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OBJETIVO

Estudiar una alternativa de ahorro de energia en sistemas de climatizacién, basados en un

sistema alternativo de climatizacidén con eyector para la aplicacion estacionaria y automaviles.

OBJETIVOS ESPECIFICOS

<

Realizar y validar el modelo matematico de un sistema de climatizacién con eyector.
Realizar el andlisis de sensibilidad de la operacion con el fin de determinar las
condiciones de disefio donde se logra mayor eficiencia energética.

Estudiar y evaluar el desempefio de diferentes fluidos refrigerantes.

Analizar aplicaciones estacionarias y en automoviles.

Realizar pruebas y proponer soluciones para mantener la eficiente del ciclo a pardmetros
aceptables en aplicaciones automoviles.

Evaluar el rendimiento exergético del sistema.
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RESUMEN

El proyecto de investigacion se enfoco al estudio de un sistema alternativo de climatizacién, en

el cual se remplaza el compresor convencional por un termo-compresor cuyo motor de

funcionamiento esta constituido por un eyector.

El desarrollo del proyecto arrojo un modelo matematico mediante el cual se representan los
estados termodinamicas y condiciones de funcionamiento que se presentan dentro del sistema
durante su operacidn, adicionalmente se desarrollé el modelo de dimensionamiento éptimo de

los elementos que constituyen el sistema.

El modelo matematico se validd, mediante su comparacién con los datos experimentales de la
literatura citada en el estado del arte y fue usado como base para el desarrollo de etapas

posteriores del proyecto.

El desarrollo del proyecto se propone en tres etapas: Inicialmente se estudia y se analiza el
funcionamiento del sistema alternativo de climatizacion operando fluidos refrigerantes
convencionales y no convencionales, para lo cual se analizé el funcionamiento del sistema
utilizando refrigerantes Hidro-Fluoro-Carbonados (HFC), Hidrocarburos (HC), Amoniaco y agua.
Posteriormente el estudio de diferentes casos particulares, que se abordan en dos tematicas:
estudio de casos estacionarios (las condiciones de operacién no varian) y aplicaciones en
automoviles (las condiciones de operacion varian) en este caso se fija una geometria y se realiza
un analisis del funcionamiento del sistema con respeto a las variaciones en las condiciones de
trabajo, se proponen y prueban alternativas para mantener la eficiencia a condiciones
aceptables. En ambos casos se hace un andlisis de sensibilidad donde se estudian las variables y
las condiciones de operacion del sistema con el objeto de determinar los escenarios a los cuales
se puede conseguir la mayor eficiencia energética y determinar los parametros de disefo.

Finalmente, se realizo el analisis exegético del sistema.
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INTRODUCCION

Desde el siglo XX, se conocen los peligros para la capa de ozono que representan los sistemas de
refrigeracion debido principalmente a los liquidos refrigerantes que son utilizados para su
funcionamiento, lo que ha llevado a la busqueda de refrigerantes no convencionales que sean
amigables con el planeta, al igual que a sistemas alternativos de climatizacion y refrigeracion
cuyo funcionamiento no dependa del uso de estos refrigerantes tradicionales, y al mismo
tiempo permitan alcanzar una mayor eficiencia energética y econdmica. Actualmente los
sistemas de climatizacién mdas comunes son los denominados sistemas de climatizacién por
compresion mecanica de vapor, ademdas de otros sistemas como; refrigeracion a gas,
refrigeracion en cascada, refrigeracion por absorcién, y sistemas de refrigeracidon

termoeléctrica.

Este trabajo estudia una alternativa de ahorro de energia en sistemas de climatizacion, para la
aplicacién estacionaria y automoéviles basados en un sistema alternativo de climatizacidn con
eyector (SACE). Estos sistemas, a diferencia de los sistemas convencionales reemplazan el
compresor mecanico por un grupo termo-compresor constituido por un generador, una bomba

y un eyector supersonico.

El grupo termo-compresor, elimina el consumo eléctrico del compresor mecanico,
remplazandolo por la utilizacion de energia térmica de desecho (producto de gases de escape
en motores a combustion interna, calderas, gases quemados en boca de pozo, etc.) obtenida

mediante un recuperador de calor que tiene el papel de generador.

El eyector es el corazdon del sistema, es el encargado de llevar el fluido refrigerante a las
condiciones de 6ptimas de operacion. Estos tipos de sistemas alternativos de climatizacion
presentan ventajas tanto en el aumento de la eficiencia energética (reciclaje energético), como
por su simplicidad mecanica (disminucién de partes moviles) dando como resultado el

mejoramiento del coeficiente de desempefio (COP) del sistema en estudio.

Los productos del estudio se pueden abordar en tres tematicas: el dimensionamiento optimo
del sistema de climatizacién alternativo y la caracterizacion de fluidos refrigerantes no
convencionales. De donde se obtiene un modelo de dimensionamiento éptimo del sistema,
permitiendo especificar los elementos que lo conforman, tanto del grupo termo-compresor
(generador, bomba y eyector) como del grupo de refrigeracion (condensador, evaporador y la

vdlvula de expansién). Conjuntamente se presenta la exploracién de diferentes fluidos no

12



convencionales usados como refrigerantes y finalmente se presenta el analisis exergético del

sistema.

El sistema de refrigeracién con eyector, representa un avance en el mejoramiento del uso
eficiente de la energia en procesos de climatizacién y una alternativa para disminuir los
impactos ambientales que se otorgan a los mismos. Por un lado, con el reciclaje energético, se
disminuye la temperatura de los gases arrojados al ambiente, la cual contribuye al amento de la
temperatura promedio del planeta. Paralelo, mitigando el impacto ambiental ocasionado por la
produccién y manipulacion de los refrigerantes convencionales, causantes de la destruccion de

la capa de ozono y el calentamiento global.

UTILIZACION Y ESTUDIO DE EYECTORES

Los eyectores tienen numerosas aplicaciones dentro de diversos procesos industriales como la
reutilizacion de vapor, desalacidn, refinacion de petréleo, petroquimica y quimica industrial;
formando parte integral de las columnas de destilacidon, condensadores y otros procesos de

intercambio de calor. [1]

Su desarrollo esta bastante avanzado al punto de generar una industria especializada con un
catdlogo con diversidad de tamafios, materiales y disefios como se muestra en la figura A.

Figura A. Variedad de eyectores comerciales.

13



Mercado del cual participan compafiias como: Schutte & Koerting!, compafia estidiense que
comercia sistemas de vacio por chorro de vapor, calefactores por chorro de vapor,
termocompresores, eyectores y valvulas; Preyva S.L.2, empresa espafiola la cual cuenta con una
inventario de eyectores segun el tipo de fluido de trabajo (agua, aire y vapor de agua u otro

vapor).

En Colombia, Equirepsa S.A.3, empresa de Ingenieria especializada en: Tecnologia de Vacio
(Sistemas de Vacio con Eyectores y Bombas) y Procesos Térmicos (Intercambiadores de Calor y
Unidades de Proceso). Ofrecen a la industria soluciones que incluyen: disefio, construccion,

suministro, ‘commissioning’ y puesta en marcha.

El disefio y modelizacion matematica muestra que hay dos enfoques basicos para el andlisis de
eyectores. A presidn constante o en area constante, ambos casos incluyen la mezcla uniforme
del vapor motriz y el vapor arrastrado. Los modelos de disefio a presidon constante son mas
comunes en la literatura debido a que el rendimiento de los eyectores disefados por este
método es superior al método de drea constante y se compara favorablemente con los datos

experimentales. [1]

El College of Engineering and Petroleum [1] desarrolla un modelo para el disefio y la evaluacién
del desempefo del eyector. El modelo incluye correlaciones para la relacion de arrastre, la
presion de vapor motriz en la salida de la boquilla y las relaciones de area del eyector. Se puede
utilizar para determinar la relacion de arrastre, tras la especificacion de la carga del sistema, la

tasa de flujo de vapor y las superficies de seccidn transversal del eyector.

ESTUDIO DE SISTEMAS ALTERNATIVOS DE CLIMATIZACION CON
EYECTORES

El estudio de eyectores para aplicaciones de aire acondicionado o refrigeracién utilizando
energia de baja calidad (la solar o la energia del calor residual) como fuente de calor. Inicio a
mediados de la década de 1950 [2]. Varios son los estudios relacionados. Al igual que los

enfoques, disefios y aplicaciones a los cuales estan dirigidos.

[3] Describe el desarrollo de un ciclo de refrigeracién que incluye un segundo paso de
compresién por un dispositivo eyector, combina la compresidon simultanea al estrangulamiento
del liquido. El modelo tedrico mostro una posible mejora de la eficiencia en comparacién con el

ciclo tradicional.

1 http://www.s-k.com/
2 http://lwww.preyva.com/presentacion_empresa.html
8 http://lwww.equirepsa.com/
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[4] y [5] Presenta el desarrollo de un sistema de refrigeracion doméstica el cual emplea un
eyector como termo-compresor haciendo uso de la energia solar térmica para su
funcionamiento. El sistema puede ahorrar hasta un 80% de energia eléctrica teniendo la

misma capacidad de refrigeracion [7]

[6] Presenta un sistema de refrigeracion combinando eyector-compresiéon de vapor asistido por
energia solar y gas natural. A través de la modelacidn computacional se comprobd la ventaja

del ciclo eyector-compresién por sobre el ciclo simple con eyector.

[7] Desarrolla un modelo un modelo de dimension del sistema basada en los principios de
conservacion de la masa, la cantidad de movimiento y la energia. Y se usa para evaluar el
comportamiento de distintos refrigerante a condiciones nominales y no nominales. Entre los
fluidos ensayados, el R142b presento el rendimiento maximo para la operacién de bajas

temperaturas y el propano R290 podria ser adaptado para la operacion a temperatura mas baja.

[8] y [9] Optimizan el disefio de los sistemas de eyector. Determinando valores dptimos de Pgen
y Tgen, para obtener altos valores de COP y eficiencia exergética. Concluyendo que los sistemas

deben ser disefiados para una alta presion y temperatura en el generador.

[10] Desarrolla el andlisis tedrico de un sistema de eyector. Para determinar los efectos de
tamafio de la boquilla, ubicacion axial de la boquilla, temperatura del evaporador vy

refrigeracion. Los resultados muestran que el sistema puede lograr un COP de 1,7.

[11], [12] y [13] Presenta el estudio de la combinacién de un ciclo de potencia (ORC) y un ciclo
de refrigeracidon con eyector para fuentes de calor de baja temperatura. El ciclo logra una

eficiencia térmica de 34,1%, una eficiencia efectiva de 18,7% y una eficiencia exergia de 56,8%

[14] Describe un ciclo de refrigeracion por eyeccion regenerativa, que utiliza un chorro auxiliar y
un regenerador convencional para mejorar el rendimiento. En comparacién con el ciclo

convencional, los resultados de simulacién muestran que el COP aumento un 12,1 %.

[15] y [16] Estudia la influencia del fluido de trabajo en el ciclo.  Obteniendo un mejor
rendimiento con R134a, R141b, R142b, R152a, Metanol, R600a y finalmente R717 [13].

RECUPERACION DE CALOR RESIDUAL DE DESECHO.

Debido al alto costo de los combustibles fésiles y a su gran impacto ambiental, la energia
térmica resulta ser un recurso valioso que no se puede derrochar. El calor residual de los
procesos industriales como el contenido en los gases de escape supone una importante pérdida
de energia en la industria. La recuperacién de calor aumenta significativamente la eficiencia de

los equipos y la eficiencia global de la planta.
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Figura B. Potencial de empleo de energia residual.

Cualquier corriente a temperatura superior a 250 F/121 C tiene gran potencial de recuperacion
de calor, por ejemplo: gases de combustion en calderas, turbinas, motores a combustidn interna
en el caso de automoviles o el calor generado por la quema de gases en tea (explotacién o
produccién petrolera). Figura B. Otras formas de calor residual es el calor contenido en los
productos y subproductos de un proceso, en el que se eleva su temperatura a niveles mayores

de los adecuados para su transporte o almacenaje.

Una aplicacién cldsica de estos gases es la generacion de vapor mediante el empleo de un
recuperador de calor. En caso necesario, se puede emplear una fuente de calor externa para
incrementar la generacidn de vapor. Asimismo, se pude utilizar también como fuente de energia

para calentar fluidos o en operaciones de secado.

Cuando se trata de calderas, turbinas de gas o un motores de combustidén interna, otra
aplicacion practica de los gases, es la de recalentar el aire a la entrada del propio equipo, esto

permite incrementar la eficiencia total del ciclo, reduciendo el consumo de combustible. [17]

Existen algunas propuestas mas innovadoras para la utilizacion de energia residual proveniente
de gases de escape como la desarrollada por A. Ramirez [17] donde proyecta el
aprovechamiento de los gases de escape de una turbina de gas mediante un ciclo de

16



refrigeracion por absorcidén, presentandolo como una opcion factible, con un potencial de

ahorro de hasta el 70% de energia.

Complementario a este estudio en los catdlogos de compaiiias fabricantes de turbinas de gas
como Solar Turbines [18] se puede observar que los gases de escape en estos equipos se
encuentran alrededor de 500 C dandoles un gran potencial de aprovechamiento para la

recuperacién de calor.

Otra alternativa explorada es el aprovechamiento de energia residual médiate la utilizacion de
un ciclo rankine organico, ORC por sus siglas en inglés, para la produccion de energia eléctrica,
es similar al ciclo Rankine basico de pero en vez de agua utiliza un aceite organico o fluido
organico de baja temperatura como fluido de trabajo. La temperatura de operacion esta entre
70 C y 300 C. Debido a las propiedades fisicas del fluido organico. En este caso V. Dolz, R.
Novella, A. Garcia, y J. Sanchez de la Universidad Politécnica de Valencia [19] analizan el
funcionamiento de un ORC que aprovecha el calor recuperable de un motor turbo diésel.
Aumentando hasta un 19 % el trabajo mecanico realizado por la turbo maquina. Esta tecnologia
tiene un mayor nivel de desarrollo; Enagas en la estacion de compresion de Almendralejo, en el
sur-oeste de Espafia. Ha instalado un sistema de generacién de energia, que utiliza n- pentano
como fluido de trabajo para el cierre del ciclo Rankine organico acoplado a un recuperador de
calor, con una produccién estimada de 23.000 MWh / afio [20]. Mejorando en la eficiencia

energética y el impacto ambiental de la estaciéon de compresion.

La recuperacién de calor, sin importar la forma en que se utilice, en muchas ocasiones es
combinada con el aprovechamiento de energia solar térmica, lo cual ayuda aumentar en
muchos casos el potencial de explotacién de ambas fuentes. Ejemplos de esto son trabajos
como el realizado por Grupo de Energia Solar y Refrigeracidn de la Universidad de Vigo [21] en
el cual se estudia el aprovechamiento de energia residual y energia solar como fuente de calor

de un ciclo de refrigeracion por absorcién con NH3 —H20.

La recuperacion de energia residual ha cobrado gran importancia en los ultimos afos
atribuyéndole un gran potencial de ahorro y constituyéndose como pieza clave de los
programas de uso eficiente de energia y mitigacién de emisiones contaminantes. Si bien hay
muchas formas de recuperar calor, los eyectores son una buena alternativa para aplicaciones

compactas, (como vehiculos) ya que permiten recuperar fuentes de calor de baja temperatura.
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Capitulo 1.
MARCO TEORICO

1.1 CLIMATIZACION Y REFRIGERACION

La climatizacidn consiste en crear unas condiciones de temperatura, humedad y limpieza del
aire adecuadas para la comodidad dentro de los espacios habitados. Para lograrlo es necesario
transferir continuamente energia térmica de una region de baja temperatura y a otra que se
encuentre a una temperatura mayor. La regidn de mayor temperatura puede ser el aire
ambiente o agua de enfriamiento. Los dispositivos que producen refrigeracién se conocen como
maquinas de refrigeracion o refrigeradores y su objetivo es el de extraer un flujo de calor de un

medio que se encuentra por debajo de la temperatura ambiente.

La figura 1.1 muestra un esquema del principio del proceso de refrigeracidn. En este caso, Q;, es
la magnitud del calor extraido del espacio refrigerado a la temperatura T;; Qg es la magnitud
del calor rechazado hacia el espacio caliente a temperatura Ty, ¥ Wyetoentrada €5 12 entrada

neta de trabajo al refrigerador. [22]

l'1‘m:tu,-::nlm:la
(entrada

Espacio
refrigerado
FRIO

Figura 1.1. Diagrama esquematico del proceso de refrigeracion [22]
A la cantidad de calor extraido del espacio refrigerado Qp, se le denomina capacidad de
enfriamiento del sistema de refrigeracion con frecuencia se expresa en toneladas de
refrigeracion. Que se define como la capacidad de un sistema de refrigeracion que puede

congelar 1 tonelada de agua liquida a 0 °C en hieloa 0 °C en 24 h.
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En vez de la eficiencia térmica, que se toma como criterio en el analisis de las maquinas
térmicas, el estandar para la eficacia de la energia en los procesos de refrigeracion es el
coeficiente de operacion (COP), por sus siglas en inglés (Coefficient Of Performance). El COP se
define cominmente como el cociente del calor (o flujo térmico) suministrado al refrigerante
entre el trabajo suministrado en el compresor. El objetivo de un refrigerador es extraer el calor

de una regidn que se encuentra a baja temperatura a fin de mantener esta en un valor deseado.

Por tanto, el coeficiente de operacion (COP) se define como:

Efecto de enfriamiento Qsalida

COP = (1)

entrada de trabajo B Wantrada

Este coeficiente es adimensional e indica las unidades de refrigeracién que se obtienen por

unidad de potencia suministrada. [17]

1.2 CICLO DE CLIMATIZACION

Durante el ciclo de climatizacion el fluido de trabajo absorbe calor isotérmicamente de una
fuente de baja temperatura (Ty) en la cantidad Qy, (proceso 1-2) y se cede el calor absorbido al
medio ambiente en la cantidad Qg (proceso 3-4) para lo cual es necesario elevar la temperatura
del fluido por arriba de Ty (proceso 2-3) para posteriormente expandirse isotrdpicamente hasta
que la temperatura vuelve a descender por debajo T.. El fluido cambia de un estado de liquido a

vapor a su paso por el evaporador y de vapor a liquido en el condensador. [22]

En la Figura 1.2 se muestra el esquema del ciclo de climatizacion acompafiado del diagrama T-s

correspondiente.

Medio Caliente

T<T,

Figura 1.2. Esquema de un ciclo de climatizacién y diagrama T-s del ciclo [22]
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En todos los procesos de refrigeracion los fluidos de trabajo usados para absorber el calor se
llaman refrigerantes. Un fluido refrigerante (o simplemente un refrigerante) puede ser un
liguido o un gas, que ejerce una funcién de transmisién de calor de un sistema a otro. La
transmisiéon de energia puede producirse mediante un intercambio de calor latente
(evaporacion, condensacion) y/o mediante un intercambio de calor sensible (calentamiento,
enfriamiento) [22]. Cualquier substancia que cambie de liquido a vapor y viceversa, puede
funcionar como refrigerante, y dependiendo del rango de presiones y temperaturas a que haga

estos cambios, va a tener una aplicacion util comercialmente.

Existe una cantidad grande de refrigerantes actualmente utilizados en aplicaciones comerciales
e industriales. Cada refrigerante tiene propiedades caracteristicas, tales como: puntos de
ebullicion, calor especifico, calor latente, densidad y otros factores que afectan la habilidad del

refrigerante para transferir el calor.

Los fluidos refrigerantes deben tener ciertas propiedades quimicas, fisicas y termodinamicas
gue los hagan seguro, econémico y funcional. Las principales caracteristicas deseables son [24]:

Propiedades fisicas y quimicas.

e Punto de congelacion. Debe de ser inferior a cualquier temperatura que existe en el
sistema, para evitar congelaciones en el evaporador.

e Calor especifico. Debe de ser lo mas alto posible para que una pequefia cantidad de
liqguido absorba una gran cantidad de calor.

e Volumen especifico. El volumen especifico debe de ser lo mas bajo posible para evitar
grandes tamanos en las lineas de aspiracién y compresién

e Densidad. Deben de ser elevadas para usar lineas de liquidos pequefias.

e La temperatura de condensacion, a la presidén mdaxima de trabajo debe ser la menor
posible.

e Latemperatura de ebullicion, relativamente baja a presiones cercanas a la atmosférica.

e Punto critico lo mas elevado posible.

e Dado que deben interaccionar con el lubricante del compresor, deben ser miscibles en
fase liquida y no nocivo con el aceite.

e Los refrigerantes, se aprovechan en muchos sistemas para refrigerar también el motor
del compresor, normalmente un motor eléctrico, por lo que deben ser buenos

dieléctricos, es decir, tener una baja conductividad eléctrica.
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Aspectos de seguridad

No debe ser téxico ni venenoso. No deben representar ningun peligro. La mayoria de los
refrigerantes no son téxicos, y el riesgo es muy leve o practicamente inexistente. Sin
embargo, hay algunos refrigerantes que son realmente dafiinos al hombre, aun en
pequefias concentraciones. Cualquier refrigerante puede causar asfixia, en altas
concentraciones debido a que desplazan el aire y crean insuficiencia de oxigeno. La
magnitud del dafo depende de la concentraciéon de refrigerante, su naturaleza y del
tiempo que se esté expuesto a él. [25]

No debe ser explosivo ni inflamable. Se debe tener en cuenta su facultad para arder o
soportar la combustién. la siguiente tabla muestra la clasificacion de los refrigerantes
segun toxicidad e inflamabilidad.

Tabla 1.1. Clasificacion de seguridad de los refrigerantes. [26]

Toxicidad >

/\ Inflamabilidad A3 Cgim
3 Alta Hidrocarbonos de Vinilo
2 N A2
S| | Inflamabilidad R.412b B2
g Media RA523 Amoniaco
% Inflamabilidad A1 B1
= Baja R-22, R-134a R-123

Baja Toxicidad Alta Toxicidad
(TLV 2400 ppm) || (TLV =399 ppm)

Los refrigerantes se pueden clasificar segun la tabla anterior. Como se ve, un gas
refrigerante “Al1” significa que es uno de los gases mas seguros con los que se puede
trabajar, y el “B3” es el mas peligroso. Los refrigerantes recomendados, generalmente
estan clasificados como “Al”.

No debe tener efecto sobre otros materiales. Debe seleccionarse un refrigerante que no
tenga ningln efecto sobre los materiales en los que estan construidos los equipos.

Facil de detectar cuando se fuga. Todos los refrigerantes tienen una tendencia a fugarse,

y cuando esto sucede, el refrigerante seleccionado debe ser facilmente detectable.
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e Debe ser un compuesto estable. En sistemas normales que estén razonablemente
limpios y secos, la estabilidad del refrigerante no es un problema. La mayoria de los

refrigerantes tienen una estabilidad adecuada para las aplicaciones donde se utilizan.

Sin embargo, no existe ningun refrigerante ideal, pues todos los conocidos tienen cierto grado
de toxicidad, inflamabilidad, dafio al medio ambiente o cualquier otra caracteristica no seseada.
Por lo que en base a un balance de ventajas, debera seleccionarse el que reuna el mayor
numero de estas caracteristicas de acuerdo al disefio requerido [24]. Entre los refrigerantes mas
comunes y practicos, podemos encontrar R12, el refrigerante R22 y el refrigerante R717

(amoniaco), asi como los ecoldgicos que son el R123 y el R134a entre otros.[26]

e Sistema convencional de climatizacion por compresion mecanica de vapor

El ciclo de climatizacion por compresion mecanica de vapor es el mas empleado en climatizacidon
de aire. Es semejante a un ciclo de climatizacion, mas varia en los componentes mecdanicos que

permiten su funcionamiento (compresor mecdnico y vdlvula de estrangulamiento)

En él se aprovecha la propiedad que tienen los liquidos de absorber calor cuando se efectua su
evaporacion y disiparlo cuando se condensan. Las principales caracteristicas de este método de

refrigeracion son las siguientes:
a) La energia que requiere el sistema se suministra en forma de trabajo mecanico.

b) La sustancia de trabajo (refrigerante), sufre cambios de fase liquido-vapor y viceversa

fo ”

durante el ciclo.

Liquido

saturado 3 Liquido 2 /
(x=0) °7 satu{ado

X Compresor | = Wc 3

Wemmda

Vapor J
saturado '

Evaporador (x=1) ; 2
,/ o
T Q Vapor saturado
L

L ——— =

Figura 1.3. Esquema de un ciclo de climatizacién por compresién mecanica de vapor y diagrama T-s
del ciclo [22]
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El ciclo de refrigeracion por compresion mecanica se compone de cuatro procesos

fundamentales, ver la figura 1.3:
1-2 Compresién isotrdpica en un compresor
2-3 Rechazo de calor a presidon constante (Condensacion)
3-4 Estrangulacion en un dispositivo de expansion
4-1 Suministro de calor a presién constante (Evaporacién)

En el ciclo tedrico de climatizacidn mecanica por compresidn de vapor el refrigerante entra al
evaporador en las condiciones de 4, como vapor hiumedo de baja calidad y a una presion tal que
su temperatura de saturacion sea inferior a la temperatura de la sustancia que se quiere enfriar.
Asi se establece un flujo térmico hacia el refrigerante, que se evapora a baja temperatura.
Durante el proceso de evaporacién, la temperatura del refrigerante permanece constante y sale

del evaporador como vapor saturado de baja temperatura en 1.

En el punto 1 el refrigerante entra como vapor saturado al compresor, en donde se le suministra
trabajo mecanico y sale como vapor sobrecalentado a alta presion y a alta temperatura. Al salir
del compresor, el refrigerante entra al condensador (punto 2) y debido a que su temperatura de
saturacién es superior a la del medio de condensacion (agua o aire), se establece un flujo
térmico del refrigerante hacia el medio de condensacién. El refrigerante se condensa y sale

como liguido saturado a alta presién y a alta temperatura (punto 3).

Cuando el sistema de refrigeracidn cuenta con un recipiente de almacenamiento, el refrigerante
en fase liquida se acumula antes de pasar por el dispositivo de control que tiene por funcion
disminuir su presion para llevarlo a las condiciones de inicio de ciclo (punto 4). Entre las
principales aplicaciones de este ciclo de refrigeracidon se encuentran los sistemas de aire

acondicionado, desde residenciales y comerciales hasta industriales. [22]

1.3. SISTEMA ALTERNATIVO DE REFRIGERACION CON EYECTOR,
COMO FUENTE DE COMPRESION

El sistema alternativo de climatizacidon es un sistema cerrado donde se contiene un fluido
refrigerante, Consta de un recuperador de calor, un eyector supersodnico, un condensador, una
bomba, una valvula de expansidon y un evaporador; Como se muestra en la Figura 1.4. Su
funcionamiento se fundamenta en procesos de transferencia de calor, ocurridos en los
intercambiadores y un proceso de comprension por cambio de velocidad que se genera al

interior del eyector. [8]
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Figura 1.4 Esquema del sistema alternativo de climatizacion con eyector.

Durante su operacion, el fluido refrigerante en (1) se encuentra en estado liquido e ingresa al
recuperador de calor donde gracias al intercambio de energia con los gases térmicos de desecho
cambia de estado y es sobrecalentado hasta las condiciones necesarias para su ingreso al
eyector (2). Paralelamente el fluido en (6) como vapor saturado, transita por el evaporador en el
cual absorbe el calor de la zona que se desea climatizar. A la salida del intercambiador (3) el
fluido se encuentra sobrecalentado y es succionado al interior del eyector; durante su paso por
el eyector las corrientes (2) y (3) se mezclan y comprimen hasta la presion de operacion del
condensador. Por un proceso explicado en la seccidn posterior, ya en (4) a la salida del eyector
la mezcla se dirige al condensador donde el calor es entregado al ambiente, subsiguientemente
en (5), se dividen la corriente liquida en dos, guardando la misma relacidn entre los flujos que se
tenia el un principio, una corriente pasa por una valvula de expansién que la de vuelve a las
mismas condiciones a las que se encontraba en (6); la segunda corriente se dirige a una bomba

cuya tarea es aumentar la presion del fluido hasta la presion a la que opera el recuperador en
(1).[6]

e Eyector como fuente de compresion
En un eyector se aprovecha el cambio en la energia cinética que se presenta en los fluidos

(especialmente gases) al ser acelerados o desacelerados mediante cambios en el drea

transversal de un conducto. [2]
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En el interactdan dos corrientes; Un fluido primario o motriz; que es introducido al eyector, por
una tobera Laval (convergente-divergente) en la cual él se expande isentropicamente y acelera a
una velocidad supersdnica para crear una region de muy baja presién a la salida (b), debido a
esta region de baja presion el fluido secundario es arrastrado hacia la zona de mezclado (b), al
final de esta zona se considera que ambos fluidos estan completamente mezclados(c) y a las
mismas condiciones de presidon y temperatura Al final de la seccién de la transversal (d) se
presenta una disminucién repentina en la velocidad del fluido (pasa de ser supersénico a
subsonico) lo cual causa un efecto choque en el fluido (e) y la compresion del mismo. Este
efecto de compresion se aumenta mediante un difusor subsdnico ubicado en la parte posterior

del eyector. (Ver figura 1.5)
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Figura 1.5. Perfil del eyector y perfiles presion y velocidad [2]
1.4 ANALISIS DE FLUJOS COMPRESIBLES A TRAVES DE TOBERAS

Y DIFUSORES

los flujos compresibles son aquellos que presentan cambios significativos en su densidad y, por
lo tanto, en su compresibilidad y se encuentran a menudo en dispositivos que utilizan gases a
velocidades muy grandes. El flujo compresible combina la dinamica de fluidos y la
termodindamica en el sentido de que ambos son necesarios para el desarrollo de los

antecedentes tedricos que se requieren.
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1.4.1 velocidad del sonido y niumero de mach

Un parametro importante en el estudio de flujos compresibles es la velocidad del sonido, que es
la dindmica de propagacion de las ondas sonoras. En la atmdsfera terrestre es de 343 m/s (a 20
© de temperatura, con 50% de humedad y a nivel del mar). La velocidad del sonido varia en

funcién del medio en el que se trasmite. Puede ser calculada mediante la ecuacion:

¢ = VKRT (2)

Donde R es la constante del gas que tiene un valor determinado para un cierto gas, y la razén de
calores k de un gas ideal es, es la mayoria de los casos, una funcién de la temperatura. Se puede
observar que la velocidad del sonido en un cierto gas ideal estd en funcién Unicamente de la

temperatura.

Un segundo parametro importante en el analisis del flujo de fluidos compresibles es el nimero
de Mach Ma. Es la relacione de la velocidad real del fluido V y la velocidad del sonido del mismo

fluido en el mismo estado.

(3)

V= /2cp(AT) (4)

Los regimenes del flujo de fluidos a menudo se describen en términos del niumero de flujo de

\%
Ma = —
c

Mach. El flujo se llama sénico cuando Ma = 1, subsdnico cuando Ma < 1, supersdénico cuando
Ma > 1, hipersénico cuando Ma > 1. [22]

1.4.2 Toberas y difusores.

Una tobera es un ducto con area uniformemente variable en el cual se incrementa la velocidad
de un fluido, transformando su energia potencial manifestada en alta temperatura y presién en

energia cinética, ver Figura 1.6.

Un difusor es un dispositivo que aumenta la presion de un fluido. Es una tobera inversa por lo
tanto el drea de entrada es menor que el area de salida (ver Figura 1.6) y por consiguiente la
velocidad disminuye dentro del difusor. La transferencia de calor es muy pequefia vy
despreciable, por esto se consideran como adiabaticos. Debido que los cambios que hay en la
velocidad el cambio de energia cinética es bastante apreciable y como el fluido experimente

poco o ningun cambio de la elevacion la energia potencial es despreciable.
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La velocidad mas alta a la que un fluido puede acelerarse en un tobera convergente estd
limitada a la velocidad sénica (Ma = 1). Es posible lograr la aceleracién de un fluido a

velocidades supersdnicas solamente conectando una seccidon de flujo divergente a la tobera
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Figura 1.6. Variacidon de las propiedades del flujo en toberas aceleradoras y difusores, subsénicas y
supersonicas. [22]

Las magnitudes que describen el flujo (presion, temperatura y densidad) varian principalmente
solo en direccion del flujo (figura 1.7) y, con una buena precision, esto puede aproximarse a un

flujo isentrépico unidimensional.

A Map, T, V
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Figura 1.7. Variacion de propiedades normalizadas del fluido a lo largo de un ducto de seccion
transversal variante. [22]

Se puede observar que el drea del flujo disminuye al aumentar la velocidad hasta un valor de

presion critico donde el nimero de Mach es la unidad y, después, empieza a aumentar con la
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consiguiente reduccion de la presion. El nimero de Mach es unitario en el punto donde el area
del flujo es minimo, al cual se le conoce como la garganta. Observe que la velocidad del fluido
continua incrementando después de pasar por la garganta aunque el area del flujo aumenta
rapidamente en esa region. Este aumento de velocidad después de atravesar la garganta se
debe a un decremento acelerado de la densidad del fluido. El area del flujo del ducto disminuye
primero y luego aumenta. Estos ductos se conocen con el nombre de toberas Convergente-
Divergente. Y se usas para acelerar gases a velocidades supersdnicas, y a menudo se les conoce

con el nombre de toberas de Laval.

La relacién entre P y temperatura T a través del ducto en relacién con sus magnitudes iniciales
Py y To(antes de entrar al ducto) se da por medio de:

P T, Y _

2= (20D (5)

P T
Donde es y es la relacion de calores especificos del fluido o la relacién de compresibilidad, se
obtiene mediante [22]:

C

y=C—V (6)

1.4.3 Ondas de choque y ondas de expansién.

En la mecanica de fluidos, una onda de choque es una onda de presién abrupta producida por
un objeto que viaja mas rapido que la velocidad del sonido en dicho medio, que a través de
diversos fendmenos produce diferencias de presidon extremas y aumento de la temperatura.
Una de sus caracteristicas es que el aumento de presion en el medio se percibe como
explosiones. Figura 1.8.

Figura 1.8. Onda de choque por cambios abruptos en las propiedades del fluido.
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También se aplica el término para designar a cualquier tipo de propagacién ondulatoria, y que
transporta, por tanto energia a través de un medio continuo o el vacio, de tal manera que su

frente de onda comporta un cambio abrupto de las propiedades del medio.

Las ondas de sonido se generan por disturbios infinitamente pequefios de presion y viajan
atreves de un medio a la velocidad del sonido. En condiciones de flujo supersdnico. Cambios
abruptos en las propiedades del fluido generan una onda de choque. Proceso que es

significativamente irreversible. [22]

1.5 RECUPERACION DE CALOR

La existencia de una corriente de calor de desperdicio saliente de un sistema o proceso, puede
ser una oportunidad para utilizar esta energia en otro proceso. Como lo establece uno de los
principios basicos de la termodinamica, el calor sélo puede fluir de los cuerpos calientes hacia
los mas frios y por lo mismo, cualquier intento por incrementar la temperatura de un proceso

debe involucrar el uso de una fuente de energia mas caliente.

Esta fuente de energia sélo puede ser util al proceso en tanto que su temperatura sea mas alta

Ill

que la del “vertedero” que esta alimentando. Llega un punto en el que la fuente de calor deja de
ser Util para esa tarea y el calor se desecha. Sin embargo, si esa fuente de calor es mas caliente
gue la necesaria para otra tarea. Puede dejar de considerarse desperdicio y convertirse en una

fuente utilizable de energia para economizar recursos y optimizar el suministro.

ESTE ES UN
FLUIO DE
ENERGIA
RECUPERABLE
* - - TEMPERATURA
nd -*------ EXTERNA MAS
SALIDA — ) BATS
¥ ENTRADA {A) VENTILACION
DE aIRE CALENTADA
GASES DE |
COMBUSTION N S . ESTE ES UN
FLUJO DE
EMERGIA EM EL ENERGIA
COMBUSTIBLE RECLUPERABLE
N TEMPERATURA &
INTERMA MAS — e —
CALDERA ALTA
[ - SALIDA DE AIRE
COM CALCR. DE
DESPERDICIO
- —
f f i
] 1 ]
] 1 ]
b i
! ! | ESTE ES UM
—— Yy Y v Sl
ENTRADA DE AIRE EEEEE%QABLE
DE REFUESTO (B) GANANCIS DE
CALOR INTERNA
BGUA CALIENTE AL DRENAIE v

Figura 1.9. Flujos de energia de desperdicio. [23]
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La Figura 1.9 muestra un diagrama de flujo de energia simple en una planta con flujos salientes
de energia identificados. Estos se denominan energia (o calor) de desperdicio, ya que no son
necesarios para los procesos que los descargan. Sin embargo, pueden ser utilizados por otros

procesos o sistemas que utilizan energia.

La recuperacion de calor implica mover energia en forma de calor de un sistema hacia otro. El
equipo que hace esto posible es el recuperador de calor. Para determinar su capacidad y la
viabilidad de realizar la transferencia, se necesita conocer las caracteristicas tanto de la fuente
de calor como las del proceso que se quiere alimentar (vertedero) en términos de flujos, calores
especificos y temperaturas de entrada. Balanceando las energias de las dos corrientes, se puede

determinar el tamafio y caracteristicas del intercambiador necesario. [23]

1.5.1 Recuperacion directa de calor

La recuperacion directa de calor es la transferencia de energia de una corriente de proceso a
otra, sin la adicion de trabajo o alguna otra forma de energia por una fuente externa. Recuerde
que la energia se degradara, ya que el calor fluird solamente desde una fuente “caliente” hacia
un vertedero mas “frio”. Dependiendo del disefio del vertedero de calor, la diferencia entre

estas dos temperaturas puede ser de tan sdlo algunos grados.

La transferencia de calor puede darse de gas — gas, liquido — gas y liquido — gas. La transferencia
de calor gas-gas es muy reducida entre los dos gases y en la mayoria de los casos requiere una
caida de temperatura alta (>10° C) entre la fuente y el vertedero para obtener buenos
resultados. La transferencia de calor liquido — liquido es el tipo mas comun de intercambiadores
de calor debido a sus multiples aplicaciones (han sido disefiados para diferenciales de
temperatura tan bajos como 3° C). Las pérdidas de presion interna son normalmente bajas (<
0.07 kg/cm?2), incluso con velocidades altas de corriente, permitiendo una buena transferencia
de calor en disefios compactos. En la transferencia de calor gas — liquido es una de las formas
mas comunes de transferir energia en una planta industrial. Este proceso se mejora mediante el
uso de aletas del lado del gas o mediante el disefio en forma de espiral de los tubos que van
dentro del ducto de gas. Un ejemplo tipico son los tubos en espiral de los equipos de calefaccion

en edificios.

1.5.2 Recuperacion indirecta de calor
La recuperacidn indirecta de calor implica la transferencia y conversidn de una forma de energia
a otra, posiblemente a través de la adicién de energia externa. Se considera usualmente una

alternativa secundaria a la recuperacién directa, debido a que se obtiene una energia de menor

grado y que se requiere el uso de energia adicional de alto grado, como la electricidad o un
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combustible. La recuperacién indirecta puede ser térmica — térmica o térmica — mecanica (o
eléctrica). La recuperacién de calor térmica — térmica puede ser realizada de muchas formas:
Mediante bombas de calor, enfriadores de absorcién, re-compresién mecdnica de vapor,
tanques flash o la combustion de gases de desecho. El método de recuperacién de calor térmica
— mecanica (o eléctrica) es la recuperacion o reusé de energia mas complejo, menos eficiente y
mas costoso. Se necesita una fuente de energia de alta calidad (p. ej.: alta temperatura y
presién). Cada operacién deriva en una degradacion de la fuente de energia y puede ser

considerada como una fuente en si misma con oportunidad de recuperacion de calor [23].

e Recuperacion de calor en motores diésel

Una mirada superficial al balance de energia en la combustidn interna de un motor indica que la
energia de entrada se divide en aproximadamente tres partes iguales: Energia convertida en
trabajo util, Energia transferida a sistema de enfriamiento y la energia perdida en los gases de
escape. Existen varias tecnologias para la recuperacion de esta energia en un motor diésel de

trabajo pesado (HDD por sus siglas en inglés):

Sistema turbo-mecanico. El motor Diésel esta equipado con una turbina de potencia adicional.
La turbina de potencia es colocada en la linea de escape y estd acoplado mecanicamente al

cigliefial del motor a través de un tren de engranajes.

Sistema turbo-eléctrico. El sistema consta de un motor eléctrico/generador acoplado por medio
de un turbocompresor. El generador extrae el excedente de energia de la turbina y la

electricidad producida se utiliza en un motor montado e instalado en el cigliefial del motor.

Materiales termoeléctricos. El tubo de escape contiene una unidad con materiales
termoeléctricos que genera corriente continua, proporcionando de este modo por lo menos

algo de la energia eléctrica requerida.

Sin embargo, aun, existe un gran potencial de aprovechamiento del calor residual que se

desecha en los gases de escape y este es el de real importancia en este estudio. [19]
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Capitulo 2.
MODELO MATEMATICO

El modelo matematico que representa el funcionamiento del sistema se basa en ecuaciones
obtenidas mediante la aplicacion de principios de conservacion de masa, cantidad de

movimiento y energia, volUmenes de control y las relaciones termodinamicas de cada proceso.

Médiate el modelo matematico se pueden obtener: Estados termodindmicos, las condiciones de

funcionamiento en cada etapa y el dimensionamiento éptimo de los elementos constitutivos.

2.1. DESCRIPCION DEL MODELO

EL modelo se detalla con base en lo descrito en el parrafo 1.3 tomando como pauta los flujos
enumerados en la Figura 2.1 donde se muestra el diagrama de temperatura (T) vs entropia (s)
para los procesos correspondientes al SACE.

2
..
(I TICl4

EYECTOR )
SUPERSONICO | |

RECUPERADOR
DE CALOR 4

= CONDENSADOR EvapoRaDOR / A

5 6

>
BOMBA VALVULA DE EXPANSION S [kd/kg.K]

(@ (b)

Figura 2.1. Representacion de los estados termodinamicos del SACE: (a) Diagrama de temperatura
(T) vs entropia (s); (b) Representacion del SACE

El dimensionamiento del eyector y el modelamiento de las etapas correspondientes se realizan
con referencia la descripcién dada en el parrafo 1.3 y la figura 1.5. El modelo planteado tiene en

cuenta el efecto de los flujos compresibles.
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El modelo determina el disefio del sistema cuando se conoce la cantidad de energia residual
(Qg), Las condiciones de operacion del recuperador, condensador, evaporador (Pg, Pcy Pe) y el
refrigerante. El modelo permite determinar las areas internas del eyector (Aa, A2b, A3b, y Ae),
las condiciones de funcionamiento (presion, temperatura, entropia, entalpia, etc.) en cada
punto del sistema; asi, como los flujo masico del refrigerante (hl = m2, m3 = m6, M4 = mb)
en cada uno de los puntos del sistema. Igualmente el modelo determina, los flujos de calor

transferidos en el condensador Qc y el evaporador Qe.

e Relaciones basadas en ecuaciones de conservacion.

Con el fin de modelar los procesos que tienen lugar en el sistema, se realizan algunas hipétesis:

1. La energia potencial, asi como la friccién y las pérdidas de calor no son significativas. La
aceleracién del fluido motriz (2 a “b”), la succion del fluido arrastrado (3 a “b”), asi como la
desaceleracion en el difusor (e a “4”) y el bombeo (5 a “1”), son reversibles y adiabaticos, por lo

tanto son procesos isentrépicos:

S2=Sb=S3; Se=54; S5=S1 (7)

2. Los procesos en el generador, el evaporador y el condensador son isobaricos

P1 = P2 = Pgen; P4 = P5 = Pcon; P3 = P6 = Peva (8)

3. El fluido a la salida del condensador y la salida del evaporador, se encuentra sobre la linea de

saturacioén con calidades de 0 y 1 respectivamente:

El analisis termo-fisico del sistema permite determinar las leyes y ecuaciones aplicadas para el

modelado:

La aplicacién de la primera ley de la termodinamica al evaporador, las dos partes del
condensador (enfriamiento y condensacién) y las tres partes del generador (calentamiento,
evaporacion y sobrecalentamiento) [8]. Genera las ecuaciones que expresan las cantidades de

calor transferido:

Qgen =ty (h, —hy) (10)
Qcon = My (hs —hy) (11)
Qeva = m3(h; — hg) (12)
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La primera ley de la aceleracidon y desaceleracién de procesos nos permite relacionar las

entalpias de las corrientes entrada y salida del eyector, obteniendo:

h, = hy + 0,5 * V.2 (13)
h; = hy + 0,5 * V3, ° (14)
h, = h, 40,5 * V.2 (15)

La relacion de mezcla del fluido motriz y el fluido succionado se muestra en la ecuacién
siguiente. El proceso es irreversible
(P, — Pe)Ae = my Vyp, + 1 Vyy, — (g + 1h3)V, (16)

Los flujos masicos en el sistema estan relacionados entre si por las siguientes ecuaciones, donde

w es relacidn de arrastre entre el fluido succionado y el fluido motriz.

m,
W =—-—— (17)
mgz
rh1 + rh3 = rh4 (18)
Para el cdlculo de las condiciones dentro del eyector H. El-Dessouky et al [2] proporciona el
siguiente conjunto de ecuaciones donde se tiene en cuenta: el analisis de flujos compresibles y

el efecto en la presién producido por la onda de choque.

Para las cuales se presentan las siguientes hipotesis:

1. Las Velocidades del vapor motriz y el vapor son insignificantes.

2. La velocidad de la mezcla comprimida saliendo del eyector es insignificante.

3. El exponente de la constante expansion isoentropica y el comportamiento de gas
ideal.

4, La mezcla de vapor motriz y el vapor succionado tiene lugar en la cdmara de
aspiracion.

5. El flujo es adiabatico.

6. Las pérdidas por friccion se definen en términos de las eficiencias isoentrdpicas

en la boquilla, el difusor y la cdmara de mezcla.

7. El vapor motriz y el vapor succionado tienen la misma relacion de peso molecular
y calor especifico.

8. El flujo de eyector es unidimensional y en condiciones de estado estacionario.
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9. El proceso de mezclado es modelado con una continuidad unidimensional, con
ecuaciones de energia y momento.

10. Estas ecuaciones son combinadas para definir el nimero critico Mach de la
mezcla en el punto e en términos del punto critico Mach de los fluidos de entrada en el
punto a.

La expansion isoentropica del fluido primario en la boquilla se expresa en términos del nimero

de Mach del fluido primario, a la salida de la tobera:

2 Py—l
*Mn 2 Y
M, = 2V ) 19
2p y_l* Pb ( )

La expansidn isoentrdpica del fluido arrastrado en la cdmara de succidn se expresa en términos

de la Mach del liquido arrastrado a la salida de la tobera:

, p It
3y
M, = = -1 (20)
= y—17|\p,

El nimero de Mach critico de la mezcla, en términos del nimero de Mach critico para el fluido

(M*,, + wM*3, ) * \/7

J(1+W)(1 +w

primario y el fluido arrastrado:

M*q =

(21)

La relacién entre el nUmero de Mach M y el nimero de mach critico M* en cualquier punto del

eyector:

.| M+
M= M2(y — 1) + 2 (22)
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El nUmero de Mach de la corriente de mezcla después de la onda de choque, se calcula:

Mg* + y%l
Mg = ——"—— (23)
2 M2 -1
y—17¢
Para conocer el incremento de presién producido por la onda de choque:

P, 1+yMg?

£ _ Ldz (24)

Py 1+ yM,

Finalmente se calcula el aumento de presién producido por el paso de la mezcla por en el

difusor:

y

Peon _ Nd (y -1) Mez 45 y-1 (25)
P. 2

El valor de la presién debe ser equivalente a la presion del condensador de lo contrario se
supone otra presién de vacio y se recalculan todas las condiciones hasta obtener una presién a
la salida del eyector que concuerde con la del condensador. Dando como resultado las

condiciones para el disefio del eyector.

H. ElI-Dessouky et al [2] realiza el dimensionamiento de las dreas internas del eyector en relacién
a las condiciones de presidn y temperatura de entrada, teniendo en cuenta las presiones y
numeros de mach calculados (primario o motriz, secundario o succionado y finalmente la

mezcla de ambos) se calcula el area interna de la garganta en la tobera lava:

m RT. +1 y+1
A, =— z *(y -1 [16] (26)
Pgen \|¥ * Mt 2

Y mediante las siguientes ecuaciones se relacionan las areas a la salida de la tobera y la seccién

transversal con respecto al drea de la garganta.

y+1
-1

. MZbZ)]y (27)

A, 1 2 (1+(y—1)

A, Msz[y+1 2
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1

1 y=1\2
Poeny 1 Pgen ¥
l PCOII PCOl’l
Aa _ Peon 1 2 (28)
1 1
Ao Pen(14w)(14+we) (2 1 L2 )
z (y + 1) ( oy + 1)

La eficiencia térmica del sistema, de acuerdo al coeficiente de desempaiio (COP). Esta daba por
la siguiente ecuacidn.

COP — Qeva (29)

Qgen + Wbomba

2.2. PROCEDIMIENTO PARA LA SOLUCION DEL MODELO

Etapa 1—Especifique el refrigerante y las presiones de operacion en los
intercambiadores Pyen, Peon, Peva-
Etapa 2—Establezca el calor de entrada al generador Q 4.p,.
Etapa 3—Desde Pcon 'y X = 0 obtenga Ts, hs, ss.
lguale s; = s5 y con P, Precise Ty, h;.
Iguale hy = hg y con P,,, consiga Ty, Se-
Desde P,,, Y X3 = 1 obtenga T3, hs, s3.
Iguale s, = s3 y con By, obtenga T, h,.
Etapa 6— Calcule m; despejando Qg e, = my(h, — hy).
I

Etapa 7—Asuma un valor para m; y calcule la relacion de succion w = —

m3

Etapa 8—Precise h, = % y a partir de P.,, consiga Ty, s,

Etapa 9—usando el conjunto de ecuaciones propuestas por H. El-Dessouky et al [2], se
calcula las presiones dentro del eyector, para lo cual debe calcular P, progresivamente
asumiendo P,,, > P, hasta lograr que valor de la presion de salida sea iguala a la
presion del condensador P,,,,. Este procedimiento arroja como resultado P, y P,
Etapa 10—A partir de P, y al igualar s, = s, se puede obtener T, hy, pp
Etapa 11— calcular del area de entrada al eyector A, , A, Yy A..
Etapa 12— Aplicando la primera ley de la aceleracion y deceleracion de procesos en el
eyector se obtiene V,, y V3.
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Etapa 13—De (P, — P,)A, = m,V,, + m3V;;, — (1hy + m3)V, se despejay calcula V,.
Etapa 14— h, = h, + 0,5 % V,> permite encontrar la entalpia h,.

Etapa 15— Desde P, y h, obtenga s,.. Repita desde la etapa 7 hasta que s, = s,.

Etapa 16— Calcule el calor rechazado al ambiente en el condensador Q.,, y el calor
absorbido para lograr la climatizacion Q...

Etapa 16—Obtenga valores representativos de la operacion como COP y W,

2.3. VALIDACION DEL MODELO

La validacion del modelo se realiza mediante la comparacion con datos experimentales
obtenidos de la revisidn bibliografica. Con el fin de comprobar los resultados que se obtienen y
dar confiabilidad al modelo matematico, lo que garantiza la confianza de los productos y

resultados de la investigacion.

En la Tabla 2.1 compara los datos numéricos obtenidos por el modelo y los resultados
experimentales obtenidos por A Dahmani et al [8]. Se realizaron pruebas con dos fluidos
refrigerantes hidrofluorocarbonados HFC distintos el R134a y R152a. Para el desarrollo de la
comparacion se emplearon las mismas presiones de operacion en el recuperador, condensador
y evaporador Pgep, Peon, Peva ¥ s€ fijo la cantidad de calor extraido para la climatizacion Qeva =
5kW. Se calcularon distintos parametros en relacién a la operacién (COP, delta de
sobrecalentamiento en el recuperador de calor, flujo masico de refrigerante en el recuperador,
relacion de succion del eyector, calor reciclado, calor entregado al ambiente en el condensador

y el trabajo de la bomba) y dimensionamiento (areas del eyector).

Se puede observar que en la mayor cantidad de pardmetros en relacién a la operacién como:
COP, w, x, m1[kg/s], Qg [kW], Qc [kW], Wp [kW], Aa [cm?] y Da [cm] se obtienen valores
bastante aproximados para ambos refrigerantes, no mayores a un 6% para el R134a; siendo los
resultados para el refrigerante R152a donde mas se prolonga el error hasta de un 12% en el
caso del Qg [kW].

Cabe analizar por aparte variables como: T2 —Tsatg[C] y las relacionadas al
dimensionamiento Ab2 [cm?], Da [cm], Ab3 [cm?]y Da3 [cm] donde existe una variacién
hasta del 62% entre los valores obtenidos mediante el modelo y los registrados por A Dahmani
et al [8], sin importar el tipo de refrigerante que se esté analizando. Esto se debe a diferencias

en los supuestos y ecuaciones usados en ambos casos.
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Tabla 2.2. Comparacion de los datos del modelo con datos experimentales tomados de A Dahmani.

R134a R152a
A Dahmani A Dahmani
Modelo et al.[8] Error Modelo et al.[8] Error
Pg[kPa] 2900,00 2900,00 0% Pg[kPa] 2500,00 2500,00 0%
COP 0,62 0,63 1% COP 0,60 0,67 10%
T2-Tsatg[c] 9,52 5,50 73% | T2-Tsatg[c] 19,11 7,00 173%
ml[Kg/s] 0,04 0,04 2% ml[Kg/s] 0,02 0,02 5%
w 0,77 0,77 0% w 0,75 0,79 5%
Qg [kW] 8,07 7,88 2% Qg [kW] 8,35 7,44 12%
Qc [kW] -13,14 -12,95 -1% Qc [kW] -13,41 -12,49 7%
Wp [kW] 0,07 0,07 3% Wp [kW] 0,05 0,05 4%
Aa[cm”2] 0,92 0,99 6% Aa[cm”2] 0,91 0,88 3%
Da[cm] 1,09 1,12 3% Da[cm] 1,08 1,06 2%
Ab2[cm”2] " 2,84 3,57 21% | Ab2[ecm”2] © 2,40 2,95 19%
Da2 [cm] 1,90 2,13 11% | Da2 [cm] 1,75 1,94 10%
Ab3[cm~2] © 9,57 6,23 54% | Ab3[cm~2] ~ 10,92 5,37 104%
Da3 [cm] 3,49 2,82 24% Da3 [cm] 3,73 2,61 43%
Xb 1,00 0,97 3% Xb 1,00 0,93 7%

Cabe resaltar que la forma en que se aborda el problemas difiere en ambos casos por lo cual
existen variaciones tanto en ecuaciones como de las hipotesis lo que da como resultado la
presencia de errores altos de algunas variables. A continuacidn analizan los parametros de

mayor discrepancia, el sobrecalentamiento en el generador y las areas del eyector.

e Sobrecalentamiento en el generador (T, — Tsqtg)

Para el calculo del sobrecalentamiento en el generador se realiza la hipdtesis de que las
corrientes de entrada al eyector se encuentran a la misma entropia s, = s3 por lo cual la
temperatura de sobrecalentamiento T, se equivalente a la temperatura de la corriente a
presion Pge, y entropia s,. En el caso de A Dahmani et al [8], la temperatura de
sobrecalentamiento se fija mediante T, = Tg;, — AT donde T, es la temperatura de entrada
del fluido externo del generador y AT es la diferencia de temperatura entra la entrada del fluido

externo y la salida del fluido refrigerante en los intercambiadores y tiene un valor de 5 C.

El efecto de ambas hipdtesis es que la valor de la temperatura a la salida del generador varié
entre el modelo y su contraparte experimental siendo la temperatura del modelo planteado
mayor a la alcanzada por A Dahmani et al [8]. Como se puede apreciar en la figura 2.2 en la cual

la linea azul representa la diferencia en los valores obtenidos.
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T[CI4 TICI4

T2-Tsatg [C] T2-Tsatg [C]

S [kJ/kg.K] S [kJ/kg.K]
a. Modelo propuesto b. A Dahmani et al.

Figura 2.2. Comparacion diagrama T-s del modelo con la referencia; (-) s3; (-) T2 — Tsqatgs ()
Diferencia del sobrecalentamiento entre los modelos.

e Areas de entrada al eyector (4, [cm”2]y A, [cm*2])

En el caso de las dreas del eyector; Estas dependen de la presion de vacio B, que se genera en el
interior del mismo, por lo que se puede deducir que la diferenciacion existente en estas areas se
debe a la forma en que se calcula dicha presién; el modelo numérico que se propone, tiene en
cuenta el analisis de flujos compresibles y el efecto causado por la onda de choque sobre la
presion de fluido, aspectos que no son contemplados por A Dahmani et al [8] en cuyo caso la
presion P, se calcula con relacién al cambio de entalpia sufrido por el fluido a su paso dentro del
eyector.

Con el fin de realizar una validacidén mas completa del modelo, se realizé la sensibilizacidon de la
presién a la cual opera el generador con el fin de obtener y comparar el valor del flujo
madsico (mm;) por el generador, dando como resultado errores no superiores al 2% usando
R134a, como se puede observar el la figura 2.3. Adicionalmente, se calculé y comparo el valor
del coeficiente de desempano (COP) para el cual los valores obtenidos se encuentran en un
margen no superior al 5% de error, resultados que se grafican para el refrigerante R134a en la
figura 2.3.

Se realizé el mismo ejercicio usando como refrigerante R152a y se obtuvieron errores inferiores
al 7% para flujo masico (rh;) por el generador e inferiores al 15% en el coeficiente de
desempeiio. (Figura 2.4)
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Basados en los valores aproximados que se obtuvieron al comparar el modelo y el analisis hecho

para aquellas variables donde se presenta mayor diferenciacién; se pudo concluir que el modelo

es viable y se puede usar para el desarrollo del estudio.

Fliujo masico del generador [Kg/s]
0,042
0,041
2400 kPa
g 0,04 2500 kPa
E 4 2600 kPa
Z 0,039 + 2700 kPa
[=] 1
3 2800 kPa
s I 42900 kPa
= 0038 7 +3000 kPa
~~ #3100 kP
| error = 2%
0,037 ~ ¢ 3200 kPa
0,036
0,036 0,037 0,038 0,039 0,04 0,041 0,042
A Dahmani et al.[8]
(@
cor
0,69
0,67
0,65 i
S )
g 063 43100 kPa
5 Pt ¢ 3000 kPa | 3200 kPa
-] A 2800 &kPa
o 0,61 ¢ 2700 kPa | 2900 kPa
3 + 2600 kPa
42400 kPa
0.59 12500 kPa
0,57
error =5%
055
0,55 0,57 0,59 0,61 0,63 0,65 0,67 0,69
A Dahmani et al.[8]
(b)

Figura 2.3. Comparacion de resultados (a) flujo del generador y (b) coeficiente de desempafio; al
variar la presién en generador usando como fluido refrigerante R134a.

41



Fliujo masico del generador [Kg/s]
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A Dahmani et al.[8]

(b)

Figura 2.4.Comparacion de resultados (a) flujo del generador y (b) coeficiente de desempafio; al
variar la presion en generador usando como fluido refrigerante R152a.
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Capitulo 3.
ESTUDIO COMPARATIVO Y
ANALISIS DE RESULTADOS

3.1. FLUIDO DE TRABAJO

El fluido de trabajo o fluido refrigerante tiene una gran importancia en el rendimiento del ciclo
de climatizacién. Por lo cual, la selecciéon del mas adecuado es un punto vital del analisis

realizado en este trabajo.

3.1.1 Refrigerante de estudio

Para andlisis del funcionamiento del sistema alternativo de climatizacion comparando fluidos
refrigerantes convencionales con no convencionales, Se analiza el funcionamiento del sistema
utilizando refrigerantes HFC’s, HC’s, Amoniaco y agua. A continuacién se presentan las

caracteristicas de cada uno de los fluidos estudiados.

3.1.1.1 Hidrofluorocarbonos (HFC’s)

Los hidrofluorocarbonos son sustancias quimicas sintéticas disenadas para cumplir las funciones
de los CFC’s y estan compuestas de hidrégeno, fllor y carbono. Son practicamente inertes, poco
téxicos y no dafian la capa de ozono. Sin embargo, no son totalmente inofensivos: la alta
estabilidad de estas moléculas, debida a sus fuertes enlaces carbono-fldor, hace que estos gases
permanezcan mucho tiempo en la atmodsfera y contribuyan en gran medida al efecto

invernadero.

a. Tetrafluoroetano. R134a

El gas R-134a ha sido seleccionado como el refrigerante alternativo para reemplazar al CFC-12 o
al R-12 en aparatos automotrices de aire acondicionado, y es el candidato lider para ser usado
en aplicaciones estacionarias de aire acondicionado: refrigeracion industrial, equipos
domeésticos, equipo estacionario pequeiio, equipo de supermercado de media temperatura y

chillers industriales y comerciales.
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b. Difluoroetano. R152a

Este es un gas refrigerante incoloro, se presenta como una alternativa a los
clorofluorocarbonos, tiene un potencial de agotamiento de ozono de cero, un menor potencial

de calentamiento global y un tiempo de vida atmosférica mas corta (1,4 afios).

3.1.1.2 Hidrocarburos directos (HC’s)

Los hidrocarburos directos son un grupo de fluidos compuestos en varias proporciones de los
dos elementos hidréogeno y carbono. Algunos son el Metano, etano, butano, etileno e
isobutano. Todos son extremadamente inflamables y explosivos. Aunque ninguno de estos
compuestos absorbe humedad en forma considerable, todos son extremadamente miscibles en
aceite para todas las condiciones. Su uso ordinariamente esta limitado a aplicaciones especiales

donde se requieren los servicios de personal especializado.

a. Propano. R290

El refrigerante R290, o propano, es un posible sustituto para otros refrigerantes, con gran
impacto ambiental, en sistemas herméticos pequeiios, como los refrigeradores y congeladores
domeésticos y comerciales. Tiene un potencial cero de destruccién de ozono y un potencial de
calentamiento global insignificante. Dado que procede del petréleo, se le considera un

refrigerante natural.

El R290 se ha utilizado en el pasado en bombas de calor y aires acondicionados domésticos, con
diferentes niveles de éxito. Debido a su disponibilidad en todo el mundo ha sido debatido
ampliamente para reemplazar a los CFC’s. Tiene un buen rendimiento, pero debe tratarse con

cuidado debido a su inflamabilidad.

b. Isobutano. R600a

El isobutano o R600a, es un hidrocarburo que se utiliza en algunos equipos de refrigeracién,
como neveras domésticos, o pequefios aparatos de frio comercial. Presenta excelentes
caracteristicas ambientales, o sea, no afecta la capa de ozono y ejerce efecto directo

despreciable sobre el calentamiento de la tierra.

3.1.1.3 Amoniaco. R717

El amoniaco es el refrigerante que tiene mas alto efecto refrigerante por unidad de peso. Fue
uno de los primeros refrigerantes utilizados, y en la actualidad, se emplea solamente en grandes

instalaciones industriales y en algunos refrigeradores de absorcion.
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Aunque el amoniaco es toxico, algo inflamable y explosivo bajo ciertas condiciones, su
estabilidad quimica, afinidad por el agua y no-miscibilidad con el aceite, lo hacen un refrigerante
ideal pare ser usado en sistemas muy grandes (donde la toxicidad no es un factor importante).

Otra ventaja del amoniaco es que es facil de conseguir y es el mas barato del mercado.

3.1.1.4 Agua. R718

El uso del agua o R718 como refrigerante resulta favorable debido a su alto calor latente de
vaporizacion (11 veces mas alto que el del R134a) lo cual le permite remover mas calor por mol
gue cualquier otro refrigerante, disminuyendo el flujo masico necesario en el sistema y por lo
tanto reduciendo el trabajo en la bomba la cual es el Unico componente del sistema con
consumo eléctrico. Ademds de sus favorables propiedades termodinamicas el agua es
ampliamente disponible y su uso no implica efectos negativos para el medio ambiente. Aunque,
es necesario considerar que el agua también restringe la temperatura del evaporador a
temperaturas por arriba de los 0°C [4].

La siguiente tabla agrupa algunas caracteristicas de los refrigerantes a estudiar.

Tabla 3.1. Clasificacion de seguridad de los refrigerantes. [27]

SN CONDICIONES CRITICAS *
REERIGERANTE APLICACIONES EBULLICION ASPECTOS DE SEGURIDAD

A 1Bar PRESION TEMPERATURA TOXICIDAD INFLAMABILIDAD

A/A automoéviles
A/A domestico

R134a -26,14[C]  4059[kPa] 101[C] A 1
Supermercados
Chillers

R152a A/A domestico -24,05[C]  4520[kPa] 113,3[C] A 2

A/A domestico
Bombas de calor

R600a Neveras domesticas 4 o) 3647[KkPa] 135[C] A 3
Frio comercial

R717 Instalaciones 33[C]  11333kPa]  132.3[C] B 2
industriales

R290 428[C]  4247[kPa]  96,68[C] A 3

R718 Instalaciones 100[C]  22064[kPa]  374[C] A 1
industriales

*Aspectos de toxicidad e inflamabilidad segn tabla 1.1
3.1.2 Metodologia de comparacion

La comparacion se realiza con el objeto de determinar cudl de los refrigerantes presenta un
mejor desempeno en el SACE.

En primer lugar se realiza un analisis de sensibilidad con el objetivo de determinar los escenarios

a los cuales se puede conseguir la mayor eficiencia energética usando cada uno de los fluidos,
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donde se pretende determinar los rangos a los que se debe operar el generador garantizando la

produccién del vacio necesario para la succion dentro eyector.

Con el fin de garantizar una correcta evaluacién se fijan el valor del calor residual recuperado y
las presiones a las que se operan el condensador y el evaporador son las presiones de
saturacion a 25 Cy 5 C respectivamente para cada uno de los fluidos analizados. La tabla 3.2

relaciona las presiones de operacidn para cada refrigerante.

Tabla 3.2. Presion de trabajo en el SACE.

REFRIGERANTE PRESION [kPa]
CONDENSADOR EVAPORADOR

R134a 665.80 349.90
R152a 597 20 31520
R290 952.2 551.20
R600a 350.80 187,50
R717 1003,00 516,00
R718 317 0,87

Para cada uno de los refrigerantes se hace un andlisis de sensibilidad del sistema en funcién de
los diversos parametros representativos de funcionamiento con el fin de determinar el rango de
operacion y las condiciones de disefio. Paralelamente se estudia el comportamiento del COP

con el fin de determinar el refrigerante que permite mayor eficiencia del ciclo.

3.1.3 Andlisis de resultados
Se establece el rango en que se debe operar el generador dependiendo el tipo de refrigerante.
Para garantizar la correcta operacién del eyector (produccidon del vacio necesario para la

succion) y el sobrecalentamiento de la corriente motriz. Los resultados se presentan en la tabla

a continuacion.
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Tabla3.3. Presion en el generador.

REFRIGERANTE PRESION GENERAD'OR [kPa]
MININA MAXIMA
R134a 2538,00 3590,00
R152a 2221,00 3978,00
R290 2770,00 3792,00
R600a 3419,00 3646,00
R717 3761,00 8666,00
R718 13,44 235,90

En la Tabla 3.3 se observan los rangos de presiones en el generador (Pgen) para cada

refrigerante. La Figura 4.1 se observa el comportamiento del COP, para los diferentes

refrigerantes, en funcién de la relacién entre la presion en el generador (Pgen) y en el

condensador (Pcon). Por ejemplo usando R134a como fluido de trabajo, el recuperador se debe

disefiar y operar en un rango de presiones entre 2538 a 3590 kPa o una relacién de presion

entre 3,812y 6,095.
0,75
~%-R134a
0,7 §-R152a o 3
A-R290 i J
u =4
0,65 R600a P
g d
o R717 [~ J
0.6 R718 A N Q,_.AJ
Q. A )
o S
o e /
0,55 | /é 4
A 0/0
A 4
0,5
A
vy
0,45
0,4
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11
5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 60 65 70 75 80 85 90 95
*Escala para R718
Pgen/Pcon

Figura 3.1. Rango de Presion en el generador.
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En la Figura 3.1 se observa una tendencia de aumento del COP con la relaciéon de presiones

entre el generador y el condensador. Siendo el amoniaco o R717 el que mejor desempefio

presenta dentro del ciclo. La figura 3.2 muestra el maximo COP obtenido para cada refrigerante.

Se evidencia que usando el amoniaco como refrigerante, el sistema presenta un mayo COP.

0,6957
0,6871
0,6394
0,6053 0,6022 H 0,6005
R134a R152a R290 R600a R717  R718

Figura 3.2. COP méximo para cada refrigerante.

Para una mejor evaluacion de las ventajas y desventajas de usar uno u otro refrigerante se

estudian los flujos masicos, el tamafo de la garganta del eyector y el trabajo de la bomba para

cada uno de los refrigerantes.

Una menor cantidad de refrigerante a utilizar nos permite disminuir los impactos ambientales

de los refrigerantes lo que repercute en los costos del SACE Ademds de influir en

dimensionamiento de los equipos y la tuberia. El refrigerante en estudio que menos flujo masico
requiere es el agua (R718) con flujo total de 0,0502 kg/s este se debe a su alto calor latente de

vaporizacion. El Segundo con mejores resultados en este aspecto es el amoniaco (R717) con un

requerimiento de 0,1197 kg/s. (figura 3.3)
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Figura 3.4. Trabajo de la bomba
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El trabajo de la bomba (figura 3.4) es un factor importante ya que se considera el Unico
consumo energético-econdmico del SACE. Los resultados permiten establecer que la mediante
la utilizacion de R718 el trabajo de la bomba que puede ser despreciable en los analisis
energético por lo cual tiene gran potencial de ahorro de energia. Seguido del amdnico con un
trabajo de 0,77 kW.

El Diametro de la garganta es un indicador de las dimensiones del eyector utilizado en el
sistema. El R717 tiene la ventaja de demandar el eyector mas pequefio entre los fluidos en

estudio.
R134a (3,15 cm) R290 (2,75 cm) R717 (1,30 cm)
R152a (2,70 cm2) R600a (2,26 cm) R718 (6,08 cm)

Figura 3.5. Diametro de la garganta.
De los resultados obtenidos se destaca el amoniaco (R717) como el fluido con mejor desempefio
en el SACE, ademas de brindar otras ventajas operativas como un requerimiento de refrigerante
minimo, un eyector de menores dimensiones y un gran potencial de ahorro debido al poco
trabajo demandado en la bomba. Mas sin embargo se trata de un refrigerante de alta toxicidad
gue debe ser manipulado solo por personal especializado.

El agua se postula como un muy buen candidato para SACE su baja toxicidad e inflamabilidad le

hacen un fluido de trabajo totalmente seguro, con muy bajo costo y gran disponibilidad. El
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estudio nos permite apreciar que su uso constituye un consumo energético insignificante en la

bomba lo que repercute en los costos econdmicos de la climatizacion.

3.2 ESTUDIO DE APLICACIONES

El estudio de aplicaciones, se separan en estudio en condiciones estacionarias y aplicaciones en
automotores en condiciones transitorias. En el primer caso de estudio se busca el
dimensionamiento dptimo del sistema. En el segundo caso de estudio se fija una geometria y se
realiza un analisis del funcionamiento del sistema con respeto a las variaciones de las
condiciones de operacidn. Finalmente en el segundo caso de estudio se proponen alternativas
para mantener la eficiencia a condiciones aceptables. En ambos casos se determinan las

condiciones de operacion a las cuales el sistema opera en maxima eficiencia.

3.2.1. Caso estacionario Motor turbo diésel con capacidad 1000 kW.
En el primer caso se analiza el sistema de climatizacién acoplado a la recuperacién del calor

residual de los gases de escape en un motor turbo diésel de 1000 kW. Normalmente utilizados

en sistemas de auto-generacion y cogeneracion por la industria.

e Energia residual aprovechable.

Reed valves

E | !
. QOO
&
= | T |
EGR valves/
Waste-gale/' Aftercooler
urbocharger
/— — -
Intercooler
LP turbocharger )

Figura 3.6. Esquema de funcionamiento del motor turbo diésel. [19]

El motor estudiado es un motor turbo diésel 12 cilindros en dos etapas. La Figura 3.6. Muestra
el esquema del motor. El motor se utiliza a 1800 rpm equivalentes a las condiciones de plena

carga. La razoén principal para esta seleccion es que se cuenta con las mas altas fuentes energia
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térmica residual disponibles. Por consiguiente, se considera ideal para evaluar la maxima

energia recuperable.

El motor cuenta con un conjunto de técnicas para aprovechar al maximo la energia producida
en la combustion. En primer lugar, cuenta con la recirculacion de gases de escape (EGR), sistema
mediante el cual parte de los gases de escape se recirculan de nuevo al motor para formar parte
de la combustion. En segundo lugar, la implementacidn de un sistema turbo-mecdnico
accionado mediante gases de escape, el cual esta constituido por dos turbinas instaladas en

serie y acopladas al cigliefial del motor. [19]

La figura 3.7 muestra el balance de energia fluye de la combustion en el motor y la disipacidn de
las fuentes de calor de desecho a la atmdsfera

TRABAJO MECANICO

1000 KW
7
S
S
| AGUA ENFRIAMIENTO 659 )
! &<
| GASES EGR 212 KW § ®
. o (@)
ENERGIA MOTOR ' 4D o
el AFTERCOOLER 183 KW 2 <
DIESEL ' & %
| INTERCOOLER 113 KW r
Ny o
=
| GASES DE ESCAPE 495 KW <

Figura 3.7. Balance de energia motor turbo diésel. [19]
El 63% de la energia de la combustion semejante a 1662 kW tiene la viabilidad de ser
aprovechable en un proceso de recuperacidon de calor. En el este analisis se va considerar el
potencial de aprovechamiento de la energia residual contenida en los gases de escape arrojados
la atmosfera, equivalentes a 495 kW un 19 % de la energia total de la combustidn. De la cual se
puede recuperar el 64% debido a que no se recomienda disminuir demasiado la temperatura de
los gases de escape para evitar la presencia de condensados corrosivos. En conclusion la energia

residual aprovechable tiene un valor de 318 kW.

Con el propdsito de lograr la mayor eficiencia del ciclo y basados en los resultados obtenidos en
el capitulo anterior se utiliza amoniaco como fluido refrigerante ya que presento el mayor
coeficiente de desempefio. En base a esto, se determinan las presiones de operacion del
recuperador de calor, condensador y evaporador equivalentes a 9892 kPa, 1003 kPa y 516 kPa

respectivamente.
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¢ Resultados de operacion.

La tabla 3.4 mostrada a continuacidon muestra los resultados operacionales obtenidos mediante

el modelo matematico para esta primera aplicacion.

Tabla 3.4 Condiciones de operacion del SACE acoplado a un motor turbo-diésel de 1000 kW.

REFRIGERANTE: AMONIACO 1. (liquido comprimido) 2. (Vapor sobrecalentado)
FLUJOS DE CALOR P [Kpa] 9892,00 9892,00
Qgen[kW] 318,00 T[K] 299,40 538,80
Qcon[kW] 221,50 h [KI/Kg] 327,50 1988,00
QevalkW] -542,30 s [KIKgK] 1,39 5,57
FLUJOS MASICOS 5. (liquido comprimido) 4. (Vapor sobrecalentado)
mgen[Kg/s] 0.19 P [Kpa] 1003,00 1003,00
fcon[Kg/s] 0.38 TIK] 297,10 391,80
nevalKg/s] 019 h [KJ/Kg] 312,80 1729,00
mevaitg 059 s [KIKgK] 1,39 6,04
w ' 6. (vapor saturado) 3. (Vapor sobrecalentado)
TRABAJO DE LA BOMBA P [Kpa] 516.00 516.00
Wp [kW] 2,81 TIK] 278,20 279,20
COEFICIENTE DE DESEMPENOJ| h [KJ/Kg] 312,80 1469,00
COP 0,70 s [KJ/Kg-K] 1,41 557

Los resultados operacionales obtenidos muestran que con la cantidad de calor recuperable de
318 kW el sistema alternativo de climatizacidn con eyector supersdnico tiene una capacidad de
enfriamiento de 221,5 kW representado por un coeficiente de desempefio COP de 0,6965. Esta
capacidad es equivalente a 63 Toneladas de refrigeracion (TRF)4, con una utilidad aproximada
para climatizar el aire de 1000 m?. El drea puede variar segin: Niumero de ventanas y
orientacién, numero de personas en la habitacion, material de construccion, la ubicacién del

area a acondicionar. El balance total de energia del SACE se muestra en la Figura 3.8.

El consumo energético-econdmico del sistema esta dado por la cantidad de energia consumida
por la bomba, cuyo resultado es de 2,805 kW. A modo de comparacién y como forma de medir
el potencial de ahorro que tiene el sistema. Se evalta un ciclo convencional de climatizacién por
compresidn mecdnica de vapor empleando amoniaco como refrigerante, usando las mismas
condiciones de presidn y temperatura en el compresor y el evaporador y garantizando la misma
capacidad de climatizacion. Y se calcula energia requerida por el compresor, la cual seria de
17,27 kW. Esta observaciéon da como resultado que mediante el SACE se logra un ahorro de

14,465 kW aproximadamente el 83 % de la energia eléctrica consumida.

4 http://'www.quecalor.com/aire-acondicionado-calculo.php
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Figura 3.8. Balance de energia del SACE acoplado al motor turbo-diésel.
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El calculo del COP energético-econdmico medido como la relacion entre el Qgen y elW:

en
COP,, = in (30)

Nos muestra un aumento de 66,14 al usar el SACE dando para este un COPee del aproximado de

79 en comparacion a su contraparte convencional cuyo valor de COPee logra apenas un 12,82.

e Dimensionamiento del eyector

El dimensionado del eyector supersénico mediante el modelo matematico arrojo como
resultado que el drea de la garganta debe ser de 4,223 cm? con un radio equivalente a 2,319 cm.
El rea a la salida del eyector es de 9,905 cm? equivalente a un radio de 3,551 cm y el drea de la
seccion transversal del eyector es de 72,59 cm? que equivale a un radio de 9,615 cm. En la
Figura 3.9 se muestra el esquema y el dimensionamiento del eyector tomando como base los

resultados obtenidos mediante el modelo y la proporcion en las longitudes observadas en [14].

490 DETALLE A

o 17,100

Qo

~ o=
-3 =l
falel i
\,>-_€ 8;’;

16,108
9,615
$ 32,062

Figura 3.9. Esquema y Dimensionamiento del eyector supersonico.
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3.2.2 Caso Automoviles Camion turbo diésel de 420 HP (311 kW).

En los casos de aplicaciones para aire acondicionado automotriz se tiene en cuenta el hecho de
gue debido a las condiciones viales, cambios en recorrido, el transito, etc. el motor no trabaja a
condiciones constantes y a un mismo régimen de funcionamiento a través del tiempo, por lo
tanto, varian las condiciones en los gases de escape. A continuacion, Se estudian las
implicaciones que genera en el funcionamiento del sistema la disminucion del calor residual

recuperable.

El estudio para aplicaciones en automoviles trabaja en la recuperacién de calor de un motor
turbo-diésel de 420 HP con una configuracién similar al estudiado en el primer caso,
considerando que cuenta con los mismos sistemas de aprovechamiento de energia (EGR vy

turbo-maquina)

El balance de energia Figura 3.10 da como resultado que la energia de entrada en la combustién
es 828 kW con un trabajo en el eje del motor de 311 kW (420 HP). El 62 % de la energia restante
es energia residual de desecho.

TRABAJO MECANICO

311 KW

AGUA ENFRIAMIENTO 205 KW’\ |

|'\< oS
1) (@)
GASES EGR 66 KW s o
1 | (e == S7
ENERGIA MOTOR \< & 8 N o
i AFTERCOOLER 57 KW % o
828 KW DIESEL |\< s a

|—
INTERCOOLER 35 KW =
l/;/ <

GASES DE ESCAPE 154 KW

Figura 3.10. Balance de energia camion turbo diésel.
En el este andlisis se va considerar el potencial de aprovechamiento de la energia residual
contenida en los gases de escape, equivalentes a 154 kW. Igual que en el caso anterior solo se
puede recuperar el 64% debido a que no se recomienda disminuir demasiado la temperatura de
los gases de escape para evitar la presencia de condensados corrosivos. En conclusion la energia

residual aprovechable tiene un valor de 99 kW.

En el caso de aire acondicionado automotriz se recomienda el uso de R134a debido a su alto
grado de seguridad, tanto por su baja toxicidad e inflamabilidad. Es un fluido estable que ha sido
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ampliamente probado y estudiado en este tipo de aplicaciones, con resultados bastante
favorables. [25]

Usado R134a para lograr la mayor eficiencia del ciclo las presiones de operacién del recuperador
de calor, condensador y evaporador son 3590 kPa, 665,8 kPa y 349,9 kPa respectivamente.

Establecidas por los resultados obtenidos en numeral 3.1.
e Resultados.

Tabla 3.5. Resultados del modelo para el camion turbo-diésel de420 HP.

REFRIGERANTE: R134a
FLUJOS DE CALOR
Qgen[KW] 99,00
Qcon[KW] 58,05
QevalKW] -158,20
FLUJOS MASICOS
m gen[Kg/s] 0,46
m con[Kg/s] 0,80
m evalKg/s] 0,34
w 0,74
TRABAJO DE LA BOMBA
Wp [kW] 1,16
COEFICIENTE DE DESEMPERNO
COP 0,61
DIMENSIONAMIENTO
Aa [cm2] 8,89
Ab [cm2] 13,28
Ab/Aa 1,49

Los resultados obtenidos mediante le modelo (Tabla 3.5) muestran que con una cantidad de
calor recuperable en el camidn igual a 99 kW el SACE tiene una capacidad de enfriamiento de
158 kW y un coeficiente de desempeno COP de 0,6068. El flujo total de refrigerante R134a que
usa el sistema es de 0.8045 kg/s con una relacion del flujo del evaporador con respecto al flujo
del generador de 0.7421. El trabajo realizado por la bomba es de 1,158 kW. Y el
dimensionamiento muestra un drea de la garganta debe ser 8.88 cm? equivalente a un didmetro

de 3.368 cm, el drea a la salida de la tobera es13.28 cm? y un didmetro de 4.12 cm.
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e Calor residual variable

En aplicaciones para automdviles. Se debe considerar como afecta el cambio de revoluciones
(RPM) el correcto funcionamiento del sistema. Si se tiene en cuenta que cambios en el camino o

el trafico impiden que el motor trabaje todo el tiempo en sus condiciones nominales.

ENERGIA CON RECUPERABLE ANTE VARIACIONESEN LAS
REVOLUCIONES.
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Figura 3.13. Comportamiento ante variaciones en las RPM del motor. [19]

En la figura 3.11 se proyecta la forma en que la disminucion de las RPM en el motor afecta el
trabajo entregado al eje del motor y la cantidad de energia aprovechable en los gases de
escape. Estando a condiciones nominales a 1800 rpm el motor entrega al eje 311 kW de trabajo
y la energia residual aprovechable es de 99 kW. El comportamiento de las variables esta
representado por una linea polinomica de segundo orden, evidenciando una afectacidn baja al
empezar a disminuir las RPM que se incrementa progresivamente después de pasar por el limite
de las 1500 rpm.

e Analisis de sensibilidad.

Se realizd un analisis de sensibilidad con el objetivo de determinar la operacion del SACE en
funcién a los cambios que se pueden presentar en la energia térmica que se reaprovecha de las
corrientes de gases de escape. Es importante tener en cuenta que las dimensiones del eyector
son las de disefio y no pueden varian durante la operacién. Por lo cual, el analisis contempla una

geometria fija.
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Para este anadlisis se tomo un punto de operacién en el cual el COP tuviera un valor maximo para
el R134a. Fijando presiones de operacion, flujos masicos, coeficiente de arrastre,
dimensionamiento del eyector etc. Y se toma como inflexibles las dreas de la garganta, salida de

la tobera y seccidn trasversal.

Se puede presentar la situacion que el SACE no cumpla con su tarea y sea obsoleto, se deben

cumplir dos condiciones para que el sistema se desempefie correctamente:

Primero. El fluido motriz debe entrar al eyector como vapor sobrecalentado. [2] Segundo. La
presion de la cdmara de vacio debe ser menor a la presion del evaporador para que se produzca

la succidn y compresién deseada.

Se graficé el comportamiento el delta de sobrecalentamiento y la presidon en la cdmara de vacio
del eyector en funcidon al cambio en el calor recuperado en el generador. Como se puede

observar en el grafico 3.12 y el grafico 3.13.
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Figura 3.12. Comportamiento del sistema ante variaciones en Qgen.

Al estudiar las variaciones en las condiciones de funcionamiento del motor, es de apreciar que al
disminuir el calor recuperable en los gases del motor disminuye la temperatura de

sobrecalentamiento a la salida del generador hasta el punto en el cual no se cumple la primera
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condicion de funcionamiento que es que la corriente motriz debe estar en forma de vapor
sobrecalentado. En este punto se considera que el SACE no cumple con las condiciones de

operacionales para un correcto desempefio.

Tomando como punto de disefio una recuperacion en el generador de 99 kW se puedo deducir
gue una disminuciéon de aproximadamente 10% desde 99 kW hasta 89 kW del calor limita el
funcionamiento del sistema debido a que no se generan las condiciones de sobrecalentamiento

en la corriente de entrada al eyector.

Se debe tener en cuenta que de acuerdo a la grafica 3.11 una caida de aproximadamente 10%
del calor en los gases de escape, se produce como resultado de la disminucidn de la RPM’s en el
motor hasta 1300 rpm lo que significa una caida del 27% en las condiciones nominales de

funcionamiento.
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Figura 3.13. Comportamiento del sistema ante variaciones en Qgen.
También cabe resaltar que el incremento en el calor tiene un efecto directamente proporcional
en la presion lograda en la cdmara de vacio, lo cual envuelve una segunda problematica para el
correcto funcionamiento del sistema ya que al aumentar gradualmente el calor recuperado la

presion en la cdmara interna del eyector alcanza la presion de operacion del evaporador
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(corriente succionada) por lo cual no se logra en efecto de compresion deseado (condicidn

numero dos) volviendo al eyector totalmente obsoleto.

Si se tomando como punto de disefio una recuperacion en el generador de 99 kW Igual que para
la variable anterior. Se puedo resultar que un aumento de aproximadamente el 1% de 99 kW
hasta 100 kW del calor limita el funcionamiento del sistema debido a que no se generan las

condiciones de vacio necesarias en el eyector.

Para contrarrestar este efecto se recomienda disefiar el sistema para trabajar a una presion
menor a la maxima permisible. (Al trabajar a la presion maxima, la presion de vacio en el
eyector se encuentra demasiada cerca de la presidon del evaporador). Esto sacrifica algunos

puntos en el COP pero aumenta el rango de operatividad.

Mediante este analisis podemos inducir que el eyector esta limitado ante cambios en el calor
recuperable inferior y superiormente por lo cual restringe su correcto funcionamiento en
aplicaciones automdéviles. Mds sin embargo a continuacion se presenta la evaluacion de una

solucion propuesta mediante la cual se podria contrarrestar estas restricciones.

e Solucion propuesta

A continuacion, se plantean modificaciones en el disefo y operacion del SACE con el objetivo de
aumentar su operatividad y contrarrestar los efectos que tiene el cambio de la energia

recuperable del motor diésel.

Qcon >

RECUPERADOR \ B
DE CALOR \ [

A CONDENSADOR EVAPORADOR /

BOMBA VALVULA DE EXPANSION

Figura 3.14. Esquema SACE con multiples eyectores.
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Esta opcidn es la utilizacidon de multiples eyectores cada uno disefiado para condiciones de
funcionamiento distintas. Y Para la recuperacién de diferentes flujos de calor. La figura 3.14

muestra el esquema de la solucion propuesta.

La propuesta se fundamenta en que al caer el calor recuperable en el generador se deja de
producir el sobrecalentamiento deseado. Mas sin embargo el uso de otro eyector de menores
dimensiones y por lo tanto menor flujo. Permitiria que esta energia alcance a sobrecalentar el

fluido a su paso por tratarse de una menor masa. Y de igual forma actuaria el siguiente eyector.

Adicional a los eyectores se instala un tanque de almacenamiento a la salida del condensador y
una valvula de retorno cuya funcion es regular el flujo que pasa por el generador y
posteriormente por cada uno de los eyectores. Ya que cada eyector se disefia para condiciones
distintas el flujo a través que ellos también se debe variar. Para garantizar que la capacidad de
climatizacion del sistema no se vea afectada el flujo y presion en el evaporador se mantiene

constante.

De igual manera la presion en el recuperador de calor no varia y se mantiene a las condiciones
Optimas para lograr mayor eficiencia del ciclo. La presién a la salida del eyector que es la presion
de trabajo en el condensador la determinan las condiciones de las corrientes que entran al

eyector lo que significa que sera diferente para cada uno de los eyectores.

La solucion contempla el disefio de tres eyectores diferentes, que varian entre si por sus
dimensiones y caracteristicas de disefio. Y que ademas operan con deferentes flujos masicos. En

la tabla 3.6 que se presenta a continuacidn se exponen las caracteristicas de cada uno de ellos.

Cada uno de los eyectores cuenta con un rango de funcionamiento limitado superiormente por
la presidn en la cdmara de vacio (Segunda condicion) e inferiormente por la temperatura a la
salida del generador (Primera condicién). Este rango como se observa en la Figura 3.15 es de
alrededor de 10 kW en el calor recuperable.

La Propuesta contemple que mediante un sistema de automatizacién y control se mida la
temperatura de a la salida del generador para el control del funcionamiento del sistema. Por
ejemplo, si el motor esta trabajando a éptimas condiciones y el calor recuperable es el maximo,
el eyector #1 sera el que se encuentre en funcionamiento, cuando caigan las RPMs vy la energia
recuperable (medida por la temperatura) se acerque al limite inferir de operacion del eyector #1
el sistema mediante valvulas automaticas anulara el eyector #1 y habilitara el eyector #2 al
mismo tiempo que regula el flujo masico mediante la valvula de retorno. Igualmente si las

RPM’s del motor contintan disminuyendo hara un proceso semejante inhabilitando el eyector
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#2 y conectando el sistema al Eyector#3. De igual manera se controla el posterior aumento de

las RPM’s hasta retornar a las condiciones nominales.

Aunque en la grafica 3.15 se observa que la disminucién del calor recuperable aumenta el COP
esto en realidad no aumenta la capacidad de climatizacion del ciclo, la cual permanece

constante, esto solo indica que requiere de menos calor para una misma capacidad.

Esta solucidn se considera viable ya que los resultados obtenidos mostraron que la utilizacién de
los tres eyectores aumenta el margen de operacion del sistema pasando de aceptar una caida
del calor en los gases de escape del 10% a un 30%. Lo que equivale segun lo observado en la

grafica 3.11 una disminucion del 39% de las condiciones nominales del motor.

Tabla 3.6. Caracteristicas de los eyectores propuestos.

EYECTOR #1 EYECTOR #2
DIMENSIONAMIENTO DIMENSIONAMIENTO
Aa[cm2] 8,89 Aa [cm2] 7,99
Ab [cm2] 13,28 Ab [cm2] 11,99
Ab/Aa 1,49 Ab/Aa 1,50
FLUJO MASICO FLUJO MASICO
mgen[Kg/s] 0,46 mgen[Kg/s] 0,42
mcon[Kg/s] 0,80 mcon[Kg/s] 0,76
mevalKg/s] 0,34 meva[Kg/s] 0,34
w 0,74 w 0,83
EYECTOR #3
DIMENSIONAMIENTO

Aa [cm2] 7,09

Ab [cm2] 10,68

Ab/Aa 151

FLUJO MASICO

mgen[Kg/s] 0,37

mcon[Kg/s] 0,71

meva[Kg/s] 0,34

w 0,93
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Figura 3.15. Rango de operacion de cada eyector.
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Capitulo 4.
EXERGIA

La exergia es el potencial maxima de trabajo de un determinado sistema con relacién a un
medio ambiente de referencia, determinado por la diferencia entre los valores de alguna
variable dinamica que los caracteriza (por ejemplo la temperatura o la presion). El desequilibrio
consiste en que el valor de la variable dinamica en cuestién es diferente para el sistema y su
entorno y, por ello, ambos estan en una situacidn de desequilibrio. Se expresa por diferentes
funciones termodinamicas de acuerdo con la forma de energia bajo consideracién. La cual

puede adoptar diferentes formas, por ejemplo, radiacién, calor o trabajo.

La exergia actualmente cobra una enorme importancia, siendo la medida cuantitativa de la
maxima cantidad de trabajo que puede obtenerse, determina cuantitativamente el valor
termodindmico de cualquier recurso; y, por otro lado, permite analizar rigurosamente el
desperdicio en las actividades de una sociedad, estableciendo pautas cuantitativas para su
ahorro y uso eficiente.

El analisis de exergia se utiliza como una herramienta para analizar el rendimiento del ciclo de
refrigeracion con eyector. Se modelado a través de un balance energético y de impulso sobre el
eyector. La caida de presion en los intercambiadores de calor se desprecia, y la transferencia de
calor se modela suponiendo las diferencias de temperatura tipicas. Los detalles del eyector no

se incluyen en este analisis.

La pérdida de exergia en cada componente del sistema de refrigeracion por eyector puede
calcularse a partir del balance de exergia alrededor de cada componente. Mediante las

siguientes expresiones. [28]

Para la bomba:

Edp = my((hy — hs) — To(sy — s5)) + Wp (31)

Para el recuperador de calor:

Edgen = To(m1 (52 - Sl) - (Qgen/TO) (32)

Para el evaporador:
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Edeva = To(ms (53 - 56) - (Qeva/TO) (33)

Para el condensador:

Edcon =Ty (rh4(55 —54) + (Qcon/To) (34)
Para la valvula de expansion:
Edy = m3(To(se — Ss5)) (35)
Para el eyector:
EdEY = To(m4S4 - Ih152 - rh353) (36)

La suma de las cantidades calculadas es la exergia destruida total (EAT) la cual es positiva para

los sistemas irreversible y negativa para los mas reversibles e ideales.

EdTL =EdP+Edgen+Edeva+Edcon+EdV+EdEY (37)

El rendimiento exergético del sistema se puede definir como la relacion de la exergia de

enfriamiento y la entrada de exergia por calor y trabajo.

Ed,
Qgen + WP

Se realiza el cdlculo a las condiciones donde se obtuvo mayor COP usando amoniaco como

Ne =1 (38)

fluido de trabajo. El SACE consigue un rendimiento exergético de 4,35 lo cual es un valor
bastante alentador y que ademas corresponde a valores normalmente encontrados en otros
trabajos donde se aprovechan fuentes de energia de bajo costo como el caso de la recuperacién

de calor o el aprovechamiento de energia solar térmica. [29]

El alto rendimiento exergético alcanzado postula al SACE como una muy buena alternativa de

explotacién de energia de desecho, aumentando la utilizacidn de energia de manera eficiente.
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CONCLUSIONES

Este trabajo de investigacidon se enfoca al estudio de un sistema alternativo de climatizacién, en
el cual se remplaza el compresor convencional por un termo-compresor cuyo motor de

funcionamiento es un eyector.

El estudio arrojo un modelo matematico mediante el cual se calculan los estados
termodindmicos, condiciones de funcionamiento durante la operacion y dimensionamiento de
los elementos constitutivos. El cual fue validado, mediante su comparaciéon con datos
experimentales encontrados en trabajos realizados previamente sobre el tema. La validacién del
modelo se realizd con errores no superiores al 5% usando R134a y errores no mayores del
15%para el R152a.

De los resultados obtenidos se destaca el amoniaco (R717) como el fluido con mejor desempefio
en el SACE con un COP de 0,6966, ademds de brindar otras ventajas operativas como un
requerimiento de refrigerante minimo, un eyector de menores dimensiones y un gran potencial
de ahorro debido al poco trabajo demandado en la bomba. Mas sin embargo se trata de un
refrigerante de alta toxicidad que debe ser manipulado solo por personal especializado. El agua
se postula como un muy buen candidato para el SACE su baja toxicidad e inflamabilidad le hacen
un fluido de trabajo totalmente seguro con muy bajo costo y gran disponibilidad. El estudio nos
permite apreciar que su uso constituye un consumo energético insignificante en la bomba lo

gue repercute en los costos econdmicos de la climatizacién.

El calculo del consumo energético-econdmico del sistema que estd dado por la cantidad de
energia consumida por la bomba, dio como resultado 2,805 kW lo cual indica que mediante el
SACE se logra un ahorro de 14,465 KW aproximadamente el 83 % de la energia eléctrica
consumida en el compresor mecanico de un sistema convencional de climatizacién. El calculo
del COP energético-econdmico nos muestra un aumento de 66,14 al usar el SACE dando para
este un COP del aproximado de 79 en comparacion a su contraparte convencional cuyo valor de

| COP logra apenas un 12,82.

En el analisis transitorio, donde se midio la afectacion del sistema al variar la tasa de calor en el
generador, es de apreciar que al disminuir el calor recuperable en los gases del motor disminuye
la temperatura de sobrecalentamiento a la salida del generador de lo se pudo deducir que una
disminucion de aproximadamente 10% del calor limita el funcionamiento del sistema debido a

gue no se generan las condiciones de sobrecalentamiento en la corriente de entrada al eyector.
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Cabe resaltar que el incremento en el calor tiene un efecto directamente proporcional en la
presion lograda en la cdmara de vacio, un aumento de aproximadamente el 1% del calor limita
el funcionamiento del sistema debido a que no se generan las condiciones de vacio necesarias

en el eyector.

Para contrarrestar este efecto se recomienda disefiar el sistema para trabajar a una presion
menor a la maxima permisible. (Al trabajar a la presion maxima la presion de vacio en el eyector
se encuentra muy en limite permisible, demasiado cerca de la presidon del evaporador). Esto

sacrifica algunos puntos en el COP pero aumenta el rango de operatividad.

Mediante este analisis podemos inducir que el eyector esta limitado ante cambios en el calor
recuperable inferior y superiormente por lo cual restringe su correcto funcionamiento en

aplicaciones automoviles.

Se propone una configuracion de un sistema de tres eyectores mediante la cual se podria
contrarrestar estas restricciones. Cada eyector es disefiado para condiciones de funcionamiento
distintas que permiten la recuperacién de diferentes flujos de calor. Los resultados obtenidos
mostraron que la utilizacién de tres eyectores aumenta el margen de operacion del sistema
pasando de aceptar una caida del calor en los gases de escape del 10% a un 30%. Lo que

equivale a una disminucion del 39% de las condiciones nominales del motor.

Finalmente, El alto rendimiento energético alcanzado postula al SACE como una muy buena
alternativa de explotacion de energia de desecho, aumentando la utilizaciéon de energia de

manera eficiente.
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ANEXO A. PROGRAMACION DEL MODELO.

PROCEDURE Solve(nt;nd;Pgen;Peva;Pcon;T2;T3;w;k:X;Z;C)
Pb :=Peva

Repeat

Pb=Pb-0,1

M2b = sgrt(((2*nt)/(k-1))*((Pgen/Pb)*((k-1)/k)-1))

M3b = sgrt(((2)/(k-1))*((Peva/Pb)*((k-1)/k)-1))

M2bc = sqgrt((M2b"2*(k+1))/((M2b"2*(k-1))+2))

M3bc = sqgrt((M3b"2*(k+1))/((M3b"2*(k-1))+2))

Mdc = (M2bc+(w*M3bc*sqrt(T3/T2)))/(sqrt((1+w)*(1+(w*(T3/T2)))))
Md = (1,4142*Mdc)/(sart((-k*(Mdc"2))+ k + (Mdc”2) +1));
Me = (Md"2 + (2/(k-1))/((((2*k)/(k-1))*(Md"2))-1)

Pd =Pb

Pe = ((1+(k*(Md"2)))/((1+(k*(Me"2))))*Pd)

Po = (((((nd*(k-1))/2)*Me"2)+1)"(k/(k-1)))*Pe

Dif = abs(Pcon-Po)

Until (Dif<=1)

X:=Pb

Z:=Pe

C:=M2b

END

PROCEDURE SolveW(Pgen;Peva;Pcon;Qg:a;b;c;d;e;f;g;h;i)
"Salida del condensador. (Liquido comprimido)"
T5a=Temperature(R717;P=Pcon;x=0)

T5=T5a-1

s5 = Entropy(R717;T=T5;P=Pcon)

h5 = Enthalpy(R717;T=T5;P=Pcon)

"Entrada del evaporador. (Vapor saturado)"”

h6 = h5

T6=Temperature(R717;P=Peva;h=h6)

x6= Quality(R717;T=T6;h=h6)

s6 = Entropy(R717;T=T6;h=h6)

"Entrada del generador. (liquido comprimido)"

sl=s5

T1=Temperature(R717;P=Pgen;s=s1)
h1=Enthalpy(R717;P=Pgen;s=s1)
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"Salida del evaporador (Vapor sobrecalentado)"
T3a=Temperature(R717;P=Peva;x=1)
T3=T3a+l

s3 = Entropy(R717;T=T3;P=Peva)

h3 = Enthalpy(R717;T=T3;P=Peva)

"Salida del generador. (Vapor sobrecalentado)"”
s2 =s3

h2=Enthalpy(R717;s=s2;P=Pgen)
T2=Temperature(R717;s=s2;P=Pgen)

"Flujo mésico en el generador"
ml = Qg/(h2 - hl)

"Flujo masico en el evaporador"
m3:= ml

Repeat

m3 =m3 - 0,0001
w=m3/m1l

"Entrada del condensador. (Vapor sobrecalentado)"
h4 = (h2 + w*h3)/(1+w)

s4 = Entropy(R717;h=h4;P=Pcon)
T4=Temperature(R717;h=h4;P=Pcon)

"Calculo del eyector”
cp=Cp(R717;T=T2;P=Pgen)
cv=Cv(R717;T=T2;P=Pgen)
k = cp/cv

nt= 0,85

nd = 0,85

CALL Solve(nt;nd;Pgen;Peva;Pcon;T2;T3;w;k:X;Z;C)
Pb=X

Pe=Z

M2b=C

"Camara de vacio"
hb=Enthalpy(R717;s=s2;P=PDb)

"Area de la garganta”

MW = MolarMass(R717)

R = 8,314/MW

Aa = (m1/Pgen)*sqrt((R*T2/k*nt)*(((k+1)/2)((k+1)/(k-1))))

"Area de la salida tobera"

Ab =sqrt((1/(M2b"2))*((2/(k+1))*(1+(((k-1)/2)*M2b "2)))((k+1)/(k-1)))*Aa

"Area de la seccion transversal del eyector”

Ac = Aa/((Pcon/Pgen)*((1/((1+w)*(1+w*(T3/T2))))"0,5)*((Pb/Pcon)(1/k)*((1-(Pb/Pcon)”((k -
1)/k))"0,5))/((2/(k+1))™N1/(k-1))*(1-(2/(k+1)))"0,5))

"velocidades en el eyector"
e= abs((h3-hb))
o = abs((h2-hb))
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V2b = sqrt(0/0,5)
V3b = sqrt(e/0,5)
Ve = -(Pb-Pe)*Ac + (m1*V2b) + (m3+V3b) / (m1+m3)

"condiciones salida del eyector"
he = abs(h4 - 0,5*((Ve)"2))
se = Entropy(R717;h=he;P=Pe)

Dif = abs( s4-se)
Until (Dif<=0,05)

a=ml
b:=h3
c:=h6
d:=h4
e:=h5
f:=T2
g:=m3
h:=h1
i:=h2

END
"Modelo de funcionamiento de un Sistema Alternativo de Refrigeracion con Eyector"

"Presiones de operacion”
Pgen = 9892

Pcon = 1003

Peva = 516

"Calor recuperado”
Qg =100
CALL SolveW(Pgen;Peva;Pcon;Qg:m1;h3;h6;h4;h5;T2;m3;h1;h2)

"Flujo masico del condensador"
m4 =ml+m3

"Calor evaporador"
Qe =m3* (h3 - h6)

"Calor condensador”
Qc=m4 *(h5 - h4)

"COP"

COP = Qe / (m1*(h2-h1))
"T2-TsatG"
Tsatg=T_sat(R717;P=Pgen)
DeltaT = T2 - Tsatg

"Trabajo de la bomba"
Wp = m1*(h1-h5)
FP = Pgen/Pcon
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