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Modelado de nuevos ciclos termodinamicos para la producciéon de potencia y
refrigeracion de manera simultanea
por

Karen Sanchez Sanchez

Resumen

Actualmente existen graves problemas de contaminaciéon ambiental y calentamiento global,
los cuales son causados en cierta medida por el uso de combustibles fésiles. Por esto, es ne-
cesario utilizar fuentes renovables de energia, asi como hacer un mejor uso de la energia que
tenemos disponible. Respecto a esto tltimo, se han propuesto diversos ciclos termodindmicos de
absorcién que aprovechan el calor de desecho o fuentes de baja temperatura para la produccién
de refrigeracién y potencia. En este trabajo se proponen dos ciclos termodindmicos para la
produccién simultanea de refrigeracién y potencia, los cuales aprovechan una mayor cantidad
de energia que otros ciclos propuestos anteriormente.

Los ciclos termodinamicos que se proponen surgen como modificaciones al ciclo Goswami, al
hacer una divisién de flujo del refrigerante y hacer pasar una fracciéon de este por un condensador
y una valvula de expansién. En el Modelo I se hace una division de flujo de refrigerante a la sa-
lida del rectificador, mientras que en el Modelo II se realiza una extraccién de flujo en la turbina.

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

Se encontré que el Modelo II, respecto al ciclo Goswami, tiene un Factor de Utilizacion
de Energia (FUE) hasta cuatro veces mayor, una eficiencia exergética del doble e incrementa
la potencia de enfriamiento hasta 11 veces. Comparandolo con el Modelo I, produce la misma
cantidad de potencia de refrigeracién con variaciones 50 % menores en la potencia de la turbina.
Ademas, produce una mayor cantidad de trabajo neto a diferentes fracciones de extraccién y
temperaturas del evaporador. Tiene valores de FUE hasta 30 % mas altos, la eficiencia exergética
tiene un aumento del 4 %, mientras que para el Modelo I tiene disminuciones de hasta 58 %,
y presenta una disminucién de la irreversibilidad, mientras que en el modelo I incrementa
considerablemente. Por estas razones, este modelo es mejor que el Modelo I y que el ciclo
Goswami. Por otro lado, la variaciéon en la fraccién de extraccién en ambos modelos permite
que tengan flexibilidad en su aplicacién, ya que pueden producir potencia de enfriamiento y
potencia en la turbina dependiendo de las condiciones de operacién.
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Capitulo 1

Antecedentes

La energia es un punto clave en el desarrollo de la vida. Como seres humanos, juega un
papel importante debido a que el desarrollo de la sociedad depende de la energia que se tiene
disponible. Actualmente, su produccién es principalmente mediante combustibles fésiles. Sin
embargo, debido a la gran cantidad de contaminantes que liberan al medio ambiente asi como
a la gran cantidad de energia que se desperdicia durante la conversién, es de suma importancia
aprovechar otras fuentes de energia, como las fuentes renovables, asi como proponer nuevos
métodos de conversiéon que permitan aprovechar una mayor cantidad de energia.

Para comprender el contexto en que se desarrolla este trabajo, en este capitulo se explica
brevemente la situacién energética mundial en 2017: se presentan datos de produccién de energia
primaria, consumo de energia final, generacion de electricidad y estudios sobre el calor de
desecho. Se presenta también la situacién energética en México en el ano 2017, mostrando
datos de produccioén de energia primaria y consumo de energia final. Posteriormente se desarrolla
una revision bibliografica sobre los ciclos termodinamicos de absorcién para la producciéon de
refrigeracién y potencia, mostrando estudios sobre el ciclo Kalina y el ciclo Goswami, asi como
otros ciclos propuestos para el mismo fin. Para finalizar, se presenta la justificaciéon del presente

trabajo, su hipdtesis y sus objetivos.
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1.1. Situacion energética mundial

De auerdo al reporte “World Energy Balances: Overview (2019)” [1] de la Agencia Inter-
nacional de Energia (IEA, por sus siglas en inglés), en el ano 2017 el suministro de energia
primaria total aumenté 1.9 % respecto al 2016, alcanzando 13972 Mtep.

En la Figura 1-1 se muestra el suministro de energia primaria a nivel mundial en 2017. Se
observa que el petréleo es la fuente de energia mas demandada, seguida del carbén y el gas

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

Hidroenergia g:r?;ames
204, Bi‘?ﬁcﬂ;gnhustihles 204,
L

Muclear

{x}
2% T Carbdn
27%

Petrdleo

32%

13 972 Mtep

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

En la Figura 1-2 se muestra el consumo de energia final por sectores a nivel mundial en
el ano 2017. Se observa que el sector de mayor consumo es la Industria, seguida del sector

Transporte y el sector Residencial, con un 37 %, 29 % y 21 % respectivamente.
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2%
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2%
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publicos ¢
8%

Transporte
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| 9717 Mtep

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

En la Figura 1-3 se muestra el consumo de energia final por sector de la Organizacién para
la Cooperacién y el Desarrollo Econémicos (OCDE), en la cual se observa que los sectores
Transporte y Edificaciones tienen el mayor consumo de energia final, con aproximadamente
1200 Mtep, mientras que la Industria se posiciona por debajo de dichos sectores, con un consumo

de aproximadamente 200 Mtep.

Mtep
1400
1200 -
1000 -
800 | — e
600 -
4DD Il _+-4+|.-.-qno..-++-or+"""""--., damsEaganda +
s |
1990 1995 2000 2005 2010 2017
Industria — | [ANSpOrte
Edificaciones =~ «-eeeenn Uso no energético

Figura 1-3: Consumo de energia final por sector, OCDE. [1]
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Respecto a la generacion de electricidad a nivel mundial, en la Figura 1-4 se observa que el
carbén ha sido la fuente de energia primaria maés utilizada para dicho fin. También se observa
que en los Ultimos afios la produccién de energia eléctrica mediante gas natural ha sido superada
por las fuentes renovables, mientras que la produccién de energia eléctrica mediante petréleo y

energia nuclear va en descenso.

45%

1971 1975 1980 1985 19%0 1995 2000 2005 2010 2017

Nuclear s CATDON
e Petrdleo w55 MNatural
Renovables s (Otros”®

*Otros incluye desechos no renovables v calor no renovable

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

Diversos estudios sobre el calor de desecho han sido realizados. El calor de desecho es el
calor que se libera al medio ambiente, procedente de procesos de conversién de energia. Mird
et al. [3] realizaron una revision literaria sobre el calor de desecho en 33 paises. Encontraron
que los mayores productores de calor de desecho son los siguientes sectores: industria del metal,
quimica, alimentos y bebidas, papel y minerales no metélicos. Por otro lado, los paises en
los que la cantidad de calor de desecho es mayor a la cantidad de energia consumida son:
Espana, Canadd y Alemania. Los paises que tienen mayor cantidad de calor de desecho industrial
que energia consumida por la industria son: Lituania, Eslovaquia, Grecia, Rumania, Bélgica,
Holanda, Polonia, Espana, Reino Unido, Italia, Francia, Turquia, Alemania y Canada.

Forman et al. [4] realizaron un estudio sobre la cantidad de calor de desecho a nivel mundial.
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Determinaron que el 72 % de la energfa primaria a nivel mundial se pierde después de la con-
version, es decir 340.512 PJ. La mayor cantidad de calor de desecho proviene de la generacién
de energia eléctrica, con 132.748 PJ, seguida del sector transporte, el industrial, el residencial
v el comercial, con 85.019 PJ, 54.233 PJ, 42.591 PJ y 25.920 PJ, respectivamente. También
determinaron las temperaturas a las que se encuentra el calor de desecho de cada sector; en el
sector industrial el 42% del calor de desecho es de baja temperatura (<100°C), el 20 % es de
media temperatura (100-299 °C) y el 38 % es de alta temperatura (>300°C), mientras que en
la generacion de electricidad el 88 % del calor de desecho es de baja temperatura y el resto es

de media temperatura.

1.2. Situacién energética en México

De acuerdo al Balance Nacional de Energia 2017 [2], la produccién de energia primaria en
México fue de 7027.22 PJ en el afio 2017, de la cual el 84.54 % corresponde a hidrocarburos,
1.61% a energia nuclear y 9.47% a energias renovables. En la Figura 1-5 se muestra una

descripcién detallada de estos porcentajes.

MNuclear
Condensados ¢ gog
1.0% Gas natural

21.6%

Geoenergla,
solar, edlica

Renovables

Petroleo
crudo
62.0%

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

La produccién de energia primaria tuvo un decremento de 8.9 % respecto al afio anterior.

Especificamente, los decrementos fueron en petréleo crudo con 9.78 %, condensados con 23.81 %,
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gas natural con 14.68 %), energia geotérmica con 3.90 % y lenia con 0.50 %. El resto de las energias
primarias tuvieron incrementos respecto al afio 2016. En el afio 2017 la produccién bruta de
energfa secundaria fue de 4288.29 PJ, 11.9 % menor que en el 2016. De dicha cifra, 1184.71 PJ
corresponden a produccién de electricidad, la cual aument6 un 2.73 % respecto al afio anterior.

Respecto al consumo final de energia, se clasifica en consumo no energético y consumo
energético; el primero se refiere a los derivados de petréleo que se utilizan como materia prima.
Por otro lado, el consumo energético se refiere a la energia primara y secundaria que se destina
a cubrir la demanda energética. Del consumo final total, el 97.53 % corresponde al consumo
energético, y el 2.47% al consumo no energético. El consumo final energético tuvo en 2017
un incremento de 1.07 % respecto al ano anterior, alcanzando 5362.82 PJ. En la Tabla 1-1 se
muestra el consumo final total por tipo de combustible. Se puede observar que la electricidad

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

Combustible 2017 (PJ) | Porcentaje (%)
Gasolinas y Naftas 1504.41 28.05
Electricidad 935.57 17.45
Diesel 807.73 15.06
Gas seco 734.69 13.69
Gas licuado 423.27 7.89
Biomasa 300.20 5.59
Carbén 237.44 4.43
Querosenos 172.55 3.28
Coque de petrdleo 142.36 2.65
Coque de carbon 63.75 1.18
Combustdéleo 29.94 0.56
Solar 10.89 0.20

Tabla 1-1: Consumo energético total. [2]
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1.3.

En la Figura 1-6 se muestra el consumo final energético del afio 2017, en el cual se observa que

energético.

Rasldenclal, comearclal y publlco
944,09 FI (17.6%)

Electricidad, 34.3% —
Gas licusdo, 32.0% a—
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Digmal, 0.0%

Industrial
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el sector con mayor consumo energético es el transporte, seguido del sector industrial, el sector
residencial, comercial y publico y del sector agropecuario. A excepcion del sector transporte,

en todos los sectores la electricidad se encuentra en los dos primeros lugares de mayor consumo
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Figura 1-6: Consumo final energético por sector y por energético. [2]

Revision bibliografica

En la seccién anterior se muestra que la Industria es de los sectores de mayor consumo
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energético, en especial de energia eléctrica. Ademads, se observa que a nivel mundial el calor
de desecho llega a ser del 72% de la energia primaria. Por esto, es importante el desarrollo de

tecnologias enfocadas al aprovechamiento del calor de desecho y de fuentes de baja temperatura



de manera eficiente. A continuacion se presentan las tecnologias que se han desarrollado para
la produccion de refrigeraciéon y potencia. También se presentan estudios que se han realizado

al ciclo Kalina y al ciclo Goswami.

1.3.1. Ciclo Kalina

En 1983 Kalina [5] present6 un ciclo termodindmico de absorcién para la produccién de
potencia que opera con la mezcla amoniaco - agua. Este ciclo presenta eficiencias mayores que
las obtenidas con un ciclo Rankine, ademés se presenta un estimado del tiempo de recuperacién
de la inversion de este ciclo, resultando ser de casi la mitad del tiempo de recuperacion del ciclo
Rankine.

Nag y Gupta [6] realizaron andlisis de Primera y Segunda Ley para el ciclo Kalina e iden-
tificaron que los parametros que més afectan el desempefio del ciclo son la temperatura y
concentracién de amoniaco a la entrada de la turbina, asi como la temperatura del separador.

Lolos y Rogdakis [7] presentaron un estudio del ciclo Kalina utilizando colectores solares
planos para cubrir hasta el 95% de la demanda de energia del ciclo, y calor de desecho para
cubrir el resto. Encontraron que el ciclo puede aprovechar la energia solar a 70 °C, y que la
eficiencia térmica del ciclo alcanza un valor méximo de 8.3 % cuando la fraccién de amoniaco
es de 95%. También desarrollaron ecuaciones para relacionar los pardmetros de operacion del
ciclo con los parametros de desepenio del mismo.

Zhang et al. [8] realizaron una revisién bibliografica del ciclo Kalina, asi como comparaciones
con el ciclo Rankine. Concluyeron que en general el ciclo Kalina tiene mejores eficiencias ener-
géticas y exergéticas que el ciclo Rankine, a pesar de que para lograrlo el ciclo Kalina requiera
de presiones altas mas elevadas que el ciclo Rankine. Ademads, se menciona que en aplicaciones
geotérmicas el ciclo Kalina genera de 30 a 50 % mas potencia que las plantas de ciclo Rankine
Organico.

Sun et al. [9] realizaron un andlisis de energia y exergia del ciclo Kalina KCS-11, el cual
utiliza energia solar como fuente de energia. Determinaron que la mayor pérdida de exergia se

encuentra en la turbina y en el condensador. Realizaron un estudio de desempeiio del ciclo en
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la Isla Kumenkima, Japén, determinando que la energia méxima producida por el ciclo es de
553.52 MWh.

Wang y Yu [10] propusieron un ciclo Kalina de composicién ajustable para lograr un mejor
desempertio al hacer que la temperatura de condensacién se establezca de acuerdo a la tempe-
ratura ambiente del ciclo. Esto lo lograron afiadiendo un sensor de densidad y una unidad de
control para monitorizar la temperatura ambiente y controlar las condiciones de operacion de
las bombas, el condensador y el separador previo a la turbina. El ciclo se analizé con tempera-
turas anuales de los siguientes lugares: Beijing, China; Husavik, Islandia; Roma, Italia; Lima,
Pert; y Turpan, China. El anélisis muestra que se logra un mejor desempeno del ciclo a pesar
de las variaciones de la temperatura ambiente a lo largo del afio.

Zare et al. [11] realizaron un andlisis del ciclo Kalina KCS-123 acoplado con un campo
de colectores cilindro parabdlicos. Encontraron que la temperatura de salida del campo solar
puede ser de 180 °C a 380 °C como resultado de incrementar el ntiimero de colectores de 4
a 10 en cada fila, realizando el analisis con 10 filas de colectores solares y considerando para
cada colector solar una longitud de 7.8 m y un ancho de apertura de 5 m. Por otro lado,
mientras que el ciclo Kalina estudiado tiene eficiencias energética y exergética de 25.0% y
63.9 % respectivamente, cuando se incluye el campo solar las eficiencias son de 12.7% y 13.9 %,
considerando la conversion de energia térmica a potencia mecanica. También encontraron que
la planta tiene poca variacién en las eficiencias al tener distintas temperaturas en el campo

solar a lo largo del dia y del ano.

1.3.2. Ciclo Goswami

En 1998 Goswami [12] propuso un ciclo termodindmico que produce refrigeracién y potencia,
logrando mejorar la eficiencia y tener un mejor aprovechamiento de la fuente de calor que el
ciclo Kalina. A continuacion se mencionan estudios realizados para el ciclo Goswami.

Xu et al. [13] realizaron simulaciones y determinaron que se pueden obtener eficiencias
térmicas maximas con una temperatura en el generador de alrededor 125 °C. También deter-

minaron condiciones en las que el ciclo puede producir maxima refrigeracién, maxima potencia
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o maxima eficiencia térmica.

Lu y Goswami [14] realizaron un estudio para determinar las salidas de refrigeracién y poten-
cia que se obtienen teniendo muy bajas temperaturas de operacién. Encontraron que se puede
lograr un efecto de refrigeracién de aproximadamente -70 °C, sin embargo el desempeio del
ciclo generalmente empeora cuando la temperatura de refrigeracién disminuye. Posteriormente,
Lu y Goswami [15] realizaron una optimizacion del ciclo, y determinaron que con una fuente de
calor de aproximadamente 85 °C se produce refrigeraciéon y potencia en condiciones 6ptimas.
Esta temperatura corresponde a la temperatura de operacién de los colectores solares planos.
También encontraron que cuando la temperatura del ambiente aumenta, todos los parametros
de desempeno disminuyen.

Hasan et al. [16] realizaron un anélisis para optimizar las condiciones respecto a la Segunda
Ley de la Termodindmica. Encontraron que se tiene una eficiencia de segunda ley méxima de
65.8 % a una temperatura de la fuente de calor de aproximadamente 145 °C. El incremento de
esta temperatura no provoca el aumento de la eficiencia de Segunda Ley. Las irreversibilidades
del ciclo se encuentran principalmente en el absorbedor, el economizador y el rectificador.
Hasan y Goswami [17] realizaron un andlisis exergético, y encontraron que 39.2 % de la exergia
contenida en la fuente de calor se pierde en el ciclo. Determinaron que para mejorar el disefio
del ciclo, el rectificador se debe eliminar cuando se tiene una fuente de temperatura de 146 °C,
sobretodo si no se requiere una refrigeracién de grados bajo cero.

Tamm et al. [18] realizaron un andlisis paramétrico y lo validaron con resultados experimen-
tales, determinando que cuando se toman en cuenta las pérdidas reales del ciclo, éste reduce su
eficiencia térmica en un 20.6 %, el trabajo en un 11.8% y la capacidad de enfriamiento en un
37.7%. También encontraron que la fuente de mayor irreversibilidad en el ciclo es el proceso de
expansion no isentrépica en la turbina.

Vijayaraghavan y Goswami [19] realizaron una simulacién utilizando mezclas binarias de
fluidos de trabajo organicos, en los cuales consideran metano, etano, propano, isobutano, entre
otros. Determinaron que dichos fluidos podrian utilizarse en el ciclo, sin embargo se obtiene un

mejor desempenio con la mezcla amoniaco - agua, a pesar de las ventajas técnicas que pudieran
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presentar estos fluidos de trabajo sobre el amoniaco. Martin y Goswami [20] realizaron un
estudio del ciclo utilizando un parametro que proponen llamado “COP efectivo”, el cual se
define como la refrigeracién obtenida entre el trabajo sacrificado. Con este pardmetro lograron
optimizar el ciclo para obtener una mayor cantidad de refrigeracién. Vidal et al. [21] realizaron
un analisis exergético, considerando procesos reversibles e irreversibles. Concluyeron que el ciclo
tiene un buen desempefio, incluso considerando irreversibilidades. Sin embargo, la refrigeracién
producida es muy baja comparada con la produccién de potencia.

Padilla et al. [22] realizaron un andlisis paramétrico del ciclo mediante el software Chem-
cad, analizando también los efectos del rectificador y el recalentador en el desempeiio del ciclo.
Encontraron que las eficiencias energéticas y exergéticas méximas fueron de 21 % y 92 % respec-
tivamente, a una temperatura de la fuente de 130 °C y temperatura del absorbedor de 10 °C.
Sin embargo, cuando la eficiencia de la turbina es de 50 % bajo las condiciones anteriores, las
eficiencias energéticas y exergéticas son de 10 % y 42 %, respectivamente. Ademads, encontraron
que cuando el ciclo es configurado para obtener una méaxima potencia, no es necesario el uso
del rectificador y el recalentador. Por otro lado, se obtiene refrigeracién méxima cuando no se
utiliza el recalentador.

Demirkaya et al. [23] realizaron un estudio paramétrico. Compararon dos casos: rectificacién
con el fluido que se obtiene del generador y rectificacién con un fluido de trabajo externo.
Encontraron que en el segundo caso se pueden alcanzar eficiencias energéticas y exergéticas de
5% y 28 % a una temperatura del generador de 83.4 °C y 75 % de eficiencia de la turbina. Sin
embargo, en el segundo caso se pueden alcanzar eficiencias energética y exergética de 5.5% y

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

1.3.3. Ciclos de refrigeraciéon y potencia

Rogdakis y Antonopoulos [24] presentaron un ciclo de absorcién para la produccién de
potencia que presenta una eficiencia al menos 20 % maés alta que un ciclo Rankine. La diferencia
mas notoria con respecto al ciclo Kalina es que en este ciclo se tienen tres turbinas, a alta, media

y baja presiéon, para la expansion del amoniaco, en vez de solo una como en el ciclo Kalina. Por
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otro lado, las maquinas térmicas necesarias asi como la operacién del ciclo son mas simples que
en el ciclo Kalina.

Dejfors et al. [25] realizaron una comparacién entre un ciclo Rankine de vapor y un ciclo
de cogeneracién con la mezcla amoniaco - agua. Sus resultados arrojan que la cogeneracion no
produce mayor potencia que el ciclo Rankine tradicional, y dicen que es probable que a altas
presiones el ciclo de cogeneracién con la mezcla amoniaco - agua produzca mayores potencias
que el ciclo Rankine, sin embargo no realizan ninguna simulacién debido a la falta de datos de
las propiedades de la mezcla en dichas condiciones.

Zhang y Lior [26] proponen un ciclo combinado para la produccién de refrigeraciéon y poten-
cia. El sistema se compone por un ciclo combinado paralelo conformado por un ciclo Rankine y
un ciclo de refrigeracién por amoniaco interconectados por los procesos de absorcién, separacion
y transferencia de calor. Este sistema se puede utilizar como un ciclo inferior en un ciclo combi-
nado. Encontraron que sus eficiencias térmica y exergética son 27.7 % y 55.7 %, respectivamente,
las cuales son mayores al ciclo Kalina, y a los ciclos Rankine y de refrigeracion funcionando a
la par.

Ziegler [27] propone la produccion de refrigeracién y potencia mediante dos ciclos termodi-
namicos: el primero se compone por un ciclo de refrigeracién por absorcién de simple efecto y
por un ciclo Kalina; el segundo se compone por un ciclo de refrigeracion por absorcién de doble
efecto y por un ciclo Kalina.

Boza et al. [28] estudiaron un ciclo semicerrado de turbina de gas que utiliza calor de desecho
para operar una unidad de refrigeracién por absorcién. Analizaron dos casos, el ciclo con una
turbina de 40 MW y con una turbina de 100 kW. Encontraron que la eficiencia térmica del ciclo
estéd altamente influenciada por la temperatura de entrada a la turbina.

Ryu et al. [29] propusieron un sistema para produccién de potencia, aire acondicionado y
refrigeracién, el cual se compone por una turbina de gas y de un sistema de refrigeraciéon por
absorcién. Encontraron que el ciclo tiene un buen desempefio y puede tener flexibilidad en la
produccién de refrigeracién y aire acondicionado.

Padilla et al. [30] propusieron y analizaron un ciclo combinado compuesto por un ciclo
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Rankine y un ciclo Goswami. Determinaron que la eficiencia energética maxima obtenida con
este ciclo es mayor a la eficiencia energética obtenida con el ciclo Rankine a las mismas presiones
de condensacion. También encontraron que el trabajo neto maximo del ciclo fue de 85 MW.

Jawahar et al. [31] propusieron un ciclo de absorcién para refrigeracién y potencia que
utiliza un intercambiador de calor por generacién-absorciéon (GAX, por sus siglas en inglés).
Determinaron que una relacién de flujo éptima es de 0.5, y con temperaturas de generacion,
ambiente y evaporador de 150 °C, 35 °C y 0 °C respectivamente, se pueden obtener 80 kW de
potencia y 225 kW de refrigeracién. También encontraron que las eficiencias térmicas y el COP
del ciclo son mayores a las del ciclo de absorcién para refrigeraciéon y potencia sin utilizar el
intercambiador de calor GAX.

Hua et al. [32] propusieron un ciclo Kalina modificado para refrigeracién y potencia con la
mezcla amoniaco - agua, que opera con calor de desecho de baja y media temperatura. Con
una fuente de calor de 200 °C y una fraccién de refrigeracién de 0.5, la eficiencia del ciclo es de
13.1 %; cuando la fraccién de refrigeracion es cero, la eficiencia es de 13.2 %, mientras que para
el ciclo Kalina a las mismas condiciones de operacién la eficiencia es de 11.7 %.

Mendoza et al. [33] propusieron un sistema para refrigeracién y potencia utilizando una tur-
bina de desplazamiento, y realizaron un anélisis de este ciclo operando con las siguientes mezclas:
NH3-H20, NH3-LiNO3 y NH3-NaSCN. Determinaron que con las mezclas NH3-LiNO3 y NH3-
NaSCN el ciclo tiene un mejor desempefio que con la mezcla NH3-H20, debido principalmente
a que los absorbentes de dichas mezclas no son volatiles. También determinaron que para una
temperatura ambiente de 35 °C, la potencia maxima obtenida fue de 7.5 kW y la refrigeracién
de 33 kW al tener una entrada de calor de 100 kW. La eficiencia energética fue de 11.3% y la
eficiencia exergética fue de 43 %.

Ayou et al. [34] propusieron y analizaron un nuevo ciclo de absorcién de doble etapa para la
produccién de refrigeracion y potencia operando con la mezcla amoniaco - agua, el cual funciona
con fuentes de temperatura media (200 a 300 °C). Determinaron que con una temperatura del
desorbedor 1 de 240 °C, temperatura del medio de 30 °C, temperatura del evaporador de 5 °C,

el radio de presiones de expansiéon de 3.5 y radio de compresion de 2.0 la eficiencia térmica es
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de 19.9%.

Yang et al. [35] realizaron un estudio de un ciclo combinado de potencia y refrigeraciéon por
eyeccién utilizando la mezcla isobutano/pentano como fluido de trabajo. El sistema se conforma
por un generador, una turbina, un eyector, un condensador, un evaporador, una bomba y una
valvula de expansién. Encontraron que los componentes con mayor pérdida de exergia son el
eyector y el generador, con una pérdida de 40 % y 28 % respectivamente.

Muye et al. [36] estudiaron un ciclo combinado utilizando la mezcla amoniaco - agua, para
la produccién de refrigeracién y potencia en edificaciones con energia solar como fuente de calor
y biomasa como fuente auxiliar. Determinaron que el incremento de la temperatura de la fuente
es ventajoso para la produccién de potencia, pero no favorece la producciéon de refrigeracién.
También analizaron el desempenio anual de este ciclo en las ciudades de Sevilla, Espana y
Chennai, India, concluyendo que el sistema tiene un mejor desempeiio en Sevilla que en Chennai.

Barkhordarian et. at. [37] propusieron un ciclo termodindmico para refrigeracién y potencia
que se compone de un ciclo Kalina y un ciclo de refrigeraciéon por eyeccion. Encontraron que con
un radio de potencia y enfriamiento de 5.28 se obtienen 605.9 kW de potencia y 114.8 kW de
enfriamiento, con una eficiencia térmica de 19 % y una eficiencia exergética de 38.97 %. También
estudiaron otros casos en los que se produce una mayor cantidad de refrigeracién o de potencia
ajustando el radio de potencia y enfriamiento.

Jiang et al. [38] propusieron un ciclo termodindmico en cascada para la produccién de refri-
geracién y potencia. La primera etapa del ciclo se compone por un ciclo Rankine Orgéanico sin
bomba con refrigerante R245fa como fluido de trabajo. La segunda etapa del ciclo se compone
por un ciclo de refrigeracién por sorciéon con gel de silice/LiCl como fluido de trabajo. Deter-
minaron que la eficiencia exergética del ciclo en cascada es mayor que la de los ciclos Rankine
Organico y de refrigeraciéon por sorcién, con 41.8%, 17.6 % y 26.5% respectivamente, a una
temperatura de la fuente de 75 °C .

Cao et al. [39] propusieron un ciclo termodindmico para refrigeracién y potencia basado
en el ciclo Kalina y el ciclo de refrigeracién por absorcion, utilizando fuentes de calor de baja

temperatura. Realizaron una optimizacién del sistema por medio de un algoritmo genético. En
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condiciones éptimas, con 140 °C en la fuente de calor, encontraron que la eficiencia exergética
de este ciclo es 25.76 %, la potencia obtenida es de 89.59 kW, y la refrigeracién es de 12.54 kW.

Ghaebi et al. [40] propusieron un ciclo de refrigeracién y potencia compuesto por un ciclo
Kalina y un ciclo de refrigeracion por eyeccién, alimentados con fuentes de calor geotérmicas
y con amoniaco - agua como fluido de trabajo. Realizaron un estudio paramétrico y una op-
timizacién del ciclo. Bajo condiciones éptimas, encontraron que las salidas de refrigeracién,
potencia neta, eficiencia térmica y eficiencia exergética tienen valores de 1133 kW, 2319kW,
15% y 47.8 %, respectivamente, utilizando una fuente de calor geotérmico a 110 °C.

Parikhani et al. [41] propusieron un nuevo ciclo termodindmico para la produccién de re-
frigeracién y potencia utilizando calor de baja temperatura de fuentes geotérmicas. Este ciclo
se compone por un generador, un absorbedor, un intercambiador de calor de solucién, un eva-
porador, un condensador, una turbina, una bomba, tres vilvulas de expansién, un separador y
un mezclador. Realizaron andlisis energético, exergético y exergoeconémico del ciclo. Encontra-
ron que las eficiencias térmicas, exergéticas y el costo unitario de los productos son de 16.4 %,
28.95% y 93.87 $/GJ, respectivamente. También encontraron que el ciclo propuesto es capaz
de producir una mayor cantidad de refrigeraciéon que de potencia.

Shankar et al. [42] propusieron un ciclo termodindmico para la produccién simultdnea de
refrigeracién y potencia, el cual se conforma de un ciclo Kalina y un ciclo de refrigeracién por
absorcion, anadiendo otros componentes como un deflegmator, un recalentador, un subenfria-
dor, un separador y una valvula de expansién adicional. Estudiaron el desempefio de este ciclo
al alimentarlo con calor solar. Shankar y Srivinas [43] analizan este ciclo termodindmico com-
parandolo con el ciclo Kalina y el ciclo de refrigeracion por absorcién, reportando factores de
utilizacién de la energia de hasta 0.39.

Han et al. [44] propusieron un ciclo termodindmico para refrigeracion y potencia con flujo
masico ajustable. Determinaron que a pesar de la variaciéon de diversos parametros del ciclo, la
refrigeracién obtenida permanece constante.

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

Kalina y un ciclo de refrigeracién por absorcién, el cual utiliza amoniaco - agua como fluido de
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trabajo y se alimenta de calor geotérmico.
Bian et al. [46] propusieron un ciclo combinado compuesto por un ciclo Kalina con amoniaco-
agua como fluido de trabajo basado en conversién de energia térmica del océano (OTEC por

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

1.4. Justificacion

En las dltimas décadas se han agudizado los problemas ambientales debido en gran medida
al crecimiento poblacional y al consumo de recursos a un ritmo acelerado. Este tultimo supone
un gran consumo de materias primas, asi como de energia necesaria para transformarla en
productos finales. En las industrias se utiliza una gran cantidad de combustibles, en su mayoria
fésiles, y se libera al ambiente calor de desecho, que de acuerdo con Forman [4] rebasé los 340 PJ
en 2012.

De acuerdo a lo presentado en las secciones anteriores, a nivel mundial el sector Industrial
es el que demanda mayor cantidad de energia, mientras que a nivel nacional se encuentra en
segundo lugar, y queda en tercer lugar considerando a los paises de la OCDE. Por otro lado, la
energia eléctrica es el segundo energético de mayor demanda, siendo la Industria el sector que
mas utiliza este tipo de energia. Por esto, es de importancia desarrollar métodos y dispositivos
que conviertan la energia primaria de una manera més eficiente.

En la Revisién Bibliografica se presentaron diversos sistemas que son capaces de produ-
cir potencia eléctrica y refrigeracion utilizando calor de baja y media temperatura, asi como
estudios comparativos y de optimizacién realizados sobre el ciclo Kalina y el ciclo Goswami.
A pesar de que se encontraron distintos sistemas que producen refrigeracion y potencia de
manera simultdnea, no se encontré ningun ciclo igual a las configuraciones que se proponen a
continuacioén.

En este trabajo se presenta un estudio de dos nuevas configuraciones para el ciclo Goswami,
con las cuales se pretende incrementar la capacidad de refrigeraciéon del ciclo, lo cual conlleva

a un mayor aprovechamiento del calor suministrado.
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1.5. Hipotesis

Al anadir al ciclo Goswami un condensador y una valvula de expansién posteriores al recti-
ficador, y haciendo una division de flujo del refrigerante, se pueden obtener mayores potencias

de enfriamiento, y por consiguiente mayores Factores de Utilizaciéon de Energia.

1.6. Objetivos

1.6.1. Objetivo general

Simular el ciclo Goswami operando con la mezcla amoniaco - agua, asi como las nuevas
configuraciones que se proponen, para determinar sus condiciones éptimas de operacién, asi

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

1.6.2. Objetivos especificos

= Realizar una revision bibliografica sobre los ciclos termodinamicos para la produccién de

refrigeracién y potencia simultaneas.

» Realizar simulaciones en el software Engineering Equation Solver (EES) para el ciclo
Goswami, as{ como de las nuevas configuraciones que se proponen; con divisién de flujo a

la salida del rectificador y con sangrado en la turbina.

= Evaluar el desempefio del ciclo con las configuraciones propuestas, y compararlas con el

ciclo Goswami.

= Determinar la configuraciéon que tiene un mejor desempeno, asi como sus condiciones

optimas de operacion.
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Capitulo 2

Fundamentos tedricos

En este capitulo se presentan los conceptos bésicos necesarios para comprender el funcio-
namiento de los ciclos de absorcién para la produccion de refrigeracion y potencia de manera
simultdnea que se analizan en el presente texto: se definen balances de masa, Primera y Se-
gunda Ley de la Termodinamica, entropia y exergia. Se presentan los ciclos principales en los
que se basa el funcionamiento de los ciclos propuestos, como son: Rankine, refrigeracién por
compresién, refrigeracion por absorcién, Kalina y Goswami. De estos ciclos se mencionan los
componentes que los conforman, se explica su funcionamiento y se exponen los balances de

masa y energia que se utilizan para su andlisis.

2.1. Balance de masa

El balance de masa dice que la transferencia neta de masa hacia o desde un volumen de
control es igual al cambio de masa dentro de ese volumen de control, en un intervalo de tiempo.

A continuacién se muestra la ecuaciéon que lo representa.

d vC
D rie = 3w = (2-1)
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2.2. Primera Ley de la Termodinamica

La primera Ley de la Termodinamica, o Principio de Conservacion de la Energia, tiene como
enunciado el siguiente: “La energia no se crea ni se destruye, sélo se transforma”. La Primera
Ley expresa que en todo proceso existe una explicaciéon para el cambio en la cantidad de energia
del sistema, la cual puede ser mediante entradas y salidas de calor, entradas y salidas de trabajo,
y cambio en la energia interna (u), siendo ésta la suma de todas las formas microscépicas de
energia.

De esta Ley se obtiene la ecuacion de la energia, o balance de energia, en el cual se consi-
dera que en un sistema cerrado, la energia que entra menos la energia que sale debe ser igual

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

Zme(u—i—PU—i—%VQ—i—gz)e—st(u+Pv+%V2+gz)S:|:ZWj:ZQ

d 1
== Meye(u + §V2 + 92)ve (2-2)

A la suma de los términos de energia interna (u) y del producto de la presién por el volumen
especifico se le llama entalpia (h), y es una propiedad de la materia que indica la energia del
sistema bajo ciertas condiciones, por lo que h = u + Pv. Con esta definicién, el balance de

energia se puede escribir de la siguiente maneras:

Sine(h+ $VE+g2)e — Yring(h+ 3V2 4+ g2)s E X W £ 3 Q

d 1 5
= 7 ve 5 ve 2-
o |m (u+ 5 Ve+gz) (2-3)

2.3. Segunda Ley de la Termodinamica

La Segunda Ley de la Termodinamica considera la calidad de la energia que se transfiere en

un proceso, ademas de determinar la direccion en que éste ocurre. El enunciado de Kevin-Planck
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para esta Ley establece que ninguna maquina térmica puede alcanzar una eficiencia del 100 %.
Mediante este enunciado se explica que una maquina térmica tiene un limite de conversion de
energia, vy depende de la transferencia de energia que puede darse entre la maquina, el ambiente
y el deposito de energia.

Por otro lado, el enunciado de Clausius establece que “es imposible construir un dispositivo
que opere en un ciclo sin que produzca ningin otro efecto que la transferencia de calor de un
cuerpo de menor temperatura a otro de mayor temperatura” [47]. Este enunciado explica que
en la naturaleza el calor se transferird de una fuente de mayor temperatura a una de menor
temperatura. También marca los fundamentos de un refrigerador o una bomba de calor, en los
cuales se transfiere calor de una fuente de menor temperatura a una de mayor temperatura,
necesitando una entrada de energia para su funcionamiento, ya sea en forma de potencia, como
en el ciclo de refrigeracién por compresién, o de calor y potencia, como en el ciclo de refrigeracién
por absorciéon. Ambos ciclos se explicardan posteriormente.

Los procesos termodinamicos se pueden clasificar en reversibles e irreversibles. Los procesos
reversibles son aquellos que no dejan ningin rastro en los alrededores cuando regresan a su
estado original mediante su proceso inverso, contrario a los procesos irreversibles. Sin embargo,
los primeros son solamente procesos idealizados que ayudan a estudiar los fenémenos reales,
por lo que no ocurren en la naturaleza. Los procesos reales son irreversibles debido a una serie
de factores llamados irreversibilidades, como son: friccién, transferencia de calor mediante una
diferencia de temperatura finita, expansion libre, mezclado de dos fluidos, resistencia eléctrica,

deformacion ineldstica de solidos y reacciones quimicas.

2.4. Entropia

La entropia es una medida del desorden en un sistema. También se considera como una
medida de las Irreversibilidades en un sistema, por lo que a diferencia de la energia, no existe

la conservacién de la entropia. La ecuacion de la entropia es la siguiente:
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: : ) . d
Z MeSe — Z sSs Z % + Sgen = % (mvcsvc) (2'4)

Donde Sgen es la entropia generada y se calcula como el cambio de entropia en el sistema
mas el cambio de entropia en los alrededores. De acuerdo a los valores que se le pueden asignar
se establece el principio de generacién de entropia, el cual dice que en un proceso, si Sgen > 0
el proceso es real, si Sgen = 0 el proceso es ideal y si Sgen < 0 el proceso es imposible. Estas
definiciones apoyan la idea de la direccidon en que ocurre un proceso que se establece en la

Segunda Ley.

2.5. Exergia

La exergia es la energia disponible que hay en un sistema. También se define como el trabajo
maximo que puede entregar cierto sistema o proceso, siendo el trabajo maximo aquel que realiza
un proceso reversible desde un estado inicial hasta un estado muerto, es decir, hasta que ya no

es posible extraer mas energia. La ecuacion general de la exergia se presenta a continuacién:

St [(h = ho) = To(s — s0) + §V2+ g2|_— g [(h — ho) = To(s — s0) + 3V* + 92|

S

iZQ(l—g)iZW—I:Z[(u—uo)—i-P(v—vo)—F;VQ—l—gz} Meye (2-5)

vC

Como se puede observar, la ecuacién de la exergia incluye el balance de energia pero consi-
derando el estado muerto, el balance de entropia en el sistema, la irreversibilidad y la energia
asociada al flujo del calor, la cual considera la eficiencia de Carnot y se representa en el término

’ _ Ty
SQ(1-12).

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

real que entrega el sistema. Se puede considerar como la parte de la energia que no se convirtié
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en trabajo. Por lo tanto, cuanto més pequena sea la irreversibilidad en un sistema, mayor serd

el trabajo producido.

2.6. Ciclo Rankine

El ciclo Rankine es un ciclo de potencia de vapor que es cominmente utilizado en las
centrales eléctricas. Este ciclo se compone por una caldera, una turbina, un condensador y una
bomba, como se muestra en la Figura 2-1. A continuacion se explica el funcionamiento del ciclo
Rankine ideal.

El fluido de trabajo, usualmente agua, entra como liquido saturado a la bomba (1) donde
aumenta su presién isentrépicamente, obteniendo liquido subenfriado (2). Después entra a la
caldera, donde aumenta su temperatura a presién constante para obtener vapor sobrecalentado
(3), el cual pasa por la turbina; se expande isentrépicamente y sale como vapor saturado (4).
Posteriormente pasa por el condensador, donde se extrae calor al fluido de trabajo formando

liquido saturado a la misma presién, el cual entra a la bomba, completandose el ciclo.

J—|l QC:‘.‘.I
b

40' Caldera
2

1 ( '- 4
4[ Condensador

e

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

Para la Caldera:

Qcal = (3 — hy) (2-6)
Para la Turbina:

Wy = r(hg — hy) (2-7)
Para la Bomba:

Wy = r(hy — hy) (2-8)

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

Wy = W — Wp (2-9)

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

producido entre la energia consumida para realizar dicho tabajo.
W

n= (2-10)

QCal

2.7. Ciclo de refrigeracién por compresion

El ciclo de refrigeraciéon por compresién se compone por un compresor, un evaporador,
una valvula de expansiéon y un condensador, como se muestra en la Figura 2-2. Este ciclo es
ampliamente utilizado en refrigeradores, bombas de calor y sistemas de acondicionamiento de
aire. A continuacion se explica el funcionamiento del ciclo de refrigeracién por compresion ideal.

El refrigerante entra al compresor como vapor saturado (1), aumenta su presion de manera
isentrépica y sale como vapor sobrecalentado (2), el cual entra al condensador donde pierde
calor a presién constante obteniendo liquido saturado (3). Posteriormente se expande isentdlpi-
camente, de manera que el refrigerante que sale de la valvula de expansién se encuentra en la

regién de mezcla de liquido y vapor (4). Este pasa por el evaporador, donde aumenta su tem-
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peratura a presién constante hasta obtener vapor saturado, realizando el efecto de refrigeracién

y completando el ciclo.

I o

' \
—l Condensador |
3 / 2

4 4.1 Evaporador I: 1
T e

Figura 2-2: Diagrama de ciclo Refrigeracion por Compresion.

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

Para el Evaporador:

Qe = 1i(hy — hy) (2-11)

Para el Compresor:

We = 1m(hg — hy) (2-12)

Para medir la eficiencia en un ciclo de refrigeracién se utiliza el Coeficiente de Operaciéon
(COP) de enfriamiento, el cual indica la eficiencia del ciclo y se calcula dividiendo la cantidad
de calor que se requiere extraer en el espacio refrigerado entre el trabajo que se utiliza:

cop =& (2-13)
We

A diferencia de la Eficiencia, el COP de enfriamiento puede tener valores mayores a 1.
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2.8. Ciclo de refrigeraciéon por absorcion

El propoésito de este ciclo es lograr el efecto de refrigeracion teniendo un menor consumo
energético. Esto se logra al modificar el ciclo de refrigeracién por compresién: se reemplaza el
compresor por un sistema de absorcién, el cual se compone por un generador, un absorbedor,
un economizador, una bomba y una valvula de expansién, como se muestra en la Figura 2-3.
En el sistema de absorcion, la bomba es el tinico componente que consume energia eléctrica, y
a diferencia del compresor su consumo de energia eléctrica es minimo.

El ciclo de refrigeracién por absorciéon funciona con una mezcla compuesta por un refri-
gerante y un absorbente. Las mezclas més utilizadas en estos sistemas son Amoniaco - Agua
(NH3 H20) y Agua — Bromuro de Litio (LiBr H20). En estas mezclas el primer componente es
el refrigerante y el segundo es el absorbente, y se aprovecha su caracteristica de tener distintas
temperaturas de ebullicién entre ambos componentes. Otras caracteristicas a tomar en cuenta
son las siguientes: que la mezcla no llegue a estado sélido, buena afinidad y solubilidad entre
ambos componentes, las presiones de operacién moderadas, las propiedades de transporte como
son viscosidad, conductividad térmica y coeficiente de difusién; que no sea corrosiva y que sea
asequible econémicamente.

A continuacién se explica el funcionamiento del presente ciclo. En el generador se evapora
el refrigerante separandolo del absorbente, obteniendo dos flujos: el estado 7 es refrigerante casi
puro como vapor saturado y el estado 4 es una mezcla de baja concentracion de refrigerante.
El flujo 7 pasa por un rectificador en caso de que queden trazas del absorbente para obtener
un refrigerante puro (9). Posteriormente entra al condensador, en el cual el refrigerante pierde
calor a presién constante obteniendo liquido saturado (10) que se expande isentalpicamente
(11) para entrar al evaporador, donde se produce el efecto de refrigeracién, obteniendo vapor
saturado (12). El flujo 4 que sale del generador pasa por el economizador, donde transfiere parte
de su calor al flujo de alta concentracion de refrigerante obteniendo el flujo 5, posteriormente se
expande isentdlpicamente (6) y entra al absorbedor, donde se mezcla con el flujo 12, obteniendo

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

f e fle. | [ o
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Figura 2-3: Diagrama de ciclo Refrigeracion por Absorcion.
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A continuacién se presentan las ecuaciones principales que describen este ciclo.

Para el Generador:

Q¢ = rhuha + mrhy — shs — hghs (2-14)

Para el Evaporador:

Qp = 111 (hiz — ha1) (2-15)

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

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

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

cop =& (2-17)
Qa
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2.9. Ciclo Kalina

El ciclo Kalina es un ciclo para la produccion de potencia mediante un sistema de absor-
cién, por lo cual se pueden aprovechar fuentes de calor con temperaturas més bajas que aquellas
utilizadas en un ciclo Rankine. Este ciclo se compone por un evaporador, una turbina, un recti-
ficador, un generador, un economizador, un absorbedor, una bomba y una valvula de expansion,
como se muestra en la Figura 2-4. A continuacién se explica el funcionamiento del ciclo.

En el generador se separa el refrigerante del absorbente, obteniendo dos flujos; el primer
flujo (7) es de refrigerante casi puro como vapor saturado, que pasa por un rectificador donde
se pretende obtener un refrigerante mas puro (9),evitando asi que el absorbente forme liquido
dentro de la turbina y la dane. Posteriormente el refrigerante entra a la turbina como vapor
sobrecalentado, donde se expande isentrépicamente (10); después pasa por el evaporador, don-
de sale como vapor sobrecalentado (11) y entra al absorbedor. El segundo flujo que sale del
generador (4) es una mezcla de baja concentracién de refrigerante, la cual pasa por el econo-
mizador, donde cede parte de su calor obteniendo el flujo 5, y después pasa por la valvula de
expansién (6), para llegar al absorbedor donde se mezcla con el flujo 11. En el absorbedor se
forma una mezcla de alta concentracién de refrigerante (1), la cual pasa por la bomba (2) y pos-
teriormente por el economizador, donde aumenta su temperatura (3) para llegar al generador,

completdndose el ciclo.
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;i:J\ Q‘E [L QA

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

Para el Generador:

Qc = 1hghg + rzhy — mghs — 1hghs

Para la Turbina:

W = ri19(hg — hio)

Para la Bomba:

Wg = 111 (he — )
El Trabajo Neto se presenta en la siguiente ecuacién:
Wy = Wr — Wg
La eficiencia térmica de este ciclo se presenta a continuacién:

W

n:%
Qc +Wg

2.10. Ciclo Goswami

(2-18)

(2-19)

(2-20)

(2-21)

(2-22)

El ciclo Goswami es un ciclo de absorcién para la produccién de refrigeracién y potencia

de manera simultdnea, y puede considerarse como la unién de un ciclo de refrigeracién por

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

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

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

absorbedor, un economizador, un generador, una bomba y una véilvula de expansién, como se

muestra en la Figura 2-5. A continuacién se explica el funcionamiento del ciclo.
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En el generador se evapora el refrigerante para separarlo del absorbente, obteniendo dos
flujos. En el primero (7) el refrigerante pasa por el rectificador para eliminar las trazas de
absorbente obteniendo un refrigerante casi puro (9) y posteriormente pasa por un recalentador
para aumentar su temperatura, obteniendo un vapor sobrecalentado (10), el cual se expande
isentrépicamente en la turbina (11). Posteriormente el refrigerante entra al evaporador, donde
se produce el efecto de refrigeracién, obteniendo vapor sobrecalentado (12). El segundo flujo
que se obtiene del Generador es una mezcla de baja concentracién de refrigerante (4), que
entra al economizador donde cede parte de su calor (5) y posteriormente pasa por la vélvula
de expansion, donde se expande isentdlpicamente (6), para entrar al absorbedor y mezclarse
con el flujo 12, obteniendo una mezcla con alta concentracién de refrigerante (1). Esta mezcla
pasa por una bomba, la cual aumenta su presién de manera isentrépica (2), posteriormente
pasa por un economizador donde aumenta su temperatura (3) y finalmente entra al generador,

completandose el ciclo.
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Figura 2-5: Diagrama de ciclo Goswami.

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

Para el Generador:

Q¢ = tahy + rizhy — 1hshs — mshs (2-23)
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Para el Evaporador:

Qp = 111 (hiz — ha1) (2-24)
Para la Turbina:
W = 11 (hio — ha1) (2-25)
Para la Bomba:
Wy = i (hg — hy) (2-26)

El Tabajo Neto se presenta en la siguiente ecuacion:

Wy = Wr — Wp (2-27)

En este ciclo se produce calor y potencia de manera simultanea, por lo cual es conveniente
definir el FUE como una medida de la eficiencia del ciclo, en lugar del COP. EL FUFE indica
la cantidad de energia aprovechada en el ciclo, sin embargo se debe ser cauteloso en su uso
debido a que combina diferentes tipos de energia.

Qr + Wr

FUFE = — . -
QG+QRec+WB

(2-28)
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Capitulo 3

Descripcion de los sistemas

En este capitulo se explica el funcionamiento de los dos ciclos que se proponen, los cuales
son ciclos de absorcién para la produccion de refrigeracion y potencia de manera simultanea que
surgen de variaciones al ciclo Goswami. Para cada ciclo se exponen los balances de masa, especies
y energia en cada componente. Se presentan los parametros de eficiencia que se utilizan para
la evaluacion de los ciclos, los cuales son: factor de utilizacién de energia, eficiencia exergética
e irreversibilidad. Para finalizar, se exponen las consideraciones y los pardametros de entrada
que se utilizan en la simulacion de los ciclos, se presentan los métodos de solucién que utiliza
el software EES y que se aplicaron para la simulacion, y se explican los algoritmos de solucién

que se siguieron.

3.1. Modelo 1

Este ciclo es una variacién del ciclo Goswami en el que se afiade un condensador y una
valvula de expansién a la salida del rectificador para incrementar el efecto de refrigeracién

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

En el Generador se evapora el refrigerante para separarlo del absorbente, formando dos
flujos: el primero es un flujo de refrigerante casi puro (7) el cual pasa por el rectificador para
obtener un refrigerante puro (9). A la salida del rectificador, el refrigerante se divide en los
siguientes flujos: el flujo 13 entra al recalentador y el flujo 14 entra al condensador. A la salida
del recalentador (10) el refrigerante pasa por la turbina donde se expande isentrépicamente
obteniendo el flujo 11. A la salida del condensador (15) se tiene liquido saturado, el cual pasa
por una valvula de expansién donde se expande isentdlpicamente obteniendo el flujo 16, el
cual se mezcla con el flujo 11 formando el flujo 17, que entra al evaporador obteniendo vapor
sobrecalentado (12) al realizar el efecto de refrigeracién. El segundo flujo que sale del generador
es una mezcla con baja concentracién de refrigerante (4) el cual pasa por el economizador
donde cede parte de su calor (5). Posteriormente pasa por una valvula de expansién donde
se expande isentdlpicamente (6) para entrar al absorbedor, donde se mezcla con el flujo 12
obteniendo una mezcla con alta concentracién de refrigerante (1) como liquido saturado, el cual
se bombea (2) para entrar al economizador, donde aumenta su temperatura (3) y finalmente

entra al generador, completando el ciclo.
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Figura 3-1: Diagrama de Modelo I.
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3.1.2. Modelo matematico

A continuacién se presentan los balances de masa, especies y energia que describen este

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

= Generador

ms + mg = my + mry (3—1)
maxs + mgxg = maxy + mrxy (3-2)
1hshs + mshs + Qg = 1haha + mrhy (3-3)
» Rectificador
Tty = 1hg + 1ig (3-4)
MyT7 = Mgxg + Mgxg (3-5)
mrhy = mghg + mghg + QR (3—6)
= Punto A
thia = g FE (3-7)
Mg = 1113 + 114 (3-8)
» Recalentador
ml() = m13 (3'9)
1h13h13 + QRec = TM10h10 (3-10)
= Turbina
Thio = My (3-11)
111 = mithi + Wr (3-12)
= Condensador
Mg = 115 (3-13)
1hashis = mishis + Qc (3-14)

46



s Punto B

= Evaporador

» Absorbedor

= FEconomizador

= Bomba

mi1 + mie = miy

mi1hi1 + miehie = mirhir

12 = M7

1hirhir + Qp = mhiahis

me + 112 = 11
Mexe + M12212 = 1171

1ehe + i2hia = by + Qa

e = 13
o = I3
Ty = 1
T4 = Iy

tghg + mahy = mighs + mshs

 hy—hy
Mec = h4 — h2

M1 = 1Mo

1 = X9

(hohg — mihy)
B
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(3-15)

(3-16)

(3-17)

(3-18)

(3-19)
(3-20)

(3-21)

(3-22)
(3-23)
(3-24)
(3-25)
(3-26)

(3-27)

(3-28)
(3-29)

(3-30)



= Vilvula de Expansion 1

s = e (3-31)
x5 = T (3-32)
mshs = mehe (3-33)
= Vilvula de Expansion 2
mis = M6 (3-34)
mishis = maghie (3-35)

3.2. Modelo 11

Este ciclo es una variacién del ciclo Goswami en el que se hace una extraccién de flujo
a la turbina a una presién intermedia y se hace pasar por un condensador y una valvula de
expansion para incrementar el efecto de refrigeracion producido en el evaporador sin sacrificar

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

3.2.1. Funcionamiento del ciclo

En el Generador se evapora el refrigerante para separarlo del absorbente, formando dos
flujos: el primero es un flujo de refrigerante casi puro (7) el cual pasa por el rectificador para
obtener un refrigerante puro (9). Posteriormente pasa por el recalentador para incrementar su
temperatura (10) y después entra a la turbina donde una fraccién del refrigerante se expande
hasta una presién intermedia, obteniendo el flujo 13. El resto del refrigerante se expande comple-
tamente en la turbina obteniendo el flujo 11. El flujo 13 entra al condensador, del cual se obtiene
liquido saturado (14) que se expande isentélpicamente en una vélvula de expansiéon obteniendo
el flujo 15, el cual se mezcla con el flujo 11 para entrar al evaporador (16) de donde se obtiene
el efecto de refrigeracién formando vapor sobrecalentado (12). El resto del ciclo corresponde al

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

3.2.2. Modelo matematico

A continuacién se presentan los balances de masa, especies y energia que describen este

ciclo.

= Generador

Mg + mg = myg + 1y
Maxs + Mmgxrg = MyT4 + My

1hzhs + mghs + Qg = mahy + rhy

= Rectificador

my = mg + My
Th7.737 = mgﬂig + ’rhgfL’g

trhy = mhighs + mohg + Qr

s Recalentador

g = 119
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(3-39)
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Turbina

Condensador

Punto A

Evaporador

Absorbedor

Economizador

1h9hg + QRrec = M10h10

mis3 = mpgF'E

mip = 111 + 113

Wr = nr(mmiohio — mithin — mashis)

13 = 114

11zhiz = 1hiahia + Qc

mi1 + M5 = Mg

mi1hi1 + mishis = mishie

mi2 = Mg

1hi6his + Qr = Mi2hia

e + M2 = My
MeTe + M12T12 = M1T1

1ehe + i2hia = mih + Qa

e = M3
To = I3
gy = Mms
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(3-43)

(3-44)
(3-45)

(3-46)

(3-47)

(3-48)

(3-49)

(3-50)

(3-51)

(3-52)

(3-53)
(3-54)

(3-55)

(3-56)
(3-57)

(3-58)



Ty = Ty

1ohg + myhy = ishs + 1mshs

 hg—hy
NMEc = h4 — h2

= Bomba

m1 = Mo

1 = X9

(rmohg — mihy)

Wp =
B
= Valvula de Expansion 1
ms = Mg
5 = XTg

mishs = 1mehe

= Vilvula de Expansion 2

mi4 = M5

miahia = mishis

3.3. Parametros para la evaluacién de los ciclos

(3-59)
(3-60)

(3-61)

(3-62)
(3-63)

(3-64)

(3-65)
(3-66)

(3-67)

(3-68)

(3-69)

En esta seccidén se presentan tres parametros que seran utilizados para evaluar el desempefio

de los ciclos.

3.3.1. Factor de Utilizacion de Energia

En el Capitulo 2 se present6 el FUE. En estos ciclos se calcula de la siguiente manera:

FUE — M
QG + QRec

o1

(3-70)



3.3.2. Eficiencia exergética

Debido a que el FUFE mezcla en su célculo distintos tipos de energia, es necesario utilizar
otro parametro que no tenga dicho problema, como es la eficiencia exergética, la cual se calcula

dividiendo la exergia ttil que se produce entre la exergia que se consume en el ciclo.

WN + QE (TOT;ETE)

Qc (1= 72) + Qrec (1 - 72) (&71)

TEx =

3.3.3. Irreversibilidad

Este pardametro indica la exergia que pierde el sistema y se calcula restando la exergia que

se suministra al sistema menos la exergia 1til que entrega.

i=[e(og) e (g )] -

3.4. Simulacion de los ciclos termodinamicos

o ()| e

Las simulaciones de los ciclos fueron realizadas en el software Engineering Equation Solver
(EES). A continuacién se presentan las consideraciones y los pardmetros de entrada que se

utilizaron para la simulacién de los ciclos, asi como los algoritmos de solucién que se siguieron.

3.4.1. Consideraciones

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

a continuacion.

1. Existe equilibrio termodinamico en los ciclos

2. Los sistemas se consideran en estado estacionario

Las pérdidas de calor de los componentes son despreciables

A la salida del condensador, el refrigerante se encuentra en estado de saturacion

La mezcla estd en condiciones de saturacién a la salida del generador y del absorbedor

R A

La pérdida de presién en las tuberias es despreciable
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7. La bomba es isentrépica

8. Las valvulas de expansion son isentalpicas

3.4.2. Paridmetros de entrada

Los parametros de entrada que se utilizaron se enlistan en la Tabla 3-1. Cabe aclarar que los
valores asignados a las eficiencias de la turbina y la bomba son los mismos que los utilizados por
Demirkaya et al. [23], para obtener una comparaciéon més acertada de los modelos propuestos
con el ciclo Goswami. Por otro lado, el valor que se utiliza para la eficiencia del economizador
se tomo6 de valores experimentales para intercambiadores de calor de placas obtenidos en el

Laboratorio de Refrigeraciéon y Bombas de Calor del Instituto de Energias Renovables de la

UNAM.

Parametro | Rango de operacién | Intervalo
TA (°C) 20 - 40 5
TE (°C) -10 - 10 5
TG (°C) 90 - 150 10
PA (kPa) 2000 - 4000 500
AT (°C) 10 - 50 20

FE (-) 0-1 0.1
x4 (-) 0.20 - 0.40 0.05
n (-) 0.80 -
nr (-) 0.85 -
nee () 0.70 -
my (kg/s) 1 -
zr () 0.995 -

Tabla 3-1: Pardmetros entrada Modelos I y I1.
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3.4.3. Solucion de ecuaciones en EES

Para resolver las ecuaciones que se presentaron anteriormente, el software EES utiliza una
variante del método de Newton para la resolucion de sistemas no lineales, en el que la matriz
Jacobiana necesaria en dicho método se evaltia numéricamente en cada iteracion.

Para la obtenciéon de las propiedades de la mezcla amoniaco - agua se utilizé una rutina
incluida en el software que utiliza las ecuaciones de estado descritas por Ibrahim y Klein [48],
quienes proporcionan ecuaciones de estado separadas para las fases de liquido y gas, para
amoniaco puro y agua pura. Para la mezcla en estado gaseoso, asumieron que ésta se comporta
como una solucion ideal, mientras que en estado liquido modificaron la energia libre de Gibbs,
incluyendo datos experimentales para altas presiones y temperaturas. Esta correlacién cubre
la mezcla liquido - vapor en equilibrio para presiones de 20 a 11000 kPa y temperaturas de
-43 a 327 °C'. Teniendo como datos de entrada tres propiedades, se pueden obtener de manera
explicita el resto de ellas, mientras que para determinar el equilibrio de fase es necesario resolver

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

3.4.4. Algoritmo de soluciéon Modelo 1

A continuacion se explica el algoritmo de solucién para el Modelo I simulado en el software
EES.
La presién baja del ciclo se calcula como la presién de saturacién a la salida del evaporador,

considerando refrigerante puro.
PB = Psat(Tlg)

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

Tl = Hf(Tl,PB,q = 0)
x4 = x(Ty, PA,q=0)

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

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

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

hy = TG, PA,q=0)

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

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

Se calcula la temperatura del punto 3 mediante la rutina para amoniaco - agua.
T3 = T(PA, x1, hg)

Se calculan las entalpias de los puntos 7, 8, 9, 10, 11, 12, 13, 14 y 15 mediante la rutina
para amoniaco - agua.

hr = h(T3, PA, q = 1.001)
hs = h(Ty, PA,q = 0)
hg = h(PA,zr,q =1)
hio = h(Ty + AT, PA,q = 1.001)
hi1 = h(PB, xR, s10)
his = W(TE, PB,q = 1)
his = h(PA,zr,q = 1)
hiys = h(PA,zr,q = 1)

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

Se calculan las entalpias de los puntos 16 y 17 mediante balances de energia en los compo-

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

Posteriormente, se calculan trabajos y calores mediante balances de energia, asi como los

parametros de eficiencia mediante las ecuaciones 3-70, 3-71 y 3-72.
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3.4.5. Algoritmo de solucion Modelo 11

A continuacién se explica el algoritmo de solucién para el Modelo II simulado en el software
EES.
La presién baja del ciclo se calcula como la presién de saturaciéon a la salida del evaporador,

considerando refrigerante puro.
PB = Psat(le)

Para calcular la presion intermedia, se toma en cuenta la presion de saturacion a la salida

del condensador, considerando refrigerante puro.
Pint = Psat(T14)
Posteriormente, se calculan las fracciones en masa de amoniaco de los puntos 1 y 4.

Ir1 = $(T1,PB,q = 0)
x4 =x(Ty, PA,q=0)

Se calculan los flujos mésicos en todo el ciclo mediante los balances de masa y materia
presentados en la seccién 3.2.3.

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

hy = h(TA, PB,q = 0)
hy = WTG,PA,q=0)

Se calculan las entalpias de los puntos 2, 3, 5 y 6 mediante balances de energia en los
componentes que corresponden, de acuerdo a las ecuaciones presentadas en la seccién 3.2.3.

Se calcula la temperatura del punto 3 mediante la rutina para amoniaco - agua.
T3 =T(PA,x1,h3)

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

para amoniaco - agua.
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hr = h(Ts, PA,q = 1.001)
hg = h(Ty, PA,q = 0)
hg = h(PA,zr,q = 1)
hio = h(Ty + AT, PA,q = 1.001)
hi1 = h(PB, R, s10)
hia = h(TE,PB,q = 1)
his = h(Pint, xR, s10)

h14 = h(TA, Pint, q = 0)

Se calculan las entalpias de los puntos 15 y 16 mediante balances de energia en los compo-
nentes que corresponden, de acuerdo a las ecuaciones presentadas en la seccién 3.2.3.
Posteriormente, se calculan trabajos y calores mediante balancces de energia, asi como los

parametros de eficiencia mediante las ecuaciones 3-70, 3-71 y 3-72.
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Capitulo 4

Resultados

En este capitulo se presentan los resultados de las simulaciones realizadas en el Software
EES. En la seccién 4.1 se presenta una comparaciéon de la simulacién del ciclo Goswami realizada
con un trabajo previo, asi como el efecto de la concentracién de la mezcla en el trabajo neto.
FEn la seccién 4.2 se presentan los resultados de la simulacion del ciclo con division de flujo a la
salida del rectificador (modelo I), en la seccién 4.3 se presentan los resultados de la simulacién
del ciclo con extraccién de vapor en la turbina (modelo II), y en la seccién 4.4 se presenta la
comparacion de ambos modelos con el ciclo Goswami. Para cada ciclo se reportan los siguientes
parametros en funcién de la temperatura de evaporacion y de la fraccién de extraccién: trabajo
de la turbina, trabajo de la bomba, trabajo neto, calor del evaporador, factor de utilizacién de

energia, eficiencia exergética e irreversibilidades.

4.1. Ciclo Goswami

A continuacién se presenta una comparacién del ciclo Goswami simulado en este trabajo y
el ciclo Goswami simulado por Xu et al. [13], para validar las simulaciones realizadas. En esta
comparacién se utilizaron los parametros de entrada que se presentan en el articulo, los cuales
son: TE =7 °C, TG = 127 °C, PA = 3000 kPa, PB = 200 kPa, x4 = 0.415. Se observa que el

trabajo de la turbina varia un 12 %, y la suma de trabajo de la turbina y calor del evaporador
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varfa un 23 %. Estas diferencias se deben a que el modelo simulado por Xu tiene una variacién
en los flujos que intervienen en el economizador y en el rectificador, ademas de que en dicho
articulo se utiliza la ecuacion de energia libre de Gibbs para obtener los parametros en cada
punto, la cual es una ecuacién menos confiable que las que se utilizan en este trabajo.

Por otro lado, en la Figura 4-1 se muestra el efecto de la variacion de TE y x4 en WN.
Los parametros de entrada que se utilizaron son los siguientes: PA = 3000 kPa, TG = 130 °C,
TA = TC =30 °C, AT = 10 °C. Se observa que WN aumenta aproximadamente 20 kW con
cada incremento de TE. Por otro lado, WN decrementa entre 2 y 7% con el aumento de x4,
concentracién a la salida del generador. Sin embargo, para TE = —10°C se observa un mayor
decremento para valores de x4 altos. Esto se debe a que los valores de x4 y x1 son muy cercanos

en este punto, lo cual hace que WB sea mayor, provocando una disminucién en WN.
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Q—*—'_ﬁ—s—-___
230 e
T—
220 gL e
. —— - *‘x\\
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= 200
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0.2 0.25 0.3 0.35 0.4
x4 (-)
——TE=-10°C —TE=-5°C TE=0°C TE=5°C —TE=10°C

Figura 4-1: WN en funcién de TE y x4 para el ciclo Goswami.

4.2. Resultados Modelo I

A continuacién se presentan los resultados de la simulacién del Modelo I, el cual es una
variacion del ciclo Goswami con division de flujo a la salida del rectificador. Los parametros de
entrada que se utilizaron son los siguientes: PA = 3000 kPa, TG = 130 °C, TA = TC = 30 °C,
AT =10 °C.
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En la Figura 4-2 se muestra la potencia de la turbina y la potencia de enfriamiento en
funcién de la Fraccion de Extraccién (FE) para diferentes temperaturas de evaporacién. Para
una FE = 0 el ciclo funciona como un ciclo Goswami. En este caso, se obtiene una mayor W17
cuando TE = -10 °C, llegando WT a 248.8 kW. Cuando se tiene una TE de 10 °C la potencia
de la turbina es de 176.5 kW. Sin embargo, a medida que aumenta FE, la diferencia en la
potencia entregada por la turbina va disminuyendo conforme aumenta TE, llegando a ser la
misma para cualquier TE con FE = 1. Por otro lado, se observa que la potencia de enfriamiento
no varfa significativamente respecto a TE. La disminucién de WT con el aumento de TE se

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

turbina.
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--&--QE (TE=-10°C) QE (TE=-5°C} --+--QE (TE=0°C)  --«--QE (TE=5°C) --+--QE (TE=10°C)

Figura 4-2: WT y QE del Modelo I.

Por otro lado, cuando FE = 0.5, la potencia de la turbina disminuye aproximadamente
un 50 % para los diferentes valores de TE, con respecto a los valores de WT para FE = 0; sin
embargo, la potencia de enfriamiento alcanza valores de hasta 600 kW, siendo aproximadamente
seis veces mayor que para FE = 0.

Cuando FE =1 el ciclo funciona como un ciclo de refrigeracién por absorciéon, y no hay
produccion de trabajo en la turbina, provocando que la potencia de enfriamiento se incremente

considerablemente llegando a valores de hasta 1120 kW, lo que significa que la potencia de
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enfriamiento aumenta hasta 11 veces con respecto a los valores obtenidos con FE = 0.

En la Figura 4-3 se observa que la potencia entregada por la turbina disminuye con el
incremento de FE, como se observé en la Figura 4-2. Sin embargo, la potencia de la bomba
permanece constante con el cambio de FE. Esto es debido a que el cambio de FE no afecta las
presiones ni las temperaturas de generacién ni de absorcion, ni los flujos méasicos en el sistema
de absorcién, por lo que la potencia de la bomba no cambia. Por otro lado, se puede ver que
para valores de FE hasta 0.7 la potencia entregada por la turbina es mayor que la potencia
requerida por la bomba. Sin embargo, a valores mayores de FE la potencia de la bomba puede
ser mayor que la potencia de la turbina, por lo que se debe cuestionar si vale la pena utilizar

este modelo a altos valores de FE.
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Figura 4-3: WT y W B del Modelo I.

En la Figura 4-4 se muestra el trabajo neto del Modelo I a diferentes FE. Se puede ver
que WN toma valores méximos para TE = —5°C' y tiene una disminucién para temperaturas
mayores. Esto se debe a que la potencia de la bomba a TE = -10 °C es muy alta, como se puede
ver en la Figura 4-3 y disminuye significativamente para TE = -5 °C, lo que ocasiona que W N
crezca en este rango de temperaturas. Sin embargo, a medida que aumenta TE la disminucién

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

interior de la turbina.

TE (*C)

——FE=0 ——FE=0.1 FE=0.2 FE=0.3 ——FE=0.4
—e—FE=0.5 —e—FE=0.6 ——FE=0.7 ——FE=0.8 ——FE=0.9

Figura 4-4: WN del Modelo I.

Por otro lado, se observa que WN varia significativamente con el aumento de FE, ya que
para FE = 0.9 la WN entregada es de pocos kW, mientras que para FE = 0 la WN varfa de
170 a 200 kW, dependiendo de la temperatura de evaporacion. Esta variacién se debe a que con
el aumento de FE se tiene una menor cantidad de vapor expandiéndose en la turbina, por lo
que WT es menor.

En la Figura 4-5 se muestra el FUE en funcién de FE para diferentes temperaturas de
evaporacion. Se observa que el FUE tiene valores mas grandes a mayores temperaturas de
evaporaciéon. Ademads, aumenta considerablemente con el incremento de FE, tomando un va-
lor minimo de 0.1 con TE =-10°C y FE = 0, y llegando a un valor maximo de 0.785 con
TE = 10 °C y FE = 1. El incremento significativo del FUE se debe al incremento de QFE, como

se puede observar en la Figura 4-2, de acuerdo a la ecuaciéon 3-70.

62



0 0.1 0.2 03 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 1
FE (-)

——TE=-10°C ——TE=5°C TE=0°C ——TE=5°C ——TE=10°C

Figura 4-5: FUFE del Modelo 1.

En la Figura 4-6 se muestra la variacién de la eficiencia exergética en funcién de la tem-
peratura de evaporacién para diferentes FE. Se observa que la eficiencia exergética es mayor
a FE menores. Por otro lado, se puede observar que la eficiencia exergética aumenta signifi-
cativamente para valores de TE desde -10 hasta 0 °C, y posteriormente permanece constante
o incluso decrece un poco al seguir aumentando TE, teniendo un valor méaximo de 0.4717 a
TE = 10 °C y FE = 0 y un valor minimo de 0.1281 a TE = -10 °C y FE = 1. El incremento de
la eficiencia exergética con respecto a TE ocurre debido a que QF aumenta con el incremento
de TE; sin embargo, a TE altas el término de temperaturas que multiplica a QF en la ecuacién
3-71 se reduce considerablemente, predominando esta reduccién sobre el incremento de QE, lo
cual reduce la eficiencia exergética. Ademas, se observa que la eficiencia exergética es mayor
con FE = 0; en este caso todo el refrigerante pasa por la turbina para producir potencia, es
decir, se produce energia de alta calidad. Por otro lado, cuando FE = 1 todo el refrigerante
pasa por el condensador para producir frio, la cual es energia de baja calidad, lo que ocasiona

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

En la Figura 4-7 se muestra la irreversibilidad en funcién de la temperatura de evaporacion
a diferentes FE. Se observa que la irreversibilidad es mayor para valores altos de FE. Por otro
lado, la irreversibilidad disminuye conforme aumenta TE. Con esto, se tiene una irreversibilidad
mayor a FE =1 y TE = -10 °C alcanzando un valor de 717.1 kW, mientras que la menor
irreversibilidad es de 191.7 kW con un FE = 0 y TE = 10 °C. Es importante observar que la
disminucién de la irreversibilidad estd directamente relacionada con el aumento de la eficiencia

exergética, en funcion de la temperatura de evaporacion, como se muestra en la Figura 4-6.
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Figura 4-7: Irreversibilidad del Modelo I.
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4.3. Resultados Modelo 11

A continuacién se presentan los resultados de la simulacién del Modelo II, el cual es una
variacion del ciclo Goswami con sangrado en la turbina. Los pardmetros de entrada que se
utilizaron son los siguientes: PA = 3000 kPa, TG = 130 °C, TA = TC = 30 °C, A T = 10 °C.

En la Figura 4-8 se observa la potencia entregada por la turbina y la potencia de enfriamiento
en funcién de FE a diferentes TE. Se observa que a menores TE, WT es mayor. Este aumento
se debe a que al disminuir TE disminuye también PB, con lo cual se tiene una mayor expansién
en la turbina. Como se observé en la Figura 4-2, TE no tiene un efecto significativo en QE.

Por otro lado, cuando FE = 0.5, WT es de aproximadamente 160 kW, lo que significa una
reduccién en promedio del 25 % con respecto a los valores de WT para FE = 0. Sin embargo,
QF alcanza valores de hasta 600 kW, lo que significa un incremento de hasta seis veces respecto
a QF con FE = 0.

Para FE = 1 la potencia de la turbina disminuye hasta llegar a 109.6 kW, lo que es aproxi-
madamente un 50 % menor que W7 para FE = 0. Sin embargo, QF alcanzé un valor maximo

de 1136 kW con FE = 1, lo que es aproximadamente 11 veces el valor de QF con FE = 0.
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Figura 4-8: WT y QE del Modelo II.
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En la Figura 4-9 se muestra la potencia de la turbina y la potencia de la bomba para el
Modelo II. Como se puede ver en esta grafica, los valores de WT disminuyen mientras que
W B permanece constante con el incremento de FE, por las mismas razones mencionadas en la
Figura 4-3. Sin embargo, en esta figura se puede ver que para ningin valor de FE la potencia
entregada por la turbina es menor que la potencia requerida por la bomba, por lo que desde

este punto de vista este modelo es mejor que el Modelo 1.
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Figura 4-9: WT y W B del Modelo II.

En la Figura 4-10 se muestra el trabajo neto del Modelo II a diferentes FE. Se observa
que WN crece con el aumento de la temperatura de evaporacién hasta llegar a TE = -5 °C,
y posteriormente permanece constante o incluso disminuye a TE mas altas, dependiendo del
valor de FE. Como se explicé anteriormente, este comportamiento se debe a que la potencia de
la bomba a TE = -10 °C es muy alta y disminuye significativamente para TE = -5 °C, lo que
ocasiona que WN crezca en este rango de temperaturas. Por otro lado, se puede ver que WN
decrece considerablemente conforme aumenta FE debido a que se tiene una menor cantidad de

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

En la Figura 4-11 se muestra el FUE en funcién de FE para diferentes TE. Se observa que
el FUE es mayor a mayores TE y mayores FE. El FUE alcanza un valor maximo de 0.8375 con
FE =1y TE = 10 °C. Se puede ver que el incremento del FUE se debe a que la potencia de

enfriamiento aumenta con el aumento de FE, como se observa en la Figura 4-8.
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Figura 4-11: FUFE del Modelo II.
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En la Figura 4-12 se muestra la eficiencia exergética en funcion de la temperatura de evapo-
racion a diferentes FE. Se observa que la eficiencia exergética aumenta con el incremento de FE,
sin embargo los valores son muy cercanos entre si; esto es debido a que en todos los casos hay
refrigerante que se expande en la turbina. Por otro lado, este comportamiento es contrario al
mostrado en el Modelo I, Figura 4-6, en donde la eficiencia exergética disminuye con el aumento
de FE. Esto ocurre debido a que en este ciclo se tiene una mayor produccién de potencia mien-
tras que la produccion de frio es la misma, por lo que se tiene un mejor aprovechamiento de la
energia y la exergia en este modelo. Ademas, a TE menores a 0 °C la eficiencia exergética tiene
un incremento considerable con el incremento de la temperatura, mientras que a TE mayores
a 0 °C la variacién es menor. La eficiencia exergética minima es de 0.2488 a TE =-10°C y
FE = 0, mientras que la eficiencia exergética maxima es de 0.4931 a TE =10 °C y FE = 1.
Estas variaciones ocurren debido a que la exergia requerida en el generador para producir frio
a bajas TE es muy grande, lo cual provoca una reduccién en la eficiencia exergética. Cuando
TE aumenta, la exergia requerida en el generador disminuye, ocasionando un comportamiento

asintético en la eficiencia exergética.
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0.2
-10 -5 0 5 10
TE(°C)
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Figura 4-12: Eficiencia exergética del Modelo II.

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

que la irreversibilidad disminuye con el aumento de TE; alcanza un valor maximo de 623.4 kW
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a TE = -10 °C, y un valor minimo de 183.9 kW a TE = 10 °C. Por otro lado se puede ver que
la irreversibilidad es casi independiente de la variacién de FE, lo cual difiere a lo presentado en
la Figura 4-7 correspondiente al Modelo I, donde existia una variaciéon de la irreversibilidad con
respecto a FE. La razon de este comportamiento es que en este modelo la energia y la exergia
se aprovechan de mejor manera, como se explicé anteriormente, por lo que la irreversibilidad es
menor. Ademads, la irreversibilidad tiene un comportamiento opuesto a la eficiencia exergética,

como se menciond anteriormente.

700

600

500

400

I (kW)

300

200

100

-10 -5 0 5 10
TE("C)

——FE=0 ——FE=0.5 FE=1

Figura 4-13: Irreversibilidad del Modelo II.

4.4. Comparacion con el ciclo Goswami

En esta seccion se presentan los resultados de la comparacion realizada entre el ciclo Goswa-
mi y los dos modelos propuestos. Los parametros de entrada que se utilizaron son los siguientes:
PA = 3000 kPa, TG = 130 °C, TA = TC = 30 °C, AT = 10 °C.

A continuacién se presentan los diagramas de los tres modelos analizados incluyendo la
temperatura y la entalpia en cada estado. En la figura 4-14 se muestra el diagrama del ciclo
Goswami. La presion baja en este caso es de 429 kPa. Se observa que las temperaturas a la
entrada y salida del evaporador son muy cercanas entre si, sin embargo la calidad del refrigerante

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

En la Figura 4-15 se muestra el diagrama del modelo I considerando una FE = 0.5. Se observa
que las temperaturas y entalpias de los componentes que comparte con el ciclo Goswami son
las mismas, asi como las presiones. Sin embargo las diferencias seran debidas principalmente a

la divisién de flujo, como se mostrara posteriormente.
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Figura 4-15: Diagrama y propiedades del modelo I con FE = 0.5.

En la Figura 4-16 se muestra el diagrama del modelo II considerando una FE = 0.5. Se
observa que respecto al modelo I, cambian las temperaturas y entalpias de los puntos posteriores
al sangrado en la turbina, debido precisamente a que se tiene una presién intermedia, la cual

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

Debido a que en el ciclo Goswami no existe ningtin flujo de extraccién de vapor los resultados
obtenidos no estan en funcién de FE, por lo que en las Figuras 4-17 a 4-21 dicho ciclo aparece
como un solo punto marcado en rojo, representado para FE = 0.

En la Figura 4-17 se muestra la comparacion de la potencia de la turbina y la potencia de
enfriamiento de los tres modelos. Se observa que para la potencia de la turbina, el ciclo Goswami
es el que mayor cantidad produce, como es de esperarse, debido a que todo el refrigerante pasa
por la turbina, a diferencia de los dos modelos propuestos cuando tienen una FE distinto a
cero. Para los Modelos I y II la potencia de la turbina disminuye con el aumento de FE; con
FE = 1, WT llega a 0 kW en el Modelo Iy a 109.6 kW en el Modelo II. En el caso de QF, éste
aumenta con el incremento de FE, llegando a un maximo de 1126 kW con FE = 1 en ambos
modelos; este valor es aproximadamente 11 veces la cantidad de calor del evaporador que se
obtiene en el ciclo Goswami. Con esto se demuestra que el Modelo II puede producir una mucho
mayor cantidad de potencia de enfriamiento que el ciclo Goswami y similar a la obtenida con
el Modelo I sin sacrificar en gran medida el trabajo producido por la turbina, por lo que este

ciclo es mejor que el Modelo 1.
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Figura 4-17: Comparacion de WwT Y QE de los tres modelos.

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

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

un WN = 191.79 kW y W B independiente de FE de 20.21 kW, mientras que para FE = 0.9

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

valores altos de FE, W B es mayor que WT en el Modelo I, mientras que WT del Modelo II es

mayor que W B para todos los valores de FE, al igual que WT del ciclo Goswami. Por esto, el

Modelo I tiene mayores limitaciones que el Modelo II respecto a la produccién de WN.
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Figura 4-18: Comparacién de WT y W B para los tres modelos.
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Figura 4-19: Comparacion del FUE de los tres modelos.

En la Figura 4-19 se muestra la comparacién del FUE para los tres modelos. Se observa que
el ciclo Goswami es el que tiene menor FUE, con 0.1639, mientras que para los dos modelos
propuestos el FUE aumenta al aumentar FE; llegando a maximos de 0.6124 para el Modelo 1

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

QF a FE altas, como se menciond anteriormente.
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Figura 4-20: Comparacion de la eficiencia exergética de los tres modelos.
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En la Figura 4-20 se presenta la comparacién de la eficiencia exergética para los tres modelos.
Se observa que el ciclo Goswami tiene una eficiencia exergética de 0.448. En el Modelo I la
eficiencia exergética disminuye con el aumento de FE; con una FE = 1 la eficiencia exergética
llega a un minimo de 0.231. Por otro lado, para el Modelo II la eficiencia exergética se mantiene
practicamente constante, teniendo un ligero incremento con el aumento de FE, llegando a un
valor méximo de 0.468 con FE = 1.

En la Figura 4-21 se muestra la comparaciéon de la irreversibilidad para los tres modelos.
Se observa que para el ciclo Goswami la irreversibilidad tiene un valor de 251.4 kW. Para
el Modelo I la irreversibilidad aumenta con el aumento de FE, llegando a un valor maximo
de 344.5 kW con FE = 1. Por otro lado, para el Modelo II la irreversibilidad tiene un ligero
decremento con el aumento de FE, llegando a un valor minimo de 242.2 kW para FE = 1. Se
puede ver que la tendencia de la irreversibilidad para ambos modelos concuerda con la tendencia
de la eficiencia exergética en cada caso; cuando la irreversibilidad aumenta en el Modelo I, su
eficiencia exergética disminuye, mientras que para el Modelo II la irreversibilidad disminuye

mientras la eficiencia exergética aumenta.
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Figura 4-21: Comparacion de la irreversibilidad de los tres modelos.
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Capitulo 5

Conclusiones y recomendaciones

5.1.

Conclusiones

Se realizd una revisiéon bibliografica, mediante la cual se encontraron diversos ciclos de
absorciéon para refrigeracién y potencia, siendo en general mas complejos que los ciclos

que se muestran en este trabajo.

Se presentaron dos nuevos ciclos termodindmicos para la produccion simultanea de refrige-
racion y potencia, los cuales surgen al anadir un condensador y una valvula de expansién
al ciclo Goswami. El modelo I es la variacion del ciclo Goswami con divisién de flujo a
la salida del rectificador, mientras que el modelo II es la variacién del ciclo Goswami con

sangrado en la turbina.

Se realizaron andlisis de Primera y Segunda Ley de la Termodindmica para la evaluacién
de dichos ciclos y su comparacion con el ciclo Goswami. Se observé que ambos sistemas
tienen la capacidad de producir potencia en la turbina y una gran cantidad de potencia
de refrigeracién a diferentes condiciones de operacion, con lo cual pueden tener aplicacion

en diversas industrias.

Se determiné que ambos ciclos pueden llegar a incrementar la potencia de refrigeracion en

un 1000 %, respecto al ciclo Goswami. Para lograr esto, se reduce la potencia entregada
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por la turbina, sin embargo, dicha reduccién en el modelo IT es del 50 % de la reduccion
en el modelo I, ya que para FE = 1, WT fue de 109.6 kW para el modelo II, mientras que

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

Respecto al trabajo neto, en el modelo I tiene valores positivos para FE bajas, pero son
negativos para FE mayores a 0.7, dependiendo de la temperatura de evaporaciéon. Esto
significa que debe analizarse si es conveniente utilizar este modelo a FE altas. Por otro
lado, en el modelo II el trabajo neto siempre es positivo, por lo cual es mejor al modelo I

bajo este criterio.

FEl FUE en ambos modelos aumenta con el incremento de FE, sin embargo, en el modelo I
dicho aumento va de 220 % a 370 %, mientras que en el modelo II va de 250 % a 400 %. Se
observa que los incrementos son mayores en el modelo II, por lo cual este tltimo modelo

es mejor bajo este criterio.

Al analizar el modelo I se observa que al aumentar FE la eficiencia exergética tiene una
disminucién de 48 % a 58 % dependiendo de la temperatura de evaporacién, mientras que
en el modelo II el aumento de FE provoca un aumento de la eficiencia exergética de
aproximadamente 4 % para todas las temperaturas de evaporacion. Por esto, el modelo IT

también es mejor bajo este criterio.

La eficiencia exergética estd relacionada con la irreversibilidad: se observé que a mayor
eficiencia exergética, menor irreversibilidad. Se encontré que en el modelo I el aumento
de FE provoca un aumento de la irreversibilidad de 15% a 49 %, dependiendo de la
temperatura de evaporacién. Por otro lado, el aumento de FE en el modelo II provoca
una disminucién de la irreversibilidad menor al 4 %, ademés de que este modelo presenta

valores de irreversibilidad mas bajos.

Mediante los andlisis realizados, se concluye que el modelo IT es el que tiene un mejor
desempefio, ya que tiene una mayor produccién de WT y de WN, presenta valores de

FUE y de eficiencia exergética mas altos que el modelo I, y tiene irreversibilidades me-
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nores en comparacién al modelo I. Ademaés, se demostré que el modelo II tiene mayor
versatilidad que el ciclo Goswami ya que puede producir una mayor cantidad de potencia

de refrigeracion sin sacrificar en gran medida la potencia entregada por la turbina.

= El modelo II tiene valores mayores de FUE y de eficiencia exergética a TE = 10 °C y
FE altas, sin embargo, para determinar las condiciones éptimas de operacién se debe
evaluar si se requiere una mayor produccion de potencia de enfriamiento o de potencia en

la turbina.

» Finalmente, mediante los puntos enunciados anteriormente se observa que los objetivos

de este trabajo fueron cumplidos en su totalidad.

5.2. Recomendaciones para trabajos posteriores

= Realizar andlisis de los modelos propuestos con distintas mezclas de trabajo.
= Realizar estudios de factibilidad econémica de los modelos propuestos.

= Realizar simulaciones del modelo IT con més extracciones de flujo en la turbina para

determinar si el ciclo puede mejorarse.

7



Bibliografia

1]

International Energy Agency, “World energy balances: Overview (2019 edition)”, Tech.

Rep., International Energy Agency, 2019.

Secretaria de Energia, “Balance nacional de energia 20177, Tech. Rep., Secretaria de

Energia, 2018.

Laia Mir6, Sarah Briickner, and Luisa F. Cabeza, “Mapping and discussing industrial
waste heat (iwh) potentials for different countries”, Renewable and Sustainable Energy

Reviews, vol. 51, pp. 847-855, 2015.

Clemens Forman, Ibrahim Kolawole Muritala, Robert Pardemann, and Bernd Meyer, “Es-
timating the global waste heat potential”, Renewable and Sustainable Energy Reviews, vol.

57, pp. 1568-1579, 2016.

Alexander 1. Kalina, “Combined cycle and waste heat recovery power systems based on a
novel thermodynamic energy cycle utilizing low-temperature heat for power generation.”,

1983.

P.K. Nag and A.V.S.S.K.S. Gupta, “Exergy analysis of the kalina cycle”, Applied Thermal

Engineering, vol. 18, no. 6, pp. 427-439, 1998.

P.A. Lolos and E.D. Rogdakis, “A kalina power cycle driven by renewable energy sources”,

Energy, vol. 34, no. 4, pp. 457-464, 2009.

78



8]

[10]

[13]

[14]

Xinxin Zhang, Maogang He, and Ying Zhang, “A review of research on the kalina cycle”,

Renewable and Sustainable Energy Reviews, vol. 16, no. 7, pp. 5309-5318, 2012.

Faming Sun, Weisheng Zhou, Yasuyuki Ikegami, Kenichi Nakagami, and Xuanming Su,
“Energy—exergy analysis and optimization of the solar-boosted kalina cycle system 11 (kes-

11)”, Renewable Energy, vol. 66, pp. 268-279, 2014.

Enhua Wang and Zhibin Yu, “A numerical analysis of a composition-adjustable kalina
cycle power plant for power generation from low-temperature geothermal sources”, Applied

Energy, vol. 180, pp. 834-848, 2016.

V. Zare and A. Moalemian, “Parabolic trough solar collectors integrated with a kalina
cycle for high temperature applications: Energy, exergy and economic analyses”, Energy

Conversion and Management, vol. 151, pp. 681-692, 2017.

D. Yogi Goswami, “Solar thermal power technology: Present status and ideas for the

future”, Energy Sources, vol. 20, no. 2, pp. 137-145, 1998.

Feng Xu, D Yogi Goswami, and Sunil S. Bhagwat, “A combined power/cooling cycle”,
Energy, vol. 25, no. 3, pp. 233-246, 2000.

S. Lu and D.Y. Goswami, “Theoretical analysis of ammonia-based combined po-

wer /refrigeration cycle at low refrigeration temperatures”, 2002, pp. 117-125.

Shaoguang Lu and D. Yogi Goswami, “Optimization of a Novel Combined Po-

wer /Refrigeration Thermodynamic Cycle ”, Journal of Solar Energy Engineering, vol.

125, no. 2, pp. 212-217, 05 2003.

Afif Akel Hasan, D.Yogi Goswami, and Sanjay Vijayaraghavan, “First and second law
analysis of a new power and refrigeration thermodynamic cycle using a solar heat source”,

Solar Energy, vol. 73, no. 5, pp. 385-393, 2002.

79



[17]

[19]

[20]

[21]

22]

23]

[24]

Afif Akel Hasan and D. Y. Goswami, “Exergy Analysis of a Combined Power and Refri-
geration Thermodynamic Cycle Driven by a Solar Heat Source ”, Journal of Solar Energy

Engineering, vol. 125, no. 1, pp. 55-60, 01 2003.

G Tamm, D.Y Goswami, S Lu, and A.A Hasan, “Theoretical and experimental investiga-
tion of an ammonia—water power and refrigeration thermodynamic cycle”, Solar Energy,

vol. 76, no. 1, pp. 217-228, 2004, Solar World Congress 2001.

S. Vijayaraghavan and D.Y. Goswami, “Organic working fluids for a combined power and
cooling cycle”, Journal of Energy Resources Technology, Transactions of the ASME, vol.
127, no. 2, pp. 125-130, 2005.

C. Martin and D.Y. Goswami, “Effectiveness of cooling production with a combined power
and cooling thermodynamic cycle”, Applied Thermal Engineering, vol. 26, no. 5, pp. 576—
582, 2006.

A. Vidal, R. Best, R. Rivero, and J. Cervantes, “Analysis of a combined power and
refrigeration cycle by the exergy method”, FEnergy, vol. 31, no. 15, pp. 3401-3414, 2006,
ECOS 2004 - 17th International Conference on Efficiency, Costs, Optimization, Simulation,

and Environmental Impact of Energy on Process Systems.

Ricardo Vasquez Padilla, Gokmen Demirkaya, D. Yogi Goswami, Elias Stefanakos, and
Muhammad M. Rahman, “Analysis of power and cooling cogeneration using ammonia-
water mixture”, FEnergy, vol. 35, no. 12, pp. 4649-4657, 2010, The 3rd International

Conference on Sustainable Energy and Environmental Protection, SEEP 2009.

Gokmen Demirkaya, Ricardo Vasquez Padilla, D. Yogi Goswami, Elias Stefanakos, and
Muhammad M. Rahman, “Analysis of a combined power and cooling cycle for low-grade
heat sources”, International Journal of Energy Research, vol. 35, no. 13, pp. 1145-1157,
2011.

E. D. Rogdakis and K. A. Antonopoulos, “A high efficiency nh3/h20 absorption power

cycle”, Heat Recovery Systems €& CHP, vol. 11, no. 4, pp. 263-275, 1991.

80



[25]

[30]

[31]

C. Dejfors, E. Thorin, and G. Svedberg, “Ammonia—water power cycles for direct-fired
cogeneration applications”, Energy Conversion and Management, vol. 39, no. 16, pp. 1675—

1681, 1998.

Na Zhang and Noam Lior, “Development of a Novel Combined Absorption Cycle for Power
Generation and Refrigeration”, Journal of Energy Resources Technology, vol. 129, no. 3,

pp. 254-265, 07 2006.
Felix Ziegler, “Novel cycles for power and refrigeration”, 2007, pp. 169—-181.

Joseph J. Boza, William E. Lear, and S. A. Sherif, “Performance of a Novel Semiclosed
Gas-Turbine Refrigeration Combined Cycle”, Journal of Energy Resources Technology, vol.

130, no. 2, 05 2008.

ChoonJae Ryu, David R. Tiffany, John F. Crittenden, William E. Lear, and S. A. Sherif,
“Dynamic Modeling of a Novel Cooling, Heat, Power, and Water Microturbine Combined

Cycle”, Journal of Energy Resources Technology, vol. 132, no. 2, 06 2010.

Ricardo Vasquez Padilla, Antonio Ramos Archibold, Gokmen Demirkaya, Saeb Besarati,
D. Yogi Goswami, Muhammad M Rahman, and Elias L. Stefanakos, “Performance Analysis
of a Rankine Cycle Integrated With the Goswami Combined Power and Cooling Cycle”,

Journal of Energy Resources Technology, vol. 134, no. 3, 05 2012.

C.P. Jawahar, R. Saravanan, Joan Carles Bruno, and Alberto Coronas, “Simulation studies
on gax based kalina cycle for both power and cooling applications”, Applied Thermal
Engineering, vol. 50, no. 2, pp. 1522-1529, 2013, Combined Special Issues: ECP 2011 and

IMPRES 2010.

Junye Hua, Yaping Chen, Yaodong Wang, and A.P. Roskilly, “Thermodynamic analysis
of ammonia—water power/chilling cogeneration cycle with low-grade waste heat”, Applied

Thermal Engineering, vol. 64, no. 1, pp. 483-490, 2014.

81



[33]

[38]

[39]

Luis Carlos Mendoza, Dereje S. Ayou, Joaquin Navarro-Esbri, Joan Carles Bruno, and
Alberto Coronas, “Small capacity absorption systems for cooling and power with a scroll
expander and ammonia based working fluids”, Applied Thermal Engineering, vol. 72, no.
2, pp. 258-265, 2014, Special Issue: International Symposium on Innovative Materials for
Processes in Energy Systems 2013 (IMPRES2013).

Dereje S. Ayou, Joan Carles Bruno, and Alberto Coronas, “Combined absorption power
and refrigeration cycles using low- and mid-grade heat sources”, Science and Technology

for the Built Environment, vol. 21, no. 7, pp. 934-943, 2015.

Xingyang Yang, Li Zhao, Hailong Li, and Zhixin Yu, “Theoretical analysis of a combined
power and ejector refrigeration cycle using zeotropic mixture”, Applied Energy, vol. 160,

pp. 912-919, 2015.

James Muye, Dereje S. Ayou, Rajagopal Saravanan, and Alberto Coronas, “Performance
study of a solar absorption power-cooling system”, Applied Thermal Engineering, vol. 97,

pp- 59-67, 2016, Polygeneration processes, systems, technologies and applications.

Orbel Barkhordarian, Ali Behbahaninia, and Rasool Bahrampoury, “A novel ammonia-
water combined power and refrigeration cycle with two different cooling temperature le-

vels”, Energy, vol. 120, pp. 816—826, 2017.

Long Jiang, Huitong Lu, Ruzhu Wang, Liwei Wang, Lixia Gong, Yiji Lu, and Anthony Paul
Roskilly, “Investigation on an innovative cascading cycle for power and refrigeration coge-

neration”, Energy Conversion and Management, vol. 145, pp. 20-29, 2017.

Liyan Cao, Jiangfeng Wang, Hongyang Wang, Pan Zhao, and Yiping Dai, “Thermodynamic
analysis of a kalina-based combined cooling and power cycle driven by low-grade heat

source”, Applied Thermal Engineering, vol. 111, pp. 8-19, 2017.

Hadi Ghaebi, Towhid Parikhani, Hadi Rostamzadeh, and Behzad Farhang, “Proposal and
assessment of a novel geothermal combined cooling and power cycle based on kalina and

ejector refrigeration cycles”, Applied Thermal Engineering, vol. 130, pp. 767-781, 2018.

82



[41]

[43]

[44]

Towhid Parikhani, Hadi Ghaebi, and Hadi Rostamzadeh, “A novel geothermal combined
cooling and power cycle based on the absorption power cycle: Energy, exergy and exergoe-

conomic analysis”, Energy, vol. 153, pp. 265-277, 2018.

R Shankar, T Srinivas, and V Reddy, “Investigation of solar cooling cogeneration plant”,

Applied Solar Energy, vol. 54(1), pp. 65-70, 2018.

R Shankar and T Srinivas, “Performance investigation of kalina cooling cogeneration

cycles”, International Journal of Refrigeration, vol. 86, pp. 163-185, 2018.

Bing-Chuan Han, Wen-Long Cheng, and Yi-Huan Huang, “Thermodynamic analysis of
a novel ammonia-water power/cooling combined system with adjustable refrigeration-to-
power ratio”, Energy Procedia, vol. 158, pp. 2462-2468, 2019, Innovative Solutions for

Energy Transitions.

M. Akbari Kordlar, S.M.S. Mahmoudi, F. Talati, M. Yari, and A.H. Mosaffa, “A new
flexible geothermal based cogeneration system producing power and refrigeration, part
two: The influence of ambient temperature”, Renewable Energy, vol. 134, pp. 875887,
2019.

Yongning Bian, Junxiu Pan, Yang Liu, Fengge Zhang, Yunjie Yang, and Hirofumi Arima,
“Performance analysis of a combined power and refrigeration cycle”, FEnergy Conversion

and Management, vol. 185, pp. 259-270, 2019.
Yunus A. Cengel and Michael A. Boles, Termodindmica, McGraw Hill, 7 edition, 2012.

SA Klein and OM Ibrahim, “Thermodynamic properties of ammonia-water mixture”, in

ASHRAE Transactions, Symposia CH-93-21, 1993, vol. 2, pp. 1495-502.

E. Thorin, C. Dejfors, and G. Svedberg, “Thermodynamic properties of ammonia-water
mixtures for power cycles”, International Journal of Thermophysics, vol. 19, no. 2

SPEC.ISS., pp. 501-510, 1998, cited By 27.

83



[50] B Ziegler and Ch Trepp, “Equation of state for ammonia-water mixtures”, International

Journal of Refrigeration, vol. 7, no. 2, pp. 101 — 106, 1984.

[51] Keith E. Heronld, Reinhard Radermacher, and Sanford A. Klein, Absorption chillers and
heat pumps, CRC Press, 1996.

[52] José Camilo Jiménez Garcia, “Diseno, construccién y evaluacién de un sistema de refrige-
racién por absorcién, enfriado por agua, utilizando intercambiadores de calor de tecnologia

de placas”.

[53] Alejandro Pacheco Reyes, “Modelacién de un ciclo para la generacion de potencia y en-

friamiento simultdneos, operando con la mezcla amoniaco - nitrato de litio (nh3-lino)”.

84



	Portada

	Índice General

	Resumen

	Capítulo 1. Antecedentes
	Capítulo 2. Fundamentos Teóricos

	Capítulo 3. Descripción de los Sistemas

	Capítulo 4. Resultados

	Capítulo 5. Conclusiones y Recomendaciones

	Bibliografía

