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RESUMEN

La mayor parte de los sistemas que actualmente se utilizan en la produccion de aire
acondicionado, emplean la tecnologia de compresién mecénica de vapor, pero debido a
sus altos consumos de energia eléctrica y al uso de refrigerantes nocivos para el medio
ambiente, surge la necesidad de buscar alternativas. En este trabajo de investigacion se
propone el uso de un ciclo por absorcion avanzado VX-GAX amoniaco-agua con una
capacidad de 5 toneladas de refrigeracion (1055 kJ/min), como una opcién para la
produccion de aire acondicionado. Para esto, se investiga el comportamiento operativo
del ciclo en diversas condiciones de operacion, apoyandose en la primera y segunda
leyes de la termodindmica. Las condiciones estudiadas involucran, temperaturas de

generacion desde 128°C hasta 190°C y temperaturas ambiente desde 25°C hasta 40°C.

Para predecir el funcionamiento del ciclo VX-GAX, se calcularon los valores de las
propiedades termodinamicas de sus corrientes internas y externas, los calores requeridos
y disponibles en cada una de sus etapas y posteriormente los calores intercambiados con
sus alrededores. Para lo anterior, se elabor6 un simulador usando el programa EES. En
el analisis por primera ley de la termodinamica, se considerd a la integracion energetica
interna, como variable clave en la optimizacion energética, la cual debe maximizarse,
para esto, se busca igualar los calores requeridos por ciertas estapas del ciclo, con los
calores disponibles en otros de sus componentes, al mismo tiempo, se cuida que no
existan transferencias de calor desde temperaturas bajas a temperaturas altas. Asi se
reduce la entrada de calor al ciclo desde una fuente externa y con ello se mejora su
desempefio energético. Después, mediante un estudio paramétrico se obtuvieron los
valores optimos de su coeficiente de operacion (COP), que van desde 0.9828 hasta
1.667 a temperaturas ambiente de 40°C y 25°C respectivamente, y a una temperatura de

generacion de 190°C.

En paginas subsiguientes, se realiza un andlisis exérgico del ciclo, donde se calcula la
exergia destruida en cada etapa del ciclo, lo que pone en evidencia violaciones de la
segunda ley de la termodinamica; en la seccion GAX y en el acoplamiento térmico entre
el generador VX y la seccion del absorbedor enfriada por la solucién. Esto indica la
necesidad de un redisefio del ciclo VX-GAX, especificamente en las secciones
mencionadas, que es llevado a cabo para obtener un proceso termodindmicamente

factible. Como una consecuencia del reajuste del ciclo, sus COP varian desde 0.887



hasta 1.159, en este proceso se obtienen eficiencias por segunda ley desde 0.187 hasta
de 0.287.

En este trabajo también se propuso un absorbedor de gases para la zona de presion
intermedia (Absorbedor VX) del ciclo VX-GAX. Dicho absorbedor consiste en una
serie de tubos concéntricos donde los fluidos frio y caliente viajan a contracorriente.
Ademaés se llevo a cabo el modelado matematico, simulacién y disefio detallado de este
equipo para sus dos etapas; una enfriada por aire y la otra enfriada por la solucién.



ABSTRACT

Most of the systems currently used in the production of air conditioning use mechanical
vapor compression technology, but due to their high consumption of electric energy and
the use of refrigerants harmful to the environment, the need for look for alternatives. In
this research work we propose the use of an advanced absorption cycle VX-GAX
ammonia-water with a capacity of 5 tons of cooling (1055 kJ/min), as an option to
produce air conditioning. For this, we investigate the operational behavior of the cycle
under various operating conditions, relying on the first and second laws of
thermodynamics. The studied conditions involve generation temperatures from 128°C
to 190°C and ambient temperatures from 25°C to 40°C.

To predict the operation of the VX-GAX cycle, the values of the thermodynamic
properties of its internal and external currents were calculated, the heats required and
available in each of its stages and subsequently the heats exchanged with its
surroundings. For the above, a simulator was developed using the EES program. In the
analysis by the first law of thermodynamics, internal energy integration was considered
as a key variable in energy optimization, which should be maximized, for this, it is
sought to equal the heats required by certain stages of the cycle, with the available heats
in other components, at the same time, care is taken that there are no heat transfers from
low temperatures to high temperatures. This reduces the heat input to the cycle from an
external source and thereby improves its energy performance. Then, by means of a
parametric study, the optimum values of its coefficient of operation (COP) were
obtained, ranging from 0.9828 to 1.667 at ambient temperatures of 40°C and 25°C

respectively, and at a generation temperature of 190°C.

In subsequent pages, an exergy analysis of the cycle is performed, where the destroyed
exergy is calculated in each stage of the cycle, which reveals breaches of the second law
of thermodynamics; in the GAX section and in the thermal coupling between the
generator VX and the absorber section cooled by the solution. This indicates the need
for a redesign of the VX-GAX cycle, specifically in the sections mentioned, which is
carried out to obtain a thermodynamically feasible process. Because of the readjustment
of the cycle, its COP’s vary from 0.887 to 1.159, in this process efficiencies are
obtained by the second law from 0.187 to 0.287.



In this work a gas absorber was also proposed for the intermediate pressure zone
(Absorber VX) of the VX-GAX cycle. This absorber consists of a series of concentric
tubes where the hot and cold fluids travel counter-currently. In addition, mathematical
modeling, simulation and detailed design of this equipment was carried out for its two

stages, one cooled by air and the other cooled by the solution.
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CAPITULO 1 INTRODUCCION

CAPITULO 1

INTRODUCCION

1.1 Introduccién

La tecnologia de compresidbn mecéanica de vapor es la mas usada para el
acondicionamiento térmico de espacios. El éxito comercial de estos equipos se debe
principalmente a su baja inversion inicial y a sus atractivos coeficientes de operacion
(COP). Sin embargo, esta tecnologia presenta inconvenientes, como sus altos costos de
operacion y el uso de refrigerantes como los clorofluorocarbonos (CFCs) y los
hidroclorofluorocarbonos (HCFCs) que dafian la capa de ozono (Molina et al., 1974).
Debido a lo anterior, es necesario buscar alternativas, que tengan ventajas similares a
los equipos de compresion mecanica de vapor (baja inversion inicial, alta eficiencia,
etc.) al mismo tiempo, bajos costos de operacion (uso de energia solar, calor residual,
etc.) y que ademas utilicen refrigerantes amigables con el medio ambiente (NH3-H-0,
LiBr-H2O, entre otros). Atendiendo a esta problemética, actualmente se esta
investigando tanto en las tecnologias para el aprovechamiento de las energias

renovables como en los sistemas de refrigeracion por absorcion.

En el campo de la refrigeracion por absorcion se han logrado avances importantes pero
no suficientes para posicionar esta tecnologia en el mercado. Partiendo del ciclo de
absorcion basico de simple efecto se han propuesto otros ciclos como el ciclo de simple
efecto con pre-enfriador (Velazquez, 2002), el ciclo con intercambio de calor entre las
soluciones (kandlikar, 1982), el ciclo con intercambio de calor absorbedor-generador
(GAX) (Altenkirch, 1913), el ciclo ramificado de intercambio de calor absorbedor-
generador (branched-GAX) (Herold et al., 1996), el ciclo de intercambio de calor
absorbedor-generador con intercambio de vapor (VX-GAX) (Rane y Erickson, 1993) y
los ciclos de multiple efecto (Herold et al., 1996), entre otros. Estos ciclos son cada vez
mas eficientes (aun inferiores a los de compresién mecanica de vapor) pero también
méas complejos (ma&s componentes), lo que ha ocasionado que usando un criterio

técnico-econdmico estos equipos podrian no ser factibles comercialmente.

La tecnologia GAX (Generator-Absorber Heat eXchange) fue tedricamente

desarrollada por Altenkirch y Tenckhoff (1913), este ciclo conserva los elementos
|
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CAPITULO 1 INTRODUCCION

esenciales de un ciclo basico de simple efecto NHs-H20, y adicionalmente aprovecha el
traslape de temperaturas entre el absorbedor y el generador, para obtener un COP de
20% a 30% mas alto que el ciclo de absorcion de simple efecto, en igualdad de
condiciones (C.P. Jawahar y R. Saravanan, 2010). Por su parte, el ciclo branched-GAX
que incorpora una ramificacion desde el absorbedor hacia el generador, es 30% a 40%
mas eficiente que el ciclo de simple efecto. (C.P. Jawahar y R. Saravanan, 2010). El
traslape de temperaturas mencionado arriba es una caracteristica de los ciclos GAX
(Gbémez et al., 2008).

Como ya se menciond, dentro de los ciclos de absorcion tipo GAX avanzados, existe el
ciclo VX-GAX (de acuerdo a sus siglas en inglés Vapor eXchanger GAX cycle). Esta
configuracion se forma a partir del ciclo GAX simple, agregando esencialmente un
desorbedor (generador) y un absorbedor que operan a una presion intermedia. Es decir,
el ciclo VX-GAX maneja tres niveles de presion, lo que permite lograr una mayor
recuperacion de calor en su interior, esto ayuda a reducir las pérdidas de energia desde
el absorbedor vy el rectificador. Debido a esta particularidad, dicho ciclo necesita una
menor entrada de calor en el generador desde una fuente externa, de esta manera
alcanza una eficiencia mas alta que cualquier otro ciclo de absorcion (Rane y Erickson,
1993).

Tratando de aportar en la basqueda de una tecnologia de refrigeracion por absorcion que
pueda competir con la tecnologia convencional, en esta investigacion se ha decidido
trabajar en el ciclo VX-GAX, que emplea la mezcla NH3-H20 como fluido de trabajo,
debido a que los trabajos tedricos realizados hasta el momento en este ciclo, muestran
una mejora importante desde el punto de vista de la eficiencia energética en
comparacion con los ciclos de absorcion GAX y Branched-GAX. De acuerdo a la figura
1.1, a lifts (diferencia de temperaturas entre el condensador y el evaporador) de
temperatura altos, es decir, mas grandes que 60°C, el ciclo VX-GAX tiene una ventaja
significativa en COP respecto del ciclo de absorcion de simple efecto. Mientras que a
lifts moderados, esto es entre 45°C y 60°C, el ciclo VX-GAX tiene alrededor de 20% a
25% de ventaja sobre el ciclo GAX. A lifts menores de 45°C la ventaja en eficiencia del
ciclo VX-GAX sobre el Branched-GAX es menor de 15% (Rane y Erickson, 1993).
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Figura 1.1 Comparacién de los COP de los diferentes ciclos de absorcién (Velazquez, 2002)

El objetivo de este trabajo es utilizar el analisis termodindmico de procesos, con la
finalidad de encontrar las mejores eficiencias energéticas y exeérgicas, que el ciclo VX-
GAX puede proporcionar durante la produccion de aire acondionado, en diversas
condiciones de operacion. Para esto se llevard a cabo un estudio tedrico, modelado
matematico, simulacion y optimizacion parametrica del ciclo desde los puntos de vista
de la primera y segunda leyes de la termodindmica. Ademas se desarrollara una
propuesta del absorbedor VX. Todo lo anterior con la finalidad de establecer una base
tedrica para que en un futuro se busque construir y caracterizar un sistema de
refrigeracion basado en el ciclo VX-GAX, para la aplicacion ya mencionada, ya que la

construccion y operacion de esta unidad esta lejos del alcance de este proyecto.
1.2 Planteamiento del problema

El ser humano transforma las condiciones ambientales en el interior de ciertos recintos
(viviendas, comercios, entre otros), para lograr un nivel de confort adecuado.
Atendiendo a estas necesidades se han disefiado y construido sistemas de
acondicionamiento térmico de espacios, empleados aun en las condiciones ambientales

mas extremas.

La mayor parte de los sistemas de aire acondicionado, actualmente funcionan con la
tecnologia de compresion mecanica de vapor, por esto presentan inconvenientes
importantes desde los puntos de vista ambiental y econdémico, que los hacen poco
atractivos en un planeta con problemas de contaminacion y con elevados costos de las
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energias convencionales. El trabajo de Mario Molina y Rowland (1974), di6 a conocer
el efecto nocivo de los CFCs sobre la capa de ozono, que contribuyé a la creacion del
protocolo de Montreal (tratado internacional para reducir la produccién y consumo de
sustancias que reaccionan con el ozono atmosférico). Esto generd una tendencia hacia la
investigacion de fluidos de trabajo, que al emplearse en la tecnologia del aire
acondicionado, sean mas amigables con el medio ambiente. Otra desventaja importante
de los sistemas convencionales es el alto consumo de energia eléctrica que presentan, lo
cual se manifiesta en un fuerte golpe a la economia familiar (altas facturas eléctricas) y
en una mayor cantidad de gases contaminantes (productos de combustion) emitidos a la

atmdsfera durante el proceso de generacién de energia en muchas centrales eléctricas.

Histéricamente el municipio de Mexicali, Baja California se ha caracterizado por sus
altas temperaturas durante los meses de verano. Esto ocasiona un incremento de la
demanda de energia eléctrica principalmente por el uso de sistemas de aire
acondicionado por compresion mecénica de vapor, y cada afio esta tendencia crece en
una forma desproporcionada (Romero, 2002). La tabla 1.1 muestra el incremento en
ventas de electricidad cada 5 afios para el periodo de 1990-2010 en el municipio de

Mexicali.

De acuerdo con el Censo General de Poblacion y Vivienda 2010, Baja California cuenta
con 3 millones 155 mil 70 habitantes, y se advierte que Mexicali fue uno de los
principales motores del crecimiento poblacional de la entidad durante 2005-2010,
contribuyendo con el 26.0%. De continuar asi, se espera que en el afio 2046 el

municipio de Mexicali duplique su poblacion de 2010 (INEGI).

La tabla 1.2 muestra la poblacion a nivel nacional, estatal y en el municipio de Mexicali,
asi como el tiempo de duplicacion de la misma, es decir el tiempo que tardarian la
poblacion en duplicar su volumen respecto del 2010, suponiendo que se mantiene
constante la tasa de crecimiento promedio anual registrada durante 2005-2010, asi como

gue no se presenten eventos naturales o humanos catastroficos significativos.

Tabla 1.1 Ventas de electricidad (MWh) para el municipio de Mexicali

Ano 1990 1995 2000 2005 2010
Ventas 1,533,270 2,248,836 3,791,155 4,205,268 4,871,590

Fuente: Elaboracion propia con informacion de CFE
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Tabla 1.2. Poblacién nacional, estatal y municipal.

Afio/Periodo México Baja California Mexicali
Poblacion (Habitantes)

1995 91,158,290 2,112,140 696,034

2000 97,483,412 2,487,367 764,602

2005 103,263,538 2,844,469 855,962

2010 112,336,538 3,155,070 936,826
Tiempo de duplicacién de la poblacién

Afo 2049 2041 2046

Fuente: Elaboracién propia con informacion de INEGI. Censo de Poblacion y vivienda
2010, 1l Conteo de poblacion y vivienda 2005, X1l Censo de poblacién y vivienda 2000
y Conteo de poblacién y vivienda 1995.

La tabla 1.3 muestra el nimero de viviendas a nivel nacional, estatal y en el municipio
de Mexicali, asi como el tiempo de duplicacion de las viviendas, es decir el tiempo que
tardarian las viviendas en duplicar su volumen de 2010, suponiendo que se mantiene
constante la tasa de crecimiento promedio anual registrada durante 2005-2010, asi como

gue no se presenten eventos naturales o humanos catastroficos significativos.

De acuerdo a la tabla 1.3 se estima que dentro de 20.6 afios se duplicara la cantidad de
viviendas en el municipio de Mexicali, la mayoria de las cuales debido a los veranos
intensos caracteristicos de la region tendrdn que hacer uso de sistemas de
acondicionamiento de aire. Esto originard un problema aun mas grave que el actual, al

suministrar la energia necesaria para hacer funcionar estos equipos durante el verano.

Tabla 1.3. NUmero de viviendas a nivel nacional, estatal y municipal.

Entidad/ Viviendas Viviendas  Viviendas Viviendas de Viviendas
Municipio totales Habitadas deshabitadas uso temporal colectivas
Namero de viviendas, 2010
Nacional 35,625,147 28,607,568 4,997,806 2,012,350 7,423
Baja California 1,143,117 870,310 214,705 57,643 459
Mexicali 347,015 265,730 64,419 16,791 75
Tiempo de duplicacion de las viviendas

Nacional 19.0 20.6 19.1 7.8 -8.5
Baja California 13.0 18.2 4.9 14.2 -28.5
Mexicali 15.4 20.6 7.9 6.4 -9.7

Fuente: Elaboracion propia con informacion de INEGI. Censo de Poblacién y vivienda 2010 y 11 conteo de poblacién y vivienda
2005.
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La mayor parte de las plantas de generacién de energia eléctrica en el pais, emplean
combustibles fosiles, esto provoca fuertes niveles de contaminacion del aire por las
grandes cantidades de CO: que se incorporan a nuestra atmdsfera y como ya se
menciono, contribuyen al efecto invernadero. De continuar con tales niveles de emision
de CO: se espera que para el afio 2050 la temperatura media subird aproximadamente
entre 1 y 2°C, lo cual, afectara el confort humano, provocando una mayor demanda

energética, si no se utiliza otra tecnologia de acondicionamiento de espacios.

En base a lo anterior, se observa, que el uso de la tecnologia de refrigeracion por
compresién mecanica de vapor para acondicionar espacios contribuye a la problematica
ambiental, y el futuro no es alentador, ya que la tendencia del consumo eléctrico y la

contaminacion ambiental es ascendente.
1.3 Justificacion

Actualmente los sistemas de refrigeracion por absorcion tienen limitaciones importantes
desde los puntos de vista técnico y economico. Si se logra perfeccionar la tecnologia de
refrigeracion por absorcion se puede acoplar a una fuente de energia amigable con el
medio ambente (energia solar, biomasa, calor de desecho, etc.) y se emplearia para
acondicionar recintos, con esto se presentarian beneficios muy importantes para la
sociedad. Por ejemplo: la economia familiar no se veria tan afectada (por tarifas
eléctricas en verano), se tendrian menos problemas ambientales por emisiones, se
mejoraria la economia de muchos procesos industriales, se tendrian menos problemas
de suministro de energia eléctrica en verano y se contribuiria al desarrollo de las

comunidades.

En base a lo expuesto, existen importantes restricciones (ambientales y economicas)
para el uso de la tecnologia de compresion mecanica de vapor. Por esta razén, los
sistemas de refrigeracion por absorcion son considerados una alternativa promisoria que
puede ayudar a reducir la problematica que se presenta en el acondicionamiento térmico
de espacios, por el uso de sistemas de compresién mecanica de vapor. A pesar de que la
investigacion en los sistemas de enfriamiento por absorcidn ha resurgido en los Gltimos
afios, aun presentan desventajas e inconvenientes que restringen su uso masivo. Entre
las principales desventajas se encuentran la complejidad de las instalaciones, los bajos
coeficientes de operacidn (eficiencias) de los equipos y el alto costo de inversion inicial.
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Es por eso, que en este proyecto se propone el estudio tedrico de un sistema de
enfriamiento por absorcion avanzado basado en el ciclo VX-GAX que permita
determinar sus eficiencias energéticas y exérgicas optimas, durante la produccion de
aire acondionado, y asi sentar las bases tedricas necesarias para Su posterior

construccion y experimentacion.
1.4 Objetivos

Objetivo General

Estudiar y optimizar tedricamente un sistema de refrigeracién por absorcion tipo VX-
GAX para acondicionamiento térmico de espacios.

Objetivos especificos
- Realizar un estudio del estado del arte de la tecnologia de refrigeracion por absorcion.

- Desarrollar el modelo matematico de un ciclo VX-GAX apoyandose en la primera y

segunda ley de la termodinamica.

- Codificar el modelo matematico del ciclo y realizar un estudio paramétrico de las

principales variables de operacion.

- Determinar mediante un analisis paramétrico las eficiencias mas altas en el ciclo VX-

GAX en diversas condiciones de operacion.

- Disefiar detalladamente el absorbedor VX, esto consiste en especificar su geometria y

las dimensiones de las partes que lo componen.
- Generar los dibujos técnicos del absorbedor propuesto.

1.5 Metodologia propuesta

- Revisidn del estado del arte. Se buscara informacion sobre los ciclos de refrigeracion
por absorcion avanzados, consultando fuentes como articulos cientificos, libros,
revistas, paginas de internet, tesis, etc. Posteriormente se analizardn los trabajos
reportados especificamente sobre el ciclo VX-GAX, para entender detalladamente su
funcionamiento, las suposiciones usadas para simular el ciclo y los avances logrados en

su estudio.
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- Modelado matematico. Se especifican los balances de masa y energia de cada una de
las etapas del ciclo VX-GAX, en el siguiente orden: evaporador, condensador,
intercambiador, valvula de expansion, absorbedor de baja presién, bombas, absorbedor
de presion intermedia, generador de presion intermedia y generador de alta presion.
Después se incorporan los balances de exergia de cada etapa del ciclo. Los valores de
las propiedades termodindmicas de los flujos como entalpia, entropia, volumen
especifico, etc., se obtendran del programa EES (Engineering Equation Solver).
Después se codificaran en el programa EES los balances de masa, energia, exergia, las
suposiciones para resolver el ciclo y las funciones que permiten el célculo de

propiedades termodinamicas.

- Estudio de simulacion. Una vez hecho el codigo del programa, este se ejecutara para
diferentes temperaturas ambiente (Tamb) desde 25°C hasta 40°C y diversas temperaturas
del generador (Tgen). Lo anterior con la idea de encontrar los mejores coeficientes de
operacion (COP) del ciclo y al mismo tiempo los valores necesarios de las propiedades
de los flujos internos, para cada Tamb @ una capacidad de enfriamiento de 5 toneladas.
También se determinara la eficiencia del ciclo por la segunda ley de la termodinamica,
en diversas condiciones de operacion y la destruccion de exergia en cada etapa del ciclo.
El simulador creado para esta investigacion, sera validado usando las condiciones

reportadas por Rane y Erickson (1993).

- Disefio del absobedor VX. Se propondra una geometria de cilindros concéntricos, que
permita el intercambio eficiente de materia y energia entre el liquido absorbente y un
vapor rico en amoniaco. Con ayuda de modelos termodinamicos y de transporte se
simulara el proceso de absorcion en esta etapa y se dimensionara el absorbedor. Por
altimo, utilizando el paquete comercial SolidWorks se realizaran los dibujos técnicos del

absorbedor propuesto.
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CAPITULO 2

MARCO TEORICO

2.1 Antecedentes

Los sistemas de refrigeracion por absorcion son la tecnologia de refrigeracion mas
antigua. En 1700, se sabia que el hielo se podia producir por evaporacion de agua pura
contenida en un recipiente colocado dentro de un contenedor sin aire en presencia de
acido sulfurico (Gosney, 1982), como se muestra en la figura 2.1, asi el &cido absorbia
vapor de agua, causando una reduccion en la temperatura del agua y como consecuencia
se formaba una capa de hielo en la superficie de esta. Los principales problemas de este
equipo eran la corrosion y el filtrado del aire. Este sistema no operaba de manera
continua (P. Srikhirin et al., 2001).

En 1859, EIl Francés Ferdinand Carré inventd un sistema de refrigeracion por absorcion
de operacion continua, que usaba la mezcla NHz-H20 como fluido de trabajo y lo
patento en los Estados Unidos de América en 1860. La maquina basada en esta patente
se usoO para elaborar hielo y almacenar alimentos. Alrededor de 1930 se empezé a usar
bromuro de litio-agua (LiBr-H-O) en los sistemas de refrigeracion por absorcion, y en
1950 se usaba en aplicaciones industriales. Algunos afios mas tarde se dié a conocer un

sistema absorcion de doble efecto (P. Srikhirin et al., 2001).

Acido sulfiirico

Figura 2.1 Diagrama bésico de un equipo discontinuo de absorcién acido sulfurico-agua.
Tomada de P. Srikhirin et al. (2001).

Después de sufrir un rechazo en la mitad del siglo pasado, los sistemas de refrigeracién
por absorcion han experimentado un interés renovado en las Ultimas tres décadas. Este
interés se incrementa por los problemas ambientales y por el escenario energético

actual. La principal ventaja de estos sistemas radica en la posibilidad de ser impulsados
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directamente por energia térmica. Por tanto los sistemas de refrigeracion por absorcion
constituyen una alternativa para convertir calor gratuito (energia solar, geotérmica,
biomasa, etc.), barato o de desecho en refrigeracion util. Ademas ellos necesitan poco
mantenimiento, tienen larga vida Gtil y usan como fluidos de trabajo pares de sustancias

naturales como el NH3-H20, LiBr-H20 entre otras (Ferndndez-Seara et al., 2006).
2.1.1 Fluidos de trabajo

El desempefio de un sistema de refrigeracion por absorcion depende en gran medida de
las propiedades quimicas y termodinamicas del fluido de trabajo (Perez-Blanco H.,
1984). Un requerimiento fundamental de la combinacion Absorbente-Refrigerante es
que en fase liquida ellos deben tener un margen de miscibilidad dentro del rango de la
temperatura de operacion del ciclo. La mezcla también debe ser quimicamente estable,
no toxica y no explosiva. En adicion a estos requerimientos los siguientes son deseables
(Holmberg P. et al., 1990).

1.-La diferencia en el punto de ebullicion entre el refrigerante puro y la mezcla a la

misma temperatura debe ser tan grande como sea posible.

2.-El refrigerante debe tener un alto calor de vaporizacion y alta concentracion dentro
del absorbente a fin de mantener baja la velocidad de circulacion dentro del generador y

del absorbedor por unidad de capacidad de enfriamiento.

3.-Las propiedades del transporte que influyen en la transferencia de calor y masa

(viscosidad, conductividad, coeficiente de difusion, etc.) deben ser favorables.

4.- Tanto el refrigerante como el absorbente deben ser no corrosivos, amigables con el

ambiente y de bajo costo.

Muchos fluidos de trabajo son sugeridos en la literatura. De acuerdo a informacion
proporcionada sobre fluidos de trabajo (Marcriss RA., et al., 1988) hay alrededor de 40
diferentes refrigerantes y unos 200 absorbentes disponibles. Sin embargo las mezclas

mas comunes son NHs-H20 y LiBr-H.O.

Desde la invencion de un sistema de refrigeracion por absorcion, la mezcla NHz-H20 ha
sido usada ampliamente tanto para propdsitos de enfriamiento como de calentamiento.
Tanto el NHz como el H2O con estables para rangos amplios de temperatura y presion
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de operacion. ElI NHzs tiene un alto calor latente de vaporizacion, que es necesario para
el eficiente desempefio del sistema. Ademas puede ser usado para aplicaciones de baja
temperatura, ya que su temperatura de congelamiento es -77 °C. Tanto el NHz como el
H>0 son volatiles, el ciclo de refrigeracion requiere de un rectificador para eliminar el
agua que normalmente se evapora con el amoniaco en el generador. Sin un rectificador
el agua se acumularia en el evaporador y se tendrian problemas de congelamiento. Aun
cuando el amoniaco tiene desventajas como su alta presion, toxicidad y accién corrosiva
con el cobre y sus aleaciones, es amigable con el medio ambiente y tiene bajo costo (P.
Srikhirin et al., 2001).

El uso de LiBr-H>O en un sistema de refrigeracion por absorcion tiene dos ventajas
importantes, el absorbente (LiBr) no es volatil (no es necesario el rectificador) y el
refrigerante (H-O) tiene un alto calor de vaporizacion. Sin embargo el uso de agua como
refrigerante limita la aplicacion de este sistema a temperaturas por arriba de cero. Como
el agua es el refrigerante, el sistema debe ser operado en condiciones de vacio, otro
inconveniente es que a altas concentraciones la solucion es propensa a la cristalizacion,

también es corrosiva a algunos metales y su costo es alto (P. Srikhirin et al., 2001).

Después de comparar varios ciclos de absorcion avanzados, con diversos fluidos de
trabajo Phillips propuso que el ciclo GAX NHz-H2O, era el mas aceptable para
suministrar aire acondicionado al sector residencial, con un COP de 1.03 para

enfriamiento y 2.03 para calentamiento (B.A. Phillips, 1990).
2.1.2 Ciclo basico de absorcion NH3-H>O

Comparando los componentes de un ciclo de absorcion basico de simple efecto NHs-
H>O (Figura 2.2) con el de compresion mecénica de vapor, la diferencia es que en el
primero no existe un compresor, ya que este es remplazado por: un absorbedor, un
generador y una bomba de solucidén, que en conjunto trabajan como un compresor
térmico. En un ciclo de absorcion basico de simple efecto, el vapor de refrigerante
(corriente 9) de baja presion es alimentado al absorbedor, donde el amoniaco se disuelve
en el absorbente (corriente 14). Este proceso libera calor a los alrededores debido a que
es una reaccion exotérmica. La solucion fuerte (corriente 10) es enviada al generador
usando la bomba de solucion (previamente pasando por el intercambiador de calor). La
solucion NHs-H2O en el generador (alta presion) es calentada por una fuente de energia
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externa y el vapor de refrigerante pasa al rectificador para remover el vapor de agua y
purificar la corriente de amoniaco, al mismo tiempo la solucion débil regresa al
absorbedor. El refrigerante que sale del rectificador entra al condensador, después a un
intercambiador (preenfriador), luego a una valvula de expansioén y posteriormente al
evaporador para producir el efecto de enfriamiento, finalmente el refrigerante regresa al
absorbedor para cerrar el ciclo. El intercambiador de calor en el circuito de solucion es
usado para la transferencia de calor de la solucién débil (corriente 1) a la solucion fuerte
(corriente 11), lo cual mejora la eficiencia térmica del sistema (Herold et al., 1996).

El Coeficiente de Operacion (COP) de un sistema de refrigeracion es una medida de su
desempefio, para un sistema de refrigeracién por absorcion se define como: COP =
Capacidad de enfriamiento en el evaporador / (Calor que entra al generador + Trabajo
que entra a la bomba). La entrada de trabajo a la bomba es despreciable comparada con
la entrada de calor en el generador, por tanto el trabajo de la bomba frecuentemente se
despreciada para propdsitos de analisis (P. Srikhirin et al., 2001).

El ciclo de absorcion béasico de simple efecto NHs-H»O alcanza un COP de alrededor de
0.5-0.6, y los sistemas de LiBr-H2O logran un COP de 0.7-0.8 para las mismas
aplicaciones (Velazquez y Best, 2002).

VE1
Condensador 3 I B J 7 Evaporador ,_l—’
ntercambiador
| ‘ 3
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1 15
Rectificador I— ———————————————— 1
A 13 VE2 I
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1
.
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Figura 2.2 Ciclo de absorcidn bésico de simple efecto NHs-H,O. Elaboracion propia
con informacion de Herold et al. (1996).

A partir del ciclo de absorcion basico de simple efecto se han propuesto numerosos

ciclos, pero los mas importantes relacionados con este trabajo de investigacion son; el
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ciclo con intercambio de calor absorbedor-generador (GAX), el ciclo ramificado de
intercambio de calor absorbedor-generador (Branched-GAX) y el ciclo de intercambio
de calor absorbedor-generador con intercambio de vapor (VX-GAX), siendo este Ultimo
el objeto de estudio de esta tesis. El desarrollo de nuevos ciclos mejoré su COP, pero
también incrementd su nimero de componentes, es decir su inversion inicial (N.
Velazquez, 2002). Para un estudio méas detallado de los diversos ciclos de refrigeracion
por absorcion se recomienda consultar las siguientes fuentes: Herold et al. (1996), P.
Srikhirin et al.(2001), N. Velazquez (2002), C.P. Jawahar y R. Saravanan (2010), entre
otros.

2.1.3 Ciclos de refrigeracion por absorcion tipo GAX

La tecnologia GAX (Generator-Absorber Heat eXchange) fue tedricamente
desarrollada por Altenkirch en 1913, pero el primer prototipo funcionando con gas
natural se construyd en 1980. El ciclo GAX (Figura 2.3) conserva los elementos
esenciales de un ciclo basico de simple efecto amoniaco-agua, la diferencia entre ambos
es la recuperacion interna de calor. En el ciclo GAX la presion y la concentracion son
mantenidas de tal forma que causen un traslape de temperaturas entre el absorbedor y el
generador (Figura 2.4). Esto abre la posibilidad de que una parte del calor de absorcién
pueda ser rechazado hacia el generador, obteniendo asi un COP mas alto. Este traslape
de temperaturas es una caracteristica de los ciclos GAX que usan NHsz-HO (V. H.
Gomez et al., 2008). El ciclo GAX también tiene la ventaja de que automaticamente se
convierte en un ciclo de simple efecto cuando el traslape de temperatura entre el
absorbedor y el generador desaparece. A pesar de alcanzar una mejora en el COP, el
sistema GAX simple tiene ciertos inconvenientes. Primero, la discrepancia entre el calor
disponible en el absorbedor y el calor requerido en el generador. Segundo, el traslape de
temperatura entre el absorbedor y el generador ocurre a lifts (diferencia de temperatura

entre el condensador y el evaporador) bajos y no a lifts altos (Herold et al., 1996).

El analisis termodinamico de los ciclos de absorcion avanzados tipo GAX, es una labor
llevada a cabo por la comunidad cientifica, con el objetivo principal de mejorar su
desempefio: Scharfe et al. (1986), estudiaron las condiciones para obtener COP altos en
los ciclos de absorcién GAX. Velazquez y Best (2002) reportaron un analisis energético
del ciclo GAX hibrido de 10.6 kW impulsado por una fuente solar-gas natural, con un

COP de 0.86 en modo de enfriamiento y de 1.86 en modo calentamiento. Kang et al.
|
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(2004) realizaron un estudio paramétrico de cuatro diferentes ciclos GAX hibridos.
Estos ciclos tienen diversos propdsitos, como obtener un COP més alto, menores
temperaturas del evaporador y generador, asi como la capacidad de producir agua
caliente. Zheng et al. (2007) reportaron que las eficiencias por la primera y segunda ley
de la termodinamica del ciclo GAX son 31% y 78% mas altas que las correspondientes
para un ciclo de absorcion de simple efecto. Usando la mezcla amoniaco-agua como
fluido de trabajo Kumar y Udayakumar (2007) compararon el desempefio del ciclo
GAX frente al GAX hibrido desde el punto de vista de la primera ley, para aplicaciones
en aire acondicionado. Encontraron una mejora alrededor de 30% en el COP del ciclo
cuando se emplea un compresor. M. Yari et al. (2011) compararon los desempefios de
los ciclos GAX y GAX hibrido amoniaco-agua desde el punto de vista de la primera y
segunda ley de la termodinamica. El analisis de exergia fue llevado a cabo con el
objetivo de encontrar la contribucion de cada componente del ciclo a la destruccion de
la exergia. Mehr et al. (2012) propusieron e investigaron dos ciclos de refrigeracion por
absorcion GAX que usan eyectores para elevar la presion del absorbedor y condensador.
Analizaron los efectos de las temperaturas del generador y del evaporador, sobre las
eficiencias de la primera y segunda ley de la termodinamica. Ademas compararon el
desempefio de estos ciclos con los ciclos GAX y GAX hibrido en las mismas
condiciones de trabajo. Mehr et al. (2013) compararon el rendimiento de un ciclo de
absorcion GAX con un ciclo GAX hibrido, optimizados desde el punto de vista de la
termodinamica y la economia. Usando algoritmos genéticos, el rendimiento de los
ciclos se optimizo en funcion de la COP vy la eficiencia de exergia. Los resultados
indicaron que, aunque, en comparacion con el ciclo GAX, el ciclo GAX hibrido tiene un
mejor rendimiento desde los puntos de vista tanto de la primera y segunda leyes de la
termodinamica, su costo por unidad es mayor. M. Dixit (2015) analizé el efecto de la
temperatura del generador, temperatura del condensador y la temperatura del
evaporador sobre COP vy las eficiencias exergéticas de los ciclo GAX y GAX hibrido.
Encontré que la influencia de la temperatura del generador sobre la eficiencia exergética
es mas pronunciada que sobre el COP. Ademéas observé que el aumento de la
temperatura de aproximacion desde 0°C a 14°C causa una disminucion del COP del
ciclo GAX por alrededor de un 30% y del ciclo GAX hibrido de 40%-45%.

. _________________________________________________________________________________________|
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Figura 2.3 Ciclo de absorcion GAX NHs-H,O. Elaboracion propia
con informacion de Herold et al. (1996).

~ absorbedor
(Seccion GAX)
17 18

[y

Los resultados muestran claramente que el desempefio del sistema GAX simple es 20-
30% mas alto que el de un sistema por absorcion simple, para las mismas condiciones

de operacion (C.P. Jawahar y R. Saravanan, 2010).

La mayor parte de los resultados que estan disponibles sobre el ciclo GAX, son de
investigaciones teoricas, mientras que los hallazgos experimentales estan limitados. La
razon de estudios experimentales limitados podrian ser los altos costos de manufactura.
Es obvio que se necesita mas investigacion en el futuro, a fin de validar la simulacién

con los hallazgos experimentales.

Condensador Generador

Traslape
de
Temperaturas

Absorbedor

Figura 2.4 Traslape de temperaturas entre el absorbedor y generador.
Elaboracién propia con informacién de Herold et al. (1996).
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En un ciclo GAX simple la cantidad de calor suministrado por el absorbedor hacia el
generador es menor al requerido por el generador. Esto puede ser aumentado por el
incremento del flujo de masa en el absorbedor. Lo anterior se logra en el ciclo
Branched-GAX, que emplea una bomba de solucion adicional (figura 2.5), para extraer
una parte de la corriente liquida desde el absorbedor y la envia al generador. Cuando se
incrementa el flujo de la solucion en la seccion de alta temperatura tanto del absorbedor
como del generador, la seccion de alta temperatura del absorbedor es capaz de
suministrar mas calor hacia la seccién de baja temperatura en el generador. Al mismo
tiempo hay un decremento del requerimiento de calor suministrado por una fuente
externa (Herold et al., 1996).

Al revisar la literatura son pocas las investigaciones que se han hecho sobre los sistemas
Branched-GAX. Los principales trabajos hechos al respecto son: Engler et al. (1997),
quienes llevaron a cabo una simulacion usando el programa ABSIM para investigar la
influencia de cada uno de los componentes sobre el ciclo, ellos analizaron diferentes
configuraciones tales como el ciclo de simple efecto, el ciclo GAX simple y el ciclo
Branched-GAX, el COP encontrado para el ciclo GAX fue de 1.0. Erickson et al.
(1996), reportaron un coeficiente de operacion de 1.06 en modo de enfriamiento para un
ciclo Branched-GAX a gas. Herold et al. (1991), propusieron un ciclo Branched-GAX
con un desempefio de 20% mas alto que el ciclo GAX. Zaltash y Grossman (1996)
usaron mezclas ternarias y encontraron que el ciclo Branched-GAX es 21% mas
eficiente que el ciclo GAX. Cervantes et al. (2016) realizaron un estudio teorico del
efecto de la temperatura del generador sobre la eficiencia y el flujo de la extraccion

lateral de un ciclo Branched-GAX NHs-H20, a diversas temperaturas ambiente.

Las observaciones basadas en estudios limitados muestran que el desempefio de los
ciclos Branched y poli-branched fueron de 10-20% y 40% respectivamente mas altos
que el ciclo GAX simple (C.P. Jawahar y R. Saravanan, 2010). El ciclo Branched-GAX
elimina la discrepancia entre el calor disponible en el absorbedor y el calor requerido en
el generador. Debido a esto una parte del vapor de refrigerante es generado en la seccién
GAX del generador, esto reduce las necesidades de entrada de calor. Comparando el
costo del sistema Branched-GAX con el GAX simple el primero serd mayor debido a la

bomba de solucién adicional. Sin embargo la menor carga de calor y el area de
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transferencia de calor reducida del absorbedor y del generador compensarian

parcialmente el incremento en el costo.
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Figura 2.5 Ciclo Branched-GAX NHs-H;O. Elaboracion propia
con informacion de Herold et al. (1996).

2.2 El ciclo VX-GAX

Los ciclos GAX y Branched-GAX que usan NHs-H>O como fluidos de trabajo, ofrecen
COP mas altos que un ciclo basico de efecto simple en bajos (aire acondicionado) y
moderados (fabricacion de hielo) lifts de temperaturas. Sin embargo, a lifts de
temperatura altos, es decir, mas grandes que 60°C, tipicamente encontrados en
aplicaciones de refrigeracion industrial, no existe un traslape de temperatura necesario
para producir el efecto GAX, y los ciclos GAX y Branched-GAX se comportan como
un ciclo basico. Por su parte el ciclo VX-GAX con la mezcla NHsz-H2O como
refrigerante, que fue patentado por Erickson en 1992, a lifts de temperatura altos, tiene
una ventaja significativa en COP respecto del ciclo de absorcion de simple efecto.
Mientras que a lifts moderados, esto es entre 45°C y 60°C, el ciclo VX-GAX tiene
alrededor de 20% a 25% de ventaja sobre el ciclo GAX. A lifts menores de 45°C la
ventaja en eficiencia del ciclo VX-GAX sobre el branched-GAX es menor de 15%
(Rane y Erickson, 1993).

. _________________________________________________________________________________________|
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El ciclo VX-GAX incorpora al ciclo GAX simple un desorbedor y un absorbedor a una
presion intermedia (generador VX y absorbedor VX), un enfriador de solucion en el
rectificador, ademas algunos equipos adicionales, como bombas, valvulas de expansion
y tramos de tuberia, principalmente. El ciclo VX-GAX al manejar tres niveles de
presion en los equipos de absorcién, le permite tener una mayor recuperacion de calor
en su interior, lo que ayuda a lograr una eficiencia mayor que cualquier otro ciclo de
absorcion convencional. Lo anterior se logra aprovechando la energia que se perderia
tanto en el absorbedor enfriado externamente, como en el rectificador. La figura 2.6
muestra un ciclo VX-GAX para un lift mayor de 60°C, donde se aprecia un traslape de
temperaturas entre el extremo caliente del absorbedor de baja presion y el generador
VX. EIl calor transferido es empleado para producir vapor en el generador VX y
alimentar el absorbedor VX donde se obtiene una solucion liquida rica en amoniaco,
que se usa para rectificar los vapores de amoniaco en la parte fria del generador, de esta
forma se elimina la necesidad de un enfriamiento externo (Rane y Erickson, 1993).

El ciclo VX-GAX para un lift moderado, presentado en la figura 2.7, ademas de exhibir
un traslape de temperaturas entre el absorbedor de baja presion y el generador VX, tiene
un traslape adicional, este entre el absorbedor y el generador de alta presion, necesario
para obtener el efecto GAX. Esta doble recuperacion de calor reduce la necesidad de un

calentamiento externo, y conduce a un COP mas alto que en un ciclo GAX baésico.

P
Condensador ——————— Generador
E‘Absurbedur"x Geuernﬂnr"x
Traslape
de
Temperatura

—

T

Figura 2.6 Diagrama de ciclo de absorcion VX-GAX NHs-H,O para un lift mayor que 60°C.
Elaboracién propia en base a los diagramas de Rane y Erickson (1993).
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Figura 2.7 Diagrama de ciclo de absorcién VX-GAX NHs-H,O para un lift moderado.
Elaboracién propia en base a los diagramas de Rane y Erickson (1993).

En la figura 2.8 se muestra el digrama del ciclo VX-GAX NHs-H.O enfriado por aire,
para un lift de temperatura menor que 45°C. Este ciclo presenta la ventaja respecto del
presentado en la figura 2.7 en que existe una extraccion lateral desde el absorbedor de
baja presion (similar al ciclo Branched-GAX), esta corriente iguala el calor disponible
del absorbedor y el calor requerido por el generador, mejorando ain mas el COP del
ciclo. Este disefio del ciclo VX-GAX es el adecuado para operar en la produccion de

aire acondicionado, debido a su lift de temperatura.
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Figura 2.8 Diagrama de ciclo VX-GAX NHs-H,O para un lift menor que 45°C. Elaboracién propia
en base a los diagramas de Rane y Erickson (1993).
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En el ciclo de absorcion VX-GAX de la figura 2.8, el vapor de refrigerante (amoniaco)
de baja presion (corriente 13) es alimentado por la parte inferior del absorbedor, donde
se disuelve en una solucién acuosa pobre en amoniaco (solucion débil) procedente del
generador (corriente 30). Asi se convierte la solucion débil en solucion fuerte (alta
concentracion) y al mismo tiempo se libera calor a los alrededores debido a que este
proceso de mezclado es exotérmico. Una parte de éste calor liberado es enviado al aire
atmosférico (Qab) Y el resto se emplea para hacer integracion energética interna con el
generador VX'y con la zona fria del generador de alta presion. Usando la bomba B-1, se
incrementa la presion de la solucién fuerte (corriente 14) que se envia a una zona mas
caliente del absorbedor donde recibe calor y pasa a la seccion de presion intermedia. La
corriente 19 alimenta al generador VX y al absorbedor VX, siendo en este Gltimo, donde
se obtiene una solucion liquida concentrada en amoniaco (corriente 26), producto de
mezclar una fraccion de la corriente 19 (corriente 23) con el vapor rico en amoniaco que
se origina en el generador VX (corriente 25), para esto, el proceso de calentamiento del
generador VX, es gracias al calor que se obtiene de la parte media del absorbedor
(indicado por la flecha corta discontinua). La corriente 26, con la ayuda de la bomba B-
2, avanza hacia la zona de alta presion, previamente recibiendo calor de la zona
intermedia del absorbedor para alcanzar condiciones de saturacion y convertirse en la
corriente 7, serd esta la encargada de llevar a cabo la labor de rectificacion en la zona
fria del absorbedor. Al mismo tiempo, desde el generador VX, retorna la corriente 20
hacia el absorbedor de baja presion, esta corriente tiene una funcion de suma
importancia, ya que no solo disuelve amoniaco y ayuda a transportarlo hacia la zona de
presion intermedia, ademas permite optimizar la integracion energética interna entre el
generador VX y la zona intermedia del absorbedor, mediante la manipulacion adecuada
de la magnitud de su flujo masico. Mientras tanto, en la zona caliente del absorbedor
(seccidn GAX) existe un traslape de temperaturas con la zona fria del generador, lo que
permite, que una parte del calor requerido por el generador, sea suministrado por el
absorbedor. Para optimizar esta integracion de energia es necesario un flujo masico
adecuado de la corriente 5. Lo anterior trae como consecuencia una reduccion de los
requerimientos de calor del ciclo, el resto de la energia (Qgen) Se obtiene desde una
fuente de calor externa (energia solar, calor residual, etc.). En el generador se produce
un vapor de refrigerante rico en amoniaco (corriente 8) y una solucion acuosa pobre en

amoniaco (corriente 1), que es enviada al absorbedor. La corriente 8, antes de abandonar
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el generador, pasa por un proceso de rectificacion donde se le extrae una cantidad de
calor (Qre), por esto una parte del vapor de agua se condensa y con ello el flujo de
refrigerante se purifica mas. Después entra al condensador donde pierde calor latente
(Qap) por efecto del aire de enfriamiento, pasa a un intercambiador donde reduce su
temperatura, posteriormente entra a una valvula de expansion (VEL) que le provoca un
descenso en su temperatura como consecuencia de una caida de presion, y luego se
introduce en el evaporador para producir el efecto de enfriamiento, mediante la
extraccion de calor del aire del recinto a acondionar. En el evaporador los conductos
que transportan el refrigerante estan en contacto con una corriente de agua que actia
como fluido intermedio entre el refrigerante y el aire del recinto. La corriente de agua
entra al evaporador a 12°C y sale a 7°C liberando una cantidad de calor (Qev) que es
absorbida por el refrigerante. Una vez que el refrigerante abandona el evaporador,
preenfria la corriente que sale del condensador y regresa de nuevo al absorbedor para

cerrar el ciclo.

Actualmente la informacidn sobre el ciclo VX-GAX es muy escasa. La principal fuente
disponible es el trabajo de Rane y Erickson (1993), donde se analizo el ciclo desde el
punto de vista de la primera ley de la termodindmica y se encontraron valores ptimos
para el COP en funcion del lift de temperatura. Lo anterior variando la temperatura del
evaporador desde -40°C hasta 5°C, manteniendo constantes las temperaturas del

condensador y del generador en 30°C y 180°C respectivamente.

En este trabajo se propone un estudio mas completo del ciclo VX-GAX desde los
puntos de vista de la primera y segunda leyes de la termodinamica. EI modelado
matematico, la simulacion, los resultados del ciclo y un andlisis detallado de los mismos
en diferentes condiciones de operacion, se presentaran en los siguientes capitulos de

esta tesis.
2.3 El andlisis de exergia

El andlisis de exergia es una técnica para evaluar el funcionamiento de procesos,
sistemas y equipos industriales basado en la aplicacién simultdnea de la primera y

segunda leyes de la termodinamica (Rivero, 1994).

La exergia de un sistema es una medida de la calidad de la energia que contiene y de su

alejamiento con respecto al medio que lo rodea. En términos técnicos la exergia es una
|
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propiedad termodindmica de un sistema cuyo valor es igual al trabajo maximo que
puede obtenerse del sistema como resultado de sus condiciones de temperatura, presion,
composicién, posicion, velocidad, etc., con respecto a un sistema de referencia
especificado: todo sistema cuyas condiciones sean diferentes de las condiciones del
medio ambiente, tendré el potencial para que un proceso se efectle o para producir un
cambio. Una vez que el sistema alcanza las condiciones del medio ambiente, el
potencial para que un proceso se efectle desaparece, por que tales condiciones se
conocen como estado muerto en el cual, el valor de la exergia es cero (Rivero, 1994).

Durante muchos afios el analisis de exergia permanecié como una especialidad europea,
mientras que era ignorado en Estados Unidos y en el resto del mundo, hasta que a raiz
de la crisis energética de los 70°s, surgieron en Estados Unidos un nimero considerable
de grupos de investigacion lo que origind su difusion no solo en Norteamérica sino a

nivel mundial (Rivero, 1994).

De la misma forma que la energia, la exergia tiene dos formas fundamentales de
manifestarse: la primera asociada a una transferencia de energia que no esta
acomparfiada de un flujo de materia (calor y trabajo), y la segunda asociada al contenido
de exergia de la materia, que es transportado por la masa. En el primer caso la energia
es una funcion de transferencia y las maneras principales de efectuar dicha transferencia
son las asociadas al trabajo y al calor. En el segundo caso la exergia es una propiedad de

la materia (Rivero, 1994).

La exergia del calor (Exc) de manera contraria a la exergia del trabajo (cuyo valor es
igual a la cantidad de trabajo, de acuerdo a la definicion de exergia) es igual a la
cantidad maxima de trabajo que puede obtenerse a partir de una cantidad dada de calor
Q mediante una maquina reversible operando entre una fuente de calor a una

temperatura T constante y un depoésito de calor a una temperatura To constante.

En este trabajo se aplicara el andlisis de exergia al ciclo VX-GAX en diferentes
condiciones de operacion para descubrir las causas del bajo rendimiento del proceso, y
cuantificar estas causas. En un futuro esta informacion puede ayudar a tomar decisiones
de disefio o modificacion del proceso. Las ecuaciones necesarias para realizar el analisis

de exergia aparecen en el siguiente capitulo.

. _________________________________________________________________________________________|
UNIVERSIDAD AUTONOMA DE BAJA CALIFORNIA -22 -



CAPITULO 3 MODELADO MATEMATICO Y SIMULACION DEL CICLO VX-GAX

CAPITULO 3

MODELADO MATEMATICO Y SIMULACION
DEL CICLO VX-GAX

3.1 Modelado del ciclo VX-GAX por la primera ley de la termodinamica

En esta seccion se presentan los datos usados para simular el ciclo VX-GAX y se
desarrollan las ecuaciones de balance de masa y energia para cada una de las etapas del
ciclo.

Las suposiciones empleadas para simular el ciclo VX-GAX son las siguientes:

- El ciclo opera en estado estable.

- La capacidad de enfriamiento del ciclo es de 5 toneladas.

- La eficiencia de las bombas es 0.75.

- La diferencia de temperaturas en el intercambio de calor absorbedor-generador es 6°C.
- Las caidas de presion en los equipos y tuberias de interconexion son despreciables.
- La composicion de amoniaco en el refrigerante es 0.995.

- El porcentaje de liquido en el refrigerante a la entrada del evaporador es 95%.

- Las corrientes 9, 14 y 26 estan saturadas y 8°C por arriba de la Tamb.

- El incremento de temperatura del refrigerante en el evaporador es de 3°C.

- La Tamb varia desde 25°C hasta 40°C.

- La temperatura maxima de operacion del generador es 190°C.

- El agua entra al evaporador a 12°C y sale a 7°C.

- Los corrientes que salen del generador, condensador y absorbedor estan saturadas.

Teniendo en cuenta la figura 2.8 se escriben las ecuaciones de los balances de energia
(BE), balances de masa total (BM) y balances de amoniaco (BA) de cada etapa del
ciclo VX-GAX.

Parte Caliente del Generador:

BE Qgen = m4_h.4_ + m3h3 - mzhz (3.1)
BM' m4 + m3 = mz (32)
BA. x4m4 + y3m3 = xzmz (33)
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Parte Fria del Generador:

BE:  myh; + mghg = mzh; + mghs + mghg + Myh; + Qreq gen (3.4)

BM: m, +mg=m3+mg+mg+m, (3.5)

BA:  x,m, + ygmg = y3m3 + xsms + xgmg + x;,m, (3.6)
Condensador :

BE: Q., = mghg — mghy (3.7)

BM: mg =mg (3.8)

BA:  ygmg = xgmyq (3.9)

Intercambiador :

BE: mghg + myyhyy, = myghyg + myzhys (3.10)
BM: mg+my, = myg +my3 (3.11)
My = My, (3.12)
BA:  Xomg + ¥12Myz = X10Myo + Y13M13 (3.13)
XoMg = X19Myg (3.14)

Valvula de expansién 1:

BE:  myohio = myshy (3.15)

BM: my,=my, (3.16)

BA:  xq0myo = z13My4 (3.17)
Evaporador :

BE: Qey = Myzh1p —My1hyy (3.18)

BM: my; =my, (3.19)

BA:  zyymyy = ziomy; (3.20)

Absorbedor (seccién enfriada por aire):

BE: Qap = Myzhyz + myghys + myzhy; — myghyy — myghig — Myghyg (3.21)
BM m13 + m15+ m17 == m14 + m16 + mlg (3.22)
BA: Y13Mq3 T X15My5+X17M17 = X14Mqs + Y16M1e T X19My9 (3.23)
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Absorbedor (seccion enfriada por la solucion):

BE:  myghie + Mashgy = myghyg + Mashss + Quisp ab sol (3.24)
BM:  mye+ may = myg + mss (3.25)
M, = Myg, Mg =My (3.26)
BA:  y16Myg + X34M34 = X1gMyg + X35M35 (3.27)
X7M7 = XgMyg, XgMg = X31M3q (3.28)

Absorbedor (seccion GAX):

BE:  mgohzo + M3shss = Ma3hss + Quisp gax (3.29)
BM:  m3o+mzs = ms;3 (3.30)
S (3.31)
BA:  x30m3p + Y35M35 = X33M33 (3.32)
XsMs = ZpoMyg (3.33)

Absorbedor VX:

BE:  Qapvx = Mazhys + Myshys + myzhyy — Maghye — Maghag (3.34)

BM:  my3 +mys + my; = myg + Myg (3.35)

BA: X233 + YasMas+X27Ma7 = Xp6Mae + X28Mag (3.36)
Generador VX:

BE:  myhz; + Qreq genvx = Mashas + mazhs; (3.37)

BM: my, = mys +mg3, (3.38)
My = Mgy (3.39)

BA:  x22Myp = Ya5Mys + X3,Ms3; (3.40)
X21Mz1 = X32M3; (3.41)

Valvula de expansion 2 :

BE m4_h4_ = m30h30 (3.42)
BM m4_ = m30 (3.43)
BA. x4m4 == x30m30 (344)
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Vélvula de expansion 3 :

BE:  myohyy = myihyy (3.45)
BM:  my, =my, (3.46)
BA:  X30My0 = X21My (3.47)
Bomba 1:
BE: his = hyy + Wy (3.48)
Wi = myavi4(F — Py)/1] (3.49)
BM: mys =my, (3.50)
BA: X15Mq5 = X14M1yg (3.51)
Bomba 2:
BE: hy7 = hye +w, (3.52)
Wy = MyeVa6(Pa — Pp) /T (3.53)
BM: my =my, (3.54)
BA: X26M2e = X27My7 (3.55)
Bomba 3:
BE: h31 = hyy + wy (3.56)
W3 = myuvpy(Fy — P)/M (3.57)
BM: my, =mg, (3.58)
BA: XpaMyy = X31M3q (3.59)
Bomba 4:
BE: hyo = h3g + w, (3.60)
W, = m3eV36(F — Pp) /1 (3.61)
BM:  mye = mg, (3.62)
BA: Xp9Myg = X3gM3g (3.63)

Coeficiente de Operacion (COP):
COP = Qev (3.64)

Qgen+Wi + Wz + W3 +W,
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3.2 Simulacién del ciclo VX-GAX por la primera ley de la termodindmica

El diagrama de flujo usado en la simulacion del ciclo VX-GAX se presenta en la figura
3.1. La secuencia de calculos indica que se inicia en la zona de baja presion, continua en

la zona de presion intermedia y termina en la region de alta presion en el generador.

INICIO
I |
Introducir datos como: Qey, Ee resuelven los balances de materia
Teen, Tamb, Z11, eficiencias de y energia en la zona del absorbedor
bombas, aproximacion de VX para conocer las propiedades.
temperaturas (AT), etc. l
i

¢ E resuelven los balances de materia y

m I e calcula la energia en la zona del absorbedor
. P . enfriada por la solucién.
presion de la zona de baja (Py), v el —
flujo masico de refrigerante (mao). ¢

l W88 Tesuelven los balances de
( > materia y energia en la zona del
el condensador se calcula la presion generador VX .

de la zona de alta (Pa), y el calor —
liberado por el refrigerante (Qco).
A ¢

l %e resuelven los balances de materia
y energia en la zona GAX.
E calculan las propiedades de los

flujos (T, h, etc.) en la vélvula de ¢
expansion y preenfriador. - WSe hacen los balances de materia y energia en
¢ la zona caliente del generador (Qgn) VY
finalmente en la zona fria del generador.
m a cabo un balance global de
materia en todo el absorbedor. Para l
conocer los valores de los flujos externos. —
Impresion de resultados
¢ B
plantean los balances de materia i
y energia en la zona del absorbedor il
enfriada por aire, para determinar el FIN

calor liberado (Qan) - 4

Figura 3.1 Diagrama de flujo para la simulacion del ciclo VX-GAX.

Para simular el ciclo se utiliz6 el software EES® que es el acrénimo de Engineering

Equation Solver, este programa permite resolver sistemas de ecuaciones y es
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ampliamente utilizado para simular ciclos termodindmicos gracias a que incorpora
subrutinas para el céalculo de propiedades termo-fisicas de una extensa libreria de
fluidos, entre ellos la mezcla NH3-H20. En este caso, las propiedades de dicha mezcla
se estimaron en base a los modelos presentados por Ibrahim y Klein (1993).

3.3 Modelado del ciclo VX-GAX por la segunda ley de la termodindmica (Analisis

de exergia)

En esta seccion se exponen las ecuaciones necesarias para el andlisis de exergia
aplicado al ciclo VX-GAX. Pero antes debemos tener en cuenta algunas consideraciones
adicionales a las presentadas en la seccion 3.1:

- La fuente de calor del generador es vapor de agua saturado que sede todo su calor
latente a una temperatura 30°C mayor que la temperatura de la corriente 1.
- El estado de referencia es la temperatura ambiente y la presion de 1 bar.
- El aire ambiente usado como medio de enfriamiento experimenta un incremento de

temperatura de 10°C.

Como ya se explico en el capitulo 2, la exergia de calor (Exc) es igual a la cantidad
méxima de trabajo que puede obtenerse a partir de una cantidad dada de calor Q
mediante una maquina reversible operando entre una fuente de calor a una temperatura

T constante y un deposito de calor a una temperatura To constante, esto es:

Ex.=0Q(1-2) (3.65)
Los balances de exergia pueden ser escritos como lo indica la ecuacion 3.66.
Exone — Exqq = Ed (3.66)

Donde: Exent representa la exergia total que entra al proceso, Exsal €s la exergia total que
sale del proceso y Ed la exergia destruida en el proceso. Es importante resaltar que en la
ecuacion 3.66, tanto la Exent cOmo la Exsa incluyen la exergia que acompafa a la
materia (flujos masicos de entrada o de salida), ademas del trabajo y de la exergia
transferida con el calor que se intercambia.
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El flujo de exergia por unidad de masa (ex) para las corrientes internas del ciclo se

escribe de acuerdo a la siguiente expresion:
ex = (h—hy) — To(s — sg) (3.67)
Donde: “h” es la entalpia por unidad de masa, “s” es la entropia por unidad de masa, To

es la tamperatura de referencia, mientras que so y ho son la entropia y la entalpia

respectivamente, en el estado de referenciaa To y Po.

Entonces la exergia total de una corriente de proceso esta dada por:

Ex = m(ex) (3.68)

La eficiencia exergética de cada componente del ciclo esta dado por:

EXsai
Efgy = (3.69)
EXent
39 40 Jr 461r 45
Condensador 8 Parte fria del - 2. Parte caliente del
A Generador . G%W'
2 1
F SR SR
24 AP
7| o 1 -
Absorbedor VX Generador VX : : 4
2 i
- |- F
32
26 YAV \ 23| 22 / AVANS i
LYy ] v 1l |s v
' l 28 LN 11! VE-ZX
10 27 4 r 11
B2 41 42 uf | 1y T 1 :
g i !
VE-L 1
VE-3 1 1, B3 | 1 :
11 19 |_| — 1
16 a5
- 13 = e =2 =
Evaporador L - - - - -
WK i /\/\/ }{ ‘/ ‘Vq /\/ + 30
| £ 1 -+ -+
14 34 | 33
15 I l 17 18 29
38 37 a3 36 Seccién GAX
a4 Absorbedor eccion L=/
B-1 Absorbedor enfriado por la del Asorbedor
enfriado por Aire Solucidén B-4

Figura 3.2 Diagrama de ciclo VX-GAX NHs-H,O para un lift menor que 45°C,
con corrientes externas incluidas.

El Coeficiente de Operacion del ciclo VX-GAX por segunda ley de la termodinamica

(COPex) se calcula usando la ecuacion:
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COPEX - _ Qev (1_T0 /Tev) (370)
Qgen (1_T0 /Tgen) +WBS

Donde: Tey es la temperatura promedio de operacion del evaporador y Was representa la
potencia suministrada por todas las bombas al ciclo VX-GAX. Al COPgx también se le

conoce como eficiencia de la segunda ley (11).

Para llevar a cabo el andlisis por la segunda ley de la termodinamica, se realizan los
balances de exergia para cada componente del ciclo VX-GAX en base a la ecuacion
3.66. Para obtener un analisis completo es necesario incorporar al diagrama del ciclo
VX-GAX las corrientes de servicios externos, como se presenta en la figura 3.2. Estas
corrientes proporcionan calentamiento en el generador y enfriamiento en el condensador

y absorbedores.

Parte Caliente del Generador:
Edgen = Exy + Exys — Exz — Exy — Exye (3.71)

Parte Fria del Generador:

Edgen r = Ex3 + Exs + Exq — Ex; — Ex; (3.72)
Condensador :
EdCO == Ex7 + Ex35 - Ex8 - Ex36 (373)

Intercambiador :
Edpre = Ex8 + Ex11 - Exg - Ex12 (3.74)

Valvula de expansién 1:

Ed‘l}l = EX9 - Exlo (3.75)
Evaporador :
Edev = Exlo + EX33 - Ex11 - Ex34 (3.76)
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Absorbedor (seccion enfriada por aire):
Edab = EX12 + EX14 + EX32 + Eng - Ex13 - EX16 - EX20 - EX4O (377)

Absorbedor (seccion enfriada por la solucion):
Edab sol — Ex16 + Ex18 + Ex26 - Ex15 - Ex19 - Ex27 (378)

Absorbedor (seccion GAX):
Edab GAX — EX4 + EX17 + EX19 - Ex5 - Exlg (379)

Absorbedor VX:

Edab 179¢ = EXZZ + EXZ3 + Ex25 + EX4_1 - EXZ4 - Ex26 - EX42 (380)
Generador VX:
Edgen VX = Ele + Ex27 - Ex23 - EXZg - EXZQ (381)

Valvula de expansion 2:
Ed‘UZ = Exl - Ex4 (3.82)

Valvula de expansion 3:

Edvg = Ex30 - Ex31 (383)
Bomba 1:
Edb1 = Ex13 + Wl - Ex14_ (3.84)
Bomba 2:
Edbz = Ex24 + WZ - Exzs (3.85)
Bomba 3:
Edb3 = Eng + W3 - Ex17 (3.86)
Bomba 4:
Edb4 == Eng + W4_ - E.x17 (387)
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3.4 Simulacién del ciclo VX-GAX por la segunda ley de la termodindmica

El diagrama de flujo que describe las etapas del analisis de exergia del ciclo VX-GAX
se presenta en la figura 3.3. La secuencia de célculos indica que se inicia en la zona de
baja presién, continua en la zona de presion intermedia y termina en la regién de alta
presion en el generador.

INICIO

¢ -
Definir: el estado muerto (To y Po), las
condiciones de operacion (Tamb Y Tgen)
las propiedades termodinamicas de todas
las corrientes y los flujos de calor

calculados por la primera ley.

v

' Calcular la entalpia y la entropia de cada
corriente en el estado muerto (ho Y So)

v

Calcular la exergia (Ex) de cada corriente

respecto del estado de ieferenma (Ec. 3.67). "

mantear y resolver los balances de
exergia para cada etapa del proceso,
apoyandose en la ecuacion 3.66.

v

Elcular: un balance global de exergia, la
eficiencia exergética de cada etapa y la
eficiencia del ciclo VX-GAX por segunda Ley.

—
Impresion de resultados

'

FIN

—

—

Figura 3.3 Etapas para el analisis de exergia del ciclo VX-GAX.
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CAPITULO 4

RESULTADOS Y DISCUSION

4.1 Resultados del andlisis por primera ley de la termodinamica.

Para simular el comportamiento del ciclo VX-GAX se emple6 el programa EES donde
se tomd en cuenta una aproximacion de temperaturas entre corrientes internas igual a
6°C. El simulador desarrollado se utilizé para conocer el comportamiento operativo del
ciclo y el maximo desempefio posible, que esta tecnologia de enfriamiento ofrece en
diversas condiciones de operacion. Esto es, temperaturas ambiente (Tamp) desde 25°C
hasta 40°C y temperaturas de generacion (Tgen) hasta 190°C. Para lograr lo anterior,
primeramente se analizo el efecto de la velocidad de flujo masico de las corrientes 5
(ms), 20 (m20) Y Tgen SObre otras variables importantes, como los calores requeridos
(Qreq) Y disponibles (Quisp) en las diferentes secciones el ciclo, ademas de los calores
intercambiados entre el ciclo y sus alrededores, la integracion energética interna (IEI) y
finalmente sobre el COP del sistema. Se concluye la investigacion por primera ley de la
termodinamica mediante un estudio paramétrico, que permitid manipular
estratégicamente los valores de ms y my para encontrar los COP &ptimos, en cada

condicién de operacion estudiada.

La tabla 4.1 muestra las propiedades de las corrientes internas del ciclo VX-GAX para
Tgen=185°C y Tamb=35°C. Mientras que la tabla 4.2 reporta el flujo de calor entre los

principales componentes del ciclo y los alrededores en las mismas condiciones.

En base a los resultados presentados en la tabla 4.2 podemos calcular que el Coeficiente
de Operacion (COP) del ciclo VX-GAX en estas condiciones es igual a 1.134, que es
superior al 1.022 logrado por el ciclo Branched-GAX en las mismas condiciones de
operacién (Cervantes et al., 2016). Aun cuando la mejora en el COP es aparentemente
poco significativa (10.95%), esto cobraria mayor relevancia en equipos de refrigeracién

con grandes capacidades.

La no existencia de un rectificador con enfriamiento externo en el ciclo VX-GAX ayuda
a reducir las pérdidas de energia desde el ciclo hacia el aire de la atmosfera, para esto, la

labor de rectificacion la lleva a cabo una corriente interna (corriente 7), es decir existe
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una mayor IEI en este ciclo que en otros ciclos avanzados tipo GAX que le precedieron.
La tabla 4.3 indica la magnitud de la integracién de energia en diversos componentes

del ciclo.

Tabla 4.1 Propiedades de las corrientes internas del ciclo VX-GAX a Tgen=185°C Y Tamy=35°C.

Corriente  Presion  Temperatura  Fraccion masa Flujo Entalpia
(bar) (°C) de amoniaco (kg/min) (kJ/kg)
1 16.82 185 0.0711 1.3124 745.70
2 16.82 121.3 0.3247 1.8803 336.74
3 16.82 121.3 0.9108 0.5679 1613.85
4 16.82 127.3 0.0711 1.3124 489.63
5 16.82 121.3 0.1803 0.3433 397.24
6 16.82 93.49 0.4560 1.3374 185.80
7 16.82 69.36 0.6041 0.5420 92.66
8 16.82 69.36 0.9950 0.9103 1381.83
9 16.82 43 0.9950 0.9103 202.35
10 16.82 14.48 0.9950 0.9103 64.28
11 4.436 1 0.9950 0.9103 64.28
12 4.436 4 0.9950 0.9103 1223.32
13 4.436 37.05 0.9950 0.9103 1361.40
14 4.436 43 0.4560 2.4474 -45.74
15 8.485 43.07 0.4560 2.4474 -45.08
16 4.436 69.59 0.9560 0.4265 1484.18
17 4.436 69.59 0.3147 1.9636 105.50
18 4.436 69.59 0.3147 1.3956 105.50
19 8.485 63.59 0.4560 2.4474 47.02
20 4.436 69.59 0.3147 0.5680 105.50
21 8.485 69.62 0.3147 0.5680 105.50
22 8.485 63.59 0.4560 0.7187 47.02
23 8.485 63.59 0.4560 0.3913 47.02
24 8.485 63.59 0.4560 1.3374 47.02
25 8.485 63.59 0.9887 0.1507 1414.57
26 8.485 43 0.6041 0.5420 -31.07
27 16.82 43.18 0.6041 0.5420 -29.63
28 16.82 57.59 0.6041 0.5420 37.15
29 16.82 99.75 0.1803 0.3433 302.7
30 4.436 127.3 0.0711 1.3124 489.63
31 16.82 63.78 0.4560 1.3374 48.39
32 8.485 93.49 0.3147 0.5680 211.3
33 4.436 99.49 0.1803 1.5406 300.8
34 4.436 99.49 0.1803 1.1973 300.8
35 4.436 99.49 0.8079 0.2282 1721.19
36 4.436 99.49 0.1803 0.3433 300.8
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Tabla 4.2 Energia intercambiada con los alrededores por los principales
componentes del ciclo VX-GAX a Tgen=185°C y Tamp=35°C.

Equipo Calor (kJ/min)
Generador (Qgen) 925.86
Evaporador (Qev) 1055.10
Absorbedor (Qanb) 699.95
Absorbedor VX (Qabvx) 212.18
Condensador (Qco) 1073.70
Bomba 1 (By) 1.5940
Bomba 2 (B>) 0.7834
Bomba 3 (Bs) 0.6470
Bomba 4 (Bs) 1.8370

De acuerdo a los resultados presentados en la tabla 4.3, en las condiciones de operacion
dadas, la mayor parte de la IEI se produce en la seccion GAX. Este flujo interno de
calor se emplea para reducir la entrada de calor al ciclo desde una fuente externa a
través del generador. Para esto, la magnitud del flujo masico de la extraccion lateral
(ms), debe ser tal, que permita que el calor disponible en la parte caliente del absorbedor
sea igual al calor requerido por la parte fria del generador.

La seccion del absorbedor enfriada por la solucidn, también representa una parte
significativa de la IEI total en el ciclo VX-GAX, donde una parte de esta energia se
aplica para activar el generador de presion intermedia (generador VX) y el resto se
envia a la parte fria del generador. En este punto es importante enfatizar el papel de la
velocidad del flujo masico de 20 (m2o), el cual debe tener cierto valor para lograr que
todo el calor disponible en la seccion del absorbedor enfriada por la solucion, sea
completamente aprovechado. Ya que de otra manera, este calor disponible seria

rechazado a la atmdsfera, sin contribuir a la eficiencia del ciclo.

Tabla 4.3 IEI en el ciclo VX-GAX a Tgen=185°C y Tamp=35°C.

Equipo Calor (kJ/min)
Absorbedor enfriado por aire (IElab) 225.42
Absorbedor enfriado por solucion (IElap sol) 453.10
Absorbedor GAX (IElcax) 572.02
Generador (1Elgen) 336.1
Absorbedor VX (IElap vx) 36.19
Generador VX (IElgen vx) 299.38
Economizador (IEle) 125.69

De acuerdo con la discusién anterior, ms y myo por coveniencia deben dejarse como

grados de libertad en la simulacion del ciclo VX-GAX, por que mediante una adecuada
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manipulacion de estas variables se puede maximizar la IEI y con ello lograr optimizar el
COP del ciclo.

4.1.1 Validacién

Para llevar a cabo la validacion del simulador del ciclo VX-GAX desarrollado en este
trabajo de investigacion, fué necesario tener en cuenta las condiciones de operacién
presentadas por Rane y Erickson (1993), para lifts de temperatura (diferencia de
temperaturas entre el condensador y el evaporador) altos, es decir, mas grandes que
60°C. La tabla 4.4 muestra una comparacion entre los calores calculados por Rane y

Erickson y los obtenidos usando el simulador de este trabajo.

Tabla 4.4 Comparacion de los resultados de este trabajo con los de Rane y Erickson.

Calores (kW) Rane y Erickson Este trabajo % de desviacion

Qev 1215.64 1256.35 3.35
Qco 1247.78 1130.6 9.39
Qgen 1581.4 1612.61 1.97
Qdisp ab sol 824.54 901.8 9.37
Qdisp ab VX 707.38 703.2 0.59
Quisp ab 1931.04 1821.7 5.66
IElec 294.28 325.9 10.74
IElab 631.05 609.0 3.49
IElap vx 195.78 185.2 5.40
IElgen vx 736.22 719.3 2.30
IElgen 580.09 560.7 3.34
COP 0.662 0.686 3.64

Es importante tener en cuenta que los resultados presentados en la tabla 4.4
corresponden a un lift de temperatura igual a 70°C, en estas condiciones, no es posible
tener un traslape de temperaturas entre el generador de alta presion y el absorbedor de
baja presion, Gnicamente entre éste y el generador VX (Rane y Erickson, 1993), en otras
palabras no existe la IElgax. Los calores liberados Qap ¥ Qab vx NO aparecen en la tabla
4.4, ya que Rane y Erickson, en su trabajo no los contemplan explicitamente, pero es
posible calcularlos mediante una simple resta de la siguiente forma: Qab = Quisp ab - 1Elab
Y Qab vx = Quisp ab vx - IElab vx. Por su parte, el COP del ciclo se calculd dividiendo Qev
entre Qgen, SOl0 que al hacer el balance de energia de todo el ciclo, se calculé que es
necesario afadir 254.79 kW, desde una fuente externa. Este calor debe sumarse al Qgen
para obtener asi el COP mostrado en la tabla.
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4.1.2 Efecto de la velocidad de flujo masico de 5 (ms).

Una variable importante para lograr un mejor desempefio del ciclo VX-GAX es ms, que
representa la velocidad de flujo mésico de la extraccion lateral hecha a partir de la
seccion caliente del absorbedor de baja presion. Su magnitud es digna de atencién, ya
que si se manipula adecuadamente, es factible optimizar el flujo de calor intercambiado
entre la parte caliente del absorbedor y la parte fria del generador. Esto ayudaria a
reducir la entrada de calor desde una fuente externa y con ello mejorar el COP del ciclo.
Para estudiar el efecto de ms sobre algunas variables importantes del ciclo, en esta
seccion se considera una Tgen=185°C y Tamb=35°C. En apartados siguientes, se llevara a
cabo una optimizacion de ms y demas variables del ciclo VX-GAX, mediante un

estudio paramétrico en diversas condiciones de operacion.

La figura 4.1 muestra el efecto de ms sobre el calor requerido en el generador de baja
temperatura (Qreq gen 1) Y €l calor disponible en la zona de alta temperatura del
absorbedor, también conocida como la zona GAX (Quisp GAX)-

T T T T T 1

QDisp GAX .

QReq GenFrio

550 |-

500 |-

Calor disponible o requerido (kJ/min)
1

450

-0.05 000 005 010 015 020 025 030 035

Flujo masico de 5, m, (kg/min)
Figura 4.1 Efecto de ms sobre Qgisp cax Y Qreqgenf @ Tgen=180°C Yy Tamy=35°C.

El Quisp cax exhibe un comportamiento ascendente a medida que ms aumenta, esto se
explica, teniendo en cuenta que al incrementar ms también aumentan los flujos masicos

internos en la parte caliente del absorbedor como se indica la figura 4.2, lo que ayuda a
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tener un calor disponible cada vez mayor en esta seccion. Al mismo tiempo el Qreq gen f
diminuye por que ocurre una reduccion de flujos internos en la zona fria del generador,
como lo indica el descenso de la velocidad de flujo méasico de la corriente 7 empleada
en la labor de rectificacion (ver figura 4.2). Es importante notar que el punto de
interseccion de las lineas de Qreq gen f Y Quisp cax ocurre cuando ms=0.3433 kg/min, que
representa el valor 6ptimo de esta variable, es decir donde se aprovecha al méaximo el
traslape de temperaturas entre la zona fria el generador y la zona caliente del
absorbedor, en otras palabras, para este valor de ms la integracion energética interna en
la zona GAX es total.
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005 000 005 010 015 020 025 030 035
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Figura 4.2 Efecto de ms sobre los flujos de la seccién GAX
a Tgen:l80°C y Tamb:35°c.

Existe IEI en otras partes del ciclo VX-GAX, en las cuales la corriente ms también tiene
una influencia, como se aprecia en la figura 4.3. En dicha figura observamos que la
IElcax Y la IElgen son las mas sensibles a a cambios en ms, seguido de la IElabsol Y la
IElgen vx, mientras que IEla y la IEla vx presentan una variacion apenas perceptible,
tambien nos percatamos que IElec no se ve afectado debido a que el equipo tiene una
capacidad de enfriamiento (Qev) fija, esto significa que el flujo de masa y las
condiciones de operacion en la zona del economizador no cambian con ms. El
incremento de IElcax y la IElgen en funcion de ms se debe a un incremento de los flujos

internos tanto en la zona GAX como en la seccion caliente del generador. Al mismo
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tiempo 1Elap soi, 1Elgen vx, 1Elan Y 1Elan vx muestran decrementos por la reduccion de los
flujos internos al aumentar ms. El hecho de que tanto IElcax como IElgen experimenten
un crecimiento relativamente mas sensible contribuye a lograr una mayor integracion
energética global (IEG, suma de todas las IEI) en el ciclo como se presenta en la figura
4.4. Esto ayuda a reducir la necesidad de servicios de calentamiento externo. Aqui es
importante mencionar, que el valor 6ptimo de ms elimina el uso de calor externo para
hacer funcionar a la parte fria del generador (Qgen frio). La figura 4.4 también muestra la

disminucion de Qgen rio €n funcion de ms.
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Figura 4.3 Efecto de ms sobre la IEl @ Tgen=180°C y Tamy=35°C.

El efecto que tiene ms sobre los calores intercambiados entre el ciclo VX-GAX y sus
alrededores se presenta en la figura 4.5, donde se aprecia un incremento del flujo de
calor que entra a la parte caliente del generador (Qgen ¢), esto se explica teniendo en
cuenta que al aumentar ms se incrementan los flujos internos de la parte caliente del
generador, es por esto que se necesita un flujo de calor cada vez mayor para procesarlos,
hasta que estos obtengan las propiedades deseadas. Mientras que los calores liberados al
aire tanto desde el absorbedor de baja presion (Qan) como desde el absorbedor VX (Qab
vx) disminuyen al aumentar ms, debido a una reduccion de los flujos internos en estos
componentes del ciclo VX-GAX. En la misma figura aparece la linea del Qgen t ya que
esta seria una energia que recibiria el ciclo desde sus alrededores siempre y cuando el

flujo de ms no sea el 6ptimo para las condiciones de operacion estudiadas.
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Figura 4.4 Efecto de ms sobre Qgent y 12 IEG a Tgen=180°C y Tamp=35°C.

Los flujos de calor intercambiados por el evaporador y por el condensador son
constantes e iguales a 1055.10 kJ/min y 1073.70 kJ/min respectivamente, debido a que
la simulacion se hizo bajo el supuesto de una capacidad de refrigeracion fija (5
toneladas), ademas de tener en cuenta propiedades constantes en la entrada y salida del
evaporador. Esto limita el flujo de refrigerante a 0.9103 kg/min, tanto en el evaporador,

como en el condensador.
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Figura 4.5 Efecto de ms sobre los calores intercambiados
por el ciclo a Tgen=180°C y Tamp=35°C.
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Como ya se ha discutido, ms tiene un efecto considerado positivo, desde el punto de
vista de ahorro energético, sobre un conjunto de variables del ciclo VX-GAX

relacionadas con su eficiencia (COP).

Es importante mostrar la ganancia en COP cuando ms aumenta, desde 0 kg/min hasta el
valor 6ptimo de 0.3433 kg/min, en la condicion de operacion estudiada. La figura 4.6
muestra esta relacion, y al mismo tiempo, el efecto de ms sobre ma, la cual es otra
variable cuya manipulacién adecuada permite lograr el objetivo de este analisis, que es

determinar el COP maés alto posible en cada condicion de operacion dada.

De acuerdo a la figura 4.6, el valor de myo disminuye a medida que aumenta ms, porque
un incremento de ms significa un aumento en los flujos internos de la seccion caliente
del absorbedor, esto es, existe una mayor absorcion de amoniaco en esa zona. Teniendo
en cuenta que la cantidad de amoniaco a absorber es fija (capacidad constante),
entonces, debe existir menos absorcion de amoniaco en la zona enfriada por aire, es

decir, se necesita que myo Sea menor.
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Figura 4.6 Efecto de ms sobre myo y sobre el COP
del CIC|O a Tgen:180°C y Tamb:35°c.

4.1.3 Efecto de la velocidad de flujo mésico de 20 (m2o).

La variable myo representa la velocidad de flujo masico de la corriente de retorno desde
el generador VX hacia la seccion del absorbedor de baja presion enfriado por aire. Este
flujo tiene una importancia crucial en la IEI entre el generador VX y la seccion del

absorbedor enfriada por la solucidn, y por tanto en la eficiencia energética del ciclo. En

. _________________________________________________________________________________________|
UNIVERSIDAD AUTONOMA DE BAJA CALIFORNIA -41 -



CAPITULO 4 RESULTADOS Y DISCUSION

este apartado se analiza el efecto de myo sobre la IEI y otras variables importantes del
ciclo VX-GAX, usando como condiciones de operacion Tgen=180°C, Tamy=35°C y
ms=0.3433 kg/min.

La figura 4.7 muestra el efecto de mzo sobre Quisp ab sol, Qreq gen f, Qdisp cax Y Qgen vx. ESta
figura muestra que Quisp ab sol Y Qgen vx, asi cOMO Qreq gen Y Quisp Gax, coinciden en
m20=0.5680 kg/min. Es decir en este punto el generador VX, puede ser activado por la
zona del absorbedor enfriada por aire, sin desperdicio de Quisp ab sol, Ya que antes del
valor de m20=0.5680 kg/min, hay una diferencia entre Quisp ab sol Y Qgen vx, €St0 representa
el calor disponible en exceso, el cual no es aprovechado y debe eliminar al ambiente.
Un explicacion similar existe para Qreq gen t Y Qdisp cax. COmo en ambos casos no existe
un uso eficiente de la energia, antes de que m2=0.5680 kg/min, esto repercute en la
eficiencia del ciclo, ya que este calor desperdiciado debe ser alimentado en el
generador, desde una fuente externa. Por otro lado, si mzo es mayor que 0.5680 kg/min,
entonces, en ambos casos los calores requeridos seran mayores que los disponibles y esa
energia debe ser suministrada desde una fuente externa. En resumen 0.5680 kg/min es el

valor 6ptimo de myo cuando Tgen=180°C, Tamb=35°C y ms=0.3433 kg/min.

700 ———————— 71—

Calor disponible o requerido (kJ/min)

0.0 0.1 0.2 03 0.4 0.5 0.6
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Figura 4.7 Efecto myo sobre los calores disponibles y requeridos mas importantes
del ciclo a Tgen=180°C, Tamy=35°C y m5=0.3433 kg/min.

La figura 4.8 indica el comportamiento de Qap, Qap vx Y Qgen €n funcion de mzo. Se sabe
que un aumento de myo, produce flujos masico internos méas elevados en la zona del

absorbedor enfriada por aire, esto explica un incremento tanto en Qa, como en el Qap vx.
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Figura 4.8 Efecto my, sobre los calores intercambiados por el ciclo
a Tgen=180°C, Tamp=35°C y ms=0.3433 kg/min.

Por su parte el decremento de Qgen, Se debe a una mejor utilizacion de la energia

calorifica alimentada en el generador a medida que mzo aumenta, como se explico en la

figura 4.7.
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Figura 4.9 Efecto myo sobre el COP y la IEG del ciclo VX-GAX
a Tgen:lSOOC, Tamb:35oc y m5:03433 kg/m'n

Como se ya menciond el COP del ciclo se ve favorecido cuando my aumenta hasta

llegar a una valor maximo debido a un uso mas eficiente de la energia. En otras palabras
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mgo varia de tal forma que se aproveche completamente el calor disponible en la seccion
del absorbedor enfriado por la solucién. Esto se ilustra en la figura 4.9, donde ademas se
presenta el efecto positivo que tiene myo sobre la Integracion Energética Global (IEG)
del ciclo VX-GAX.

4.1.4 Efecto de la temperatura de generacion (Tgen).

La figura 4.10 indica que un incremento en la Tgen provoca una reduccion en la IEI en
varios componentes del ciclo VX-GAX. Esto es debido a una reduccion de los flujos
masicos internos en esas etapas del ciclo. La disminucion de dichos flujos masicos se
explica, teniendo en cuenta que, en este trabajo, el ciclo estd simulado para una
capacidad de refrigeracion constante (5 toneladas), es decir el flujo masico del
refrigerante suministrado al absorbedor desde el evaporador es fijo, ademas al
incrementarse Tgen también disminuye la concentracion de amoniaco en la solucion que
va desde el generador hasta el absorbedor (corriente 1), es otras palabras, al tener una
concentracion decreciente, se necesita una velocidad de flujo masico de 1 (mq) cada vez
menor para absorber el flujo constante de refrigerante procedente del evaporador, y asi
obtener un flujo de concentracion deseado a la salida del absorbedor (corriente 14).
Como este flujo masico decreciente se alimenta al absorbedor de baja presion, entonces
reduce la magnitud de sus flujos internos. Esto trae como consecuencia una disminucién
de la IEla y de la IEla soi, que a su vez reduce los flujos masicos internos de los
componentes ubicados en la seccidn de presion intermedia (absorbedor VX y generador

VX), lo que confirma un descenso de la IElgen vx Y de la IElap vx.

Por su parte la IElcax aumenta con la Tgen, porque, aun cuando existe una reduccion de
los flujos mésicos internos en la zona caliente del absorbedor, al mismo tiempo hay un
incremento en el traslape de temperaturas entre esta y la zona fria del generador. Lo
anterior ocasiona que tanto Qreq gent COMO Quisp cax aumenten su valor y con ello también
la IElcax, (Quisp cax = IElcax). ES importante mencionar, que la figura 4.10 contempla
valores de la Tgen que inician en 156.9°C, ya que a la Tamp=35°C, valores inferiores de
Tgen eliminarian la corriente 35, es decir no existiria un flujo de vapor rico en amoniaco,
disponible para alimentar la parte caliente del absorbedor. Explicado de otra manera,
valores inferiores de Tgen Causarian un aumento de ms, esto provocaria que el flujo

constante de refrigerante sea absorbido solamente en las etapas inferiores del
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absorbedor. Lo que significa que no existiria una absorciéon en la zona caliente del

absorbedor, esto reduciria drasticamente la Quisp cax y €l COP del ciclo.
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Figura 4.10 Efecto de Tgen sobre la IEI @ Tamp=35°C.
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Figura 4.11 Efecto de Tgen Sobre los calores intercambiados por el ciclo a Tamy=35°C.

La reduccién de los flujos masicos internos en la mayor parte de las etapas del ciclo,
debido a un incremento de la Tgen, también tienen consecuencias en la magnitud de los
calores intercambiados entre el ciclo y sus alrededores, como lo indica la figura 4.11. El

descenso en la magnitud de Qgen Se explica por la reduccion de los flujos masicos

. _________________________________________________________________________________________|
UNIVERSIDAD AUTONOMA DE BAJA CALIFORNIA -45 -



CAPITULO 4

RESULTADOS Y DISCUSION

internos, pero ademas por el aprovechamiento del creciente traslape de temperaturas

entre la zona caliente del absorbedor y la zona fria del generador.
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Figura 4.12 Efecto de Tgen Sobre el COP y la IEG a Tamp=35°C.

Como ya se explico, el incremento de Tgen produce una reduccion de Qgen, Y cOmo la

capacidad de enfriamiento del ciclo es fija, entonces un incremento de Tgen también

produce un aumento en el COP del ciclo, de esta manera lo pone en evidencia la figura

4.12. En esta misma figura también aparece la IEG que exhibe un comportamiento

creciente, gracias al incremento de la IElgax.

m,, (kg/min)

W77

0.9

0.8

0.7

0.6

0.5

I,
—=—m.
2

m, (kg/min)

< 0.32

155 160 165 170 175 180
T,.CO
Figura 4.13 Efecto de Tgen SObre ms y

185 190 195

m20 a Tamb:35°c.

UNIVERSIDAD AUTONOMA DE BAJA CALIFORNIA

- 46 -



CAPITULO 4 RESULTADOS Y DISCUSION

No podemos concluir esta seccidén sin analizar el comportamiento de ms y myo en
funcion de Tgen (figura 4.13). Para el caso de mzo, sufre una reduccion como la mayoria
de los flujos masicos internos, por las causas ya explicadas. Mientras que ms,
primeramente experimenta un incremento, alcanza un valor maximo y luego su

magnitud disminuye.
4.1.5 COP 6ptimos para diferentes valores de Tamb.

Una vez que se simuld el ciclo VX-GAX y se investigd el efecto de variables
importantes como ms, Mo Y Tgen, SObre su comportamiento operativo y sobre el COP del
mismo, esto a Tampb=35°C. Es el momento de presentar los COP dptimos en funcién de

Ms, M2o Y Tgen, para diferentes valores de Tamb entre 25°C y 40°C.
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Figura 4.14 Valores 6ptimos de ms en funcion de Tgen Y Tamb.

La figura 4.14 indica los valores que debe tomar ms, para que el ciclo VX-GAX logre la
eficiencia (COP) maxima en funcion de Tgen para diferentes Tamp. En dicha figura
podemos observar, que para un valor fijo de Tgen, existe un incremento en ms a medida
que Tamb Se reduce. Esto se presenta, porque a una Tamp baja se obtiene una solucién mas
concentrada de amoniaco a la salida del absorbedor (corriente 14), lo que significa, que
es necesario un menor flujo de absorbente, para disolver al amoniaco. Esto es, a Tamb
pequefias existe una mayor cantidad de absorbente disponible para hacer la extraccion

lateral desde el absorbedor (ms).
|
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Por su parte la figura 4.15 muestra el efecto contrario que tiene Tampn SObre myo, esto se
entiende, teniendo en cuenta la explicacion que se dié en las figuras 4.6 y 4.14.

m,, (kg/min)

130 140 150 160 170 180 190
[+]
T, (°C)

Figura 4.15 Valores optimos de my en funcion de Tgen Y Tamb.

En la figura 4.16 se indica el comportamiento descendente del Qgen @ medida que Tgen
aumenta, debido a que también existe una reduccion de los flujos masicos internos en
esta seccion. En esta figura, ademas se presenta el efecto ascendente que tiene Tamb
sobre Qgen, esto por el aumento de los flujos masicos internos. Los valores minimos de
Qqgen Se obtienen siempre a Tgen=190°C. El Qgen minimo puede sufrir un decremento
hasta de 41.36 %, si Tams disminuye desde 40°C hasta 25°C, donde se encuentra el valor
minimo global de 625.81 kJ/min.

Los COP o6ptimos del ciclo VX-GAX en funcién de Tgen Y Tamb Se muestran en la figura
4.17. Los resultados mostrados en esta figura, son congruentes cualitativamente
hablando, porque se cumple que el COP se incrementa al aumentar la Tgen, ademas a

menor Tam» Se obtiene un mayor COP, como ocurre en otros ciclos de absorcion.

Los COP maés altos del ciclo VX-GAX para cada Tamp Se reportan en la tabla 4.5. De

acuerdo con la figura 4.17 los mejores COP se alcanzan a Tgen=190°C.
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Figura 4.17 Valores 6ptimos de COP en funcion de Tgen Y Tamb.

Tabla 4.5 COP maximos del ciclo VX-GAX en funcion de Tamp

Tamb(°C) | 25 | 275| 30 | 325 | 35 | 375 | 40
COP |1.667|1.526 | 1.401|1.299 | 1.195 | 1.088 | 0.9828
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4.2 Resultados del analisis por segunda ley de la termodinamica.
Esta seccion inicia exponiendo la exergia destruida (Ed) en cada componente del ciclo
VX-GAX para Tgen=180°C y Tamv=35°C. Posteriormente se calcula la exergia destruida

y la eficiencia por segunda ley (ni1) en otras condiciones de operacion.

La figura 4.18 indica la cantidad de exergia destruida (en kJ/min) en cada componente
del ciclo VX-GAX. De los 219.90 kJ/min de exergia que se destruye en todo el ciclo, la
mayor parte ocurre en la seccién caliente del generador (126.06 kJ/min). Esto se debe
principalmente a las amplias diferencias de temperatura empleadas para transferir calor
en esta etapa, sumado a esto, estd el mezclado y separacion de corrientes con
propiedades termodindmicas muy diferentes. El segundo sitio de mayor destruccion de
exergia es el absorbedor de baja presion, con sus 3 secciones. Mientras que las unidades
con menor pérdida de exergia son las valvulas de expansion y las bombas. Estos
resultados son cualitativamente similares a los mostrados en otros estudios

termodinamicos sobre los ciclo GAX (M. Yari et al, 2011).
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Figura 4.18 Exergia destruida (kJ/min) en cada componente del ciclo VX-GAX
a. Tgen:185°c y Tamb:35°c.

Un hecho importante indicado en la figura 4.18 es la presencia de dos exergias
destruidas con signo negativo. Estas se ubican, una en el acoplamiento térmico formado
por la seccion del absorbedor enfriada por la solucion y el generador VX (Abs-genVX),

mientras que la segunda en el acoplamiento entre la seccion GAX y la parte fria del
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generador (GAX). Lo anterior se puede interpretar como una violacion de la segunda
ley de la termodindmica, ya que la exergia no se puede generar, en otras palabras
durante los procesos la energia siempre pierde calidad, es decir, siempre se destruye una
parte de la exergia (Cengel y Boles, 2015). Debido al alto nimero de intercambios de
calor presentes en estas zonas, es posible que se trate de alguna transferencia de calor
desde una temperatura baja hasta una temperatura mayor. Lo anterior constituye dos

sefiales claras de una necesidad de redisefio del ciclo VX-GAX en esos sitios.

En las condiciones mostradas en la figura 4.18, la eficiencia por segunda ley del ciclo
VX-GAX seria de 27.49%. Esto es, por cada kJ de exergia que entraria en el generador

desde una fuente externa, ingresarian al ciclo 0.2749 kJ de exergia por el evaporador y

las bombas.
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Figura 4.19 Efecto de la Tgen Sobre la Ed en los principales componentes
del ciclo VX-GAX a Tamp=35°C.

4.2.1 Efecto de Tgen Sobre la exergia destruida.

Para Tamb=35°C, se realiz6 una exploracion paramétrica, variando la Tgen, con la idea de
encontrar un rango donde no se presentan exergias destruidas negativas, es decir, las
condiciones donde el ciclo VX-GAX presentado en este trabajo es termodinamicamente
factible. De esta manera se encontrdé que para dicha Tamn, €l rango de Tgen va desde

158°C hasta 176°C aproximadamente. Es importante notar, que en el analisis por
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primera ley, la Tgen alcanzaba el valor de 190°C, este hecho resalta la importancia del
analisis de exergia en este ciclo, durante la etapa de la sintesis del proceso.
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Figura 4.20 Efecto de la Tgen Sobre la Ediotal, Edgen Y 12 711 €n €l ciclo VX-GAX a Tamp=35°C.

La figura 4.19 muestra el comportamiento de la Ed de los principales componentes del
ciclo VX-GAX. Las exergias destruidas en el economizador (ec), condensador (co) y
evaporador (ev), son constantes, por que el ciclo tiene una capacidad de enfriamiento
fija y ademas Tamn €S constante. El resto de las exergias destruidas tienen un
comportamiento decreciente a medida que Tgen aumenta, debido principalmente, a que
en estos componentes, se presenta una disminucion de los flujos masicos internos. La
pendiente mas pronunciada corresponde a la seccion GAX, por que al mismo tiempo,
ms aumenta, ocasionando una disminucion del AT entre el extremo caliente de la
seccion GAX del absorbedor y la parte fria de generador. En otras palabras, la corriente
5 toma calor del extremo caliente de la seccion GAX, esto reduce el calor disponible en
esta zona, asi el calor que necesita la seccion fria del generador, s6lo una parte es
suministrado desde el extremo caliente del absorbedor, respetando el AT de disefio
(6°C) vy el resto desde una region a un A7 menor que 6°C. Esto se traduce en una
reduccién de la exergia destruida, por que en los procesos de transferencia de calor se
reduce la exergia destruida cuando el AT disminuye, teniendo el cero como limite

cuando el AT tiende a cero.

La exergia destruida en el generador (Edgen) Se presenta en la figura 4.20, donde ademas

se grafica la exergia destruida total (Edwta) en el ciclo VX-GAX y la eficiencia de

. _________________________________________________________________________________________|
UNIVERSIDAD AUTONOMA DE BAJA CALIFORNIA -52 -



CAPITULO 4 RESULTADOS Y DISCUSION

segunda ley (»u). Esta figura es congruente con la figura 4.19, ya que exhibe una
disminucion tanto de Edgen como de la Edww cuando aumenta la Tgen, Y al mismo
tiempo se presenta un ascenso de la », todo lo anterior, es debido principalmente a una
disminucién de los flujos masicos internos en gran parte del ciclo VX-GAX.

Con la idea de mostrar las exergias de las corrientes internas y externas (servicios de
calentamiento y enfriamiento) y las exergias destruidas por cada etapa del ciclo VX-
GAX, para Tamb=35°C se selecciona la Tgen=170°C. En la tabla 4.6 se presentan las
exergias de las corrientes internas, mientras que las exergias de las corrientes externas
aparecen en la tabla 4.7. En estas condiciones de operacién, también se calcularon y
graficaron las exergias destruidas por cada componente del ciclo (figura 4.21) y el
porcentaje de la exergia total que se destruye en cada uno de ellos (figura 4.22). En estas
figuras no se presentan exergias destruidas negativas en ningun componente, lo que
pone en evidencia que el ciclo VX-GAX con la configuracion presentada en este trabajo
es termodinamicamente factible en las condiciones de operacion seleccionadas. La

mayor destruccion de exergia ocurre en el generador, por las razones ya explicadas.

Un hecho que llama la atencién en las figuras 4.21 y 4.22, es la pequefia destruccion de
exergia que tiene lugar en el acoplamiento Abs-genVX, que se explica por la reduccion
de el promedio de las diferencias de temperaturas entre el generador VX 'y la seccion del
absorbedor enfriado por la solucién. Parte de esta reduccion de debe al mezclado a
contraflujo de la corriente 22 (liquido subenfriado) y un flujo de vapor saturado
ascendente, que a la salida del generador VX conformara la corriente 25. Estos flujos, se
encuentran en equilibrio térmico (temperaturas iguales), en equilibrio mecanico
(igualdad de presiones), pero no estan en equilibrio de fases, es decir, entre ellas no se
logra un equilibrio termodindmico completo. Después de que la corriente 22 ingresa en
el generador VX, tiende al equilibrio termodinamico, para esto, una parte del vapor
ascendente, se debe condensar, el calor liberado en este proceso, provoca el
calentamiento del liquido subenfriado, llevandolo hasta la condicion de saturacién. Pero
dicho calor de condensacion, no sélo incrementa la temperatura del liquido, sino del
sistema liquido-vapor, conduciendo a ambas fases al equilibrio termodinamico

completo.
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Tabla 4.6 Exergia de las corrientes internas del ciclo VX-GAX a Tgen=170°C y Tamp=35°C.
Corriente  m(kg/min)  h(kJ/kg) ho(kJ/kg) s(kd/kg K)  so(kJ/kg K)  Ex(kJ/min)

1 1.5045 645.86 59.87 2.103 0.5357 154.9
2 2.2112 251.35 233.6 1.327 1.415 99.05
3 0.7066 1528.61 1398.8 4.809 5.741 294.8
4 1.5045 387.87 59.87 1.480 0.5357 55.72
5 0.3850 330.51 26.34 1.394 0.5111 12.41
6 1.3219 185.79 365.3 1.161 1.904 65.36
7 0.7079 92.66 672.7 0.8647 3.045 65.08
8 0.9103 1381.83 1379.4 4.406 5.708 367.6
9 0.9103 202.35 1379.4 0.7092 5.708 330.8
10 0.9103 64.28 1379.4 0.2519 5.708 333.4
11 0.9103 64.28 1379.4 0.2634 5.708 330.2
12 0.9103 1223.32 1379.4 4.467 5.708 206.2
13 0.9103 1361.40 1379.4 4.94 5.708 199.2
14 2.7717 -45.74 365.3 0.4866 1.904 71.30
15 2.7717 -45.08 365.3 0.4871 1.904 72.67
16 0.3551 1484.18 1403.4 5.299 5.758 78.94
17 2.2164 105.50 71.92 0.8932 0.8146 20.74
18 1.4746 105.50 71.92 0.8932 0.8146 13.80
19 2.7717 47.02 365.3 0.7693 1.904 86.95
20 0.7419 105.50 71.92 0.8932 0.8146 6.943
21 0.7419 105.50 71.92 0.8921 0.8146 7.207
22 0.9387 47.02 365.3 0.7693 1.904 29.45
23 0.5111 47.02 365.3 0.7693 1.904 16.03
24 1.3219 47.02 365.3 0.7693 1.904 41.47
25 0.1968 1414.57 1386.8 4.805 5.731 61.61
26 0.7079 -31.07 672.7 0.4921 3.045 58.76
27 0.7079 -29.63 672.7 0.4933 3.045 59.54
28 0.7079 37.15 672.7 0.6997 3.045 61.78
29 0.3850 302.7 26.34 1.320 0.5111 10.47
30 1.5045 387.87 59.87 1.482 0.5357 54.64
31 1.3219 48.39 365.3 0.7703 1.904 42.87
32 0.7419 211.3 71.92 1.191 0.8146 17.50
33 1.6276 300.8 26.34 1.318 0.5111 41.84
34 1.2425 300.8 26.34 1.318 0.5111 31.94
35 0.1230 1721.19 1095.9 5.823 4.617 31.20
36 0.3850 300.8 26.34 1.318 0.5111 9.898
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Tabla 4.7 Exergia de las corrientes externas del ciclo VX-GAX a Tgen=170°C y Tamp=35°C.
Corriente m(kg/min) h(kJd/kg)  ho(kJ/kg) s(kJ/kg K) so(kd/kg K)  Ex(kJ/min)

37 50.376 50.457 146.67 0.1804 0.5049 190.6
38 50.376 29.513 146.67 0.1063 0.5049 285.9
39 106.61 308.45 308.45 6.897 6.897 0.0
40 106.61 318.52 308.45 6.929 6.897 16.80
41 27.517 308.45 308.45 6.897 6.897 0.0
42 27.517 318.52 308.45 6.929 6.897 4,335
43 81.187 308.45 308.45 6.897 6.897 0.0
44 81.187 318.52 308.45 6.929 6.897 12.79
45 0.5711 2792.52 146.67 6.431 0.5049 468.1
46 0.5711 852.38 146.67 2.331 0.5049 81.70
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Figura 4.21 Exergia destruida en cada componente del ciclo VX-GAX a Tgen=170°C y Tamp=35°C.
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Figura 4.22 Porcentaje de exergia destruida en cada componente del ciclo VX-GAX
a. Tgen:17ooc y Tamb:35°C.
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4.2.2 Efecto de Tamb Sobre la exergia destruida.

Con la finalidad de tener un anélisis de exergia mas completo del ciclo VX-GAX, se
realizaron exploraciones para otras Tamp Y l0s resultados se muestran en la figura 4.23,
donde se aprecian descensos de la Ediwta cuando aumenta Tgen Y también una reduccion
significativa de los rangos de Tgen para cada Tamn, respecto del analisis hecho por la
primera ley de la termodindmica. Estas reducciones concuerdan con el comportamiento
encontrado a Tamb=35°C presentado en la seccidn anterior y se deben a las causas ya
explicadas.

Para una Tgen fija, la Edwtal experimenta un aumento cuando la Tamp Se incrementa. Lo
anterior se debe a que los flujos masicos internos de la mayoria de las etapas del ciclo
sufren un incremento con la Tamb, €Sto provoca una mayor transferencia de calor donde

existe una IEI y por ende una mayor destruccion de exergia en el ciclo.

Las Ediwtal para Tamp de 37.5°C y 40°C, no aparecen en las figura 4.23, por que en estas
condiciones se presentan violaciones a la segunda ley de la termodinamica,

especificamente en los acoplamientos térmicos GAX y Ab-genVX.

320 T T T T T T T T T

o 32.5°C
L 2750(’: 30°C 35°C

300 |-

280 |-

E'd'lu tal (k‘]?nlm)
I

240 |

220 |-

130 140 150 160 170 180
(=]
T,.(0)

Figura 4.23 Efecto de Tgen Y Tamb Sobre la Ediota.

UNIVERSIDAD AUTONOMA DE BAJA CALIFORNIA - 56 -



CAPITULO 4 RESULTADOS Y DISCUSION

La figura 4.24, la cual es complementaria a la 4.23, ilustra el comportamiento creciente
de la nu en funcion de la Tamp. Es decir el ciclo VX-GAX es mas eficiente
exergéticamente a mayores Tamb, que se explica al tener en cuenta el decremento que
sufre la Edwtar al aumentar la Tamn. ESte comportamiento es cualitativamente similar al
mostrado en los analisis de exergia sobre los ciclos GAX presentados por otros autores
(M. Yari et al, 2011).
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Figura 4.24 Efecto de Tgen Y Tamb Sobre la 7.

En la tabla 4.8 se presentan los valores maximos de #; y del COP, con su respectivo
Tgen para los diferentes Tamb. L0S nuevos COP maximos, son los encontrados después de
tomar en cuenta las restricciones impuestas por la segunda ley de la termodinamica, al
ciclo VX-GAX presentado en este trabajo.

Tabla 4.8 COP y 11 méximos del ciclo VX-GAX en funcion de Tams

Tab(°C) | 25 275 30 325 35
COP 1.159 1.156 1.132 1.089 1.029
ni 0.187 0.207 0.225 0.243 0.257
Tgen(°C) | 146.2 157.7 166.6 1724 176.5

Al comparar los COP maximos presentados en la tabla 4.5, con los de la tabla 4.8, se
tiene una reduccion, que va desde 13.89% hasta 30.47% para la Tamp de 35°C y 25°C

respectivamente. Estas diferencias, se presentan por la reduccion de los rangos de la Tgen
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para cada Tamb. Para incrementar el rango de operacion del ciclo VX-GAX y con ello
aumentar su eficiencia tanto energética como exergética, es necesario redisefiarlo,
tomando como guia los aspectos que limitan su funcionamiento, proporcionados por el

analisis de exergia.
4.3 Redisefio del ciclo VX-GAX.

Después del andlisis exérgico del ciclo VX-GAX tratado en este trabajo, hemos
encontrado una reduccion significativa en los rangos de Tambn Y de Tgen, respecto del
analisis hecho por la primera ley de la termodinamica. Lo anterior, como ya se explicd,
se presentd porque se obtuvieron destrucciones de exergia con valor negativo
(“generacion de exergia”) en los acoplamientos térmicos GAX y Ab-genVX, debido a
una transferencia de calor desde unas temperaturas hasta otras de mayor valor. De
acuerdo a esto, para incrementar los rangos de las condiciones de operacion del ciclo
VX-GAX, se tienen que aumentar los gradientes de temperatura en dichos
acoplamientos térmicos. En otras palabras, se deben aumentar los valores de las
aproximaciones de temperatura en dichos intercambios de calor, sin modificar la

estructura del ciclo.

En los ciclos de refrigeracion por absorcién, se sabe que, para una Tgen fija, Si se
incrementan las aproximaciones de temperatura entre corrientes, el COP sufrira un
descenso, de acuerdo a los resultados presentados por investigadores como Herold et al.
(1996) y M. Dixit (2015). Esto se explica como una consecuencia de la reduccion en la
IEI del ciclo.

En el reajuste del ciclo VX-GAX existen dos variables independientes a tomar en
cuenta. Por un lado, la diferencia de temperaturas entre las corrientes 35 y 32 (a esta
diferencia le llamaremos 4741), la cual, es en buena parte responsable de la velocidad de
transferencia de calor y de la tasa de destruccion de exergia en el acoplamiento térmico
Ab-genVX. Por otro lado, esta la diferencia de temperaturas entre las corrientes 30 y 2 (a
esta diferencia le llamaremos 47>) de cuyo valor depende la transferencia de calor y la
destruccion de exergia en el acoplamiento térmico GAX. Al aumentar los valores de AT:
y AT>», se incrementa la temperatura promedio a la que se transfiere el calor y al mismo

tiempo se aumenta la tasa de destruccion de exergia.
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Iniciaremos el proceso de reajuste del ciclo VX-GAX para una Tamp=35°C,
incrementando el valor de la 471 desde 6°C (valor actual), hasta que ya no exista
generacion de exergia en el acoplamiento térmico Ab-genVX. Después de un analisis
parameétrico se encontrd que si el A71=12°C, la destruccion de exergia en Ab-genVX
siempre es positiva desde Tgen=158°C hasta 190°C, que es el rango usado en el analisis
por la primera ley de la termodinamica. La figura 4.25 muestra el efecto de incrementar
ATy, desde 6°C hasta 12°C, sobre la Tgen Yy sobre el COP de ciclo, donde es evidente que
para una Tgen fija, el aumento en 471, no reduce significativamente el COP del ciclo, ya
que sélo se tiene un decremento promedio de 0.29%, esto en el rango de Tgen desde
158°C hasta 176.5°C. Por otro lado, se tiene un aumento en Tgen, hasta la temperatura de
181.1°C, y al mismo tiempo un incremento en el COP hasta 1.083, esto es un aumento
del 5.24%. La i también experimenta un ascenso, pero del 3.57%.

En la figura 4.25, se demuestra que para Tanb=35°C es conveniente operar el ciclo VX-
GAX con un AT1 de 12°C, en lugar de 6°C. Aln asi, el ciclo no puede funcionar por
encima de una Tgn=181.1°C, ya que se presentan violaciones a la segunda ley ahora en
el acoplamiento térmico GAX. Para aumentar el rango de la Tgen, ¥ al mismo tiempo

intentar incrementar el COP del ciclo, es necesario manipular la A7>.
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Figura 4.25 Efecto de AT; sobre Tgen y COP para Tamy=35°C.
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Una vez fijo el valor de 471 en 12°C, se incrementa gradualmente el A7, desde 6°C
hasta 15°C. El efecto de este cambio, sobre Tgen, 71 y COP maximos, para Tamp=35°C se
muestra en la figura 4.26. En estas graficas se aprecia que un aumento en el 47> no
contribuye a un incremento ni en el COP ni en la #u, aunque si permite operar el ciclo
hasta una Tg¢en=184.2°C, donde aun cuando el COP es de 1.063, esta por encima del
1.016 reportado para el ciclo Branched-GAX en las mismas condiciones de operacion
(Cervantes et al., 2016). La figura 4.26 también nos indica que el incremento de AT>
tiene un efecto poco mayor sobre la reduccion del COP que el producido por AT1, ya
que un incremento de 47> desde 6°C hasta 12°C porduce una reduccion del COP en un
1.1%.

Hasta el momento, teniendo en cuenta la informacion proporcionada por las figuras 4.25
y 4.26, se puede decir que para una Tam=35°C, el ciclo VX-GAX tiene su mayor
eficiencia a Tgen=181.1°C, cuando A71=12°Cy AT>=6°C.

Como ya se analizo en la figura 4.25, un incremento de 471 tiene un efecto poco
significativo sobre el descenso del COP y nos permite operar el ciclo a Tgen mayores,
para buscar una mayor eficiencia. Apoyandonos en este hecho, podemos incrementar
AT1 desde 12°C hasta 18°C, siendo éste valor nuestro limite superior, ya que un mayor
aumento de AT7: ocasionaria, una reduccion del rango de temperaturas de los
absorbedores enfriados por aire, tanto en baja como en presion intermedia, lo que
resultaria en un posible traslape de las temperaturas e inclusive transferencias de calor

desde temperaturas bajas hacia temperaturas altas.
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Figura 4.26 Efecto de AT, sobre Tgen, 71 y COP maximos, para Tam,=35°C.
|
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En la figura 4.27 se presenta el efecto de incrementar 471 hasta 18°C, sobre los valores
maximos de Tgen, COP y 711 ES evidente que existe un incremento tanto en Tgen COMO €N
la eficiencia del ciclo, respecto de lo presentado en las figuras 4.25 y 4.26. En este caso,
aun cuando se tiene una mejora, no es posible operar el ciclo por encima de Tgen=°C, por
que se sigue teniendo “generacion de exergia” en el acoplamiento térmico GAX. Esta
limitante se podria reducir o eliminar aumentando 471 con la subsecuente reduccion de

eficiencia, de acuerdo con la figura 4.26.

Andlisis similares deben hacerse para otras Tamn, con la finalidad de ampliar los rangos
de Tgen Y encontrar mayores valores de COP y #, que los reportados en la tabla 4.8.

Para las Tamp de 37.5°C y 40°C, en los rangos de Tgen considerados en el analisis por
primera ley, no existe el problema de “generacion de exergia” en el acoplamiento
térmico GAX, por los grandes flujos masicos presentes en la zona caliente del
absorbedor de baja presion, pero si existe en el acoplamiento térmico Ab-genVX. Esta
limitacion se reduce aumentando el A7; hasta 18°C. Las figuras 4.28 y 4.29 muestran
este efecto sobre Tgen, COP y #1, para Tamo de 37.5°C y 40°C respectivamente. Después
de este reajuste, ya es posible tener un ciclo termodindmicamente factible a las Tamb

mencionadas.

Para las Tamp de 25°C, 27.5°C, 30°C y 32.5°C, el efecto de aumentar 471 no contribuye

con mejoras importantes.
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Figura 4.27 Efecto de Tgen, Sobre i y COP para 471=18°C y Tamp=35°C.
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Figura 4.28 Efecto de Tgen, sobre #i y COP para A71=18°C Yy Tampy=37.5°C.
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Figura 4.29 Efecto de Tgen, sobre #i y COP para A71=18°C y Tamy=40°C.

Tabla 4.9 COP y 71 del ciclo VX-GAX en funcion de Tamn, después del reajuste.

Tanb(°C) | 25 275 30 325 35 375 40
COP 1.159 1156 1.132 1.089 1.109 1.082 0.887
ni 0.187 0.207 0.225 0.243 0.270 0.287 0.266
Teen(°C) | 146.2 157.7 166.6 1724 1835 190 183.05

Aln cuando la estrategia de reajuste del ciclo VX-GAX, conduce a mejorar su
desemperio, los resultados obtenidos no deben tomarse como definitivos, ya que se hizo
variar primero 471 y luego 47> sin contemplar estrictamente las interacciones entre
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ambas variables. Por lo anterior, es necesario recurrir a un metodo de optimizacion

formal.
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CAPITULO 5
DISENO DE UN ABSORBEDOR-VX

5.1 Introduccién.

El absorbedor es el componente mas critico de cualquier sistema de refrigeracion por
absorcion (Aphornratana S., 1995), debido a esto muchos investigadores se han
propuesto entender y mejorar el proceso de absorcion entre el vapor de refrigerante y la

solucion absorbente (P. Srikhirin et al., 2001).

En un absobedor ocurren procesos complejos de transferencia de calor y masa, es por
esto, que su eficiencia depende principalmente de un excelente mezclado entre el vapor
y la solucion de trabajo y del area de contacto entre la pared del intercambiador y la
solucion. Para incrementar la eficiencia de un absorbedor, existe una serie de estrategias
propuestas por diversas autores, por ejemplo: aumentar la turbulencia empleando
paredes corrugadas o cambiar a geometria, emplear aditivos para disminuir la tension
superficial, o mejorar la conductividad térmica de la solucion agregando nanoparticulas
(Cerezo, 2006).

Existe diversos tipos de absorbedores, que se han clasificado de acuerdo a la trayectoria
continua o discontinua de las fases liquida y vapor; asi, se puede encontrar absorbedores
con fase liquida y vapor continuos, con fase vapor continua y liquida discontinua, y por
altimo aquellos en que la fase vapor es discontinua y la fase liquida continua (Vallés,
2000; Cerezo, 2006).

En este trabajo de investigacion, para la zona de presion intermedia del ciclo VX-GAX,
se propone el uso de un absorbedor (absorbedor VX) con fase vapor discontinua y fase
liquida continua, cominmente llamado absorbedor de burbuja. Este tipo de absorbedor
consiste en un tubo inundado con una solucién pobre en refrigerante, donde el vapor es
inyectado por la parte inferior en forma de burbujas. La disipacion del calor se hace con
agua de enfriamiento que circula por la parte externa del dispositivo (Cerezo, 2006). El
empleo de este tipo de absorbedor, estd respaldado por los altos coeficientes de
transferencia de calor que ofrece, ademas del buen mezclado que existe entre el vapor y
el liquido (Kang et al., 2000).
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5.2 Antecedentes.

En la literatura se han reportado resultados de diferentes investigaciones sobre el uso de

absorbedores de burbuja, las mas relevantes se presentan a continuacion:

Ferreira et al. (1984), desarrollaron un modelo de célculo para absorbedores tubulares
verticales, usando coeficientes de transferencia de masa y calor totales promedio,
obtenidos por experimentacion. Aunque este método es una buena herramienta de
disefio, no permite obtener valores locales para pardmetros importantes como

temperatura y concentracion.

Merril et al. (1995), presentaron los resultados sobre el rendimiento y el analisis de tres
absorbedores de burbujas compactos desarrollados para ciclos de absorcion de
intercambio de calor de generador-absorbedor (GAX). Los absorbedores emplearon
técnicas de mejora pasiva de transferencia de calor, a saber, rugosidad repetida, ranuras
en espiral y espaciadores internos. La seleccion de técnicas de mejora se realizé después
de que se completd un analisis de control de la resistencia a la transferencia de calor de
un absorbente de referencia. Los resultados experimentales mostraron que la mejora
aumentaba la capacidad del GAX, aumentaba la velocidad de flujo de vapor y disminuia
la diferencia de temperatura de aproximacion en comparacion con los valores de

referencia.

Herbine y Pérez-Blanco (1995), describieron un modelo del proceso de absorcién en un
absorbedor de burbujas de tubo vertical de amoniaco-agua. El objetivo del trabajo fue
proporcionar una mayor comprension del proceso de absorcion y ayudar a dirigir los
futuros esfuerzos de disefio del absorbedor. EI modelo consistia en cinco ecuaciones
diferenciales ordinarias de primer orden con condiciones apropiadas de entrada. Un
aspecto unico de este enfoque es el método propuesto para manejar la influencia de la
transferencia de agua en el proceso de absorcion, un aspecto a menudo descuidado en

trabajos previos en esta area.

Potnis et al. (1997), desarrollaron un programa de computadora para el intercambio de
calor absorbedor-generador (GAX) amoniaco-agua, que simula la transferencia
simultdnea de calor y masa. Se encontré que los perfiles de temperatura simulados
coincidian bien con los perfiles obtenidos experimentalmente para diferentes

velocidades de flujo de vapor y liquido. ElI programa desarrollado fue util en la
|
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simulacion de los procesos acoplados de transferencia de calor y masa, para detectar la
presencia de puntos de pliegue, dimensionamiento apropiado del equipo, estimacion
realista del coeficiente de operacion (COP), y determinacion de las velocidades de flujo
de fases individuales. EI programa de simulacion es de naturaleza general, aplicable al
disefio de otros intercambiadores de calor y masa, més alla de aquellos involucrados en
las bombas de calor GAX.

Kang et al. (1998) propusieron un modelo de disefio para un absorbedor de burbujas con
intercambiadores de calor de placas, para evaluar las resistencias de transferencia de
calor y masa dentro de los liquidos y las burbujas, y para encontrar condiciones de
disefio Gptimas para el absorbedor.

Kang et al. (2000), analizaron una transferencia combinada de calor y masa para un
proceso de absorcion de amoniaco-agua, donde llevaron a cabo un analisis paramétrico
para evaluar los efectos de variables importantes, tales como areas de transferencia de
calor y masa, sobre la velocidad de absorcion para dos tipos de absorbedores (burbuja y
de pelicula descendente). Se encontr6 que la velocidad de absorcion local del tipo
burbuja siempre era mas alta que la del modelo de pelicula descendente. Para el modo
de pelicula descendente, la resistencia a la transferencia de masa era dominante en el
flujo de liquido, mientras que las resistencias de transferencia tanto de calor como de
masa eran considerables en el flujo de vapor. Para el modo de burbujas, la resistencia a
la transferencia de masa era dominante en el flujo de liquido, mientras que la resistencia
a la transferencia de calor era dominante en la region de vapor. Los coeficientes de
transferencia de calor tuvieron un efecto mas significativo en el tamafio del
intercambiador de calor en el modo de pelicula descendente que en el modo burbuja,
mientras que los coeficientes de transferencia de masa tuvieron un efecto mas

significativo en el modo burbuja que en el modo pelicula descendente.

Varios autores han estudiado la hidrodinamica del flujo en dos fases, vertical en paralelo
y las transiciones entre diferentes regimenes de flujo (Pinto et al., 1998; Barbosa et al.,
2001). También se dispone de resultados experimentales sobre la transferencia de calor
0 masa para regimenes de flujo especificos, pero la mayoria de ellos no estudia la
transferencia simultanea de calor y masa, y se basan en sistemas en los que no se toman
en cuenta las resistencias de transferencia de calor o masa (Lamourelle y Sandall, 1972;

Elperin y Fominykh, 2003).
|
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Kim et al. (2007), estudiaron los efectos de nanoparticulas y tensioactivos sobre el
rendimiento del absorbedor. Los tipos y las concentraciones de nanoparticulas y
tensioactivos se consideraron como parametros clave. Los tensioactivos considerados
fueron 2-etil-1-hexanol, n-octanol y 2-octanol y como nanoparticulas emplearon cobre
(Cu), 6xido de cobre (CuO) y alumina (Al0s3). Los resultados mostraron que la
aplicacion de nanoparticulas y surfactantes puede reducir significativamente el tamafio

del absorbedor.

Castro et al. (2009), analizaron un sistema de refrigeracion por absorcion NHs-H.O de
pequefia capacidad, donde participaron dos tipos de absorbedores enfriados por aire:
flujo de pelicula descendente y flujo de burbujas. Los dos modelos fueron validados con
datos experimentales, obtenidos de un dispositivo de pruebas. Ademas, realizaron un
estudio paramétrico tanto para aire acondicionado como para refrigeracion en una
aplicacion mavil, aprovechando los gases de escape del motor. En ambos casos, el

rendimiento del absorbedor de burbujas fue mayor.

Cerezo et al. (2010), desarrollaron un modelo matematico para absorbedores de
burbujas de amoniaco-agua, para esto utilizaron un intercambiador de calor de placas,
cuyos resultados se compararon con datos experimentales. El analisis se realizd
llevando a cabo un estudio de sensibilidad de los parametros de operacion

seleccionados, sobre la carga térmica del absorbente y el flujo de absorcion de masa.

Céardenas y Narayanan, (2011), Presentaron un estudio de la absorcién de burbujas de
vapor de amoniaco en una pelicula delgada de solucion de amoniaco-agua, donde
analizaron el efecto de variar la velocidad de flujo masico de la solucion débil, el flujo
de vapor, la temperatura de entrada de la solucion y la temperatura de entrada del

refrigerante sobre el calor de absorcion y la velocidad de transferencia de masa.

Jung et al. (2014), analizaron la transferencia de calor durante el proceso de absorcion
de NH3-H20 en intercambiadores de calor de placas y desarrollaron las correlaciones
experimentales del coeficiente de transferencia de calor para la aplicacién en una bomba
de calor hibrida de compresion/absorcion. También llevaron a cabo un analisis
paramétrico para investigar los efectos de la presion interna del absorbente, la
concentracion de la solucion débil de amoniaco y las dimensiones geométricas del
absorbedor sobre el COP del sistema.
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5.3 Descripcidon del absorbedor-VX propuesto.

En esta seccidn se presenta una propuesta para el absorbedor-VX amoniaco-agua (NHs-
H20), es decir, el absorbedor ubicado la zona de presién intermedia del ciclo VX-GAX.

En la figura 5.1 se muestra la primera seccion del absorbedor propuesto, el cual es un
absorbedor de burbuja, que consiste en una serie de tubos concéntricos, donde las
flechas de color rojo indican el flujo de la solucion caliente NH3-H20 y las flechas
azules el flujo de la solucion fria NHs-H>O que avanzan a contracorriente. En este
disefio las soluciones fria y caliente entran a una placa distribuidora en forma circular
que permite una divisién del flujo, asi el flujo que entra por los conductos principales, a
su vez entra en los cilindros concéntricos, de tal forma que en los cilindros se alternan el

fluido caliente y frio.

La mezcla NHs-H2O (flecha roja) caliente que entra por la parte inferior del absorbedor
estd presente en dos fases y su calidad decrece conforme avanza en el intercabiador
debido a la disolucion del amoniaco en el agua. Por esta razon su calidad disminuye

conforme se enfria al ceder calor al fluido frio (flecha azul).

El detalle de la placa circular distribuidora se presenta en la figura 2, donde se aprecia la

distribucion del fluido frio.

Figura 5.1 Absorbedor-VX de tubos concéntricos.
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Figura 5.2 Placa distribuidora superior.

El absorbedor VX propuesto se divide en dos partes una enfriada por la solucion y otra

enfriada por aire, como se indica en la figura 5.3.

Aire caliente 26

Aire frio s

25

Figura 5.3 Absorbedor VX completo.

En el absorbedor propuesto la mezcla de corrientes 22 y 23 entran en la primera etapa,
como una mezcla liquido-vapor de alta temperatura, esta mezcla se va enfriando
conforme asciende por el intercambidor y al mismo tiempo se va absorbiendo el
amoniaco en el agua. A la salida de esta etapa del absorbedor existe una mezcla liquido-
vapor con una menor calidad debido al enfriamiento y a la disolucion del amoniaco en
el agua. Esta mezcla pasa a la segunda etapa del absorbedor donde la mezcla se enfria
mas usando aire de enfriamiento, para obtener una solucion saturada (calidad igual a 1)

de amoniaco en agua. Esta solucion saturada se envia de nuevo a la primera parte del
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absorbedor, pero ahora del lado frio, para absorber el calor de absorcion procedente del
lado caliente. Después la mezcla amoniaco-agua parcialmente evaporada pasa al

generador para continuar con el ciclo VX-GAX.
5.4 Modelado Matematico.

En esta seccion se especifican las ecuaciones necesarias para modelar el proceso de
absorcion, que ocurre en el absorbedor de tubos concéntricos propuesto. El disefio de
dicho absorbedor, se apoya en estas ecuaciones, las cuales describen los procesos de

transferencia de calor y masa, que ocurren durante el proceso de absorcion.

El flux molar total absorbido (Nyy, + Ny,0) se calcula empleando la siguiente relacion
(Treybal, 1980):

4

Nyis + Niyo = Filn[=2] = FIn [%] (5.1)

Donde, z es la composicion molar de amoniaco en el vapor absorbido, la cual esta dada

por:

g = NHz (5.2)

NNH;+NH,0

Fvy Fi en la ecuacion 5.1, representan los coeficientes de transferencia de masa en las
fases vapor y liquida respectivamente, los cuales son calculados usando las siguientes
ecuaciones (Clift et al., 1978 y Akita y Yoshida, 1974):

1
4

480 B2 Ag
=14 [nzd%pz(mpv/pz) A (5:3)
0.5 3 2 2 3
_ Vi\™ gdp |4 (g9dgp1\8 By
Fr=05 (Bl) [(HI/PI)Z] ( o ) dp (5'4)

Donde, ds es el diametro de burbuja, que se obtiene de la ecuacion:

1

dp = (T2)  (55)

Las densidades de las fases vapor (pv) y liquido (pi) se obtiene del paquete comercial
EES. Aunque EES no incluye las propiedades de transporte (viscosidad, p y

conductividad térmica, k) para la mezcla amoniaco-agua, es posible obtener un
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estimado de las mismas, empleando las correspondientes propiedades de los fluidos

puros amoniaco y agua, y una ecuacion con la siguente forma:
ki = knbyXnm, + ki,o(1 — Xnp,) (5.6)

La ecuacion 5.6 se emplea para el célculo de la conductividad térmica de una mezcla

(km) liquida o vapor, donde xnHs es la concentracion molar de amoniaco.

Los coeficientes de transferencia de calor en el seno de las fases liquida y vapor (hiy hy)
se obtuvieron de las ecuaciones de Deckwer (1980) y CIift et al. (1878)

respectivamente:
B peds -0.25 V_vz—O-ZS e
hl = 01( “ ) [gdB] ( k; ) plele (57)
1
2 2 #
B AsCpy (Scv)3 28055
h, = 1.4 Ap (PTv) [ﬂ2d§P1(2+3Pv/Pz)] )

El calor sensible del flujo de vapor (Qsenv) es transferido desde el vapor a la interfase
debido a la transferencia combinada de calor y masa. Para calcularlo, Kang et al. (1996)

propusieron el siguiente modelo:

CO,'U
Qsenv = 1—e—Cov [hv (Tv - Ti)]AAm (5.9)
Donde:

NNH3CPNH3+NH,0CPH,0
Cpp = 3 3 2 2 (5.10)
hy

Mientras que:
AA,, = A;A AL (5.11)

Donde: A es el area de la seccion transversal del absorbedor, AL la altura del volumen

de control del absorbedor y Aies el area interfacial calculada empleando la ecuacion:

A; = % (5.12)

RVL es la relacion vapor-liquido, que se estima usando la siguiente ecuacion:
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RVL = 0.672f (%)0.578 (%) (%)0.062 (%)0.107 (5.13)

El calor sensible del flujo de liquido (Qsen) €S expresado por la siguiente ecuacion:

CO
Qsent = T—'lco_l [hl(Ti - Tl)]AAm (5-14)

Para el calculo del calor transferido en el absorbedor se usa la ecuacion de disefio para

intercambiadores de calor:
Q = AUMLDT) (5.15)

Donde: A representa el area de transferencia de calor, U el coeficiente global de
transferencia de calor y la MLDT es la media logaritmica de la diferencia de

temperaturas.
El area de transferencia de calor se realaciona con la altura (L) del intercabiador usando:
A =mnDL (5.16)

Coeficientes de transferencia de calor para una fase y dos fases se calculan empleando

las ecuaciones 5.17 y 5.18 respectivamente.

nf, = (£) 0.023Re%®Pro*  (5.17)

1 0.5 0.5
hf=65hfL(X—tt) BY15  (5.18)

5.5 Simulacién del absorbedor-VX propuesto.

La simulacién del proceso de absorcion del amoniaco en agua se llevé a cabo en el
programa EES, apoyandose en la solucion de las ecuaciones 5.1-5.18 y usando como
datos los resultados de los balances de materia y energia para esta etapa del ciclo VX-
GAX. El diagrama de flujo usado para estimar las dimensiones del intercambiador se

presenta en la figura 5.4.
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" INicio

i I

Introducir las propiedades
termodindmicas de las
corrientes 'y los calores
intercambiados (Qint).

'

. Suponer diametros
de los tubos —

%uponer un incremento de longitud
) —
(altura) de los tubos. _—

%alcular las propiedades de

transporte de los fluidos y AP -

d
- A

abs(AP - APy)<e

' Calcular los coeficientes de

transferencia de calor y el calor

intercambiado (Qcal). -

abS(Qint = Qcal)<e

A "
Impresion de resultados

Figura 5.4 Diagrama de flujo para el disefio del Absorbedor VX.
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5.6 Dimensiones del absorbedor VX

Se disefia el absorbedor VX en base a una Tgen=183°C y una Tamp=40°C, ya que son las
condiciones de mayor flujo mésico en este componente. Sus dimensiones se especifican
en la tabla 5.1

Tabla 5.1 Dimensiones del absorbedor

Seccion enfriada por la solucién

Diametro del tubo interno 3cm
Diametro del tubo externo 5cm
Longitud del tubo 62.2 cm
Seccidn enfriada por aire
Diametro del tubo interno 3cm
Diametro del tubo externo 5cm
Longitud del tubo 81.5cm
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CAPITULO6

CONCLUSIONES
6.1 Conclusiones

En base a los resultados obtenidos del andlisis termodindmico de un sistema de aire

acondicionado basado en el ciclo VX-GAX, se obtuvieron las siguientes conclusiones:

El comportamiento operativo del ciclo VX-GAX en base a la primera ley de la
termodinamica fué el esperado desde un punto de vista cualitativo, esto es, la eficiencia
del ciclo se incrementa con la Tgen, Y disminuye al aumentar Tamb, al mismo tiempo, la
zona de presion intermedia aporta una mejora al COP del ciclo, respecto del ciclo
Branched-GAX. Mientras que desde la perspectiva cuantitativa, un estudio paramétrico
ayudo a obtener valores optimos del COP, que van desde 0.9828 hasta 1.667 a Tamp de
40°C y 25°C respectivamente, lo anterior a una Tgen de 190°C.

Las velocidades de flujo masico de las corrientes 5y 20 (ms y mzo), son dos variables
claves en el proceso de optimizacion energética del ciclo, ya que de ellas depende la
igualdad de los calores disponible y requerido entre el absorbedor de baja presion, tanto
con el generador VX (mzo, IElgenvx), como con el generador de alta presion (ms, IElgax).
Las magnitudes de ms y myo, muestran una dependencia significativa de Tgen Y Tamb. El
valor de mz disminuye a conforme aumentan la Tgen, mientras que aumenta con la Tamb,

por su parte, la ms disminuye a medida que aumenta la Tamp.

La IElgn vx Y la IElgax, son dos de las integraciones de energia interna de mayor
relevancia en el ciclo VX-GAX, en las condiciones estudiadas, debido a sus magnitudes
y a la funcion que desempefian dentro del ciclo. La IElgen vx activa térmicamente la zona
de presion intermedia del ciclo, mientras que la IElgax hace lo propio con la seccion fria
del generador de baja presion. Esta dos variables son sensibles a los cambios de Tgen, Ya
que un aumento de esta, reduce la magnitud de los flujos masicos internos en el
absorbedor de baja presion y en la zona de presion intermedia, lo que provoca un
descenso de la IElgen vx, por su parte la IElcax aumenta su valor, porque, aun cuando
existe una reduccion de los flujos masicos internos en la zona caliente del absorbedor, al
mismo tiempo hay un incremento en el traslape de temperaturas entre esta y la zona fria
del generador.
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La funcion principal de la zona de presion intermedia del ciclo VX-GAX, es generar
una corriente con la concentracion adecuada de amoniaco, para purificar el flujo de
refrigerante que entra al condensador, de esta manera se reducen las pérdidas de energia

térmica, que se tendrian si se usara aire externo en el proceso de rectificacion.

El ciclo VX-GAX, tiene un nimero mayor de componentes que cualquier otro ciclo
GAX previamente estudiado, pero con los ahorros energéticos logrados se espera

obtener un proceso econémicamente factible.

Este trabajo también resalta la importancia del analisis de exergia en el estudio del ciclo
VX-GAX, por que el ciclo aparentemente funciona bien en ciertos intervalos de Tgen Y
Tamb, desde el punto de vista de la primera ley, pero después de realizar el analisis
exergico, se ponen en evidencia violaciones de la segunda ley de la termodinamica;
especificamente en los acoplamientos térmicos GAX y Ab-genVX. Esto indica, que
dichos acoplamientos son zonas claves para el funcionamiento adecuado del ciclo VX-
GAX en las condiciones de operacion seleccionadas, ademas, se muestra la necesidad
de un redisefio del ciclo, en las secciones mencionadas, el cual es llevado a cabo, para
obtener un proceso termodinamicamente factible. Como una consecuencia del reajuste
del ciclo, sus COP varian desde 0.887 hasta 1.159, en este proceso se obtienen
eficiencias por segunda ley desde 0.187 hasta de 0.287. En cada Tamb estudiada, el valor

de Tgen que conduce al COP o6ptimo, es el mismo que produce la #i 6ptima.

El generador y el absorbedor de baja presion, son los componentes donde se presenta la
mayor destrucccion de exergia. La Edta del ciclo disminuye a medida que aumenta
Tgen, debido a la reduccion de los flujos mésicos internos, y aumenta con la Tamb, por el

aumento de los flujos masicos internos.
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6.2 Recomendaciones para trabajo futuro.

Aln cuando la estrategia de reajuste del ciclo VX-GAX, conduce a mejorar su
desempefio, los resultados obtenidos no deben tomarse como definitivos, ya que se hizo
variar primero A71 y luego AT>, sin contemplar estrictamente las interacciones entre
ambas variables. Por lo anterior, es necesario recurrir a un metodo de optimizacion

formal.

De acuerdo al analisis hecho en base a la segunda ley de la termodinamica, se sabe que
existen violaciones de la segunda ley en los acoplamientos térmicos GAX y Ab-genVX.
Pero el analisis detallado de estos acoplamientos, estos es, discretizando los
componentes nos puede dar una informacién pormenorizada de las causas de dicho

incumplimiento.

Se deben explorar otras configuraciones del ciclo VX-GAX, con la idea de encontrar

otros procesos factibles y hacer un estudio comparativo entre las diferentes alternativas.
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