se desarrollé un
sistema de absorcion solar intermitente para preservacion de pescado [52]. Un COP térmico
real de 0.25 — 0.3 pudo ser logrado a temperaturas de generacion y condensacion de 80 y
24.3°C respectivamente.

En 1993 se utilizdé un estanque solar para suministrar energia a un refrigerador por ab-
sorcién intermitente utilizando la solucion amoniaco-agua. Se reportd que pudieron obtenerse
temperaturas de generacién y evaporacion de 73 y -2°C respectivamente. El coeficiente de
operacion térmico trabajando bajo esas condiciones se reporté en el rango de 0.24 — 0.28
[53]. Un sistema de refrigeracién por adsorcién de baja temperatura para aplicaciones de aire
acondicionado, con disponibilidad comercial fue modificado usando metanol-silica gel como
par de trabajo, para el almacenamiento de productos agricolas a una temperatura de 2-4°C
en India. Los resultados mostraron que el COP estaba sobre 0.3 para temperaturas de agua
refrigerada de -2°C, calentamiento de agua de 85°C y temperatura del condensador de 30°C
[54]. En 2001, se desarrollé y probé en Madrid un prototipo de un sistema de refrigeracién
solar por absorcién de 2 kW operando con amoniaco-agua, cuyos resultados mostraron una
operacion no satisfactoria del equipo con un COP menor de 0.05 [55].

En la investigacion descrita en [56], se fabricé y analizé un sistema compacto de refrigera-
cion solar CSRS para aplicaciones de pequefa capacidad de refrigeracién, que operé con la
mezcla agua-bromuro de litio. El COP fue mejorado de 0.3 a 0.6 por medio de la inclusién de
micro-inyectores introducidos en el evaporador y en el absorbedor.

Investigacion sobre Sistemas Para Produccion de Hielo y Congelacion

Para aplicaciones de congelado que necesitan temperaturas por debajo de los 0°C, por
ejemplo maquinas de hielo o almacenamiento de productos congelados, también es posible
utilizar los enfriadores por sorcién. Generalmente entre menores temperaturas de refrigeracion
sean requeridas, mayores temperaturas de generacién seradn necesarias para un sistema de
refrigeracion por sorcion. Dentro de los trabajos realizados al respecto se pueden mencionar
los siguientes. En 1991 se estudié una maquina de hielo solar por adsorcion con una superficie
de captacion de 0.8 m?. El prototipo empleé un ciclo diario intermitente usando el par metanol-
carbon activado, los resultados mostraron que, con una eficiencia de captacién de 0.41 y




1. Introduccion 21

un COP térmico de 0.4, es posible obtener un COP solar bruto de 0.15 y producir 4 kg de
hielo diarios durante el verano [57]. Para 1994 se construy6 un pequenio refrigerador solar por
adsorcidn cuyo colector tiene un area de 1.4 m? y contiene 17 kg de carbén activado. La caja
fria se encuentra alejada del colector y esta conectada a este por medio de una manguera
flexible de acero. Es posible producir por arriba de 4 kg de hielo diarios durante el ciclo diurno
[58]. También fue desarrollado un modulo de refrigeracion solar por adsorcion utilizando el par
de trabajo metanol-carbon tipo doméstico, el cual consistié de un tubo modificado de vidrio con
un generador en un extremo y un condensador-evaporador combinados en el otro extremo, y
un arreglo simple de reflectores modificados para calentar el generador. Los resultados de las
pruebas mostraron que la produccién diaria de hielo se encuentra entre 6.9 y 9.4 kg/m? y el
COP solar neto entre 0.136 u 0.159 para climas frio y caliente respectivamente [59].

En Suiza se llevo a cabo la construccion y prueba de un refrigerador solar por adsorcién
de alta eficiencia utilizando agua-silica gel, donde tubos cilindricos funcionan como el colector
solar y como el adsorbedor, el condensador es enfriado por aire por conveccién natural y el
evaporador contiene 40 litros de agua que se puede congelar, los resultados han mostrado un
desempefio interesante con un COP solar de 0.16 [60Q].

En China, en la Universidad “Jiao Tong” de Shangai, fueron desarrolladas y probadas va-
rias maquinas de produccion de Hielo en los ultimos afos. Uno de los trabajos realizados ahi
fue la construccién de una maquina de hielo por adsorcion trabajando con el par metanol-
carbon activado, cuyos resultados experimentales muestran que el COP térmico esta alrede-
dor de 0.45 mientras que el COP solar se encuentra entre 0.12 y 0.14, con una produccion de
hielo aproximada de 5 — 6 kg diarios por metro cuadrado de colector [61]. Después de algunas
mejoras, se presentd un sistema sin cisternas, valvulas conectoras ni valvula de expansion
[62]. Los resultados experimentales mostraron que podrian ser obtenidos de 6 — 7 kg de hielo
bajo condiciones interiores cuando la radiacion de energia se encontraba entre 17 y 20 MJ/m?,
para esas condiciones, el COP solar variaba de 0.13 — 0.15. En condiciones exteriores el siste-
ma podia producir 4 kg de hielo con un COP solar de 0.12 para una insolacion total de energia
de 16 — 18 MJ/m?. Y asi, una nueva maquina solar de hielo puede producir de 4 — 5 kg en un
dia soleado, con la condicion de una insolacién solar de 18 — 22 MJ/m?, a un precio de no mas
de US $250 por maquina de hielo con un colector de 1 m?.

Més recientemente en México, en el afno 2010, fue evaluado un sistema de refrigeracion
solar por absorcion intermitente para la produccién de hielo, el cual fue desarrollado en el en-
tonces Centro de Investigacion en Energia perteneciente a la Universidad Nacional Autonoma
de México (UNAM). El sistema opera con la mezcla amoniaco-nitrato de litio y tiene una ca-
pacidad nominal para producir 8 kg de hielo por dia. El sistema consiste de un concentrador
parabdlico compuesto con un receptor cilindrico que actia como generador-absorbedor, un
condensador, un evaporador y una unidad de expansion. Fueron reportadas temperaturas en
el evaporador de hasta -11°C por varias horas con un COP solar por arriba de 0.08. Se en-
contré que el COP solar se incrementa con el aumento de la radiacién solar y la concentracion
de la solucién, sin embargo, no se encontré una dependencia del COP contra la temperatura
del agua de enfriamiento [63]. Posteriormente en este ano, se realizé una comparacion de es-
te sistema entre su desempenfo con la mezcla descrita (amoniaco-nitrato de litio) y la mezcla
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amoniaco-nitrato de litio-agua, con lo que fue encontrado que con la mezcla ternaria el COP
solar puede ser 24 % mas alto que el obtenido para la mezcla binaria, con lo que varia entre
0.066 y 0.093, ademas de que con la nueva mezcla las temperaturas de generacion iniciales
resultaron ser 5.5°C mas bajas que aquellas obtenidas con la mezcla binaria, al mismo tiempo
las presiones de operacién maximas estuvieron alrededor de 1.5 bares mas altas [64].

1.4.2. Investigaciones Tedricas

Durante los ultimos anos, a la par del desarrollo de investigaciones experimentales, se han
llevado a cabo estudios tedricos sobre el desarrollo y desempefio de sistemas avanzados, los
cuales han sido propuestos por diferentes autores con la finalidad de encontrar principalmente
nuevas configuraciones de sistemas con coeficientes de operacién mas altos, mayores dife-
rencias de temperatura entre la fuente y el sumidero, asi como menores temperaturas de las
fuentes de calor.

Investigaciones Tedricas sobre Modificaciones al Ciclo

Diversos autores han propuesto estudios tedricos sobre sistemas hibridos de enfriamiento,
los cuales combinan tecnologias de absorcién y compresion. Uno de ellos propuso el uso de
un absorbedor de recompresién de vapor en un sistema absorcién de doble efecto operando
con la mezcla agua-bromuro de litio. Los autores reportaron que con el uso de tal sistema se
podrian obtener capacidades de enfriamiento mas altas, asi como coeficientes de operacién
38 % mas grandes que con sistemas de simple efecto [65]. Otra investigacion presentd un
sistema hibrido de enfriamiento, dicho sistema utilizé un eyector en un sistema de absorcion
para incrementar la diferencia de temperaturas entre la fuente y el sumidero, con la finalidad
de producir el efecto de refrigeraciéon con energia solar como la fuente de calor. El sistema de
absorcién opera con la mezcla amoniaco-agua y mostrd ser adecuado para operar en Turquia
la mayor parte del afio con un uso minimo del calentador auxiliar [66].

Dentro de las investigaciones que involucran modificaciones a los ciclos convencionales re-
salta una donde se desarrollaron modelos para el andlisis de un ciclo de absorcion GAX, con
suministro combinado de agua de calentamiento y enfriamiento, el articulo propone nuevos
ciclos GAX multi-modo (respecto a los tres diferentes modos de enfriamiento). Los resultados
te6ricos mostraron que el COP varié de 42 a 87 % con respecto a los ciclos GAX convencio-
nales. [67]. Por otro lado, en el afio 2006, fue propuesto un nuevo ciclo de refrigeracidén solar
de dos etapas en el cuél la solucién de bromuro de litio, en un generador de alta presion era
mezclada con la solucion de un absorbedor a baja presion, con la finalidad de incrementar la
concentracion de bromuro de litio en el generador a alta presién de lo que hacen los ciclos
de refrigeracion de dos etapas convencionales. El analisis te6rico mostré que con el ciclo pro-
puesto el mas alto COP era de 0.605 a temperaturas de la fuente de calor en el rango de 75 a
85°C [68].

Los resultados de un andlisis a sistemas de absorcién de dos y tres etapas, operando con
las mezclas amoniaco-nitrato de litio y amoniaco-tiocianato de sodio, mostraron que con el
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nitrato de litio en el ciclo de dos etapas, el COP obtenido fue de 0.29 a temperaturas de evapo-
racion y generacion de -15 y 90°C respectivamente; mientras que el COP para la otra mezcla
se reportd ligeramente mas bajo [69]. También fueron investigados los efectos de las resisten-
cias térmicas y las irreversibilidades internas en el desempeno de ciclos de refrigeracion por
absorcion en cascada de doble efecto, fue encontrado que bajo las mismas condiciones de
operacion el ciclo en cascada ofrece un incremento en el COP de alrededor de 60 % y 40 %
en la carga de enfriamiento, comparados con aquellos de un ciclo de doble efecto [70Q].

Con la finalidad de incrementar el desempefo de sistemas de cogeneracién, se han pro-
puesto diversas alternativas, una de ellas estudio el desempeno de una micro-turbina de gas
utilizando biogas en cogeneracién con enfriadores por absorcion. El estudio incluyé enfriado-
res comerciales de simple y doble efecto operando con las mezclas amoniaco-agua y agua-
bromuro de litio. Las micro-turbinas de gas son alimentadas con biogas y su calor de desecho
es usado para alimentar enfriadores por absorcion. Los resultados mostraron que las me-
jores configuraciones son aquellas que reemplazan completamente el sistema existente con
una planta de tri-generacion que utiliza toda la energia disponible [71]. Previo a esta investi-
gacién, se habia analizado el desempefo de un sistema de refrigeracion integrado con una
micro-turbina, cuyo calor de desecho también se utiliz6 para alimentar el sub-sistema de en-
friamiento por absorcion, los resultados mostraron que con el sistema propuesto el tamaro de
la micro-turbina podria ser reducido, del mismo modo que el consumo anual de energia del
sistema en 19 % [72]. Una de las investigaciones enfocadas a desarrollar sistemas de cogene-
racion, propuso un sistema en el cual el calor de desecho de una celda de combustible PEM
es usado para operar un sistema de aire acondicionado por absorcion operando con la mez-
cla agua-monometilamina, los autores reportaron que a 80°C, la celda de combustible PEM
opera a su maxima eficiencia y que el sistema de absorcion puede operar adecuadamente
obteniendo una eficiencia promedio elevada para el sistema de cogeneracion [73].

En la investigacion [74] se reportd la valoracion del desemperfio de un novedoso sistema
basado en colectores solares de canal parabdlico y un ciclo Rankine organico para produccién
combinada de potencia mecanica, enfriamiento y calentamiento. En el sistema propuesto, una
parte del calor de desecho es usado para calentamiento a través de un intercambiador de calor,
mientras que la otra porcion es usada para producir enfriamiento a través de un enfriador por
absorcion de simple efecto. El estudio considera tres modos de operacién: modo solar, modo
solar con almacenamiento y modo de almacenamiento. Los resultados revelaron que en el
modo solar la maxima eficiencia solar es 15 %, para el modo solar con almacenamiento 7 % y
para el modo de almacenamiento 6.5 %.

En la investgacién [75] fueron reportados los resultados de un modelo dinamico de un
inovador sistema de enfriamiento y calentamiento solar basado en colectores de canal para-
bolico con un enfriador por absorcién de doble etapa con la mezcla bromuro de litio-agua. Los
resultados mostraron que el disefio del sistema investigado pueden ser competitivos para la
mayoria de las locaciones analizadas, aunque la rentabilidad econémica es mayor para los
climas més calurosos.

El analisis paramétrico de un ciclo combinado de enfriamiento y potencia, el cual combina
los ciclos de refrigeracién por absorcion y Rankine, y utiliza la mezcla amoniaco-agua como




1. Introduccion 24

fluido de trabajo, reveld eficiencias de primera ley y exergética alrededor de 20 y 72 % res-
pectivamente, cuando la temperatura de la fuente de calor fue variada entre 90y 170°C, y la
temperatura del absorbedor se mantuvo cercana a los 30°C [76].

Comparacion entre los Sistemas Solares Eléctrico y Térmico

Una investigacion que plantea una comparacion interesante entre los sistemas solares
eléctrico y térmico es aquella en la que son incluidos los costos iniciales y las proyecciones a
futuro de los sistemas solares térmicos y eléctricos, ademas, se estima el impacto ambiental
de los componentes principales en cada sistema de refrigeracion, asi como es considerada el
area de captacion necesaria para una determinada capacidad de refrigeracion en cada sistema
[77]. Los resultados de la investigacion revelan que para los sistemas eléctricos de refrigera-
cion solar, el costo del sistema depende directamente del COP del sistema si los precios de los
paneles fotovoltaicos se mantienen en los niveles actuales, en caso contrario, es decir, si los
precios de los paneles fotovoltaicos disminuyen, el impacto del COP sobre el precio del siste-
ma es despreciable. Para los sistemas de refrigeracion térmicos es mostrado que el costo del
sistema de captacién es menor como porcentaje del costo total, sin embargo, en las proyec-
ciones los costos de un sistema de refrigeracion térmico no se ven igualmente reducidos que
los costos para el sistema fotovoltaico, debido principalmente a que los costos de captacién
y almacenamiento permaneceran relativamente estables. Desde un punto de vista ambiental
la refrigeracion solar eléctrica tiene un valor proyectado de emisiones de diéxido de carbono
menor al presentado por los sistemas de refrigeracién térmicos por kW-h. Finalmente la com-
paracion restante que se refiere al area de captacidn necesaria, no incluye proyecciones, sino
que se utilizan datos recientes donde el area requerida para captacion térmica representa casi
el triple de la necesaria para la captacién fotovoltaica.

Investigaciones Tedricas sobre Mezclas de trabajo

Como se mencioné anteriormente, una de las principales lineas de investigacién en el area
de refrigeracion tiene que ver con la propuesta y evaluacion de nuevas mezclas de trabajo, en
este sentido, diversos autores han dedicado gran parte de sus esfuerzos por obtener mezclas
con las caracteristicas requeridas, algunas de las investigaciones tedricas de mayor relevancia
al respecto se describen a continuacién.

En 2005, se analiz6 el desemperfio termodinamico de la mezcla agua-monometil amina en
un sistema de refrigeracion por absorcién y fue encontrado que con esta mezcla, fue posible
obtener coeficientes de operacién mayores que los obtenidos con la mezcla amoniaco-agua
a bajas temperaturas de generacién [78]. En 2008, se estudié el desempefo de un siste-
ma de refrigeracion solar por absorcién operando con las mezclas amoniaco-nitrato de litio
y amoniaco-tiocianato de sodio, los resultados mostraron que ambos ciclos presentaron un
desempefio mejor que el ciclo amoniaco-agua, no Unicamente por presentar mayores valores
del coeficiente de operacion, sino por no requerir el uso de rectificadores para separar el agua
evaporada junto con el vapor de amoniaco en el proceso de generacion [79]. Previamente se
habia publicado un articulo [80], en el que se analizé el desempefio teérico de un sistema
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de refrigeracion por absorcion intermitente operando con la mezcla amoniaco-nitrato de litio,
utilizando un concentrador parabdlico compuesto CPC como generador-absorbedor, los resul-
tador mostraron que con el sistema propuesto, era posible producir arriba de 11.8 kg de hielo
a temperaturas de generaciéon alrededor de 120°C y temperaturas de generacion entre 40 y
44°C. La eficiencia del sistema oscilaba entre 0.15 y 0.4. Por otro lado, se analiz6 el desempe-
Ao de un enfriador por absorcién operando con las mezclas butano-octano y propano-octano a
temperaturas menores a 150°C y se encontrd que los coeficientes de operacién se encuentran
alrededor de 0.63, valor que casi es el mismo que para los coeficientes de operacion obtenidos
para la mezcla amoniaco-agua [81].

Un ciclo de refrigeracion en el cual se han probado nuevas mezclas es el ciclo de refrigera-
cion por absorcion-difusién, una investigacion al respecto se basé en la mezcla R124-DMAC
para obtener enfriamiento a partir de energia solar. Los resultados mostraron que el desempe-
fio del sistema y la mas baja temperatura de evaporacion alcanzada son dependientes en gran
medida de la eficiencia del absorbedor y la temperatura de generacién, ademas fu demostrado
que para aplicaciones solares esta mezcla de trabajo tiene un valor del COP mayor y puede
constituir una alternativa al sistema convencional amoniaco-agua [82].

Un estudio comparativo sobre la prediccién del desempeno de varias soluciones refrigerante-
DMF, en un sistema solar de refrigeracion por absorcion de simple etapa a bajas temperaturas
de generacion, mostrd que el sistema operando con la mezcla R134a-DMF brinda la mejor
caracteristica de desempefo entre las sustancias de trabajo analizadas [83].

Investigaciones Tedricas sobre Nuevos Componentes

Debido a que los componentes principales en un sistema de refrigeracion por sorcion (ge-
nerador, absorbedor, condensador, economizador, evaporador) son en escencia intercambia-
dores de calor y/o masa, una gran parte de los estudios tedricos mas importantes llevados
a cabo en el desarrollo conceptual de nuevos componentes, son principalmente estudios de
transferencia de calor y masa, asi también, debido a que en los sistemas de sorcién el absor-
bedor juega el papel mas relevante en el desempefio del sistema, la mayoria de las investiga-
ciones en el area se relacionan al disefo y optimizacién de dicho componente. Algunas de las
investigaciones mas relevantes en el desarrollo de absorbedores son mostradas enseguida.

En el afno 2007 se desarroll6 un modelo matematico detallado basado en balances de
masa y energia, de un absorbedor vertical tubular enfriado por aire y operando con la mez-
cla amoniaco-agua. Los tubos fueron externamente aletados con aletas planas continuas y
las filas de tubos fueron escalonadas en la direccién del flujo de aire. El aire es forzado so-
bre el banco de tubos y circula entre las aletas planas en flujo cruzado respecto a la mez-
cla amoniaco-agua. Los autores llevaron a cabo un estudio paramétrico para investigar la in-
fluencia de los parametros de disefio y las condiciones de operacion sobre el desempenio del
absorbedor [84]. Por otro lado, fue investigado el procedimiento para disefiar absorbedores-
atomizadores para sistemas de refrigeracion por absorcion con la mezcla amoniaco-nitrato
de litio, en esta investigacion se estudio la transferencia de calor y masa entre las gotas de
solucion y el vapor refrigerante. Los resultados mostraron que alrededor del 60 % de la trans-
ferencia de masa total, ocurre dentro del periodo de desaceleracién de las gotas. Este periodo
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representa el 13.4% y el 11.6 % del tiempo de residencia dentro de los absorbedores a baja
y alta presion hasta que en ellos se alcanza el estado de equilibrio [85]. De igual forma se
analizo la transferencia de calor y masa para un proceso de absorcion amoniaco-agua, y fue
llevado a cabo un analisis paramétrico para evaluar los efectos de variables importantes tales
como el efecto del area de transferencia de calor y masa sobre la tasa de absorcidén para dos
modos de absorcién distintos: el de pelicula descendente y el de burbuja, en un intercambia-
dor de calor plano con aletas en el lado frio, fue encontrado que la tasa de absorcién local en
el modo burbuja siempre fue mayor que la del modelo de pelicula descendente, teniendo un
tamafio alrededor del 48.7 % mas pequefio [86].

Modelados Numéricos

Una de las ventajas de los estudios numéricos sobre los experimentales es que mediante
el modelado, se pueden manipular factores importantes en el disefio de un equipo, de tal forma
que es posible obtener resultados preliminares sobre el comportamiento de mezclas alternas
o el disefio de nuevos componentes en un tiempo mas corto al que tomaria llevarlos a cabo
en forma experimental, ademas de que representa un ahorro econémico significativo, por lo
que puede ser determinante en la toma de desiciones importantes en el proyecto, algunos de
los estudios que involucran simulaciones o modelados numéricos en materia de refrigeracion
por absorcion se presentan en esta seccion.

En la investigacién [87] fue reportada la evaluacién del desempefio y el control de las
condiciones de operacion de un enfriador solar por absorcion utilizando modelos numericos
simplificados. La gran concordancia entre la simulacién y los resultados experimentales per-
mite el uso del modelo no solo en el disefio de una instalacién sino también para seguir y
controlar su desempeno. Una simulacién dinamica del desempefo de un enfriador de absor-
cion de simple efecto, alimentado por colectores solares via un tanque de almacenamiento a
alta temperatura. Los modelos fueron validados por los datos de operacion de un sistema de
enfriamiento solar de 15 kW instalado en un edificio de oficinas [88].

Por otro lado, en la investigacién [89] se reporta el modelado de un ciclo de enfriamiento
por absorcion solar. El sistema propuesto utiliza colectores de tubos evacuados para hacer
funcionar un enfriador por absorcion de 10 kW con la mezcla amoniaco-agua. Los resultados
mostraron que el sistema propuesto requiere alrededor de4 47 % menos energia eléctrica
que un sistema de refrigeracién por compresion de la misma capacidad de enfriamiento. En
otra investigacién, se desarrollé un modelo matematico para la prediccién del COP éptimo de
un sistema de refrigeracién solar intermitente para la produccién de hielo por medio de redes
neuronales artificiales directa e inversa, ademas, fueron comparados sus resultados con datos
experimentales de un sistema previamente desarrollado [90].

El modelado y la simulacion numérica para un regenerador desecante solar usado para
un sistema de enfriamiento por absorcion abierto, usando LiCl y C'aCl, como desecantes
es presentado en la referencia [91]. Usando el modelo propuesto fue analizado el efecto de
parametros importantes tales como la longitud del regenerador, la tasa de flujo de solucién
desecante y su concentracion, y la tasa de flujo de aire.

Por otro lado fue reportada la simulacién numérica y el disefio de un colector solar de
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canal parabdlico usado como un generador directo en un ciclo de enfriamiento soar-GAX,
para el cual [92], bajo las condiciones de disefio, la eficiencia del colector solar, el COP del
ciclo solar-GAX, y la eficiencia global del sistema fueron 0.62, 0.87 y 0.54, respectivamente.
La eficiencia calculada fue 25.5 % mayor que la brindada por el ciclo bromuro de litio-agua de
simple efecto acoplado en forma indirecta con un sistema de colectores de canal parabdlico.

En la referencia [93] es descrito un detallado modelo numérico unidimensional para des-
cribir el comportamiento fluido-dinamico y térmico dentro de un concentrador parabdlico com-
puesto, el cual actia como el generador de vapor de amoniaco en un refrigerador por ab-
sorcién. Los resultados mostraron que se podria producir aproximadamente 3.8 kW de enfria-
miento a -10°C con eficiencias solar y promedio por arriba de 46.3 % y 21.2 % respectivamente.

Algunos de los modelos te6ricos son llevados a cabo en forma experimental, lo que sir-
ve como validacién del propio modelo y aplicacion practica directa. Un ejemplo de ello es el
presentado en la referencia [94], donde fue elaborado un modelo dinamico de una planta de
enfriamiento solar que fue construido con propésitos demostrativos usando tecnologia dispo-
nible en el mercado. Los autores concluyeron que el simulador es una herramienta poderosa
para tratar con sistemas de enfriamiento solar, tanto durante la fase de disefio, cuando puede
ser utilizado para la seleccién de componentes, como para el desarrollo y prueba de estrate-
gias de control.

En la referencia [95] fue estudiado el potencial de aplicacion de sistemas de enfriamiento
por absorcion de simple y multiple efecto operando con la mezcla agua-bromuro de litio. Fue
concluido que el valor del COP para el sistema de doble efecto es aproximadamente el doble
del valor para el sistema de simple efecto, asi como el valor para el COP del sistema de triple
efecto es ligeramente menor que el triple del valor del COP para el sistema de simple efecto.

Por otro lado fue modelado el comportamiento de un enfriador por absorcién de doble
etapa que utiliza bromuro de litio-agua con una potencia de enfriamiento de 200 kW, para el
que los resultados mostraron que la maquina puede operar en verano o bien como un enfriador
de doble etapa con una entrada de calor a 170°C, donde el calor es obtenido a partir de gas
natural, o como un enfriador de una etapa con una entrada de calor a 90°C obtenido a partir
de energia solar, o simultaneamente en modo combinado a ambas temperaturas [96].

Investigaciones Tedricas sobre Sistemas de Refrigeracion

En México, después de un analisis termodinamico de un ciclo de refrigeracién por absor-
cion de simple etapa funcionando con la mezcla agua-monometilamina, fueron propuestos
colectores de tubos evacuados acoplados con un sistema de calentamiento auxiliar conven-
cional, para refrigeracion de leche en regiones rurales [97] [98]. Los resultados mostraron que
es posible obtener temperaturas del evaporador de -5 a 10°C a temperaturas de generacion
bajas de 60 a 80°C, y temperatura del condensador de 25°C, obteniendo valores para el COP
térmico de 0.15a 0.7.
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1.4.3. Equipos Comerciales

Los sistemas comerciales se han ofertado en el mercado desde hace mas de 50 afnos
por las companias lideres a nivel mundial, la mayoria de estos sistemas utilizan una fuente
de energia térmica basada en la combustion de hidrocarburos. Gran parte de las comparias
que dominan el mercado han desarrollado unidades de simple y doble efecto, que operan
con la mezcla agua-bromuro de litio, sin embargo, hay otros que operan con el par de trabajo
amoniaco-agua. Algunas de las companias lideres a nivel mundial que desarrollan sistemas
de alta capacidad (desde los 200 kW hasta varios MW) son Mitsubishi, Sanyo, Carrier, York,
Trane, Robur, Broad, Mycom y LG, por mencionar algunas. Debido a la magnitud de la capaci-
dad de estos enfriadores, sus aplicaciones mas comunes se encuentran en grandes construc-
ciones y procesos industriales. Sin embargo, es preciso sefalar que debido al considerable
incremento en la demanda de sistemas de aire acondicionado para su aplicacion en el sector
residencial, hoy en dia hay un gran namero de productores que ofrecen sistemas de absorcidn
de baja capacidad (inferiores a los 100 kW) en el mercado, los cuales utilizan diversas tec-
nologias y mezclas de trabajo. Algunas de las companias que comercializan con sistemas de
absorcién de baja capacidad son: Nishyodo, Maekawa, Maycom, Yazaki, Sor Tech, Thermax,
y Solar Next, entre otros.

En la literatura no hay datos confiables sobre la cantidad de sistemas de refrigeracion de
baja capacidad que operan con energia térmica instalados alrededor del mundo, sin embargo,
se estima que en el aino 2007 habia entre 250 y 300 sistemas de enfriamiento operando con
energia solar alrededor del mundo [99]. En una revisién de la agencia internacional de energia
sobre sistemas solares de enfriamiento para edificios comerciales, se encontré que de 88
plantas solares de enfriamiento a gran escala, aproximadamente el 70 % eran sistemas de
absorcion, 13 % sistemas de adsorcién y 17 % sistemas de enfriamiento desecante operando
con desecantes tanto so6lidos como liquidos.

Los resultados obtenidos por un estudio desarrollado por la agencia internacional de ener-
gia, mostraron que de un total de 280 maquinas de enfriamiento instaladas, el 43 % fueron
producidas por Rotartica, el 35 % por Climatewell, el 7% por EAW, el 5% por Yasaky y el
resto por varias compafias [99].

A continuacion se describen algunas de las compainias lideres en cuanto a produccion sis-
temas comerciales de absorcion a nivel mundial.

Yazaky es la compania japonesa lider a nivel mundial en ventas de enfriadores de absor-
cion de pequenas capacidades (hasta 105 kW). La compania ha desarrollado unidades de
simple efecto alimentadas por agua caliente, asi como unidades de doble efecto que fun-
cionan mediante la combustién de gas, ambos tipos de unidades operando con la mezcla
agua-bromuro de litio. Los modelos que requieren de agua caliente para su funcionamiento
son WFC-SC(H)10, 20 y 30 con capacidades de enfriamiento de 35, 70 y 105 kW de enfria-
miento respectivamente. Para todos los modelos, la temperatura nominal del agua caliente es
88°C para producir agua enfriada hasta 7°C con un COP de 0.7.

Broad de origen chino es actualmente el productor de aires acondicionados mas grande del
mundo. Los enfriadores por absorcién Broad utilizan un amplio rango de fuentes de energia
tales como petréleo, gas, vapor, energia solar, etc. Las capacidades que manejan varian des-
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de unos cuantos kW hasta varios MW. Las unidades mas pequefas son los modelos BJ con
capacidades de 16, 23 y 64 kW, los cuales son enfriadores de absorcién de doble efecto con
la mezcla agua-bromuro de litio, y utilizan aceite caliente o vapor a temperaturas que van de
los 165 a 180°C, obtenidas por medio de un quemador de gas natural con un COP de 1.2.
Robur es una compainiia italiana con gran experiencia en desarrollo de bombas de calor y
sistemas de aire acondicionado, utilizando tecnologia de absorcién por combustién directa de
gas para aplicaciones en el sector residencial e industrial. El modelo Robur GAHO-W utiliza
un intercambiador de calor como generador, en lugar de un generador de llama directa, el
chiller tiene una capacidad de 26 kW y opera con la mezcla amoniaco-agua a temperaturas
alrededor de los 200°C.

Rotartica S.A. es una compania espafola la cual a finales de la década pasada desarroll6
dos enfriadores por absorcion de simple efecto y pequefia capacidad, los cuales operan con
la mezcla agua-bromuro de litio y ofrecen una capacidad de enfriamiento de 4.5 kW. El pro-
ceso de absorcion toma lugar dentro de una camara giratoria con la finalidad de maximizar la
transferencia de masa y calor, lo cual hace que el sistema sea més eficiente y compacto. El
modelo Solar 045 V rechaza calor al aire atmosférico sin utilizar torres de enfriamiento, lo cual
es una ventaja desde el punto de vista econémico tanto en el costo inicial como en el costo de
mantenimiento. Estos sistemas operan entre 85 y 90°C y ofrecen un COP cercano a 0.7.
Climatewell es una compania ibero-sueca que desarrollé una unidad enfriadora denominada
CWH10, la cual tiene la capacidad de operar en tres modos: carga, calentamiento y enfriamien-
to. En el modo de carga la unidad almacena energia mediante el secado de la sal cloruro de
litio, que posteriormente puede ser usada donde se requiera. Esta maquina opera por el prin-
cipio de bombeo de calor termo-quimico en un proceso ciclico en tres estados de agregacion:
sélido, liquido y gas. Esta unidad puede estar en modo de carga y descarga simultdneamente,
es decir, siempre puede recibir energia térmica permitiendo una salida continua de calenta-
miento y enfriamiento. La capacidad méaxima de la unidad puede ser 10 0 20 kW, dependiendo
de si se utiliza solo uno 0 ambos acumuladores simultaneamente. El sistema opera a tem-
peraturas superiores a 83°C con eficiencias térmicas de 68 % para enfriamiento y 85 % para
calentamiento.

EAW es una comparnia Alemana, que junto con el instituto de aire acondicionado y refrigera-
cion del mismo pais, han desarrollado algunos sistemas de aire acondicionado por absorcion
de diferentes capacidades operando con la mezcla agua-bromuro de litio. Los modelos LB
15 y 30 tienen una capacidad de enfriamiento de 15 y 30 kW, respectivamente. Debido a su
capacidad, esos sistemas son adecuados para oficinas, escuelas y hoteles. Ambos sistemas
trabajan en forma éptima con temperaturas de generacién de 80 a 90°C, produciendo agua
enfriada a temperaturas cercanas a los 11°C con un COP de 0.75.

1.5. Justificacion

Una vez que se llevé a cabo la revisién bibliografica, es posible notar que hay un gran
campo de investigacién en cuanto a equipos que operen con el par amoniaco-nitrato de litio,
ya que la mayoria de los equipos comerciales existentes funcionan ya sea con la mezcla de
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trabajo agua-bromuro de litio o bien amoniaco-agua, por su parte, la mezcla amoniaco-nitrato
de litio presenta ventajas importantes respecto a las utilizadas en equipos comerciales, por
ejemplo, tiene la capacidad de operar a temperaturas por debajo de los 0°C, lo cual no se logra
con la mezcla bromuro de litio-agua, ya que el agua se congela por debajo de esa temperatura,
mientras que no requiere el uso de un rectificador en comparacioén con la mezcla amoniaco-
agua que es otra de las mezclas mas utilizadas en los sistemas de absorcién, ademas de
que el par amoniaco-nitrato de litio puede operar a temperaturas menores de generacion para
obtener una determinada potencia de enfriamiento, en relacion al par amoniaco-agua.

Es por estas razones que resulta de suma importancia evaluar el funcionamiento del equipo
de enfriamiento y determinar las caracteristicas de operacion que presenta a distintas condi-
ciones de operacion, una vez hecho esto, se estara en condiciones de determinar de manera
objetiva si las caracteristicas del equipo son competitivas respecto al promedio ofrecido por
los equipos comerciales de absorcidn, asi como también sera posible comparar el desempefio
real del equipo respecto del tedrico sobre el cual fue disenado.

1.6. Obijetivos

1.6.1. Objetivo General

El objetivo del presente trabajo es la caracterizacion y evaluacién del equipo de enfriamien-
to solar por absorcién, tipo vertical, que opera con la mezcla amoniaco (NHs) — Nitrato de litio
(LINOs3).

1.6.2. Objetivos Especificos

= Presentar una revision bibliografica de los trabajos de investigacién mas relevantes rela-
cionados con los sistemas de refrigeracién por sorcién.

m Operar el equipo descrito en condiciones de operacion controladas.

m Determinar el coeficiente de operacion, tanto interno como externo a partir de la evalua-
cién del equipo.

= Modificar el sistema auxiliar de enfriamiento de tal forma que pueda suministrar el fluido
frio a una temperatura especifica o dentro de un rango de temperaturas mayor al actual,
con el fin de simular diversas condiciones de operacion.

» Modificar el sistema auxiliar de calentamiento de manera que opere en forma continua y
el fluido caliente suministrado presente una temperatura constante.

m Realizar una evaluacién preliminar del desempefio del equipo de aire acondicionado
utilizando el fluido caliente suministrado por colectores solares.
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m Llevar a cabo el aislamiento térmico del equipo en los componentes y conexiones ade-
cuados para reducir en la medida de lo posible, las pérdidas o ganancias de energia
térmica no deseadas.

» Modificar el sistema de adquisicion de datos de forma que muestre al tiempo de su
operacion, los coeficientes de operacién presentados por el equipo.

1.7. Estructura General de la Tesis

Este trabajo consta de cuatro capitulos, los cuales se describen a continuacion.

En el primer capitulo se plantea un panorama del crecimiento en el consumo energético a
nivel mundial, se muestran los porcentajes con que las diversas fuentes de energia aportan
a la produccion total y también se expone una perspectiva del consumo energético mundial
pronosticada hasta el 2040 en los sectores residencial, comercial e industrial; ademas, se
presenta la informacién referente a la produccién de energia primaria y al consumo energético
nacional correspondientes a México. De igual forma es descrito en forma breve el panorama
de los principales sistemas de refrigeracion en la actualidad, asi como se presenta una revision
bibliografica de los articulos de investigacion mas relevantes en el tema del enfriamiento solar
por sorcion, se incluye una justificacién general del proyecto, asi como los objetivos general y
especificos del presente trabajo.

En el segundo capitulo se encuentra descrita la teoria de los fundamentos termodinamicos
asociados a la refrigeracion, los ciclos de Carnot, Carnot inverso, ciclo de refrigeracion por
compresioén de vapor y ciclo de refrigeracién por absorcion.

El capitulo tercero describe el sistema de enfriamiento evaluado, lo que incluye el sistema
principal y los sub-sistemas secundarios utilizados como sistemas auxiliares de calentamien-
to y condensacion para simular distintas condiciones de operacion. Ademas se describe el
equipo de instrumentacién utilizado para la medicién y el control de los distintos parametros
durante la operacidn del sistema, mismos que son necesarios para el analisis y evaluacién del
desempefio del equipo de enfriamiento.

El capitulo cuarto presenta una descripcién de la metodologia adoptada para llevar a cabo
la experimentacién y la evaluacién del sistema de aire acondicionado. También son estable-
cidas las condiciones de operacion para la evaluacion, ademas de que son presentados los
resultados de la evaluacion en distintas gréficas, los cuales son analizados en la parte final del
capitulo.

Finalmente se presenta una seccién sobre conclusiones y recomendaciones donde se in-
cluye en primer lugar un breve resumen sobre el comportamiento general del equipo, basado
tanto en los datos internos como en los externos, aqui se especifican los valores mas impor-
tantes y representativos del desempefo del equipo; en la parte de recomendaciones, como
resultado de la interaccion experimental con el sistema de aire acondicionado, se encuentran
a modo de sugerencias los puntos a ser considerados para una mejor operacion del equipo
en un futuro.




Capitulo 2
Marco Teorico

2.1. Panorama Actual de los Sistemas de Refrigeracion

2.1.1. Antecedentes Histdricos de la Refrigeracion

Refrigeracion es el proceso de remover energia térmica o “calor” de la materia, ya sea esta
un sélido, un liquido o un gas. Al remover calor de la materia esta se “enfria”, es decir, reduce
su temperatura. Existen varias formas de reducir la temperatura de la materia. En general se
puede hablar de dos métodos de refrigeracién: natural y mecénico. La refrigeracién natural
se basa en la circulacion forzada de aire alrededor de bloques de hielo, por lo que una parte
de la energia térmica del aire se transfiere al hielo, enfriando asi el aire. En la refrigeracion
mecanica se utiliza una sustancia conocida como refrigerante que es capaz de transferir calor,
en términos generales, esta sustancia absorbe calor a bajas temperaturas y presiones y lo
rechaza hacia un medio a temperatura y presion mayores, esto es llevado a cabo por medio
de procesos de compresion, condensacién y evaporacion del refrigerante.

Durante siglos ha sido del conocimiento de las personas que la evaporacién del agua pro-
duce un efecto refrigerante, al principio no se reconocié ni entendié el fendbmeno, pero se sabia
que cualquier parte del cuerpo que se mojara se sentia fria mientras se secaba en el aire. Los
primeros intentos para producir refrigeracién por medios mecénicos fueron relacionados con
el efecto refrigerante de la evaporacién del agua. En 1755 William Cullen un fisico escocés,
obtuvo temperaturas que le permitieron producir hielo. Esto fue llevado a cabo reduciendo la
presién del agua en un contenedor cerrado con una bomba de aire. A una presion baja el liqui-
do se evaporaba a baja temperatura. El calor requerido para que una porcién del agua cam-
biara de fase de liquido a vapor era tomado del resto del agua, y al menos parte del agua que
quedaba cambiaba de fase a hielo. A partir de Cullen, una gran cantidad de ingenieros y cien-
tificos crearon un gran nimero de inventos a partir de los principios basicos de la refrigeracion
mecanica. En 1834 Jacob Perkins un residente americano en Inglaterra, construyé y patenté
una maquina de refrigeracion por compresion de vapor con un compresor, un condensador, un
evaporador y una llave de paso entre el condensador y el evaporador. La demanda creciente
los 30 anos siguientes a 1850 trajo consigo grandes logros y progreso. Nuevas sustancias,
por ejemplo, amoniaco y diéxido de carbono, los cuales eran mas adecuados que agua y éter
fueron puestas a disposicion por Faraday, Thilorier y otros, y demostraron que esas sustancias
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podrian ser licuadas. Los antecedentes tedricos requeridos para fundamentar la refrigeracion
mecanica fueron contribuidos por Rumford y Davy, quienes habian explicado la naturaleza
del calor, y por Kelvin, Joule y Rankine, quienes continuaban el trabajo comenzado por Sadi
Carnot formulando la ciencia de la termodinamica.

Las maquinas de refrigeracion aparecieron entre 1850 y 1880 y podian ser clasificadas de
acuerdo al refrigerante que utilizaban. Las maquinas de refrigeracién que utilizaban aire eran
conocidas como maquinas de aire comprimido o de aire frio y jugaron un rol significativo en
la historia de la refrigeraciéon. EI Dr. Americano John Gorrie, desarrollé una maquina de aire
frio comercial y la patent6 en Inglaterra en 1950 y en América en 1951. Las maquinas de
refrigeracion que usaban aire como refrigerante fueron divididas en dos tipos: de ciclo cerrado
y de ciclo abierto. En el ciclo cerrado, el aire confinado en la maquina a una presion mas
alta que la atmosférica era utilizado repetidamente durante la operacion. En el ciclo abierto el
aire era llevado a la maquina a presion atmosférica y, cuando era enfriado, era descargado
directamente en el espacio a ser refrigerado. En Europa el Dr. Alexander C. Kirk desarrollé
comercialmente una maquina de refrigeracién de ciclo cerrado en 1862, y Franz Windhausen
inventé una maquina de ciclo cerrado y la patenté en América en 1870. Las maquinas de
refrigeracion de ciclo abierto, en teoria ideadas por Kelvin y Rankine a principios de la década
de 1850, fueron inventadas por el francés Paul Giffard, en 1873 y por Joseph J. Coleman y
James Bell en Gran Bretana en 1877.

En 1860 el ingeniero francés Ferdinand P. Edmond Carre, inventé un aparato de absorcion
de amoniaco intermitente basado en la afinidad quimica del amoniaco por el agua, la cual
producia hielo en una escala limitada. A pesar de sus limitaciones, ésta represent6 un progreso
significativo. Su aparato tenia una bomba manual y podia congelar una pequefa cantidad de
agua en aproximadamente 5 minutos. Esta fue utilizada en Paris por un tiempo, pero tenia la
desventaja de que el acido sulfarico se diluia en el agua y ésta perdia su afinidad. El inventor
real de una pequefia maquina de absorcidn operada manualmente fue H.A. Fleuss, quién
disefié una bomba efectiva para esta maquina. Una unidad de absorcién productora de hielo
comparativamente de gran escala, fue construida en 1878 por F. Windhausen. Esta operaba
continuamente separando el agua del acido sulfdrico con calor adicional para incrementar la
afinidad.

Una de las primeras maquinas de refrigeracion por compresiéon de vapor fue inventada y
patentada por el profesor americano, Alexander C. Twining en 1853. El establecié una planta
de produccién de hielo usando este sistema en Cleveland Ohio, con la capacidad de producir
cerca de una tonelada por dia. Después de eso, un gran numero de inventores experimen-
taron con maquinas de compresion de vapor las cuales usaron éter o sus componentes. En
Francia, F.P.E. Carre desarroll6 e instal6 una maquina de compresion de éter, y Charles Te-
llier (quien fue un pionero versatil de la refrigeracidn mecéanica) construyd una planta usando
metil-éter como refrigerante. En Alemania, Carl Linde, financiado por cerveceros, establecio
una unidad de metil-éter en 1874. Justo antes de esto, Linde habia preparado el camino para
grandes mejoras en maquinaria de refrigeracion, demostrando cémo su eficiencia termodina-
mica podia ser calculada e incrementada. Los inventores de maquinas de compresién también
experimentaron con amoniaco, el cual se convirtié en el refrigerante més popular y fue utili-
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zado en gran medida. En la década de 1860 Tellier desarrollé una maquina de compresion
de amoniaco, para 1872, David Boile fabric6 equipo satisfactorio para la produccion de hielo
y lo patent6 en 1872 en América; sin embargo, la figura mas importante en el desarrollo de
las maquinas de compresién de amoniaco fue Linde, quién obtuvo una patente en 1876 para
una maquina que fue instalada en la cerveceria Trieste el afo siguiente. Mas tarde el modelo
de Linde se hizo popular y fue considerado excelente en sus detalles mecéanicos. El uso de
amoniaco en las maquinas de refrigeracion por compresion representd un paso significativo
en la evolucién de la refrigeracién. Ademas de su ventaja termodinamica, las presiones que re-
queria eran bajas por lo que las maquinas que lo utilizaban podian tener un tamafo pequeno.
A finales de la década de 1860, P.H. van der Weyde de Filadelfia obtuvo una patente para una
unidad de compresion la cual era caracterizada por un refrigerante compuesto de productos
del petréleo. En 1875 R.P. Pictet en la universidad de Geneva, introdujo una maquina de com-
presion que utilizaba &cido sulfdrico. En 1866 T.S.C. Lowe, un americano, desarrollé un equipo
de refrigeracion que utilizaba diéxido de carbono. Las maquinas de compresion de didxido de
carbono fueron importantes debido a la inocuidad del gas en instalaciones donde la seguridad
era lo mas importante, aunque no fueron usadas extensamente sino hasta la década de 1890.
Entre 1880 y 1890 se popularizé el uso del amoniaco. Para 1890 la refrigeracién mecéanica
habia probado ser practica y econémica para la industria de la refrigeracién de los alimentos.
Los europeos fueron quienes aportaron la mayor parte de las bases para el desarrollo de la
refrigeracion mecanica, sin embargo, los americanos participaron vigorosamente en la activi-
dad inventiva de expansion entre 1850 y 1880. El progreso técnico permanente en el campo
de la refrigeracion mecanica marcé los afios posteriores a 1890. Los cambios revolucionarios
no fueron la regla, pero fueron propuestas mejoras en el disefio y la construccion de unida-
des de refrigeracion en varios paises, asi como en sus componentes basicos: compresores,
condensadores y evaporadores.

2.1.2. Descripcion de los Sistemas de Refrigeracion

A continuacién se presenta una breve descripcion de las caracteristicas que presentan los
sistemas de refrigeracién mencionados en la seccién(1.3|
Refrigeracion por compresion de vapor

En aplicaciones practicas los sistemas de refrigeraciéon por compresidén de vapor son los
sistemas de refrigeracion mas comunmente usados, y cada sistema emplea un compresor.
En un ciclo de refrigeracion por compresion de vapor toman lugar cuatro procesos térmicos
principales:

= Evaporacién
= Compresion

= Condensacion
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= Expansién

Evaporacion

Contrario al congelamiento y a la fusion, la evaporacién y la condensacién ocurren a casi
cualquier combinacion de temperatura y presion. La evaporacion es el escape gaseoso de
moléculas de la superficie de un liquido y es llevada a cabo por la absorcién de una canti-
dad considerable de calor sin ningin cambio en la temperatura. Los liquidos se evaporan a
cualquier temperatura, sin embargo, la tasa de evaporacion es mayor a altas temperaturas.
Los gases evaporados ejercen una presion llamada presién de vapor. Mientras la temperatura
del liquido incrementa hay una pérdida mayor del liquido en la superficie, lo cual incrementa
la presién de vapor. En el evaporador de un sistema de refrigeracién el refrigerante a baja
presion es puesto en contacto con el medio a ser enfriado, absorbe calor, y de esta forma se
evapora produciendo un vapor saturado a baja presion.

Compresion

El compresor eleva la temperatura del vapor del refrigerante obtenido del evaporador. El
suministro de calor puede jugar un rol importante en el proceso de incrementar la presion,
incrementar la presion del gas eleva las temperaturas de evaporacion y condensado del refri-
gerante. Cuando el gas refrigerante estd comprimido, su temperatura de evaporacién es mayor
que la temperatura del sumidero de calor.

Condensacion

Es el proceso de cambiar de fase gaseosa a liquida extrayendo calor. El refrigerante en
estado gaseoso a alta presidn, el cual lleva consigo la energia térmica absorbida en el eva-
porador y la energia del trabajo del compresor, es llevado al condensador. La temperatura de
condensacion del refrigerante es mas alta que aquella del sumidero de calor y asi, la trans-
ferencia de calor condensa el vapor de refrigerante a alta presion en liquido saturado a alta
presion. La fuente de calor ha sido enfriada bombeando la energia térmica hacia el sumidero.
Condensar el gas refrigerante permite su re-uso al principio del ciclo siguiente. En algunas
aplicaciones practicas es requerido que el condensador enfrie el refrigerante por debajo de
la temperatura de condensacion, esto es llamado subenfriamiento, y es util para prevenir la
evaporacion repentina del refrigerante cuando la presién es reducida en el dispositivo de ex-
pansion.

Expansion

Se utiliza un dispositivo de expansion para reducir la presion del refrigerante liquido a
un nivel de baja presion, y la temperatura de evaporacion del refrigerante por debajo de la
temperatura de la fuente de calor.

Refrigeracion por absorcion

Como se mencion6 en la seccién [2.1.1] aunque el principio de la refrigeracién por absor-
cién fue conocido desde principios del siglo XIX, el primer equipo fue inventado por el ingeniero
Francés Ferdinand P.E. Carre, hasta 1860, fue un aparato de absorcidén intermitente basado
en la afinidad quimica del amoniaco por el agua que produjo hielo a baja escala. En la déca-
da de 1890, una gran cantidad de unidades de refrigeracion por absorcién fueron producidas
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para las industrias quimica y petrolera. El desarrollo de los sistemas de refrigeracion por ab-
sorcién (SRA) disminuy6 hasta detenerse para 1911, cuando los sistemas de refrigeracion por
compresion de vapor se convirtieron en los sistemas principales. Después de la década de
1950 los sistemas de refrigeracion por absorcién grandes ganaron popularidad, sin embargo,
en los 70’s la participacion de los SRA, cay6 rapidamente debido a la crisis del petrdleo y asi
a las regulaciones del gobierno. Durante la ultima década los SRA han recibido gran atencion
debido al incremento de los costos de la energia y al impacto ambiental de los refrigerantes,
de tal forma que diversas companias alrededor del mundo se han concentrado en estos sis-
temas y ahora realizan investigacion y desarrollo en ellos, mientras la demanda del mercado
incrementa en gran medida. Los sistemas de refrigeracién por absorcién han experimentado
cambios importantes. Este sistema fue el predecesor de los sistemas de refrigeracién por com-
presion de vapor en el siglo XIX, y los sistemas agua-amoniaco, tuvieron una gran variedad de
aplicaciones en refrigeradores domésticos asi como en grandes instalaciones industriales en
las industrias quimica y de procesos. Los SRA fueron energizados por vapor o agua caliente
generada a partir de gas natural, quemadores de petroleo y calentadores eléctricos. En los
70’s el cambio de la combustion directa de petrdleo y gas natural dio un golpe a la aplicacién
de los SRA, pero al mismo tiempo, abrié otras oportunidades tal como el uso de calor derivado
de los colectores solares para energizar los sistemas [4].

El concepto de refrigeracién por absorcion fue bien desarrollado hasta antes de la llegada
de los refrigeradores suministrados con energia eléctrica. En las Gltimas décadas la disponi-
bilidad de electricidad barata, hizo menos populares los sistemas de absorcién, sin embargo,
hoy las mejoras en la tecnologia de absorcion, el aumento del costo y el impacto ambiental
asociado a la generacién de electricidad, estan contribuyendo a incrementar la popularidad
de los sistemas de absorcién. Los sistemas de refrigeracién por absorcion para aplicaciones
industriales y domésticas han atraido gran interés a través de todo el mundo debido a las
siguientes ventajas sobre otros sistemas de refrigeracién:

m Operacion silenciosa
= Alta confiabilidad
= |arga vida de servicio

= Uso eficiente y econémico de fuentes de energia de bajo grado (por ejemplo solar, de
desecho, geotérmica)

= Implementacion mas simple

Recientemente ha habido un gran interés en el uso industrial y doméstico de los SRA para
satisfacer las demandas de refrigeracion y aire acondicionado en forma alterna, debido a la
tendencia en el mundo por la utilizacién racional de las fuentes de energia, la proteccion del
medio ambiente y la prevencién del adelgazamiento de la capa de ozono, asi como de la
reduccién de la contaminacion [4]. Hay un gran numero de aplicaciones en varias industrias
donde los SRA son empleados, incluyendo:
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Industria alimentaria

Industria quimica y petroquimica

Unidades de cogeneracion en combinacion con produccion de calor y frio (plantas de
tri-generacion)

Sector de esparcimiento (pistas de patinaje)

HVAC (calefaccion, ventilacién y aire acondicionado)

Refrigeracion y almacenamiento de frio

El ciclo de refrigeracién por absorcién es un proceso por el cual el efecto refrigerante se
produce mediante el uso de dos fluidos, y cierta cantidad de calor de entrada mas que elec-
tricidad de entrada como en el ciclo de compresién. En los SRA, un fluido secundario es
utilizado para re-circular y absorber el fluido primario (refrigerante), el cual cambia de estado
liquido a vapor en el “evaporador”. El éxito del proceso de absorcién depende de la seleccion
de una combinacion adecuada de refrigerante y absorbente. Las combinaciones refrigerante-
absorbente mas ampliamente utilizadas en sistemas de absorcién son amoniaco-agua y bro-
muro de litio-agua.

La eficiencia del ciclo y las caracteristicas de operacién de un SRA dependen de las pro-
piedades termo-fisicas del refrigerante, el absorbente y sus combinaciones. Las propiedades
mas importantes para la seleccion de los fluidos de trabajo son la presion de vapor, la solu-
bilidad, la densidad, viscosidad y estabilidad térmica, es necesario conocer esas propiedades
para determinar otras propiedades fisicas y quimicas, asi como los parametros que afectan el
desempeno, tamafo y costo del sistema.

Es considerado que un sistema de refrigeracion por absorcion es similar en cierta medida
al sistema de refrigeracion por compresion, ya que se utiliza el evaporador, el compresor y
la valvula de expansion como es utilizado en un sistema de compresién bdsico; con la ex-
cepcion de que el sistema de compresion es reemplazado por tres elementos principales: un
absorbedor, una bomba de solucién, y un generador.

En la figura [2.1]4] se presenta esquematicamente un sistema de refrigeracién por absor-
cion basico. La solucion fuerte, la cual consiste en una mezcla absorbente refrigerante con
una concentracién alta de refrigerante, es calentada en la parte de alta presion del sistema (el
generador), lo cual separa el refrigerante de la solucién en forma de vapor. El vapor refrige-
rante caliente, se enfria en el condensador hasta que se condensa, entonces el refrigerante
liqguido pasa a través de una valvula de expansion hacia la parte de baja presion del sistema,
el evaporador.

La reduccién en la presion a traves de esta valvula facilita la evaporacion del refrigerante
cuyo efecto es la eliminaciéon de calor del medio a enfriar. La solucién débil (concentracion
baja en refrigerante) fluye del generador a través de una valvula de expansién al absorbedor.
Después del evaporador el refrigerante va hacia el absorbedor y es absorbido por esta solucion
débil debido a la fuerte afinidad quimica de uno por el otro. La solucidn fuerte se obtiene de
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Figura 2.1: Esquema de un sistema de refrigeracion por absorcién basico

esta formay es enviada por medio de una bomba de solucién al generador, donde es calentada
de nuevo y el ciclo continda.

Refrigeracion por adsorcion

Adsorcion es el proceso por el cual las moléculas de un fluido se fijan sobre las paredes
de un material sélido. Las moléculas adsorbidas no experimentan reacciones quimicas sino
que simplemente pierden energia cuando se fijan en las paredes: la adsorcion, el cambio de
fase de fluido a adsorbato (fase adsorbida) es exotérmica. Ademas este proceso es reversible.
[60] Para sistemas de adsorcion utilizados principalmente en refrigeracion o en maquinas de
bombeo de calor, se requiere de vapor de refrigerante puro que pueda ser condensado a tem-
peratura ambiente y de un adsorbente micro-poroso con una capacidad de adsorcién grande.
Los principales componentes de una maquina de enfriamiento adsortivo son el adsorbedor, el
condensador, el evaporador, y una valvula de expansion entre estos ultimos dos componentes.
El ciclo a grandes rasgos consiste de cuatro etapas: en la primera tanto la presién como la
temperatura se elevan, si se trata de un sistema de refrigeracion solar, la energia para llevar
a cabo esto proviene de la irradiacién captada. En la segunda etapa del ciclo se lleva a cabo
la separacion del vapor de refrigerante del adsorbente, es condensado en el condensador y
pasado a través de la valvula, en la tercera etapa se produce el enfriamiento del adsorbedor,
mientras que se reducen la presién y la temperatura del sistema. Finalmente en la cuarta y ulti-
ma etapa se evapora el refrigerante en el evaporador, lo que produce el efecto de refrigeracion
deseado, al tiempo que se adsorbe nuevamente el refrigerante en el adsorbente.

Una vez descrito el principio de funcionamiento del ciclo de adsorcién es evidente que este
no es continuo y tiene una fase de carga y otra de descarga. El COP de estas maquinas se en-
cuentra por debajo de la unidad y la temperatura de la fuente caliente puede ser inferior a la de
las maquinas de absorcion. Una de las mezclas mas utilizadas en ciclos de adsorcidén consiste
de agua, la cual actia como refrigerante y silica-gel que se comporta como adsorbente.
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Figura 2.2: Esquema de un sistema de refrigeraciéon por chorro de vapor

Refrigeracion por chorro de vapor

En estos sistemas el agua puede ser usada como refrigerante, sin embargo, las tempera-
turas que pueden ser obtenidas usando agua no satisfacen los requerimientos que exige gran
parte de las aplicaciones en refrigeracion, pero estan en el rango en el cual pueden satisfacer
necesidades de aire acondicionado o enfriamiento. Estos sistemas también son utilizados en
algunas industrias quimicas para varios procesos. Es necesario resaltar que los sistemas de
refrigeracion por chorro de vapor no son usados cuando se requieren temperaturas por debajo
de los 5°C. Las principales ventajas de estos sistemas son la utilizacion en gran medida de
energia de baja calidad, asi como el uso de cantidades relativamente pequefias de trabajo de
flecha [4].

Los sistemas de refrigeracion por chorro de vapor usan eyectores de vapor para reducir
la presién en un tanque que contiene el agua que regresa de un sistema de agua enfriada.
El eyector del chorro de vapor utiliza la energia de un chorro de vapor a gran velocidad para
atrapar el vapor de un tanque flash y comprimirlo. Evaporar una parte del agua en el tanque
reduce la temperatura del liquido.

En la figura[2.2]4] se muestra un ciclo de refrigeracién por chorro eyector, donde, el vapor a
alta presion se expande mientras fluye a través del eyector 1. Esta expansion causa una caida
en la presién y un enorme incremento en la velocidad. Debido a la alta velocidad, el vapor
del tanque 2 es arrastrado hacia el vapor a alta velocidad y la mezcla entra al difusor 3. La
velocidad es gradualmente reducida en el difusor pero la presion del vapor en el condensador
4 es elevada de 5 a 10 veces mas que a la entrada del difusor. Esta mezcla es condensada
en el condensador, lo que significa que el calor latente de vaporizacién es transferido al agua
del condensador. El condensado 5 es bombeado de regreso a la caldera donde nuevamente
puede ser evaporado a alta presién. La evaporacion de una relativamente pequena cantidad
de agua en el tanque flash (o enfriador flash) reduce la temperatura del cuerpo de agua prin-
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Figura 2.3: Principio de funcionamiento de un sistema de refrigeracion termoeléctrica

cipal, el agua enfriada es entonces bombeada hacia el intercambiador de calor de la carga de
enfriamiento.

Refrigeracion termoeléctrica

Este tipo de sistema es usado para mover el calor de un area a otra por el uso de energia
eléctrica. El uso esencial de sistemas termoeléctricos ha sido principalmente en refrigeradores
portatiles, enfriadores de agua, enfriamiento de aparatos cientificos utilizados en exploracién
espacial y aviacion.

La principal ventaja de este sistema es que no hay partes mdviles, por lo que el sistema es
compacto, silencioso y requiere servicio de mantenimiento minimo. Los sistemas termoeléctri-
cos estan basados en el efecto Peltier, descubierto en 1834, por el cual una corriente directa
aplicada a través de dos materiales semejantes causa un diferencial de temperatura. El médu-
lo termoeléctrico mas comun es construido usando dos obleas ceramicas con un conjunto de
materiales semiconductores entre ellas, el material ceramico a ambos lados del termoeléctrico
brinda la rigidez y el aislamiento eléctrico necesarios [4].

El material tipo N tiene un exceso de electrones mientras que el tipo P un déficit, un P y
un N forman un par. Los pares termoeléctricos estan eléctricamente en serie y térmicamente
en paralelo. Un médulo termoeléctrico puede contener desde uno hasta varios cientos de
pares. Mientras los electrones se mueven del material tipo P al material tipo N a través de
un conector eléctrico, los electrones pasan a un nivel energético mayor absorbiendo energia
térmica (el lado frio), por el contrario, cuando los electrones fluyen del material tipo N al tipo
P, caen a un estado de mas baja energia, lo cual lo logran rechazando energia como calor al
sumidero de calor (lado caliente). En la figura [2.3]4] se muestra el principio de funcionamiento
de un sistema de refrigeracidén termoeléctrica.




2. Marco Teorico 41

Refrigeracion termoacustica

La refrigeracién termoacustica es considerada una nueva tecnologia, la cual es capaz de
obtener refrigeracion sin la necesidad de refrigerantes, de una forma simple y eficiente. Un
altavoz o bocina crea un sonido en un tubo vacio, el cual se llena con un gas ordinario. Siendo
mas especificos, la refrigeracion termoacustica utiliza ondas de sonido de alta densidad para
transferir calor debido al efecto termoacustico. El proceso utiliza ondas acusticas que perma-
necen en una cavidad encerrada para generar la compresion y expansion mecanica del fluido
de trabajo, necesarias para el ciclo de refrigeracion. La técnica tiene el potencial para una ope-
racion de alta eficiencia sin la necesidad de liquidos refrigerantes o partes moviles mecanicas.
Esos factores hacen que el concepto sea aplicable en dimensiones en la escala de un chip
para el manejo térmico de componentes electrénicos.

En la actualidad la eficiencia de los refrigeradores termoacusticos es de 20 a 30 % mas baja
que los refrigeradores por compresion de vapor. Este hecho se debe en parte a las irreversibi-
lidades intrinsecas del proceso de transporte de calor termoacustico. Dichas irreversibilidades
son a la vez aspectos favorables del ciclo, debido a que permiten que la simplicidad mecanica
sea posible al reducir o eliminar las partes moviles. Sin embargo, la mayor parte de las irrever-
sibilidades de los refrigeradores termoacusticos actuales es simplemente debida a inmadurez
técnica. Con el tiempo, las mejoras en los intercambiadores de calor y otros sub-sistemas
deberian reducir la diferencia en la eficiencia. Es posible controlar continuamente la capaci-
dad de refrigeracién de un refrigerador termoacustico tal que su salida puede ser ajustada
precisamente para variar las condiciones de carga, esto puede guiar a eficiencias mas altas
que las de los enfriadores convencionales por compresion de vapor, los cuales tienen com-
presores de desplazamiento constante, por lo que presentan Unicamente un control binario
(encendido/apagado).

Aunque los refrigeradores termoacusticos no han sido comercializados todavia y son con-
siderados aun en etapa de desarrollo, se sabe que pueden ser utilizados para cualquier tipo de
refrigeracion. Los refrigeradores termoacusticos convencionales de una etapa operados eléc-
tricamente no son adecuados para aplicaciones por debajo de los —40°C, sin embargo, los
refrigeradores de estilo pulso-tubo pueden alcanzar las temperaturas necesarias para licuar
aire o gas natural [4].

2.2. Termodinamica Asociada a la Refrigeracion

Una méaquina térmica es un dispositivo ciclico cuya funcién principal es convertir energia
térmica en energia mecanica, en general, recibe calor de una fuente de energia a alta tempe-
ratura, convierte parte de ese calor en trabajo de salida, y rechaza otra parte de calor hacia
un sumidero de energia a baja temperatura; la eficiencia del ciclo de una maquina térmica
depende en gran medida de como se ejecuten los procesos que constituyen en ciclo. El tra-
bajo neto y la eficiencia del ciclo se pueden maximizar mediante procesos reversibles. En la
practica no es posible lograr procesos reversibles ya que no se pueden eliminar las irreversibi-
lidades asociadas con cada proceso, sin embargo, los ciclos reversibles proporcionan limites
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Figura 2.4: Principio general de funcionamiento de un refrigerador

superiores al desempefio de los ciclos reales. Las maquina térmicas y los refrigeradores que
funcionan en ciclos reversibles sirven como modelos con los cuales comparar las maquinas
térmicas reales y los refrigeradores reales.

Un refrigerador es el dispositivo ciclico necesario para transferir calor de un medio a baja
temperatura hacia otro medio a temperatura mayor. La eficiencia de un equipo de refrigeracion
se expresa en términos del Coeficiente de operacion COP. El objetivo de un refrigerador es
eliminar calor (Q)1,) del espacio refrigerado, lo cual se logra mediante una entrada de trabajo
(Whetoentrada)- Entonces el COP de un refrigerador se puede expresar como se muestra en la
ecuacion

Salida deseada Qr
COPRr = = 2.1
B Entrada requerida  Whetoentrada 1)

El principio de conservacién de la energia requiere que se cumpla la ecuacién 2.2}

Wneto,entrada = QH - QL (22)
Por lo que la relacion del COP se convierte en:
1
COPp = QL (2.3)

— = Qu _
Qu —Qr on 1

Existe un enunciado clasico de la segunda ley de la termodinamica que se relaciona con
refrigeradores o bombas de calor, y es conocido como el enunciado de Clausius:
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Es imposible construir un dispositivo que opere en un ciclo sin que produzca
ningun otro efecto que la transferencia de calor de un cuerpo de menor temperatura
a otro de mayor temperatura. [100]

En otras palabras este enunciado quiere decir que el efecto neto sobre los alrededores
de dicho dispositivo, tiene que ver con el consumo de energia en forma de trabajo, ademas
de la transferencia de calor de un cuerpo a otro mas caliente, es decir, la operaciéon de dicho
dispositivo deja un rastro en los alrededores.

2.3. Ciclos de Carnot y Carnot inverso

El ciclo reversible mas conocido probablemente sea el Ciclo de Carnot, propuesto en 1824
por el Ingeniero Francés Sadi Carnot. La maquina térmica tedrica que opera en el ciclo de
Carnot se llama maquina térmica de Carnot, cuyo ciclo se compone de cuatro procesos rever-
sibles, dos isotérmicos y dos adiabéticos que es posible llevar a cabo en un sistema cerrado.

Si se considera un sistema cerrado conteniendo un gas en un dispositivo en un cilindro-
émbolo adiabatico, con el aislamiento en la cabeza del cilindro de tal forma que pueda ser
retirado para poner al cilindro en contacto con depdésitos que proporcionan transferencia de
calor. Los cuatro procesos reversibles que conforman el ciclo de Carnot son los siguientes:

m Expansién Isotérmica Reversible

Expansion Adiabatica Reversible

Compresién Isotérmica Reversible

Compresién Adiabatica Reversible

Por ser un ciclo reversible, el ciclo de Carnot es el mas eficiente que opera entre dos limites
especificos de temperatura. Aun cuando no es posible operar una maquina térmica en este
ciclo en la realidad, la eficiencia de los ciclos reales se mejora al intentar aproximarse lo mas
posible al de Carnot. El diagrama presién-volumen especifico del ciclo de Carnot se muestra
en la figura [2.5]100].

El ciclo de la maquina térmica de Carnot es totalmente reversible, por lo que todos los
procesos de los que se compone se pueden invertir en cuyo caso se convierte en lo conocido
como el ciclo de Carnot inverso o el ciclo de refrigeracion de Carnot, el cual es el mismo
que fue descrito con anterioridad, sin embargo, las direcciones de las interacciones de calor y
trabajo se encuentran invertidas: el calor en la cantidad (), se absorbe de un depdsito a baja
temperatura, el calor () se rechaza hacia un depésito a alta temperatura, y es necesaria una
cantidad de trabajo de entrada W, entrada Para llevar a cabo el ciclo.

El diagrama presién-volumen especifico del ciclo de refrigeracién de Carnot se muestra en
la fig. [2.6]100]. Un refrigerador o bomba de calor que opera en el ciclo inverso de Carnot se
llama refrigerador de Carnot o Bomba de calor de Carnot, el coeficiente de operacidén para un
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Figura 2.5: Diagrama P-V del ciclo de Carnot
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Figura 2.6: Diagrama P-V del ciclo de refrigeracién de Carnot
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refrigerador fue definido por las ecuaciones [2.1]y 2.3} el COP para una bomba de calor puede
obtenerse a partir de la ecuacion

Qu
Pge = ————— .
COPpe = 55 (2.4)
Quy, _Tu
<QL )TG”U - TL (25)

Los COP de refrigeradores y bombas de calor reversibles se determinan al reemplazar
las razones de transferencia de calor en las ecuaciones y por los cocientes de las
temperaturas absolutas de los depédsitos de temperatura alta y baja, como se expresa en la
ecuacion [2.5] con lo que las relaciones de COP para los refrigeradores y bombas de calor
reversibles se convierten en los mostrados en las ecuaciones [2.6]y [2.7]

Ty

COPryey = 7 2.6
e = (26)

Ty
COPpcyrev = T T, (2.7)

Los coeficientes de operacion obtenidos por medio de las ecuaciones y son los
mas altos que es posible obtener para un refrigerador o una bomba de calor, que operen entre
dos limites de temperatura 1, y Ty. Los refrigeradores y bombas de calor reales que operan
entre dichos limites, ofreceran coeficientes de operacidon menores, es decir que, el COP para
un refrigerador o bomba de calor reversible es el valor tedrico maximo para los limites de
temperatura especificados. Es conveniente observar que ambos COP aumentan cuando la
diferencia de temperaturas decrece, es decir, cuando 7, aumenta o cuando Ty disminuye.

Si se considera un ciclo de refrigeracion de Carnot ejecutado dentro de la campana de
saturacién de un refrigerante como es mostrado en la fig [2.7[100], es posible ver que en el
proceso de 1 a 2 el refrigerante absorbe la cantidad de calor (), isotérmicamente de una
fuente de baja temperatura a 17, se comprime isentropicamente hasta el estado 3 mientras
que la temperatura se eleva hasta Ty, rechaza la cantidad de calor () isotérmicamente a un
sumidero de alta temperatura Ty durante el proceso de 3 a 4 y se expande isentrépicamente
hasta el estado 1 mientras que la temperatura desciende hasta 77.

Los dos procesos isotérmicos de transferencia de calor no son dificiles de alcanzar en la
realidad, dado que al mantener una presién constante automaticamente se fija la temperatura
de la mezcla bifasica en el valor de saturacién. Por lo que los procesos 1-2 y 3-4 pueden ser
aproximados en los evaporadores y condensadores reales; sin embargo, los procesos 2-3 y
4-1 no pueden aproximarse en la practica, ya que el proceso de 2-3 requiere de la compresion
de una mezcla de dos fases, y el proceso 4-1 requiere de la expansion de un refrigerante con
alto contenido de humedad. Ambos problemas se resolverian si se ejecuta el ciclo fuera de
la campana de saturacion, sin embargo, en ese caso se tendria dificultad para mantener las
condiciones isotérmicas durante los procesos de absorcion y rechazo de calor. Es por esta
razén que el ciclo inverso de Carnot al no poder aproximarse en los dispositivos reales, no se
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Figura 2.7: Diagrama T-s del ciclo de refrigeracion de Carnot

considera como un modelo adecuado para los ciclos de refrigeracidn, sin embargo, es utilizado
como un estandar contra el que son comparados los ciclos reales.

2.4. Refrigeraciéon por Compresion de Vapor

Ciclo Ideal de Refrigeracion Por Compresién de Vapor

Una gran parte de los aspectos no practicos asociados con el ciclo inverso de Carnot pue-
den ser eliminados al evaporar el refrigerante completamente antes de comprimirlo y utilizar un
dispositivo de estrangulamiento, al hacer esto, el ciclo resultante es conocido como ciclo ideal
de refrigeracién por compresion de vapor [100]. Este ciclo es mostrado en forma esquematica
en un diagrama Temperatura-entropia en la figura[2.8

Actualmente el ciclo de refrigeracion por compresién de vapor es el mas utilizado en re-
frigeradores, sistemas de aire acondicionado y bombas de calor en general. Se compone de
cuatro procesos:

= 1-2 Compresion isentropica en un compresor
m 2-3 Rechazo de calor a presién constante en un condensador
= 3-4 Estrangulamiento en un dispositivo de expansion

= 4-1 Absorcidon de calor a presién constante en un evaporador
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Figura 2.8: Diagrama T-s del ciclo ideal de refrigeracién por compresion

Como es posible observar en la fig [2.8][100], en un ciclo ideal de refrigeraciéon por com-
presion de vapor, el refrigerante entra al compresor en el estado 1 como vapor saturado y se
comprime isentrépicamente hasta la presion del condensador, mientras que la temperatura
del refrigerante aumenta durante el proceso de compresidn isentropica hasta un valor relativa-
mente grande en comparacion con el medio circundante. Posteriormente el refrigerante entra
en el condensador como vapor sobrecalentado en el estado 2 y sale como liquido saturado
en el estado 3, el cual se estrangula hasta la presion del evaporador al pasarlo por una valvu-
la de expansién. La temperatura del refrigerante desciende por debajo de la temperatura del
espacio refrigerado durante este proceso. Finalmente el refrigerante entra al evaporador en el
estado 4 como una mezcla saturada de baja calidad y se evapora por completo absorbiendo
calor del espacio refrigerado para salir del evaporador como vapor saturado y volver a entrar
al compresor para reanudar el ciclo.

Ciclo Real de Refrigeracién por Compresion de Vapor

El ciclo real de refrigeracion por compresion de vapor difiere del ideal principalmente por
las irreversibilidades que ocurren en varios componentes. Las dos causas mas frecuentes de
irreversibilidad son la friccion en el fluido que causa pérdidas de presion, y la transferencia
de calor hacia y desde los alrededores. En el ciclo real el sistema debe ser disefiado de tal
forma que el refrigerante sea sobrecalentado ligeramente en la entrada del compresor, lo que
asegura que el refrigerante se evapore por completo cuando entra en este. Sin embargo, dado
que la linea que conecta al evaporador con el compresor es larga, la caida de presién y la
transferencia de calor de los alrededores al refrigerante pueden ser significativas, esto, aunado
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Figura 2.9: Diagrama T-s del ciclo real de refrigeracién por compresion

al ligero sobrecalentamiento suministrado, resulta en un incremento del volumen especifico, y
por consiguiente, en los requerimientos de entrada de potencia al compresor, ya que, el trabajo
de flujo estable es proporcional al volumen especifico [100].

El proceso de compresion real incluye efectos de friccion, por lo que se incrementa la en-
tropia y la transferencia de calor. El proceso de compresion real puede entonces incrementar
la entropia del sistema o bien reducirla, dependiendo de la direccion de la transferencia de ca-
lor y del efecto predominante. Por otro lado, en el ciclo real es inevitable obtener una caida de
presion del refrigerante a su paso por el condensador, asi como en las lineas que lo conectan
con el compresor y la valvula de expansion, ademas de que no se tiene un control tan preciso
para que el refrigerante salga del condensador en estado de saturacion, y debido a que es
indeseable que se envie el fluido de trabajo a la valvula de expansién sin condensarse por
completo, se lleva a cabo un subenfriamiento antes de que el refrigerante entre a la valvula
de estrangulamiento. El diagrama temperatura-entropia para el ciclo real de refrigeracion por
compresién de vapor se muestra en la figura[2.9]100].

2.5. Refrigeracion por Absorciéon

El método de refrigeraciéon por absorcién es atractivo cuando se dispone de una fuente
de energia térmica barata a una temperatura por arriba de los 100°C. Las fuentes de energia
térmica barata incluyen las energias: geotérmica, solar, el calor de desecho en centrales de
cogeneracion, e incluso el gas natural cuando se dispone de él a un precio relativamente bajo.
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2.5.1. Principio de Operacion

El principio de este tipo de refrigeracion se basa en la afinidad quimica o absorcion de una
sustancia conocida como refrigerante por otro medio que se comporta como absorbente. En
términos generales este tipo de refrigeracidn es similar al método de refrigeracion por compre-
sién de vapor presentado en la seccién[2.4], con la excepcién de que se sustituye el compresor
mecanico por un conjunto de elementos que son considerados un compresor térmico, ya que
su finalidad es elevar la presion del refrigerante por medio de energia térmica, este conjunto
de elementos consta principalmente de un absorbedor, un generador, una bomba de solucion
y una valvula de expansion, con propositos de ahorro de energia generalmente se incluye un
intercambiador de calor denominado economizador, ademas, en los sistemas que utilizan co-
mo mezcla de trabajo amoniaco-agua, es necesario que se incluya un componente adicional
denominado rectificador.

Una vez que se eleva la presién del refrigerante en el compresor térmico, el refrigerante se
enfria y condensa en el condensador rechazando calor hacia los alrededores, se estrangula
hasta la presion del evaporador y, cuando fluye a través de este, absorbe calor del espacio
refrigerado evaporando el refrigerante. El refrigerante entra al absorbedor donde se disuelve
con el medio absorbente, liberando calor durante el proceso. La cantidad de refrigerante que
se disuelve en el absorbente es inversamente proporcional a la temperatura, por lo que es
conveniente enfriar el absorbedor para tener una temperatura baja y una mayor cantidad de
refrigerante disuelto. Una vez obtenida, la solucién liquida rica en refrigerante es bombeada al
generador, aqui se transfiere calor de la fuente de energia térmica para evaporar el refrigerante
para que continue con el ciclo, la solucién pobre en refrigerante que queda en el generador
se regresa al absorbedor, pasando por el economizador donde transfiere una parte de su
energia térmica a la solucién rica en refrigerante que es bombeada al generador. En el caso
de la mezcla amoniaco-agua, donde es incluido el rectificador, este se localiza a la salida del
generador, y su funcion es separar el resto del agua que, debido a la fuerte afinidad con el
NHj; es evaporada junto a este. En la figura 2.70[100] se muestra el ciclo de refrigeracién
por absorcién, el cual, muestra esquematicamente los componentes descritos utilizando una
fuente de energia solar.

Comparados con los sistemas de compresion de vapor, los sistemas de refrigeracion por
absorcién ofrecen una ventaja importante, ya que éstos requieren de comprimir un liquido y
no un vapor, y como fue mencionado en la seccién el trabajo de flujo permanente es
proporcional al volumen especifico. El trabajo requerido por los sistemas de refrigeracion por
absorcion es de la escala del 1% del calor suministrado al generador y generalmente es
ignorado en los analisis del ciclo [100].

El COP de un sistema de refrigeracién por absorcion se define como se muestra en la
ecuacion 2.8}

Salida deseada QL

Entrada requerida Qgeneradm’ + Wbomba,ent'rada

COPabS =

(2.8)

El valor maximo posible para el coeficiente de operacién se determina suponiendo que el ci-
clo completo es totalmente reversible, es decir, que no existe ningun tipo de irreversibilidad,
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incluida la transferencia de calor por una diferencia de temperaturas. Para que el sistema de
refrigeracion por absorcién fuera reversible seria necesario que el calor transmitido al genera-
dor, se transfiriera a una maquina térmica de Carnot (seccién y la salida de trabajo de esta
se suministrara a un refrigerador de Carnot para que este extrajera calor de un espacio refri-
gerado. El COP para este sistema reversible es como se muestra en la ecuacion donde
Ty y T, son las temperaturas ambiente y de la fuente de calor, respectivamente.

Qr

Q generador

To 1L
- nter,revCOPR,rev - (1 Ts>(TO _ TL
Cualquier sistema de refrigeracion por absorcion que reciba una fuente de calor a 7}, ex-
traiga una cantidad de calor a 77, a una temperatura ambiente de T, tendrd un COP menor
al determinado a partir de la ecuacion 2.9 Los sistemas de acondicionamiento de aire basa-
dos en el principio de absorcién son denominados enfriadores por absorcién y presentan un
mejor desempefio cuando la fuente de calor se encuentra a temperatura elevada, ademas, su
capacidad de enfriamiento disminuye con la disminucidn de la temperatura de la fuente.

COPabs,rev = ) (29)

2.5.2. Clasificacion de los Sistemas de Absorcion

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

En el modo de operacion de enfriamiento, el numero de efectos es igual al numero de
generadores pudiendo ser:

m De simple efecto (1 generador)
= De doble efecto (2 generadores)
= De triple efecto (3 generadores)

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

m De simple etapa (1 absorbedor)
= De doble etapa (2 absorbedores)

m De triple etapa (3 absorbedores)

Los sistemas por absorcién también pueden clasificarse de acuerdo al par de trabajo
refrigerante-absorbente utilizado, el cual depende principalmente de las necesidades de la
aplicacién para la que es disefiado el sistema. Los pares de fluidos de trabajo mas comunmen-
te utilizados en los sistemas de refrigeracion por absorcion son el amoniaco-agua (N Hs-H,0)
y el agua-bromuro de litio (H,O — LiBr). Los sistemas de refrigeracién por absorcién que
utilizan agua como la sustancia refrigerante, tienen aplicaciones que son restringidas a aque-
llas que no requieren de temperaturas bajas debido al hecho de que a bajas temperaturas el
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agua se congelaria en el sistema. Por esta razén, para aplicaciones de refrigeracién se utiliza
la mezcla N H3-H>0O, sin embargo, los estudios realizados muestran que este par de trabajo
presenta un COP relativamente bajo, es por esa razén que hasta la fecha, se han dedicado nu-
merosos esfuerzos de investigacion con el objetivo de proponer pares de fluidos que cumplan
las caracteristicas requeridas por las aplicaciones de refrigeracién con un desempenfo alto.
Cabe mencionar que en la actualidad, existe una extensa cantidad de mezclas de fluidos en
investigacion, algunas de las que se dispone de mas resultados en la literatura son amoniaco-
nitrato de litio (/N Hs-Li/N Os3), amoniaco-tiocianato de sodio (N H3-NaSC N), y amoniaco junto
con mezclas de bromuro de litio y diferentes sales orgénicas.

A continuacion se presentan algunas de las caracteristicas mas importantes de los pares
de trabajo mas comunmente utilizados en ciclos de refrigeracién por absorcién, junto con una
descripcién de las caracteristicas principales de la mezcla N H3-LiNOs, la cual en este caso
resulta de mayor interés ya que es la mezcla utilizada por el sistema de aire acondicionado en
cuestion.

N Hy-H,0O

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

H>O — LiBr

En los sistemas que utilizan la mezcla H,O — LiBr el agua se comporta como el refri-
gerante, y tienen una amplia gama de aplicaciones en operaciones de enfriamiento y aire
acondicionado y son producidos en capacidades desde las 10 hasta las 1000 toneladas, lle-
gando a la mas baja temperatura de evaporacion de 4°C (a una presién de 0.8 kPa). A pesar
de que el COP que presentan estos sistemas se encuentra por debajo de la unidad, la ener-
gia barata puede hacer esos sistemas economicamente competitivos. En estos sistemas de
refrigeracion, la cristalizacion (solidificacion) del bromuro de litio es un problema importante,
lo cual causa que las particulas sélidas se asienten bloqueando el flujo en las tuberias lo que
interrumpe la operacién del sistema. La regién de cristalizacién puede ser vista en los diagra-
mas de presion-temperatura y entalpia-concentracion. Con la finalidad de evitar este problema
los sistemas son disefiados con unidades de control que mantienen una temperatura de con-
densacion alta.
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NHs-LiNO;

La mezcla amoniaco-nitrato de litio es una mezcla adecuada para sistemas de refrigera-

cion que utilizan energia solar, el cual no precisa de un elemento rectificador y el ciclo de
refrigeracion puede operar a temperaturas del generador menores a las que requiere el ciclo
que utiliza la mezcla amoniaco-agua. Sin embargo, la transferencia de calor y masa en el ab-
sorbedor son limitadas por la viscosidad caracteristica de las soluciones salinas, como lo es
la solucion N Hsz-LiNOs.
Al comparar las principales mezclas de trabajo utilizadas en los diferentes sistemas de enfria-
miento por absorcién, es posible observar que la mezcla N H3-LiNO3 comparada a la mezcla
N H3-H>O presenta una ventaja importante al no requerir del uso de un componente adicional
(lo cual reduce el costo total del equipo), en este caso un rectificador, cuya funcion es sepa-
rar del amoniaco las particulas de agua que debido a la fuerte afinidad quimica entre estas
sustancias, no fueron separadas de éste en el generador; otra ventaja que presenta la mezcla
que utiliza N Hs3-LiNQOs, es que precisa de un suministro de energia térmica en el generador
a temperaturas ligeramente menores que aquellas requeridas por la mezcla N H3-H;0O para
producir una potencia de enfriamiento determinada.

Respecto al par de trabajo H,O — LiBr, la principal ventaja de la mezcla N H3-LiNO; es el
rango de temperaturas mayor en el que puede operar el sistema, ya que la mezcla H,O— LiBr
esta limitada para aplicaciones de aire acondicionado ya que el agua como refrigerante no
puede llegar a temperaturas por debajo de los 0°C ya que se congelaria en el sistema.

Ademas de las ventajas técnicas descritas respecto a las soluciones H,O — LiBry N Hs-
H50, el estudio de la mezcla de trabajo N Hs-LiNOj3 resulta atractivo como tema de investi-
gacion, ya que ofrece la oportunidad de aportar nuevos conocimientos derivados de la expe-
riencia en la operacién de un equipo que utiliza esta mezcla.




Capitulo 3
Descripcion del Sistema de Aire
Acondicionado por Absorcion

A lo largo del presente capitulo se expone una descripcion del equipo de aire acondicio-
nado por absorcién evaluado, el capitulo se divide en tres partes: en la primera la descripcion
incluye los componentes principales y secundarios del equipo de enfriamiento, las conexiones
empleadas y los equipos auxiliares utilizados para suministrar los flujos secundarios de agua
a condiciones determinadas; la segunda parte describe la instrumentacion empleada para la
obtencién y manejo de datos; en la parte final se detallan los procedimientos adecuados para
operar el equipo en forma segura, los cuales incluyen los procedimientos de arranque y paro
en forma ordinaria, asi como el procedimiento de paro de emergencia.

3.1. Descripcion General del Equipo y los Subsistemas

La evaluacién del equipo de aire acondicionado se llevé a cabo en el Instituto de Energias
Renovables de la UNAM, ubicado en Temixco Morelos. El equipo se encuentra montado en el
laboratorio de la coordinacion de refrigeracion y bombas de calor del instituto. Como fue men-
cionado con anterioridad, el equipo funciona bajo el principio de absorcién, y opera utilizando
la mezcla de trabajo N H; — Lt N O3, aunque uno de los objetivos es que la fuente de calor que
alimenta al generador sea la solar, el equipo por su disefio puede funcionar con una fuente
de calor alterna. La operacion del equipo de aire acondicionado se puede llevar a cabo en
forma continua, ya que tanto el proceso de generacion como el de absorcién del refrigerante
se realizan de manera simultanea.

Estudios previos muestran que para la mezcla de trabajo utilizada, una buena concentra-
cion es de 50 % en masa, en este caso, siguiendo tal recomendacién el equipo fue cargado
con 4.5 kg de N H; y la misma cantidad de LiNOs. Los principales componentes que forman
parte del sistema de aire acondicionado son: un generador, un absorbedor, un condensador,
un economizador, un evaporador, dos valvulas de expansion y una bomba, los cuales son
mostrados esquematicamente en la figura[3.1]

54
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Figura 3.1: Dibujo esquematico del montaje de los componentes principales en el equipo.
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Figura 3.2: Vista de Seccion del Generador

3.1.1. Componentes Principales del Sistema

A continuacion se describe el funcionamiento de cada uno de los componentes principales
que conforman el sistema de aire acondicionado.

Generador

El generador empleado es un intercambiador de calor de pelicula descendente de configu-
racion vertical, el cual esta formado por un serpentin helicoidal, un distribuidor y una coraza, la
coraza tiene un diametro de 25.4 cm de diametro y una altura de 65 cm y el serpentin consta
de 18 vueltas, y su capacidad de disefio es de 10.5 kW. Su objetivo es utilizar el calor que
le es suministrado de una fuente externa para separar el refrigerante del absorbente, evapo-
rando el primero. Su funcionamiento es el siguiente: el distribuidor se encarga de dosificar
el flujo masico de la solucién rica en N H3 que proviene del absorbedor, sobre la superficie
exterior del serpentin helicoidal, esta distribucion se da en forma de pelicula descendente. El
serpentin conduce en su interior agua caliente, la cual, por conduccion a través de la pared
del serpentin, transfiere parte de su energia térmica al entrar en contacto con la solucion a
temperatura menor. A medida que se transfiere calor a la solucion, gran parte del refrigerante
se evapora y abandona el generador por la parte superior, mientras que la solucién restante
ahora conteniendo una baja cantidad de N H3, se acumula en el fondo para posteriormente
regresar hacia el absorbedor. En la figura [3.2] pueden ser observados los tres componentes
que conforman el generador.
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Figura 3.3: Dibujo esquematico del serpentin.

En la figura[3.3} es mostrado el serpentin por el cual se circula agua a alta temperatura en
el generador.

Absorbedor

El absorbedor utilizado es también un intercambiador de calor del tipo de pelicula descen-
dente de configuracion vertical, de construccién similar a la descrita para el generador, sin
embargo, las dimensiones de este son distintas, ya que la coraza tiene un diametro de 20.3
cm y una altura de 70 cm, mientras que el serpentin consta de 21 vueltas, la capacidad de
diseno de este intercambiador es de 10 kW. A pesar de la similitud fisica entre los componen-
tes, su funcién dentro del sistema es totalmente distinta. Una vez que la solucién pobre en
N Hj proveniente del generador regresa al absorbedor, esta tiene el potencial para absorber
el refrigerante puro en estado gaseoso dirigido del evaporador, sin embargo, la reaccion de
absorcion es de tipo exotérmica y es recomendable retirar el calor liberado durante la reaccion
para aumentar la cantidad de refrigerante absorbido. Nuevamente la solucién pobre en N Hj
es dosificada por el distribuidor sobre la pared externa del serpentin en forma de pelicula des-
cendente, el serpentin en su interior conduce agua fria que retira parte del exceso de calor de
la solucion para permitir una buena absorcién. Por su parte, el refrigerante en estado gaseoso
entra por la parte inferior del componente, absorbiendose en la solucién a medida que esta pa-
sa a través de la pared del serpentin, para finalmente depositarse en el fondo del absorbedor y
posteriormente ser bombeada hacia el generador para continuar con el proceso descrito en la
seccion Ademas, tanto el absorbedor como el generador fueron disefiados tomando en
consideracion una mirilla, que sirve para observar el nivel de solucién en cada componente, la
cual se puede observar en la figura[3.4]
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Figura 3.4: Dibujo esquemético del intercambiador utilizado como absorbedor o generador.

Economizador

El economizador es un intercambiador de calor cuya funcion principal es mejorar la eficien-
cia del ciclo mediante el ahorro de energia, la capacidad del usado en el sistema es 2kW. Se
encuentra ubicado entre el generador y el absorbedor y maneja dos flujos de solucién: un flujo
de solucion con alta concentracién de refrigerante que es enviado del absorbedor al generador
mediante una bomba y se encuentra a temperatura media, y un flujo de solucién a temperatura
mayor que va del generador al absorbedor, con baja concentracién de refrigerante. El uso del
economizador es justificado por el hecho de que en el absorbedor, el exceso de calor que con-
tiene la solucién es no deseado, ya que inhibe la absorcién del refrigerante en el absorbente;
por el contrario, se desea que la corriente de solucién que llega al generador se encuentre
a la maxima temperatura posible para que el calor necesario para separar el refrigerante del
absorbente sea el minimo.

Condensador

El condensador es un intercambiador de calor que tiene como finalidad condensar el vapor
refrigerante proveniente del generador, esto lo lleva a cabo mediante la transmision del calor
del vapor refrigerante hacia una corriente de agua de enfriamiento. Para este propédsito se se-
lecciond un intercambiador comercial con tecnologia de placas marca Alfa Laval, tipo AlfaNova
27-20H. Las placas en el condensador son de acero inoxidable 316 para uso con amoniaco, el
corrugado es de tipo chevron a 30° y cuenta con acometidas de 1” de diametro, la capacidad




3. Descripcion del Sistema de Aire Acondicionado por Absorcion 59

o=le,

|
il

Figura 3.5: Intercambiador de placas utilizado para el condensador, economizador y evapora-
dor.

del condensador es de 3.1 kW. En la figura[3.5]es mostrada la configuracién de este.

Evaporador

El evaporador es el componente donde se lleva a cabo el efecto de enfriamiento deseado,
al igual que el condensador y el economizador, su configuracién requiere de dos flujos, en
este caso uno de ellos conduce el refrigerante estrangulado en la valvula de expansion, y a
contraflujo se conduce la corriente de agua que sera enfriada, la reduccion en la temperatura
de la corriente de agua que entra en el evaporador sera utilizada para el acondicionamiento
de aire, lo cual es el objetivo final del sistema. El evaporador es un intercambiador de calor
que evapora el refrigerante mediante la transmision del calor de la corriente de agua principal
hacia este, o que resulta en la evaporacién del mismo. Para este propdsito nuevamente se
selecciond un intercambiador de igual capacidad y tipo que el descrito para el condensador
(3.1kW).

Valvulas de Expansion

Las valvulas de expansion son dispositivos cuya finalidad es restringir el flujo, dicha restric-
cion en el flujo implica una pérdida de presién que trae consigo una reduccién en la tempera-
tura del fluido. En el equipo descrito se utilizaron dos valvulas de expansién: una de ellas fue
colocada en la linea que va del condensador al evaporador, de la marca Swagelok, la cual, al
reducir la temperatura por la expansion del refrigerante condensado, permite la absorcion de
calor de parte de este en el evaporador; la otra valvula fue colocada entre el generador y el
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absorbedor, donde ademas de reducir la presién, ayuda a controlar el flujo masico de la solu-
cion que entra al absorbedor para facilitar el control del nivel de solucién en este componente.

En las figuras [3.6] y [3.7] son presentados los tipos de vélvulas de expansion utilizadas en el
sistema.

Figura 3.6: Valvula de expansion localizada en la linea del condensador al evaporador.

Figura 3.7: Valvula de aguja localizada en la linea que va del generador al absorbedor.

Bomba de solucion

La bomba es el dispositivo utilizado para enviar la solucion del absorbedor al generador y
elevar la presion de este hasta la presion de trabajo del generador. Dadas las caracteristicas
de la soluciéon manejada, en este caso fue necesario utilizar una bomba fabricada con material
que no se corroa al entrar en contacto con amoniaco, por lo que cada una de las partes que la
conforman deben ser de acero al carbén o de acero inoxidable preferentemente. La figura [3.8]
muestra la bomba utilizada para las pruebas montada al motor y este a su vez al equipo.




3. Descripcion del Sistema de Aire Acondicionado por Absorcion 61

Figura 3.8: Bomba y motor empleados para circular la solucién del absorbedor al generador.

3.1.2. Soporte del Sistema de Aire Acondicionado

Los componentes principales del sistema de aire acondicionado fueron montados sobre
una estructura construida de angulo PTR de 1.5". El disefo de dicha estructura se llevo a
cabo considerando las dimensiones tanto de los componentes principales descritos con ante-
rioridad, como de la instrumentacion necesaria para la medicién de los parametros pertinentes
para la evaluacion del sistema.

La estructura tiene una altura de 2.2 metros y esté dividida en dos secciones, la primera
de ellas se destind para el montaje del generador y el absoredor, que son los equipos mas
robustos del sistema, y se compone de 4 tramos de PTR colocados en forma vertical, sujetos
por 3 marcos cuadrados de 0.38m de longitud por lado, y distribuidos a lo largo de los tramos
verticales, uno de ellos en la parte superior y los dos restantes colocados considerando las
dimensiones del generador y el absorbedor, ya que estos equipos fueron montados sobre
dichos marcos. Los cuatro tramos verticales estan soldados cada uno a una base cuadrada,
las bases se fijaron al suelo por medio de tornillos para brindar mayor rigidez a la estructura.
La segunda seccion de la estructura se compone de dos angulos PTR colocados en forma
vertical de la misma altura que los de la otra seccién, ambas secciones se encuentran unidas
mediante tres tramos del mismo material con una longitud de 0.43m. En esta seccién fueron
montados los tres intercambiadores de calor de placas que actian como el condensador,
economizador y evaporador. En la figura [3.9] se ilustra la estructura del soporte utilizada para
montar el equipo de aire acondicionado.




3. Descripcion del Sistema de Aire Acondicionado por Absorcion

62

Figura 3.9: Dibujo esquematico de la estructura de soporte del equipo.
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3.1.3. Descripcién de la Conexion de los Componentes del Sistema de
Aire Acondicionado

Es importante resaltar que al realizar la evaluacién experimental del equipo de aire acon-
dicionado descrito a lo largo del presente trabajo, tanto el montaje como la conexién de los
componentes, habian sido llevados a cabo previamente como parte del trabajo precedente al
presente [101], por lo que esta seccién se limita a exponer con fines descriptivos lo que en la
referencia citada se relata a detalle.

Una vez que se llevé a cabo el armado de la estructura, se procedié a conectar cada uno
de los componentes que forman parte del equipo. Cabe mencionar que con la finalidad de
dar mayor rigidez al sistema, fueron utilizados soportes extras en los marcos de la armazon
principal. Es importante mencionar que cada uno de los tornillos usados en el equipo fue
ajustado utilizando doble rondana plana y una de presion, estrategia que brinda una mejor
sujecién de los componentes en el soporte.

El montaje fue llevado a cabo en dos etapas, en la primera fueron montados los compo-
nentes de mayor peso en el equipo; el generador y el absorbedor, cada uno de los cuales tiene
una masa aproximada a los 160 kg, razén por la cual fue utilizado un polipasto para tal efecto;
la segunda etapa consistié en el montaje de los componentes de menor dimension y peso,
como son los intercambiadores de calor de placas y la bomba.

Una vez montados los componentes mencionados se procede con la interconexién, los
principales medios de interconexion de los componentes del equipo son tuberia y accesorios,
que incluyen valvulas y conectores para los sensores. Es importante hacer mencion que en
la interconexion de los componentes se buscd que cada uno de ellos pudiera ser aislado
mediante valvulas para facilitar las maniobras de trabajo en los casos en que se requiere
brindar cualquier servicio de mantenimiento.

Después de tener los componentes del sistema interconectados, se procedié a realizar la
prueba de presién, cuya finalidad es detectar fugas como resultado de conexiones fallidas de
los componentes o bien de defectos de fabricacion. Enseguida se presentan las recomenda-
ciones consideradas en la referencia [101] para llevar a cabo la prueba de presién al equipo.

Para llevar a cabo la prueba es necesario tener instalado en el sistema un manémetro y un
sensor de temperatura que permitan obtener el valor de la presion y la temperatura internas
del sistema en cualquier momento que sea requerido. Los pasos seguidos son los siguientes:

= Se llen6 de agua todo el sistema (tanto componentes como tuberias), para lo cual es
necesario abrir cada valvula.

m Posteriormente se utilizé nitrégeno para presurizar el sistema hasta una presion con-
siderablemente mayor a la presién de operacion, en este caso se presurizd hasta 21
bares.

m Después de un lapso de tiempo entre 24 y 48 horas, se observd si habia en el sistema
una caida de presion considerable.
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= Se recomienda que la lectura del valor de la presion en el mandémetro sea tomada a
una temperatura similar a la que incialmente se presuriz6 el sistema, para evitar que los
efectos de dilatacion o compresion térmicas afecten la objetividad de la medicién.

Una caida en el valor de la presion interna del equipo es un indicador de que existe al
menos una fuga, en el caso de que al efectuar la medicion de la presidén se note que existe
una caida representativa en su valor, se procede en la forma descrita a continuacién:

m Se detecta la fuga en forma visual.

= Se ajusta la unién o el accesorio causante de fuga, haciendo uso de la herramienta
adecuada.

m En caso de que la fuga continue se debe despresurizar el sistema, desmontar la parte o
partes afectadas y analizar a detalle las causas y alternativas para reparar la fuga.

= Una vez montada la parte causante de fuga se debe presurizar nuevamente el sistema
para comprobar que la fuga se ha resuelto, en caso contrario repetir el procedimiento.

En la figura [3.T10[101] se muestran los componentes del equipo montados e interconecta-
dos.

Figura 3.10: Equipo conectado en su totalidad

Conexiones y Accesorios Utilizados

Para la interconexion de los componentes fueron utilizados distintos tipos de tuberias y
accesorios que se describen enseguida [101]. En los componentes a través de los cuales
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fluye solucion liquida se utilizé tubing de 1/2” en acero inoxidable 316 a la entrada y salida de
los mismos. Para la entrada y salida de los componentes a través de los cuales fluye vapor
refrigerante, se utilizé tubing de 3/4”, también en acero inoxidable 316.

Como fue mencionado previamente, para realizar la evaluacion del equipo es necesario
utilizar distintos tipos de sensores, los cuales fueron colocados a la entrada y salida de los
componentes mediante conexiones en cruz en acero inoxodable 316, en total fueron utiliza-
das 5 unidades de 1/2” NPT y once unidades de 1/4” NPT, ademas fueron empleadas tres
conexiones tee de 1/4” y una de 1/2”, todas NPT en acero inoxidable 304 [101].

Para el control del flujo masico a través de las tuberias del equipo de aire acondiciona-
do, fueron instaladas 15 valvulas de rosca interna NPT de 1/4” y 3 de 1/2” NPT de acero
inoxidable marca SHARPE. A su vez, para unir valvulas, conexiones en cruz y tees, fueron
empleados 38 conectores de rosca externa de 1/2” NPT a 1/2” tubing en acero inoxidable
316, y 7 conectores de rosca externa de 1/2” NPT a 3/4” tubing en acero 316. Las tuercas se
ajustaron a 11/4 de vuelta buscando que las férulas sellaran contra el tubo. En cada una de
las conexiones roscadas fue aplicada cinta teflon y/o silicon de vacio para reducir la probabili-
dad de fuga. En la figura[3.71[101] se muestran los accesorios descritos para la conexién del
equipo de aire acondicionado.

Figura 3.11: Tipos de accesorios utilizados en la interconexién de componentes y sensores

Como medida de seguridad fueron instaladas dos valvulas de alivio, las cuales fueron loca-
lizadas en el generador y en el absorbedor, las vélvulas utilizadas son de la marca Vayremex
modelo 632. La valvula instalada en el generador tiene una presién de apertura de 23kg/cm?,
mientras que la instalada en el absorbedor maneja una presién de apertura de 10kg/cm?. El
objetivo principal de las valvulas es limitar la presion interna experimentada en cada compo-
nente para prevenir fallas mecanicas por sobrepresion, liberando el fluido contenido en cada
recipiente hasta que se tiene una presion interior menor o igual a la presion de apertura cali-
brada en cada una de ellas.

Aislamiento Térmico

Una vez que se comprobo que el sistema opera sin fugas, el siguiente paso fue aislar tér-
micamente los componentes estratégicos para la optimizacién del funcionamiento del equipo
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Figura 3.12: Fotografia del generador y lineas de conduccion aisladas térmicamente

de aire acondicionado a través de la minimizacién de pérdidas de energia térmica. Los com-
ponentes que se aislaron fueron el generador, el economizador y el evaporador, asi como las
lineas de tuberia que los conectan. Para tal efecto se utilizd el aislamiento térmico Armaflex
para tubo de fierro de 7/8” de espesor y 1/2” de didmetro interno, asi como placas de 3/4”
de espesor; para la fijacién del aislamiento fue utilizado pegamento especial, el aislamiento
térmico ofrece una conductividad térmica & con un valor = 0.036W/mk.

En el caso del generador, el objetivo del aislamiento es prevenir la pérdida de energia tér-
mica a través de las paredes del mismo, ya que es el componente con mayor temperatura del
equipo, y al perder calor hacia los alrededores, el calor de generacién requerido se incrementa,
lo que reduce directamente el COP del equipo.

De la misma forma se espera reducir la transferencia de calor hacia los alrededores, de
la linea de tuberia que conduce el vapor refrigerante generado al condensador; es cierto que
el paso siguiente es retirar calor al vapor en el condensador, sin embargo, es deseable que
el calor retirado sea removido por completo por el agua de enfriamiento auxiliar. La linea de
conduccién del economizador al absorbedor fue aislada por la misma razén, con la finalidad de
que el maximo calor posible sea retirado por el agua de enfriamiento auxiliar en el absorbedor,
y reducir las pérdidas hacia el aire ambiental. En la figura[3.12]se puede observar el generador,
la linea de conduccidn de vapor hacia el condensador y la linea de suministro de agua caliente
al generador aislados.

El objetivo de aislar el economizador es garantizar que sea transferida la mayor parte de
calor posible de la linea que conduce solucion a alta temperatura del generador al absorbe-
dor, a la linea que conduce solucion a baja temperatura del absorbedor al generador, para
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Figura 3.13: Fotografia del economizador y evaporador aislados térmicamente

maximizar el COP del sistema.
Para el caso del evaporador el aislamiento fue considerado desde la salida de la valvula

de expansion, esto con el objetivo de que al bajar su temperatura por efecto de la expansion,
el refrigerante no gane energia térmica del exterior. En la figura [3.73] se muestra el econo-
mizador, el evaporador y la linea del economizador al absorbedor después de ser aislados

térmicamente.

3.1.4. Descripcion de los Sistemas Auxiliares

Ademas del flujo de agua que se pretende enfriar, el equipo de aire acondicionado requiere
de dos flujos de agua auxiliar. ElI primero de los flujos es el necesario para suministrar la
energia térmica requerida para separar el refrigerante del absorbente en el generador, por
lo tanto, se trata del flujo que maneja mayor temperatura en todo el sistema, este flujo es
suministrado por la fuente de energia térmica con que funcionara el sistema. El otro flujo de
agua auxiliar es el requerido para retirar el calor que se debe disipar en el condensador y en
el absorbedor, el cual es suministrado generalmente por agua corriente que se encuentra a la
temperatura ambiente del lugar donde opera el sistema.

Una evaluacion completa del equipo de aire acondicionado requeriria valorar su desem-
peno en zonas climaticas que ofrezcan distintas condiciones de operacion, de esta forma se
podria estar en condiciones de predecir su desempefo en funcién del coeficiente de operacién
para cada lugar en particular. Sin embargo, ya que no es viable evaluar el equipo experimen-
talmente en una cantidad de zonas climaticas que permita caracterizar su funcionamiento
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adecuadamente, es necesario recurrir a sistemas auxiliares que permitan simular en forma
experimental las condiciones climaticas relevantes de distintos lugares, principalmente la tem-
peratura ambiente y la temperatura de generacién, que en el caso de una fuente de energia
solar depende directamente del recurso disponible en cada localidad.

Para suministrar los dos flujos de agua necesarios fueron utilizados dos sistemas auxiliares
principales; el primero de ellos es el sistema de calentamiento que se encarga de suministrar
el agua que proporciona la energia térmica de entrada en el generador, el otro sistema es el
sistema de condensacién que se encarga de suministrar el agua necesaria para el rechazo de
calor en el absorbedor y para la condensacién del vapor refrigerante, visto de otra forma, este
sistema simula la temperatura ambiente a la cual estaria el agua en distintas zonas climéaticas.
Ademas de los sistemas auxiliares principales, se cuenta con un sistema para el suministro del
agua que va a ser enfriada por el equipo. Los sistemas auxiliares se describen a continuacién.

Sistema de Calentamiento

El sistema de calentamiento consiste de un sistema de transferencia de calor comercial
marca Chromalox como el mostrado en la figura [3.14]101], y consiste en un tanque de al-
macenamiento con una capacidad superior a los 2250 litros, un carcamo de almacenamiento,
una resistencia controlada electrénicamente y una bomba que se encarga de circular el liquido
caliente hacia el equipo. Una vez que es retirada una cantidad de calor determinada al agua
en el generador, esta regresa al tanque de almacenamiento a una temperatura inferior para
después pasar al carcamo de almacenamiento, cuando los sensores en el carcamo detectan
que la temperatura del agua se encuentra fuera de un rango especifico, se activa una resisten-
cia térmica, que suministra calor e incrementa nuevamente la temperatura del agua para que
esta sea regresada de nuevo al equipo, la resistencia térmica es de la marca Hubbell modelo
V624R — X X con una potencia de 24kW.

Sistema de Condensacion

El sistema que acondiciona y suministra el agua encargada de disipar el calor en el con-
densador y en el absorbedor, se compone de un enfriador o chiller comercial marca Transfer
Maker que se muestra en la figura un intercambiador de calor y una bomba mostrados
en la figura y un tanque de almacenamiento que se puede observar en la fig [3.17] El
sentido de flujo es el siguiente: una vez que el agua ha ganado energia térmica a través de su
paso por el equipo de aire acondicionado, pasa directamente a través de un intercambiador de
calor tipo radiador donde es transferida al ambiente una porcion de la energia térmica ganada,
después es enviada al enfriador para que se reduzca su temperatura hasta el valor de la tem-
peratura especifica a la que se pretende condensar. Una vez enfriada, el agua se transfiere al
tanque de almacenamiento cuya finalidad es conservar un tiempo mayor la masa de agua a
la temperatura deseada, para posteriormente enviarla mediante una bomba al equipo de aire
acondicionado y volver a comenzar el ciclo. Ya que el rango de temperaturas de condensacién
abarca temperaturas por debajo y por arriba de la temperatura ambiente, para llevar el agua
hasta temperaturas superiores a la ambiente no es posible utilizar el enfriador, por lo que en el




3. Descripcion del Sistema de Aire Acondicionado por Absorcion 69

Figura 3.14: Fotografia del sistema comercial utilizado para controlar la temperatura de gene-
racion durante la evaluacion

tanque de almacenamiento se consider6 la instalacion de una resistencia térmica controlada
electronicamente, similar a la descrita para el sistema de calentamiento en la seccién anterior.

Figura 3.15: Fotografia del equipo enfriador utilizado en el sistema de acondicionamiento del
agua de condensacion.
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Figura 3.16: Fotografia del radiador y la bomba utilizados en el sistema de acondicionamiento
del agua de condensacion.

Figura 3.17: Fotografia del montaje del tanque de almacenamiento utilizado en el sistema de
acondicionamiento del agua de condensacién.
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3.2. Descripcion de la Instrumentacion, Calibracion y Ad-
quisicion de Datos

3.2.1. Instrumentacion

Para evaluar el desempefio del equipo de aire acondicionado fue necesario hacer uso de
equipo de instrumentacién para determinar cuantitativamente los parametros relevantes para
el andlisis del comportamiento del sistema, dichos parametros son principalmente temperatu-
ras, presiones y flujos masicos, los cuales fueron obtenidos en puntos estratégicamente deter-
minados para permitir un analisis objetivo del comportamiento del sistema de forma integral,
esto es, considerando ademas del equipo de refrigeracion, los sistemas auxiliares utilizados
durante la operacion del equipo. Para la medicion de los pardmetros relevantes al andlisis se
utilizé equipo de ultima generacién con gran precisién y exactitud en la medicién. Los instru-
mentos utilizados para la instrumentacion del equipo se mencionan a continuacion.

m 23 sensores de Temperatura tipo RTD (PT1000)

4 sensores de presion tipo piezoeléctrico

3 sensores de flujo masico tipo élite coriolis

4 sensores de flujo volumétrico tipo propela

Los sensores de temperatura tipo RTD (detector de temperatura por resistencia) tienen
un rango de utilizacion de 0 a 800°C, sin embargo, para los sensores con salida a cable, la
temperatura maxima recomendable es 300°C. Los sensores de presion tipo piezoeléctricos
operan en un rango que va de 0 a 500 psig. En el caso de los sensores de flujo masico tipo
élite coriolis ofrecen un flujo nominal cercano a 22 kg/min y un caudal maximo cercano a
los 36 kg/min. Los sensores de flujo volumétrico tipo propela son sensores de bajo flujo que
miden de aproximadamente 2.5 hasta 18.9 litros por minuto.

Cada uno de los sensores de presion, temperatura y flujo masico, fueron calibrados para
asegurar la objetividad de los datos obtenidos y proceder con el analisis de los mismos con
una alta confiabilidad. La calibracién no es mas que un procedimiento de comparacién entre
el valor medido en este caso por un instrumento y el valor que deberia medir de acuerdo con
un patrén de referencia conocido.

El sistema de refrigeracion integrado por el equipo de enfriamiento y los sistemas auxiliares
de calentamiento y condensacion, maneja tres corrientes internas referentes a solucién diluida,
solucién concentrada y refrigerante; mientras que cuenta con cuatro corrientes externas que
incluyen las corrientes de agua de enfriamiento en el condensador y en el absorbedor, la
corriente de agua caliente suministrada al generador y la corriente de agua refrigerada por el
sistema en el evaporador.

Enseguida se presenta la ubicacién de los sensores en el sistema de refrigeracién, descrita
a detalle en [101].
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Figura 3.18: Diagrama de la ubicacion y nomenclatura de los sensores utilizados en el equipo.

En el generador, para la corriente interna fueron instalados 3 sensores de temperatura y
1 sensor de presion, los cuales registran la temperatura de entrada y salida de la solucién,
que en el diagrama presentado en la figura [3.18]101] son representados por 74 y T'5, y la
presién de vapor a la salida del generador P1y T'9 respectivamente. Para la corriente externa
en el generador se utilizaron dos sensores de temperatura y uno de flujo masico, los cuales
registran las temperaturas a la entrada y salida del agua y su flujo masico, cuyos valores son
necesarios para obtener el coeficiente de operacidon externo, la nomenclatura designada para
tales sensores en el diagrama es 726, 727y F'1.

Para el condensador y el evaporador, en la corriente interna se utilizaron dos sensores de
temperatura y uno de presién, para el condensador los sensores 17'10,T'11 y P2, registran las
temperaturas de entrada y salida del refrigerante, asi como la presion a la salida; los sensores
712,713y P3 hacen lo mismo para el caso del evaporador. Para la corriente externa se utili-
zaron dos sensores de temperatura y uno de flujo masico, los cuales miden las temperaturas
a la entrada y salida asi como el flujo para el agua de enfriamiento, sensores 724,725y F2
en el caso del condensador ,y 720,721y F'4 para el evaporador
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En el absorbedor fueron instalados tres sensores de temperatura y un sensor de presiéon
para la corriente interna, los sensores 7'84 y T'14 registran las temperaturas de entrada para
la solucién concentrada y para el refrigerante, mientras que los sensores 7’1 y P4 miden el
valor de la temperatura y presion a la salida de la solucién diluida. Para la corriente externa
se consideraron dos sensores de temperatura y uno de flujo masico 722,723 y F'3 los cuales
miden las temperaturas a la entrada y salida, asi como el flujo masico del agua de enfriamiento.

En el economizador fue requerido el uso de cuatro sensores de temperatura, dos que re-
gistran la temperatura de entrada y salida de la solucion diluida representados en el diagrama
como T2y T3,y dos que hacen lo mismo para la soluciéon concentrada, sensores 76y 1'7.

Para medir el flujo masico de las corrientes internas fueron utilizados tres sensores élite
tipo Coriolis, uno de ellos mide el flujo de la solucién diluida en la linea que va del absorbedor
al economizador y es representado en el diagrama como C'1; otro que registra el flujo de la
solucion diluida que regresa del generador al economizador C'2; y un tercero que mide el flujo
de refrigerante ('3, ubicado entre el condensador y el evaporador.

3.2.2. Adquisicion de Datos

Para la obtencion de la base de datos proporcionada por los sensores, se utilizé un pro-
grama desarrollado previamente [101], para lo cual fue utilizado el software Agilent VEE Pro
9.3, a través del cual se incluyd cada uno de los sensores distribuidos en el sistema de refri-
geracién junto con la respectiva ecuacion de ajuste, obtenida como resultado del proceso de
calibracion.

Una de las ventajas ofrecidas por el software Agilent VEE Pro 9.3, es que se puede obser-
var en tiempo real el comportamiento de las variables de interés, en este caso, de los valores
registrados por los sensores. En la configuracion con que se realizaron las mediciones, cada
diez segundos fueron almacenados los valores de cada una de las variables en una base de
datos con extensién .dat, los datos posteriormente fueron exportados a una hoja de calculo
para su procesamiento.

Cada intervalo de tiempo son almacenadas 34 variables, 23 de las cuales corresponden
a sensores de temperatura, 4 de ellas son datos de presién y 7 de flujo masico. Una vez
elaborado el programa, el paso siguiente es la conexién de cada instrumento de medicidén en
su respectivo canal en la tarjeta multiplexora.

Todos los sensores utilizados en el equipo fueron conectados a un sistema de adquisicion
de datos marca HP modelo 34567890, el sistema cuenta con dos tarjetas multiplexoras, cada
una de las cuales cuenta con 20 canales de lectura, es decir, en total se tiene una capacidad
de medicion de 40 variables. El sistema est4 conectado a una computadora en cuya memoria
son almacenados los datos obtenidos.

3.3. Descripcién del Protocolo de Operacion del Equipo

La evaluacion del equipo vista en el sentido de la seguridad personal, puede ser entendi-
da como una serie de practicas experimentales que conllevan cierto riesgo por tratarse con
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Figura 3.19: Diagrama de la ubicacion de las valvulas y mandmetros utilizados en el equipo
de enfriamiento.

presiones y temperaturas relativamente altas. Para minimizar este riesgo al llevar a cabo cual-
quier practica experimental es necesario establecer un protocolo de operacion del sistema, el
cual se describe enseguida.

En la figura[3.79[101] se muestra esquematicamente un diagrama donde son ubicadas las
valvulas e indicadores de presién que cualquier operador del equipo conocer y ubicar previo a
la puesta en marcha del equipo para garantizar el control y la seguridad tanto del equipo como
del operador.

Enseguida se presenta la metodologia a seguir para los casos de arranque y paro en
condiciones normales de operacion, asi como el procedimiento de paro de emergencia del
sistema de refrigeracion.

3.3.1. Procedimiento de arranque

Para iniciar la operacién del equipo de aire acondicionado se deben seguir los pasos des-
critos a continuacion:
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= Alimentar eléctricamente el regulador de corriente, las fuentes de voltaje, el adquisitor
de datos y la computadora

m Ejecutar el programa de adquisicién de datos en la computadora

= Revisar que se encuentren cerradas las valvula: VE1, VE2, V1, V2, V3, V4, V9, V11,
V12, V13, V14 y V15

= Las valvulas V5, V6, V7, V8 y V10 siempre deben estar abiertas.

» Encender el sistema de calentamiento y establecer una temperatura de generacion (1),
se debe considerar que la temperatura de generacion establecida debe ser superior a
la requerida en el generador ya que el sistema de calentamiento no se encuentra junto
al equipo de enfriamiento y habra pérdidas en la conduccion a través de la tuberia, a
partir de la experimentacion de noté que para el intervalo de temperaturas de generacién
manejado las pérdidas en la tuberia son del orden de los 6°C. Se recomienda ademas
precalentar el agua auxiliar de calentamiento en el tanque a la temperatura deseada
para lograr reducir la variacion de las mediciones, y obtener lo més cercano a un estado
estacionario, para esto es necesario circular el agua de calentamiento en un circuito que
no incluya el equipo de enfriamiento.

m Una vez que se logra una temperatura uniforme en el sistema auxiliar, se deben abrir
las valvulas que permiten su paso a través del generador y establecer el flujo masico
deseado.

= Encender el sistema de enfriamiento y establecer la temperatura de condensacién desea-
da, igualmente es recomendable mantener la masa de agua auxiliar a la temperatura
deseada para obtener una temperatura constante del agua auxiliar de condensacion.

= Abrir las valvulas que interconectan el sistema de condensacién con el equipo de enfria-
miento y establecer el flujo masico deseado.

= Encender el sistema de bombeo del agua a refrigerar y establecer el flujo masico desea-
do.

= |niciar el programa de adquisicién de datos
m Abrir las valvulas V1, V4 y V9
= Encender la bomba de solucién

= Una vez encendida la bomba de solucién, durante el tiempo que dure la experimentacién
deben ser controlados los niveles de solucion en cada componente, con la finalidad
de que no se envie al generador mas solucién de la que regresa al absorbedor, ya
que esto eventualmente provocaria que no haya solucién en la succién de la bomba, lo
que afectara definitivamente este componente. El monitoreo del nivel de solucion en el
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absorbedor y en el generador se lleva a cabo en forma visual, a través de la mirilla que
se dejé para tal efecto en cada componente. El control de dicho nivel se logra regulando
la apertura de la valvula que permite el paso de la solucion diluida del generador al
absorbedor (valvula VE1), de tal forma que se cumpla el balance de masa descrito en la
seccion para el control del nivel del generador.

m Ademas deben revisarse las presiones experimentadas por el absorbedor y el generador
y controlarlas mediante las valvulas V11, V12, V14, V15 y VE2

3.3.2. Procedimiento de paro

Una vez que se realizaron las pruebas experimentales deseadas, se procede con el pro-
cesimiento descrito a continuacioén.

= Detener el sistema de adquisicién de datos y guardar los datos generados por el adqui-
sitor.

= Apagar el sistema de calentamiento y cerrar las valvulas que lo comunican con el gene-
rador del equipo de enfriamiento

= Apagar la bomba de solucion y la bomba de agua del evaporador

m Lo ideal es que los niveles de solucién en el generador y en el absorbedor sean visibles
a través de las mirillas en cada componente. La valvula VE1 controla el flujo de solucién
de retorno al alsorbedor

m Cerrar las valvulas V11, V12, V14, V15, V1, V4, V9, VE1 y VE2
m Apagar la computadora, el sistema adquisitor de datos y todas las fuentes de voltaje

= Apagar el sistema de enfriamiento y cerrar las valvulas que lo comunican con el sistema
de refrigeracién

3.3.3. Procedimiento de Paro de emergencia

Los dos casos normales de emergencia que pueden suceder durante la operacion del
sistema son fugas o sobrepresiones, para ambos casos se detallan las acciones a seguir a
continuacién.

Sobrepresiones

En caso de una sobrepresion en el sistema de refrigeracién se debe proceder como se
detalla a continuacién.

» Apagar de forma inmediata el sistema de calentamiento y cerrar las valvulas que lo
comunican con el equipo de enfriamiento
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Apagar la bomba de solucién
Cerrar las valvulas V6, V7 y V10 para aislar el generador
Cerrar las valvulas V1, V9, V15 y VE1 para aislar el absorbedor

Dejar encendido el sistema de enfriamiento para que ayude a reducir la presion mediante
la disipacion de calor

Fugas

En caso de detectar una fuga en el sistema de refrigeracion se debe proceder de la forma
siguiente.

Proceder a detener la operacidn del sistema de enfriamiento segun se describié en la
seccién

Detectar el lugar de la fuga en forma visual, para hacerlo se puede recurrir al uso de
mechas de azufre. Para hacer esto se debe prender fuego a una mecha y pasarla por
la zona del equipo donde se supone se encuentra la fuga, debido a que el amonico
reacciona con el azufre, en el lugar de la fuga se producira un humo blanco, el cual sera
el indicador de la misma.

Una vez identificado el lugar de la fuga se debe proceder a aislar el lugar de fuga cerran-
do las valvulas mas cercanas a este

Si la fuga se encuentra en la unién de dos conectores roscados, es posible que se pueda
reparar simplemente ajustando la unién con la herramienta adecuada, esto depende en
gran medida de la magnitud de la fuga

Si la parte que fuga es una valvula, es probable que el vastago se encuentre flojo, por lo
qgue una posible solucion es ajustar el vastago

Si al seqguir las recomendaciones de los dos ultimos puntos la fuga continua, se debe
desmontar y reemplazar la parte afectada




Capitulo 4
Evaluacion Experimental

El presente capitulo consta de dos secciones principales, en la primera se describen las
condiciones de operacién asi como la metodologia empleada para llevar a cabo la evaluacion
experimental del equipo de aire acondicionado; en la parte final se muestran los resultados
de la evaluacion en forma de gréficas, a la vez que se analiza el comportamiento de las di-
versas variables presentadas, esta seccién se divide en tres subsecciones, en la primera se
presentan los resultados obtenidos con base en datos caracteristicos de los flujos externos,
es decir, los flujos auxiliares de agua en el generador, absorbedor, condensador y evapora-
dor; posteriormente se analizan los resultados obtenidos considerando Unicamente los datos
caracteristicos de los flujos internos, es decir, los datos para los flujos de refrigerante y mez-
cla refrigerante-absorbente, finalmente se presenta una comparacion de los coeficientes de
operacion internos y externos.

4.1. Descripcidon de la metodologia para la evaluacion

El objetivo de la evaluacion experimental del equipo de aire acondicionado, es caracterizar
su funcionamiento bajo distintas condiciones de operacion para ser capaces de determinar
principalmente los coeficientes de operacion del equipo como un todo, sin embargo, también
resulta de utilidad para conocer el desempefrio particular de cada componente, y de esta forma,
estar en condiciones de proponer cambios en el disefio que mejoren su funcionamiento. En
este capitulo el analisis se centra en el funcionamiento del equipo como un todo, omitiendo el
analisis de cada componente.

Para evaluar el equipo bajo distintas condiciones de operacion, fue necesario hacer uso
de los sistemas auxiliares descritos en el capitulo anterior. Una prueba experimental consistio
en establecer una temperatura de generacién y variar la temperatura de condensacién en
un rango que va desde los 18°C a los 36°C, estableciendo temperaturas de condensacion
cada 2°C. Las temperaturas de generacién fueron establecidas en 85°C, 90°C, 95°C, 100°C
y 105°C, obteniendo un total de 50 corridas experimentales (una por cada punto analizado).
Las condiciones de operacion restantes a las cuales fueron realizadas las pruebas fueron:

= Un flujo de agua de calentamiento en el generador cercano a 15 kg/min.

= Un flujo de agua en el condensador, absorbedor y evaporador cercano a 5 kg/min.

78
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Para cada una de las pruebas se comenzé por precalentar el tanque de almacenamien-
to de agua caliente hasta la temperatura de generacién correspondiente, sin circular el agua
caliente por el equipo, para esto se hizo uso de llaves de paso instaladas y de un circuito
de tuberia disenado para tal efecto; ya que en todas las pruebas la temperatura del agua de
generacion fue mas grande que la temperatura ambiental, se registraron pérdidas de calor
considerables a pesar de que las tuberias estan aisladas, por lo cual fue necesario sobreca-
lentar el agua de calentamiento aproximadamente de 5 a 6°C. Al mismo tiempo se llevé a cabo
el acondicionamiento del agua auxiliar de condensacion hasta una temperatura cercana a la
deseada; contrario a lo sucedido con el agua de calentamiento, la temperatura del agua de
condensacién estuvo por debajo de la temperatura ambiental, propiciando una ganancia de
energia térmica no deseada en el agua, por lo cual fue necesario reducir la temperatura del
agua un par de grados por debajo de la temperatura deseada a la entrada del equipo.

Es importante hacer mencién que en cada una de las pruebas se realizé el correspondiente
montaje, desmontaje y limpieza de la bomba de solucién utilizada para prolongar su vida de
servicio.

Una vez que la bomba y los sistemas auxiliares de calentamiento y enfriamiento presenta-
ron las condiciones deseadas para la operacién del equipo se procedié con la prueba.

Cada una de las pruebas se comenz estableciendo la temperatura de generacion corres-
pondiente y una temperatura de condensacién de 18°C, la razén de que la temperatura de
condensacién se vaya aumentando y no reduciendo es porque el agua de condensacion se
va calentando a su paso por el condensador y absorbedor, hecho que se aprovecha cuando
es deseado cambiar la temperatura de condensacion lentamente y obtener mas datos en esta
transicion. A partir de estas condiciones se procedio con la estabilizacién del equipo por medio
de:

= El control de niveles directamente en el absorbedor y generador vy,

» El control de flujos de agua a través de las valvulas correspondientes.

Una ventaja importante al momento de la experimentacién es brindada por el programa de
adquisicién de datos, el cual permite ver en tiempo real los valores y la variacién de los distintos
paradmetros del sistema, tales como presiones, temperaturas y flujos, asi como también los
calores en el condensador ()., en el evaporador ()., en el absorbedor (), y en el generador
@)y, ademas de mostrar el vapor instantaneo del coeficiente de operacion. De esta forma es
posible ver para una determinada temperatura de condensacion, ademas del desempefio del
equipo, el momento en que se logra un estado estacionario, es decir, el momento en que es
posible cambiar la temperatura de condensacién sin que se pierda la oportunidad de encontrar
resultados distintos.

El control de los niveles de solucién en el generador y en el absorbedor teéricamente se
puede llevar a cabo mediante un balance de masa en cada componente, considerando los
flujos masicos obtenidos en forma instantdnea a través del sistema de adquisicion de datos,
sin embargo, debido a que en el absorbedor se tiene una recirculaciéon de la solucién cuyo
flujo méasico no se cuantifico en las pruebas, no fue posible realizar dicho balance de materia.
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En el caso del generador, el control del nivel si se llevé a cabo considerando los valores de
los flujos masicos internos observados a través de la interfaz del programa de adquisiciéon de
datos, y como ambos componentes se encuentran interconectados, al controlar el nivel en el
generador automaticamente se tiene control del nivel en el absorbedor.

Si consideramos cada componente como un sistema abierto en el que no hay acumulacion
de materia se debe cumplir que el flujo masico de la solucién concentrada que entra al gene-
rador debe ser igual al flujo masico de la solucién diluida que sale del generador, mas el flujo
masico de vapor de refrigerante producido, por lo que el balance de materia para el control de
el nivel de solucién en el generador es:

Cl=C2+C3 (4.1)

Las pruebas experimentales fueron llevadas acabo en orden de la temperatura de gene-
racion menor a la mayor, y se realizaron del 2 al 25 de Abril del presente afo debido a que
surgieron problemas técnicos propios de la investigacion experimental, principalmente relacio-
nados con la bomba de la solucion, la cual present6 dificultades después de cierto tiempo de
operacion, asi como con los sensores de temperatura, que a pesar de ser fabricados en acero
inoxidable, presentaron problemas de corrosion por amoniaco aparentemente relacionados al
material de la soldadura empleada en ellos, lo que redundé en fugas de caracter inadmisible,
finalmente la valvula de expansién presenté un problema de fuga, por lo que tuvo que ser
reemplazada.

Finalmente, es importante hacer mencién que debido a los problemas que se tuvieron
al llevar a cabo la experimentacién, Unicamente las pruebas a temperatura de generacion
T, =85°C y T, =90°C se realizaron para todas las temperaturas de condensacion el mismo
dia, las pruebas restantes (7, =95, 100 y 105°C) fueron llevadas a cabo cada una en dos
dias distintos, evaluando el primer dia las temperaturas de condensacion bajas (de 18 a 28°C
aproximadamente) y el segundo dia las temperaturas de condensacién altas (de 28 a 36°C),
este hecho, debido a que las condiciones para cada dia fueron distintas, derivé en resultados
con tendencias distintas que no son comparables entre si, como se muestra en la seccién

4.2. Resultados

En la presente seccion se muestran los resultados de la evaluacién utilizando los datos
para los flujos externos e internos. En ambos casos, se presentan graficas de la variacion del
COP respecto a las temperaturas de condensacidn y generacion, asi como del comportamien-
to de la potencia térmica transmitida desde o hacia cada componente.

4.2.1. Analisis de flujos externos

Debido a que la temperatura del agua de calentamiento en el generador tuvo una tenden-
cia oscilatoria causada directamente por el tipo de calentador utilizado para tal fin, el calor
cedido por este flujo, (), tuvo un comportamiento similar, es decir, oscilatorio; y esto a su vez
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provocé que el comportamiento del COP presentara esta misma tendencia; en otras palabras:
a medida que la temperatura del flujo de agua en el generador era mayor, el calor transferido
por esta presentd valores maximos, los cuales, al ser inversamente proporcionales al COP,
resultaron en valores minimos del COP. Establecido este punto, es prudente mencionar que
para obtener las gréficas presentadas en esta seccién, se llevo a cabo un procedimiento de
seleccién de datos, de tal manera que cada grupo de datos correspondientes a cada con-
dicion de operacion, representaran una tendencia promedio del comportamiento del equipo.
El procedimiento de seleccién de datos, basicamente consistioé en restringir los valores de la
temperatura del agua en el generador, de tal forma que estuvieran en un intervalo de £0.5°C,
respecto a una temperatura de generacién establecida.
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Figura 4.1: Efecto de la variaciéon del calor suministrado en el generador sobre el coeficiente
de operacion del sistema para el punto 7, =85°C T, =18°C

En la figura[4.7] es evidente el efecto directo del comportamiento del calor suministrado al
generador, sobre el coeficiente de operacion del equipo. La grafica muestra el comportamiento
del COP para un solo punto (7, =85°C y T, =18°C), y la variacion en el COP se debe a que
el equipo auxiliar de calentamiento, opera mediante una resistencia eléctrica, la cual debido
al control que utiliza, entra y sale en operacion repetidamente produciendo asi una oscilacion
reflejada en el COP. Como se puede percibir en la figura, la magnitud de las variaciones de @),




4. Evaluacién Experimental 82

es bastante significativa variando para este punto de aproximadamente 2.3 a 3.5kW, aunque
se tienen registrados valores cercanos a 1kw, lo cual se puede notar en la figura [4.1]

A lo largo de esta seccion se presentan algunos de los resultados divididos para tempera-
turas de condensacion bajas y altas ya que como se mencion6 en la seccion el hecho de
haber dividido la experimentacion para T, =95, 100 y 105°C, en dos dias con condiciones dis-
tintas afectd directamente las pruebas, originando resultados que no se deben comparar entre
si ya que seria erréneo, sin embargo, este hecho al mismo tiempo evidenciod el efecto directo
de la temperatura del agua a ser enfriada sobre el coeficiente de operacion, esta relacion, es
directamente proporcional, es decir, a mayor temperatura del agua a ser enfriada el equipo es
capaz de retirar una mayor potencia térmica (().), por lo que presenta un mayor coeficiente de
operacién como puede ser visto en la figura [4.2} en esta figura se definen dos regiones prin-
cipales, una regién donde los COP’s son relativamente bajos que se puede ubicar del centro
hacia la parte inferior izquierda de la gréfica; y una segunda regién donde los valores de los
COP’s obtenidos son relativamente grandes, esta region se ubica en la parte superior derecha
de la figura.

De la figura[4.2 es posible observar que para todas las curvas a excepcion de T, = 90°C
a medida que decrece la temperatura del agua, decrece también el correspondiente valor del
COP, sin embargo, al mismo tiempo la temperatura de condensacién aumenta, lo cual también
tiene efecto negativo sobre el COP, por lo que no es posible para estas gréaficas definir cual
de los dos parametros afecta en mayor medida el coeficiente de operacion. Para el caso de la
curva correspondiente a una 7, = 90°C la temperatura del agua a ser refrigerada no decrece
al igual que en los otros casos, sino que varia originando variaciones del mismo orden para el
COP.

Una vez mostrado el efecto de la temperatura del agua a ser enfriada sobre el COP, a con-
tinuacion se muestra detalladamente el comportamiento del COP respecto a las temperaturas
de condensacion y generacion.

En la figura [4.3] se puede observar que para todas las temperaturas de generacion a ex-
cepcion de T, =90°C, el valor del COP decrece a medida que la temperatura de condensacion
aumenta; la gréafica correspondiente a 7, =90°C no tiene la misma tendencia que las demas,
ya que para esta prueba la temperatura del agua a ser refrigerada no se vi6é reducida como
las demas, sino que oscilé llegando a aumentar varias ocasiones entre distintas temperaturas
de condensacion.

A causa de que en la figura graficamente es dificil advertir cual es la diferencia en
la magnitud entre una curva y otra, a continuacién se mencionan los valores del COP a las
temperaturas méaxima y minima de condensacion alcanzadas con cada temperatura de gene-
racion. Para T, =85°C a T, =18°C se obtuvo un COP= 0.40 mientras que a 7. =34°C el COP
fue = 0.11; para 7, =90°C a 7, =18°C se obtuvo un COP= 0.58 mientras que a 7, =36°C
el COP tuvo un valor de 0.67; para 7, =95°C a T, =18°C se obtuvo un COP= (.33 que des-
cendié hasta 0.13 a una 7, =28°C; cuando el equipo oper6 a T, =100°C a 7, =18°C ofrecio
un COP= 0.38 el cual finalmente descendi6é hasta 0.26 a una 7. =30°C; finalmente para una
T, =105°C y una 1. =18°C el equipo trabaj6é con un COP= 0.40 el cual finalmente tuvo un
valor de 0.12 auna 7T, =28°C.
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Figura 4.2: Efecto de la temperatura del agua enfriada sobre el coeficiente de operacién del
sistema para las pruebas realizadas

Es necesario mencionar que, como puede ser visto, para las temperaturas de generacion
de 95, 100y 105°C, los coeficientes reportados son los correspondientes a las pruebas hechas
a temperaturas de condensacién bajas. Los correspondientes a temperaturas de condensa-
cion altas se reportan enseguida: a 7, =95°C y T, =30°C el equipo ofrecié un COP= 0.79
el cual finalmente descendié hasta 0.73 a una 7, =36°C; para 7, =100°C a una 7, =30°C
ofreci6 un COP= 0.67 el cual finalmente terminé en 0.57 a una 7. =36°C; a T, =105°C y
T, =28°C el equipo present6 un COP= 0.54 el cual finalmente descendi6é hasta 0.51 a una
T. =36°C. Como puede ser visto, estos valores del coeficiente de operacion son significativa-
mente mayores que los obtenidos para las temperaturas de condensacién bajas, sin embargo,
cabe recordar que las pruebas experimentales a partir de las cuales se obtuvieron estos datos
se llevaron a cabo a otras condiciones.

En la figura[4.4] es posible observar que a temperaturas de condensacion altas, para cada
grafica los valores del coeficiente de operacidon no decrecen en la misma medida que las
correspondientes a las temperaturas de condensacion bajas, esto se debe principalmente a
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Figura 4.4: Gréafica COP — T, para temperaturas de condensacién altas

que las temperaturas del agua a ser refrigerada se mantuvieron constantes y el cambio en
los valores del COP, aunque es ligero se debe exclusivamente al cambio en la temperatura de
condensacion.

Por otro lado, también es posible observar en la figura que las tendencias respecto
a las temperaturas de generacion no son las esperadas, puesto que a una temperatura de
generacion menor se tienen valores del coeficiente de operacién mayores, lo cual puede sig-
nificar que, al menos para temperaturas de condensacién altas, en cuanto a eficiencia existe
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una temperatura de generacién después de la cual ya no es conveniente operar el equipo.

Para comprobar si esta teoria es cierta, es conveniente analizar el comportamiento del
coeficiente de operacion respecto a la temperatura de generacion, el cual para temperaturas
de condensacion de 18 a 28°C se presenta en la figura[4.5]
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Figura 4.5: Grafica COP — T, para temperaturas de condensacion bajas

Al analizar la figura es posible notar que efectivamente existe una temperatura de
generacion 6ptima en cuanto a eficiencia en la operacién del equipo, la cual, para las tempe-
raturas de condensacion de 18 a 28°C, resulta ser 7, =90°C. Ademas, es posible notar que en
general, como era esperado, los valores del COP son menores a medida que las temperaturas
de condensacion son mas bajas. El hecho de que se tengan dos valores de T, (90 y 100°C)
en los cuales el COP es grande, se debe a que en esos valores se obtuvo una potencia de
enfriamiento alta, la cual es directamente proporcional al COP, la variacién de la potencia de
enfriamiento puede ser vista en la figura[d.11]

Al graficar el comportamiento de COP respecto a la temperatura de generacion, para las
temperaturas de condensacion altas se observa un comportamiento que concuerda con
el esperado al analizar la gréfica[4.4]

En relacion a la potencia térmica transmitida hacia o desde cada componente (generador,
condensador, evaporador y absorbedor), en general se espera que a menores temperaturas
de condensacion, asi como a mayores temperaturas de generacién esta sea mayor. Para el
generador, el comportamiento del calor cedido por el agua de calentamiento se muestra en la
figura[4.7, donde se puede ver que la tendencia general para las temperaturas de condensa-
cion de 18 a 28°C se cumple, transfiriendose una menor potencia térmica a una temperatura
de 28°C.

En cuanto a la potencia térmica transferida hacia el generador a temperaturas de conden-
sacion que van de los 30 a los 36°C, cuyo comportamiento se puede observar en la figura
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Figura 4.7: Variacién del calor en el generador respecto a la temperatura de generacién para
temperaturas de condensacion bajas

es evidente que el valor del ), también aumenta a medida que aumenta la temperatura
de generacién, sin embargo, la forma de las graficas correspondientes a una 7. =30 y 32°C,
difiere de la presentada por las graficas correspondientes a una 7, =34 y 36°C, las cuales
crecen con una pendiente relativamente pequefa en el intervalo de 7, =100 a 105°C, en
comparacién por la expuesta por las otras graficas.

La potencia térmica disipada por el condensador a temperaturas de condensaciéon de 18
a 28°C, el cual es posible analizar en la figura [4.9] presenta un comportamiento de acuerdo
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Figura 4.8: Variacion del calor en el generador respecto a la temperatura de generacion para
temperaturas de condensacion altas

al esperado, ya que a temperaturas bajas de condensacion existe una mayor transferencia
de calor del vapor refrigerante generado al agua de condensacion, sin embargo, también es
posible observar una caida en el calor extraido por el agua de 7, =95°C a T, =100°C, lo cual
se debe a que la produccion de la cantidad de refrigerante en 7, =100°C se vio reducida, lo
cual puede ser visto en la figura[4.17} en la seccion [4.2.2]
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Figura 4.9: Variacion del calor en el condensador respecto a la temperatura de generacién
para temperaturas de condensacion bajas

De la figura se puede percibir que a temperaturas de condensacion altas, para una
T, > 95°C el (). se ve reducido hasta practicamente no presentar diferencia entre una tem-
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peratura de condesacion y otra en T, = 105°C, este hecho también se debe a que para las
temperaturas de generacion altas (7, > 95°C), la produccion de refrigerante no crece al au-
mentar la temperatura de generacién.
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Figura 4.10: Variacion del calor en el condensador respecto a la temperatura de generacion
para temperaturas de condensacion altas

Al igual que se encontré una temperatura de generacion a la cual el coeficiente de desem-
peno es el mejor independientemente de la temperatura de condensacion a que se opere el
equipo, se espera encontrar una temperatura de generacion a la cual el equipo entregue una
potencia de enfriamiento maxima. Este punto se puede encontrar al graficar los valores de la
potencia de enfriamiento respecto a la temperatura de generacion, esta tendencia se puede
observar para las temperaturas de condensacién que van de los 18 a los 28°C en la figura
4111

Al analizar la figura[4.11] es posible notar que existen dos temperaturas de generacién a las
que el equipo entrega una potencia de enfriamiento mayor, dependiendo de la temperatura de
condensacion de que se trate. Para temperaturas de condensacion de 18 y 20°C, la potencia
de enfriamiento maxima fue alcanzada a una temperatura de generacion de 100°C, mientras
que a las temperaturas de condensacion restantes el equipo entregé una potencia maxima a
una temperatura de generacion de 90°C. La razon de que a una T, =90°C se tenga una mayor
potencia de enfriamiento que a 7, =95°C es porque a T, =90°C las temperaturas del refri-
gerante a la entrada del evaporador fueron menores que las obtenidas a 7, =95°C, a cuyos
valores se aproximaron las temperaturas del refrigerante correspondientes a la 7, =100°C;
ademas a T, =95°C se obtuvo una menor diferencia de temperaturas del refrigerante a la
entrada y salida del evaporador, lo cual se puede traducir como un mayor potencial para retirar
una mayor cantidad de calor (). al agua refrigerada.

Para el caso de las temperaturas de condensacion altas, la potencia maxima de enfriamien-
to se encontr6 a una temperatura de generacién de 95°C para temperaturas de condensacién
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Figura 4.11: Variacion del calor en el evaporador respecto a la temperatura de generacion
para temperaturas de condensacion bajas

de 28, 30 y 32°C, mientras que para T, =34 y 36°C, la potencia maxima de enfriamiento se
obtuvo a una 7, =100°C; como se puede ver en la figura despues de una temperatura
de generacién determinada (95 o 100°C) ya no resulta conveniente operar el equipo, puesto
qgue ya no se obtendra una mayor potencia de refrigeracion.
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Figura 4.12: Variacién del calor en el evaporador respecto a la temperatura de generacién
para temperaturas de condensacion altas

En el caso del absorbedor, el calor transferido hacia el agua aumenta a medida que aumen-
ta la temperatura de condensacién y generacion, sin embargo, a la temperatura de generacion
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T, =95°C se transfiri6 el maximo calor al agua, esto puede ser visto en la figura[4.13|para tem-
peraturas de condensacion bajas y en la figura[4.14] para temperaturas de condensacion altas.
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Figura 4.13: Variacién del calor en el absorbedor respecto a la temperatura de generacion
para temperaturas de condensacion bajas
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Figura 4.14: Variacién del calor en el absorbedor respecto a la temperatura de generacion
para temperaturas de condensacion altas
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4.2.2. Analisis de flujos internos

En el analisis de los flujos internos se obtuvieron resultados con tendencias més claras que
las obtenidas para los flujos externos, esto es de esperarse ya que la oscilacién en el valor de
la temperatura del agua de calentamiento no afecta en forma directa. En general se espera
que los valores para los coeficientes de operacién internos sean mayores que los externos,
debido al efecto de las pérdidas hacia los alrededores. Para obtener las graficas presentadas
enseguida, se siguidé el mismo procedimiento de filtrado de datos con la finalidad de que los
resultados externos sean comparables a los obtenidos para los datos internos.

Las graficas que muestran el desempefo del equipo a partir de los datos para los flujos
internos se muestran a continuacion.
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Figura 4.15: Cambio del coeficiente de operacién interno respecto a la temperatura de con-
densacion

A partir de la figura es posible observar que las tendencias mostradas por el equipo
son como se esperaba, es decir, a medida que crece la temperatura de condensacién el COP
se reduce, asi como crece conforme aumenta la temperatura de generacién; en general, se
observa que no hay una diferencia tan marcada para los coeficientes de desempefio entre
cada temperatura de condensacién como en el caso de los obtenidos para los flujos externos.
En este caso el valor del COP interno maximo obtenido fue de 0.76 a una 7, =100°C y una
T. =18°C, mientras que el valor minimo fue de 0.53 a una 7;, =85°C y una I, =30°C.

Para el caso de la figura[4.16 donde se muestra el comportamiento del COP en relacion a
la temperatura de generacion, se encuentra que cuando 7, =100°C, se tiene del punto donde
el equipo opera a la mejor eficiencia.

La figura[d.17]revela la produccién de refrigerante contra la temperatura de condensacion
para distintas temperaturas de generacion, de aqui se puede observar que en general a me-
dida que aumenta 7, se produce mayor refrigerante, a excepcion de la prueba a 7, =95°C
donde hubo un mayor flujo de amoniaco en relacion a 7, =95°C para temperaturas bajas de
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Figura 4.16: Cambio del coeficiente de operacion interno respecto a la temperatura de gene-
racion
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Figura 4.17: Variacion de la produccién de refrigerante respecto a la temperatura de conden-
sacion para las diversas temperaturas de generacién

Se puede observar de la figura[4.17|que la mayor cantidad de flujo mésico de refrigerante
fue 0.123 kg/min el cual se produjo a una 7, =105°C y 7. =18°C, mientras que el flujo masico
menor fue de 0.063 kg/min cuando las temperaturas fueron 7, =85°C y T, =32°C.

Otro factor relevante para el andlisis de los coeficientes de operacion es la temperatura del
refrigerante después de la valvula de expansién, es decir, a la entrada del evaporador, donde
se obtiene la temperatura mas baja en el sistema y la cual tiene una relacién directa con
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la potencia de enfriamiento lograda en el evaporador, enseguida se analizan las graficas del
comportamiento de esta temperatura respecto a la temperatura de condensacién para cada
una de las temperaturas de generacion.

En la figura [4.18] se relacionan las temperaturas de entrada y salida del refrigerante en el
evaporador a medida que aumenta la temperatura de condensacién, en general se espera que
la diferencia de las temperaturas a la entrada y a la salida del evaporador se vea reducida a
medida que T, es mayor, ademas, como dato extra se incluye el valor de T;,. que corresponde
a la temperatura del agua refrigerada al inicio y final de la prueba, obteniendo que cuando 7,
es grande se obtiene en general una gran diferencia de temperaturas del refrigerante, es decir,
la potencia de enfriamiento aumenta, y cuando 7,, es pequefa, la potencia de enfriamiento
es menor. Para 7, =85°C, al incrementar |la tempertura del condensacion, la temperatura del
refrigerante promedio a la entrada al evaporador aument6 de 1 a 10.8°C.
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Figura 4.18: Gréfica de la variacion de la temperatura del refrigerante a la entrada y salida del
evaporador respecto a la temperatura de condensacion para 7, =85°C

La figura muestra que para la prueba a 7, =90°C, a pesar de que la temperatura del
agua refrigerada al final de la prueba se aproximé al valor del inicio, debido a el incremento
en la temperatura de condensacién, la temperatura del refrigerante a la entrada al evaporador
fue aumentando, lo que redujo la potencia de enfriamiento, para este caso al incrementar 7.,
T, »om @ la entrada al evaporador aumento de 1.78 a 12.44°C.
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Figura 4.19: Gréfica de la variaciéon de la temperatura del refrigerante a la entrada y salida del
evaporador respecto a la temperatura de condensacion para 7, =90°C

Para la prueba realizada a 7, =95°C, la figura m muestra graficamente la diferencia
de temperaturas del refrigerante a la entrada y salida del evaporador para temperaturas de
condensacion bajas y altas.
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Figura 4.20: Gréfica de la variacion de la temperatura del refrigerante a la entrada y salida del
evaporador respecto a la temperatura de condensacion para 7, =95°C

Las curvas correspondientes a las temperaturas de condensacién bajas (para 7. de 18 a
28°C) tienen una diferencia de temperaturas del refrigerante menor, y la prueba experimental
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fue realizada cuando la temperatura del agua refrigerada era menor respecto a dicha tempera-
tura para la prueba para 7. de 18 a 28°C, que presentd una potencia de enfriamiento mayor. La

misma relacion se encuentra al analizar las figuras y4.22, paraT, =100°Cy T, =105°C
respectivamente.

35.0

—_ T.=/23.57C Tg=100°C| 7= Eg'ziuﬂs ¢
T 30.0
= 250 .\-=.\
o
?E 20.0 T.=18.6°C
E- "k-‘..-\.
E 15.0
@ 100 et
= " |
€ 50 —
= 00

5.0 : '

16 18 20 22 24 256 28 30 32 34 36 358
Tc (°C)
e Etrada === 5alida Entrada 2 ==s==Salida 2

Figura 4.21: Gréfica de la variacidén de la temperatura del refrigerante a la entrada y salida del
evaporador respecto a la temperatura de condensacion para 7, =100°C
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Figura 4.22: Gréfica de la variacidon de la temperatura del refrigerante a la entrada y salida del
evaporador respecto a la temperatura de condensacion para 7, =105°C
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Al realizar un balance de energia con las corrientes internas en cada componente, es
posible obtener la potencia térmica transferida desde o hacia el componente, para analizar su
comportamiento particular y poder detectar las mejores condiciones de operacién del equipo.

Para el condensador, la variacion del calor extraido del refrigerante se muestra en la figura
m, en la cual se observa que el (). es mayor a T, =95°C que a T, =100°C, lo cual se
explica debido a que como se mostré en la figura [4.17]1a produccién de refrigerante es mayor
aT, =95°C que a 100°C, sin embargo, la maxima potencia térmica disipada en el condensador
se obtuvo a T, =105°C y T, =18°C con un valor de 2.71 kW, lo cual es razonable, ya que a
esta condicién se tiene una mayor diferencia de temperaturas entre los dos flujos que circulan
en el condensador.
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Figura 4.23: Calor extraido en el condensador respecto a la temperatura de generacion

Como era de esperarse, para el evaporador el calor extraido presenta la misma tendencia,
es decir, la potencia de enfriamiento es mayor a una 7, =95°C que a 100°C debido a una
mayor produccion de refrigerante; como es mostrado en la figura [4.24] la mayor potencia de
enfriamiento se obtuvo auna 7, =105°Cy 7, =18°C y correspondi6 a un valor igual a 2.51kW,
sin embargo, la potencia de enfriamiento obtenida a una 7, =105°C es ligeramente mayor a
la obtenida a una T, =95°C para la 7, que corresponde a un valor de 2.14kW, por lo que a
menos que el costo de la fuente de energia térmica sea bajo, lo conveniente sera operar el
equipo a una temperatura de generacion a 95°C.
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Figura 4.24: Calor extraido en el evaporador respecto a la temperatura de generacion

En el caso del calor suministrado a las corrientes internas en el generador, se tiene la
misma tendencia, es decir, a T, =105°C se suministra ligeramente méas calor que cuando se
opera el equipo a T, =95°C por lo que desde este punto de vista también es mas conveniente
trabajar a una 7, =95°C, lo cual es mostrado en la figura@ La cantidad maxima de calor
suministrada al generador se dio a las condiciones 7, =105°C y T, =20°C y correspondio6 a
un valor de 3.71kW.
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Figura 4.25: Calor suministrado en el generador respecto a la temperatura de generacion

Para el caso del absorbedor se omite la grafica del comportamiento de la potencia térmica
retirada ()., ya que no se dispone de los datos necesarios sobre el flujo de solucion que se
recircula en este componente.
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En la figura [4.26] se muestra la variacién de las presiones en el generador y condensa-
dor mientras se aumenta la temperatura de condensacion para una 7, =85°C. En general
se observé que la diferencia de presiones entre la presion alta y la presion baja incrementd
ligeramente con la temperatura de generacion, asi como para una temperatura de generacion
constante se observd una ligera tendencia en las presiones por aumentar mientras se incre-
menta la temperatura de condensacién, lo cual era esperado. Las graficas a las temperaturas
de generacion mayores se omitieron ya que presentaban un comportamiento similar que el
expuesto en la figura [4.26]
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Figura 4.26: Grafica de la variacion de la presién en el generador y absorbedor respecto a la
temperatura de condensacion para 7, =85°C

A una T, =85°C, la diferencia de presiones promedio estuvo alrededor de 7.61 bar, para
T, =90°C este valor aument6 a 8.23 bar, mientras que para 7, =95°C se obtuvo en promedio
8.91 bar, a T, =100°C y T, =105°C, se obtuvieron en promedio diferencias de presion de 10
y 10.3 bar.
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4.2.3. Comparacion de COP’s internos y externos

Finalmente se presentan las graficas donde se comparan los coeficientes de operacién
internos y externos para cada una de las temperaturas de generacién, como se menciond, los
coeficientes de operacién internos son mayores a los externos, puesto que para el célculo del
calor de generacion interno no se considera la parte relativa a las pérdidas hacia el ambiente,
por lo que el valor de ), es menor, lo que resulta en un COP mayor. Como se menciond
anteriormente, en las siguientes figuras se aprecia que para cada temperatura de generacion
el valor del COP tiende a ser menor a medida que la temperatura de condensacién aumenta.
Para una T, =90°C esta comparacién se omite debido a que las tendencias encontradas
para los valores del COP externo, estan sumamente influenciadas por factores externos, en
particular T, que en esta prueba vario6 significativamente, por lo que una comparacion con los
datos internos donde T,, no es relevante, se considera que carece de objetividad.

Para T, =85°C la comparacién de los COP’s internos se muestra en la figura [4.27 hasta
una T, =32°C, ya que a temperaturas mayores a esta el sensor de flujo masico no fue ca-
paz de registrar el flujo por ser demasiado pequefio. De la figura se puede observar que la
curva correspondiente a los coeficientes internos es menos sensible a las variaciones de los
parametros externos, resultando asi en una curva mas suave.
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Figura 4.27: Comparacion de los COPs externos e internos para una 7, =85°C

En la figura se puede observar que a una 7, =20°C, el COP aparenta ser mayor
que a una T, =18°C, asi como se observa que el valor del COP a T, =24°C parece que
deberia ser ligeramente mayor; en este punto cabe recordar que los valores a partir de los
cuales se obtuvieron las curvas de la figura corresponden a valores promedio, los cuales
pueden encontrarse influenciados por datos puntuales que no siguen una tendencia general.
Ademas, cada valor representado en la figura por un punto, tiene asociada una incertidumbre
en cuyo rango se encuentra el valor real, por lo que no deben ser tomados como valores
absolutos necesariamente fijos, por lo tanto, una forma de evaluar la objetividad de una grafica
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es considerar la tendencia general, que en este caso, es la esperada.

Para el caso de una temperatura de generacion de 7, =95°C, se comparan los datos hasta
una temperatura de condensacion de 28°C, en la figura [4.28| se puede observar que la curva
para los datos externos presenta una pendiente mayor que la correspondiente a los datos
internos, resultando en que inicialmente a 7. =18°C existe la menor diferencia entre una
curva y otra teniendo esta un valor de 0.38, y a 7. =28°C la diferencia es de 0.49 la cual es la
maxima dentro del rango de temperaturas especifico.
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Figura 4.28: Comparacion de los COPs externos e internos para una 7, =95°C

Para una 7, =100°C, como se observa en la figura [4.29] la diferencia entre los COP’s
internos y externos en general se mantiene constante a lo largo de la prueba, al inicio en
T,. =18°C, la diferencia entre una curva y otra fue cercana a 0.37 mientras que al final esta fue
de 0.30.

Finalmente para 7, =105°C, la diferencia entre los valores internos y externos del COP
nuevamente presenta la tendencia observada para 7;, =85°C, donde ésta aumenta a medida
que la temperatura de condensacion es mayor. A 7. =18°C, la diferencia entre el COP interno
y el externo es de 0.29, y se incrementa hasta 0.50 para una 7, =28°C, lo cual puede ser visto

en la figura |4.30,
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Figura 4.29: Comparacion de los COPs externos e internos para una 7, =100°C
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Figura 4.30: Comparacion de los COPs externos e internos para una 7, =105°C



Conclusiones

Para llevar a cabo la evaluacion del equipo de aire acondicionado, se realizaron 50 co-
rridas experimentales a temperaturas de generacién de 85, 90, 95, 100 y 105°C, para cada
temperatura de generacion se establecié la temperatura de condensacién en 18, 20, 22, 24,
26, 28, 30, 32, 34 y 36°C.

Una vez analizados los datos en el capitulo anterior, se considera que para no perder ob-
jetividad es conveniente reportar los resultados separando las pruebas en dos conjuntos: el
primero de ellos comprende aquellas que fueron realizadas enfriando agua a una temperatura
que en promedio fue cercana a 20°C; el segundo conjunto comprende pruebas que se reali-
zaron enfriando agua a una temperatura promedio cercana a 27°C. Los conjuntos de pruebas,
que pueden ser denominados como conjunto de pruebas a 7, baja y alta respectivamente,
presentaron resultados significativamente distintos, especialmente para los valores del COP
como se muestra enseguida.

Considerando datos externos

Para el conjunto de pruebas a T,, baja, el valor maximo promedio del COP externo fue
0.40 a7, =105°C y T. =18°C, mientras que el COP externo minimo promedio tuvo un valor
de 0.11 a la condicién 7, =85°C y T, =34°C.

En cuanto a las pruebas que fueron realizadas a una 7, alta, los valores promedio maximo y
minimo del COP externo fueron 0.79 a T, =95°C y T, =30°C y 0.51 a la condicion T, =105°C
y T. =36°C.

De acuerdo a los datos externos, para las condiciones consideradas para la evaluacion, se
encontr6 que el equipo ofrece un mejor desempeifio en cuanto a eficiencia a una 7, =95°C,
sin embargo, la maxima potencia térmica retirada del agua en el evaporador Q. czterno, S€
obtuvo a la condicion T, =95°C y T, =28°C y correspondié a un valor igual a 1.74kW.

Considerando datos internos
El valor del COP interno maximo obtenido fue de 0.76 a T, =100°C y T, =18°C, mientras

que el valor minimo fue de 0.53 a 7T, =85°C y 7. =30°C. Al realizar un analisis simple, si
comparamos el valor del COP méaximo con el correspondiente a los datos externos, es posible
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concluir que no es conveniente operar el equipo a una temperatura de generacion mayor a
100°C, ya que internamente el COP es menor al externo, debido a que las pérdidas se in-
crementan al incrementar la temperatura de generacion. Por otro lado, los valores promedio
minimos del COP interno y externo coinciden en la temperatura de generacion pero no es
posible demostrar que coinciden a la misma temperatura de condensacion, ya que como se
explicd en el capitulo anterior, para los datos internos no fue posible obtener los flujos masicos
del refrigerante a temperaturas de condensacion altas.

De acuerdo a los datos internos, el equipo ofrece un desempefio mas eficiente auna 7, =100°C,
sin embargo, la mayor potencia de enfriamiento (().) entregada por el equipo se obtuvo a la
condicion T, =105°C y T, =18°C y correspondi6 a un valor igual a 2.51kW.

La temperatura promedio del refrigerante 7. .., mas baja a la entrada del evaporador fue
registrada a T, =105°C y T, =28°C, y correspondio a un valor de -4.04°C, por el contrario, la
mayor tuvo un valor de 12.44°C a las condiciones T, =90°C y T, =36°C.

La diferencia de presiones promedio para todas las corridas experimentales estuvo alrededor
de 9 bar, el valor mas bajo fue de 7.4 bar para T, =85°C, el cual se incremento hasta llegar a
10.5 bar encontrado a una 7, =105°C.




Recomendaciones

Conseguir una bomba 100 % compatible con amoniaco, que tenga una vida de servicio
larga

Controlar la temperatura del agua caliente suministrada al generador, ya que como se
pudo ver en los resultados analizados, presenta variaciones inaceptables que afectan
directamente el desempefo del equipo.

Reprogramar el equipo auxiliar de enfriamiento Chiller de tal forma que no se autoproteja
al suministrarle agua a temperatura mayor a 30°C, y siga funcionando cuando el equipo
se evalle a temperaturas de condensacioén altas, lo que permitira obtener una mayor
cantidad de datos para estas condiciones.

Evaluar el equipo manteniendo en la medida de lo posible todos los parametros constan-
tes, es decir, mantener la misma apertura de la valvula de expansion, una temperatura
del agua de generacién y del agua a ser enfriada constante, un flujo masico constante de
solucién enviada por la bomba del absorbedor al generador, asi como los flujos de agua
de calentamiento, condensacién, absorcién y agua a enfriar constantes; a excepcion del
parametro variable que en este caso fue la temperatura de condensacion.

Rescatar la mayor cantidad de solucién que se obtiene en los procesos de purga.

Medir el flujo masico de la recirculacién de solucién en el absorbedor para poder deter-
minar el calor extraido de este mediante un balance.

Adquirir sensores de temperatura totalmente compatibles con amoniaco, para evitar fu-
gas y contratiempos.

Adquirir sensores de flujo masico capaces de medir flujos menores a 50 gramos por
minuto, para ser utilizados particularmente en la linea de tuberia del refrigerante produ-
cido, ya que a temperaturas de condensacién altas (>30°C) la cantidad de refrigerante
producido es de ese orden.
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Apéndice A
Propiedades Termodinamicas de la
Solucidon Amoniaco-Nitrato de Litio

En esta seccion se muestran a detalle las ecuaciones utilizadas para el calculo de las pro-
piedades de la solucion N H3-LiN O3, necesarias para llevar a cabo los balances de energia en
el absorbedor y generador, las propiedades de principal interés para el balance son: concen-
tracion, densidad, calor especifico y entalpia. Para mas informacién acerca de las ecuaciones
presentadas a continuacién se puede consultar [102].

Presion de Equilibrio de la Solucion (kPa)

B

para:
A =16.29 +3.859(1 — X)? (A.2)
B = —2802 — 4192(1 — X)? (A.3)

Entalpia de la Solucion (k.J/kg)

h(X,T)=A+ BT +CT? + DT? (A.4)

para:
B = 1.15125 + 3.382678 X (A.5)
C =107%(1.099 + 2.3965X) (A.6)
D =107°(3.93333X) (A7)

Si X <0.54
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A= —215+1570(0.54 — X)? (A.8)
Si X >0.54:
A= =215+ 689(X — 0.54)%/? (A.9)
Densidad de la Solucion (kg/m?)
p(T,X)=A+B+C+D (A.10)
donde:
A = 2046.222 (A.11)
B = —1409.653vV X (A.12)
C = —1.3463T (A.13)
D = —0.00397"> (A.14)
Viscosidad Dinamica de la Solucion (kg/m - s)
u(T, X) = A[(1 = X)P + exp(C) - (D)] (A.15)
para:
A = —5.1835T + 992.337 (A.16)
B = 0.08333T + 6.8333 (A.17)
C = —0.01147T — 1.744 (A.18)

D = 0.000001

(A.19)
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Conductividad Térmica (kW /m - K)

AT, X) = 0.001[0.2093+0.47% 10~ 3T+ [—0.15478 —0.00076127 —0.15353* 10~ *T?] X] (A.20)

Calor especifico (k.J/kg - K)

Cy(T, X) = 0.115125 + 0.3382678 X + (0.002198 4 (0.004793X))T + 0.000118X + T? (A.21)




Apéndice B
Propagacion de errores

En la presente seccion se describe la forma en que se llevo a cabo el célculo de la in-
certidumbre correspondiente al coeficiente de operacion externo, lo cual es necesario para no
restarle objetividad a los resultados presentados anteriormente. Posterior a la descripcion del
procedimiento para la obtencién de la magnitud de la incertidumbre para cada corrida experi-
mental, se incluye una tabla donde son presentados dichos valores.

Descripcioén del calculo

Ninguna experimentacion que involucre la medicién de uno o mas parametros esta exenta
de incurrir en errores que pueden ser originados por el observador, el instrumento de medida,
por factores externos como son los ambientales o bien por las tolerancias geométricas del
objeto de medida. Un error de medicion se define como la diferencia entre el valor medido y
el valor verdadero. La incertidumbre se puede entender como el valor de la semi-amplitud de
un intervalo en el cual se estima que se encuentra el valor real de un parametro medido, en
términos tedricos y practicos es imposible hallar la incertidumbre con absoluta certeza.

Una vez que se entiende que a cada valor medido le corresponde un valor de incertidumbre
determinado, es posible comprender que si dicho valor (o valores) se utiliza(n) en el calculo de
otras variables dependientes, entonces al resultado le correspondera un valor de incertidum-
bre, es decir, el error se propaga en una forma que dependera del tipo de calculo realizado y
de la magnitud de las incertidumbres involucradas de acuerdo a la reglas de la propagacion
de errores que se muestran enseguida.

Reglas de la propagacion de errores

Si conocemos dos cantidades y sus respectivas incertidumbres x+dx y y+dy, con las cua-
les realizamos las operaciones basicas como suma, resta, multiplicacion o division, el célculo
de la incertidumbre del resultado se calcula como se muestra a continuacion.

Suma o Resta

El error absoluto del resultado se calcula como:
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6(z +y) =d(x —y) =/ (02)* + (0y)? (B.1)

Producto o Cociente

El error relativo del producto o cociente se calcula como:

O(ay)  O(xfy) [0z, by,
AR (CO e B2)

Multiplicacion por una constante

Cuando una cantidad desconocida (o0 con incertidumbre) se multiplica por una constante,
el error absoluto del producto se calcula simplemente como la constante multiplicada por el
error absoluto de la cantidad desconocida; el error relativo del producto es igual al error relativo
de la cantidad desconocida, asi:

d(Kz)=Kéx (B.3)
Y,
6(Kz) 6(x)
Kx =z (B-4)
Potencias

El calculo del error absoluto de una cantidad incierta elevada a una potencia determinada
se calcula como:

§(z™) = na" 1t x 6 (B.5)

donde n puede ser cualquier numero real.

En operaciones combinadas es posible utilizar la regla de la cadena, la cual consiste en
tratar una expresion como si fuera una variable, y aplicar las reglas anteriores hasta que se
obtiene una expresion que contiene los errores de todas las funciones.

En la figura [B.1] se muestran los valores absolutos de los errores calculados para el coefi-
ciente de operacion en cada punto evaluado a temperaturas de generacion 7, =85y 90°C, los
errores absolutos a las temperaturas restantes de generacion pueden ser vistos en la figura
Las variables mostradas en la figura son aquellas que fueron utilizadas para obtener el
valor de la incertidumbre en cada punto mostrado, los subindices g y e, hacen alusién a los
valores en el generador y en el evaporador respectivamente. De acuerdo a la nomenclatura
utilizada en todo el documento, La letra m es utilizada para referir un flujo masico, T para
temperatura, y Q para calor.
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Tg (ﬂc) Tc (oc) mg(kg/min) me(kg/min) Tent.e(uc} Tsa\,e(oc) Tent,g (oc) Tsal.g (uc) q-evap (kW} Qgener(kw) copext error COP
18 14.84] 5.09 25.5 19.3 85.0 82.4] 1.03 2.74] 0.40 0.07|

20| 15.04] 5.15 24.1] 18.1 85.1 82.9 0.94] 2.34] 0.42 0.09

22| 14.99 5.16 23.0] 17.4 85.1 83.1] 0.74] 2.17] 0.37 0.08,

24 14.82] 5.17 22.4] 17.3 85.0/ 82.8] 0.56] 2.17| 0.26 0.05

85 26| 14.75 5.17 22.0| 17.0| 85.2 83.4] 0.51] 1.86] 0.28) 0.07|
28| 14.69 5.15 21.8| 16.8, 85.2 83.5 0.48] 1.77] 0.28, 0.07,

30| 14.80| 5.17 21.4] 16.6, 85.0/ 83.4] 0.38] 1.68| 0.26 0.07,

32| 14.85 5.15 20.9 16.3 84.9 83.3 0.32] 1.66| 0.21) 0.06

34 14.82] 5.14 20.6] 16.4 85.0 83.2] 0.21] 1.86] 0.12 0.03

18| 14.64] 5.17 25.4] 17.8, 90.1 87.4] 155 2.80] 0.59 0.10

20| 14.76] 5.16 24.9 17.6) 90.1 87.5 1.44] 2.68| 0.57, 0.10

22| 14.84] 5.12 25.2] 18.0 90.1 88.1] 1.39 2.12] 0.69 0.15

24 14.80| 5.31 26.2] 19.0 90.1 87.8] 149 2.35 0.67 0.13

90 26| 14.72] 5.33 25.2] 18.4 90.1 88.1] 1.34] 2.07] 0.69 0.15
28| 15.09 5.35 25.6] 19.0 90.1 88.3 125 2.06] 0.66) 0.16

30| 14.98| 5.33 25.3 18.8, 90.1 88.5 1.21] 1.69 0.76 0.21

32| 14.90| 5.33 25.0| 18.5 90.1 88.7| 1.21] 1.74] 0.74 0.24

34| 14.84] 5.33 26.1] 20.2 90.1 88.6] 1.06] 1.76] 0.63 0.18,

36 14.89 5.34 25.7] 19.6) 90.1) 88.8] 1.11] 1.77] 0.67 0.22)

Figura B.1: Propagacion de errores de los coeficientes externos para T, =85y 90°C

Tg (GC) Tc (oc) mg(kg/min) me(kg/min) Tent,e(nc} Tsa\,e(oc) Tent,g (oc) Tsal,g (nc) Qevap (kW} Qgener(kw) CDPext error COP
18| 15.25 4.99 22.2] 15.6 95.0/ 91.9 1.08] 3.29 0.34 0.05

20| 15.23 5.15 21.2] 14.6, 95.0/ 91.6] 1.07] 3.62] 0.30 0.04

22| 15.20| 5.14 20.1] 13.9 95.1 91.8] 0.91] 3.38] 0.28) 0.04

24 15.17| 5.16 18.8] 13.0 94.9 91.8| 0.75 3.37] 0.23 0.03

95 26| 15.19 5.15 17.7] 12.2) 95.0/ 92.1] 0.58] 3.06] 0.20 0.03
28| 15.11] 5.16 17.0] 12.0 95.0/ 92.1] 0.40] 3.05 0.14 0.02

30| 14.95 5.12 26.9 19.4 95.0/ 93.3 1.54] 1.76] 0.80 0.21

32| 14.93 5.14 26.6| 20.1 95.0/ 93.3 1.24] 1.88] 0.70 0.17|

34| 14.95 5.14 26.7] 20.7, 95.1) 93.5 1.06] 1.65 0.69 0.19

36| 14.96] 5.12 27.0] 21.4 95.1) 93.8] 0.94] 1.38] 0.73 0.24

13 14.96] 5.00 23.6] 15.6 99.9 95.8] 1.57] 4.29 0.39 0.05

20 14.96| 5.11 22.4] 14.6 100.0/ 96.4] 149 3.84] 0.40 0.05

22| 14.93 5.17 21.4] 14.0 100.0/ 96.7| 133 3.46] 0.40 0.06

24| 14.88| 5.17 20.4] 13.4 100.1) 97.2] 1.16] 3.02] 0.39 0.06

26| 14.94] 5.18 19.6] 13.0 100.0¢ 97.0] 1.03 3.04] 0.35 0.06

100 28 15.00| 5.16 19.1] 12.8 100.0/ 97.0] 0.89 3.15 0.29 0.05
30| 15.02] 5.15 18.6] 12.5 100.0/ 96.9 0.83 3.28| 0.26 0.04

30| 14.86] 5.08 28.4] 22.3 100.04 98.2] 1.17] 185 0.68, 0.17,

32 15.25 5.13 28.4] 22.3 100.1 98.2] 1.18] 2.05 0.61 0.14

34 15.26 5.15 28.3 22.1 100.0/ 98.1] 1.17| 2.10] 0.60 0.14

36| 15.33 5.18 28.1] 22.0 100.0/ 98.0| 1.17] 2.13 0.58, 0.13

18| 15.14] 5.07 20.6] 12.3 105.0¢ 101.3 1.58] 3.93 0.41) 0.05

20 15.17| 5.12 15.0] 11.4 105.0¢ 101.2] 1.30] 4.03 0.33 0.04

22| 15.30] 5.10 17.9 10.9 105.0/ 101.6] 1.04] 3.57| 0.30 0.04

24| 15.36] 5.13 17.1] 11.0 105.0/ 101.4] 0.75 3.88| 0.20 0.03

105 26| 15.38] 5.11 16.7] 11.2) 105.0¢ 101.8| 0.35 3.38] 0.17, 0.03
23 14.91] 4.99 16.4] 11.3 105.0¢ 101.7| 0.39 3.44] 0.12 0.02

30| 10.43 5.14 28.0| 21.8| 105.0/ 101.7| 119 245 0.50 0.07|

32| 13.00| 5.16 27.7] 21.6 105.1) 102.2] 1.17] 2.63 0.48 0.08|

34| 15.25 5.16 27.4] 21.4 105.0¢ 102.9 1.10| 2.27) 0.51) 0.11

36| 15.20] 5.20 27.0] 21.1 105.01 102.9 1.07] 2.22] 0.51 0.11

Figura B.2: Propagacion de errores de los coeficientes externos 7, =95, 100 y 105°C
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