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𝐶𝑂𝑃 Coeficiente de performancia.  
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RESUMEN 

 

 

La energía solar tiene un enorme potencial, aun poco explotado para energizar  ciclos de 

refrigeración. El presente trabajo de investigación fue desarrollado con la finalidad de 

proponer un mejor confort al estudiante, el cual se le está aplicando al centro de 

investigación de  ingeniería  mecánica de la Universidad Católica de Santa María  de 

Arequipa. 

 

Con la información  que se recolecto de diversas fuentes que comprende: Formatos de 

investigación, libros, páginas web, registros de aplicaciones de este tipo  de sistema , se 

propuso un dimensionamiento de los componentes como son los intercambiadores de 

carcasa y tubos  del sistema de aire acondicionado para este propósito . Se utilizó el 

bromuro de litio como absorbente y el agua como refrigerante, los materiales elegidos 

son de fácil adquisición en el mercado  

 

La formulación matemática se basa en los balances de materia y energía para cada 

volumen de control, las ecuaciones de transferencia de calor y masa, así como 

consideraciones de equilibrio . Los coeficientes de transferencia y  otros parámetros 

físicos del modelo han sido tomados por estimados a partir de correlaciones empíricas 

de la bibliografía. Gracias a que el bromuro de litio presenta un punto de ebullición 

bastante mayor que el del agua para las mismas condiciones de presión, la mezcla puede 

ser separada fácilmente . 
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ABSTRACT 

 

 

Solar energy has Enormous potential, still untapped to energize Both cooling cycles. 

This research was developed With The aim of proposing a better comfort the student, 

Which is esta Applying investiagacion center of mechanical engineering from the 

Catholic Universidada Santa Maria de Arequipa 

With the information from various sources was Collected Comprising: Formats 

research, books, web pages, application records is kind of system, component 

dimensions are Proposed: such as shell and tube exchangers air conditioning system for 

th purpose. Lithium bromide as the absorbent and water as refrigerant utiliso, the 

materials are Readily available on the market 

 

The mathematical formulation is based on mass and energy balances for each volume 

control, the equations of heat and mass transfer, as well as considerations of balance. 

Transfer coefficients and other physical parameters of the model Have Been taken by 

Estimated from empirical 
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CAPITULO I 

MARCO TEORICO 

 

1. INTRODUCCION: 

 

Con el aprovechando de la radiación solar y al hacer uso de estos sistemas en el aire 

acondicionado se estará tratando de minimizar el consumo de corriente eléctrica, 

minimizando el uso de refrigerantes que hacen que se destruya la capa de ozono, 

generación del calentamiento global.  

La absorción es el proceso mediante el cual un gas (soluto) se disuelve en un líquido 

(absorbente o disolvente), dando como resultado una mezcla líquida de ambas 

sustancias. En este sistema son necesarias dos sustancias para su funcionamiento, el 

refrigerante y el absorbente; al igual que el caso por compresión, el sistema está 

dividido en dos zonas, una de alta y otra de baja presión. La zona de baja presión consta 

del evaporador, donde el refrigerante pasa de ser líquido a ser vapor, tomando calor de 

la cámara refrigerante.  

El absorbedor contiene una mezcla débil en refrigerante (mayor porcentaje de 

absorbente), aquí el refrigerante proveniente del evaporador que es absorbido. El vapor 

del refrigerante fluye hacia el absorbedor, debido a que la presión de vapor de la mezcla 

es menor que la presión de vapor del refrigerante en el evaporador. Como ya se 

mencionó, este efecto de “succión”, provocado por la mezcla refrigerante-absorbente, es 

lo que mantiene baja la presión y la temperatura en el evaporador, estas condiciones 

dependen de las propiedades químicas del absorbente y de la mezcla de éste con el 

refrigerante. 
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1.1  OBJETIVOS 

1.1.1 Objetivos Generales:  

   Diseñar un sistema de aire acondicionado por absorción usando bromuro de litio   

(absorbedor) y el agua (refrigerante) con el fin de aprovechar la energía solar térmica. 

 

1.1.2 Objetivos específicos: 

  Determinar y caracterizar las variables y parámetros de diseño.  

  Efectuar el diseño termodinámico del sistema de refrigeración por absorción y la 

correcta caracterización del ciclo.  

  Realizar el diseño mecánico de cada uno de los componentes del sistema de 

refrigeración por absorción y la integración de los mismos.  

  Elaborar planos técnicos que muestren el detalle de cada uno de los componentes del 

sistema de refrigeración por absorción.  

 

1.2 JUSTIFICACIÓN: 

Hay varios tipos de sistemas de refrigeración, como el sistema mecánico que es el más 

ampliamente usado en la industria donde tiene que haber un suministro de energía 

eléctrica para su funcionamiento, también existe sistemas de refrigeración magnéticos 

su funcionamiento se basa en el magnetismo, el cual se magnetiza y se desmagnetiza un 

metal y Termoeléctrico es un componente electrónico basado en semiconductores que 

funciona como una pequeña bomba de calor (efecto Peltier), aplicándole una tensión 

eléctrica baja, de corriente directa (c.d.), una cara del módulo será enfriada mientras que 

la otra será calentada simultáneamente. Estos dos últimos sistemas manejan bajas 

potencias y luego tenemos el sistema por absorción su funcionamiento es parecido al 

sistema mecánico la diferencia es que en vez de usar energía eléctrica para su 
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funcionamiento usa fluidos calientes, por esta razón se tomó la decisión optar por este 

sistema de absorción para aprovechar la energía solar. 

 

Arequipa es una zona que dispone de un gran potencial  de energía solar técnicamente 

aprovechable. La región de Arequipa es una de las zonas del país con mayor irradiación 

solar lo que se hace que se pueda aprovechar para aplicaciones de energía solar térmica. 

La radiación solar global que se registra en la ciudad de la Arequipa es entre 850 a 950 

W/M2, este índice es considerado como una de las más altas de Sudamérica, debido a su 

cercanía a la zona de influencia del desierto de Atacama. 

Donde no solamente se puede aprovechar la energía solar sino también energía 

residuales de los  procesos industriales, gases de alta temperatura ,cogeneración , o uso 

de calderos de biomasa .Para dar solución a esta situación y poder implementar este 

sistema se acude a la aplicación de técnicas especializadas de refrigeración, como es la 

refrigeración por absorción en donde cualquier fuente de calor puede ser utilizada para 

hacer funcionar el sistema, de este modo el suministro de energía podría ser de origen 

renovable permitiendo así solucionar los problemas técnicos y económicos . 

De este modo se estarían aplicando simultáneamente técnicas de mejora en la eficiencia 

energética y uso de fuentes renovables de energía, que a su vez  tiene un gran impacto 

en aspectos económicos, sociales y ambientales en nuestro país.  

 

1.3 ANTECEDENTES: 

Joseph Priestley había descubierto en 1774 el amoníaco y también había observado la 

gran afinidad de este nuevo gas por el agua. Esta propiedad condujo a Ferdinand 

Philippe Edouard Carré (Moislains 1824 – Poncet 1900) a idear una máquina de 

refrigeración que sólo consumía calor, gracias a un nuevo sistema que él llamó de 
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afinidad. El sistema fue conocido más tarde con el nombre de absorción. Esta máquina 

obtuvo el premio de la exposición universal de Londres de 1862 y en 1875 el buque 

Paraguay, equipado con ella, transportó por primera vez carne congelada de Buenos 

Aires. 

En 1922, dos estudiantes suizos, Platen y Munters diseñaron un sistema por absorción 

sin bomba. En 1911, General Electric fabricó el primer refrigerador mecánico 

doméstico y en 1931, la compañía Electrolux construyó el primer refrigerador por 

absorción doméstico basado en el sistema de Platen y Munters. 

La refrigeración es un proceso que se ha vuelto común en nuestra vida diaria, ha 

evolucionado a lo largo de los años, tanto en su comprensión como en la fabricación de 

los dispositivos que la hacen posible y las diversas sustancias que son utilizadas como 

refrigerantes. Dado que la mayoría de los refrigerantes son sustancias producidas 

artificialmente suelen ser agentes de contaminación.  

 

TABLA 1. Comparación entre los sistemas refrigerantes por compresión de 

vapor (SCV) y los sistemas por absorción de vapor (SAV). 
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El desarrollo de los FC's trajo consigo mejoras en la eficiencia de los sistemas de 

refrigeración e implementó su uso en la mayoría de los refrigeradores, lamentablemente 

se descubrió que su liberación al ambiente provoca daños a la capa de ozono y 

contribuye al efecto invernadero, razón por la cual tuvieron que implementarse normas 

que regularan e incluso prohibieran su uso.  

 

1.4 ALCANCE Y LIMITACIONES: 

Alcances: 

 Se diseñará un sistema de refrigeración por absorción que permita disminuir la 

influencia de los cambios climáticos aprovechando la energía solar en Arequipa 

y en otras ciudades con estas característica , como también aprovechar las 

energías sobrantes de las empresas en los procesos  industriales aumentando la 

eficiencia de esta. 

Limitaciones 

 Falta de estudios previos en el área de aplicación y la disponibilidad de 

información acerca del tema, se presentan como las principales limitantes del 

proyecto.  

 Otra limitación con este tipo de sistema de refrigeración es que no se pude llegar 

a temperaturas inferiores a cero grados centígrados por ser esta su temperatura 

de congelación del agua. 
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CAPITULO II 

REFRIGERACION POR ABSORCION 

 

2. LOS SISTEMAS DE COMPRESIÓN Y DE ABSORCIÓN DE VAPOR  

Entre los sistemas de compresión de vapor y los sistemas de absorción existen tanto 

semejanzas como diferencias. La refrigeración útil se logra de la misma manera en 

ambos sistemas. Esto es, por la evaporación de un líquido en un evaporador, utilizando 

el calor latente de vaporización para obtener un efecto de enfriamiento. Ambos sistemas 

utilizan, asimismo un condensador para remover calor del vapor refrigerante a una alta 

presión, y regresarlo a su estado líquido original. Ambos utilizan un dispositivo de 

control de flujo o de expansión.  

Los sistemas difieren, sin embargo, en cuanto a los medios utilizados para recuperar el 

refrigerante evaporado y aumentar su presión. En primer lugar, las formas de energía 

utilizadas para operar el sistema, son diferentes. En el sistema de compresión de vapor 

se utiliza la energía mecánica para accionar el compresor, la operación del compresor 

mantiene la baja presión del evaporador y eleva  asimismo la presión en el condensador.  

En el sistema de absorción se utiliza la energía calorífica, para elevar la presión del 

refrigerante; la baja presión del evaporador se mantiene, mediante el uso de otra 

sustancia  llamada Absorbente. Dos componentes, el absorbedor y el generador, realizan 

una función semejante a la del compresor, en el sistema de absorción se utilizan a 

menudo componentes auxiliares como las bombas, cuyas funciones se explicarán más 

adelante. 

Una razón por la cual el sistema de absorción es popular y versátil, estriba en que opera 

directamente con la energía calorífica. En cualquier lugar en donde se disponga de 

vapor residual, agua caliente o gases de combustión, se toma en consideración con 
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especial interés, a la refrigeración por absorción. Aunque en la actualidad con el 

creciente interés en las técnicas relacionadas a las energías de origen renovable la fuente 

de calor para esta técnica de refrigeración, puede ser obtenida directamente de energía 

solar térmica. 

 

Figura 2.1. Un enfriador de agua, de dos etapas. (The Trane, Co., La Crosse, WI). 

  

2.1 FLUIDOS DE TRABAJO 

Los dos pares refrigerante/absorbente más empleados en las máquinas de absorción son 

NH3/H2O y H2O/LiBr; el primero de ellos, en aplicaciones preferentemente de 

refrigeración, y el segundo, en climatización. 

Las disoluciones de bromuro de litio en agua son conocidas desde las primeras décadas 

del siglo XX. No serían introducidas en el mercado del aire acondicionado por 

absorción hasta la década de los 50. En esta década se estudió su estabilidad térmica y 

su aplicación a máquinas de simple efecto. Se ha elegido el par H2O/LiBr porque 

presenta varias ventajas frente al NH3/H2O como: 

 

 EL NH3 por su carácter tóxico necesita utilizar sistemas indirectos. 

 El ciclo de H2O/LiBr tiene un coeficiente de operación mayor que el de 

             NH3/H2O (Eber, 1967). 
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 No necesita torre de destilación (el LiBr no se evapora en las condiciones de 

trabajo por su elevado punto de fusión y ebullición). 

 

El diagrama PTX (McNeely, 1979), también llamado diagrama de Dühring, representa 

el ciclo de absorción en función de la presión de saturación de la disolución, la 

concentración y las temperaturas de la disolución y del refrigerante para la disolución de 

LiBr/H2O. Se denomina así porque ha sido diseñado utilizando la llamada regla de 

Dühring, la cual dice que si el punto de ebullición de una disolución lo representamos 

frente al punto de ebullición del disolvente puro, los puntos correspondientes a distintas 

presiones se aproximan a una recta. Este es el diagrama recomendado por ASHRAE. 

 

 

Figura 2.2. Diagrama de Duhringl de las disoluciones LiBr-H2O (McMeely 1979) 

 

En la figura 2.3 se muestra el diagrama de Merkel (McNeely, 1979), que permite 

calcular la entalpía de la disolución en función de la concentración y de la temperatura 
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de la misma. Para construir dicho diagrama es necesario conocer el calor de licuación 

del vapor de agua, así como los calores de dilución y formación de la disolución, 

además del calor específico en función de la temperatura. 

 

 

 

Figura 2.3. Diagrama de Merkel de las disoluciones LiBr-H2O 
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2.1.1 El refrigerante 

El agua es el líquido con mayor calor latente de evaporación y condensación que existe 

en la naturaleza. Esta característica es especialmente relevante en instalaciones de 

climatización de gran tamaño, ya que el caudal de refrigerante que circula por el sistema 

es menor que cuando se utiliza cualquier otro refrigerante. Tiene el inconveniente de 

que la temperatura de evaporación debe ser superior a 0ºC, lo cual le impide trabajar en 

refrigeración. Por esta razón las máquinas de absorción de LiBr/H2O trabajan con 

temperaturas de evaporación superiores a 0ºC, entre 4 y 10ºC. 

 

2.1.2. El absorbente 

El absorbente en la disolución es el bromuro de litio, es una sal de color blanco con gran 

afinidad por el agua. El punto de fusión del LiBr se encuentra en 535ºC y el punto de 

ebullición del orden de 2200ºC, siendo su presión de vapor extremadamente baja. Es 

miscible con el agua hasta concentraciones elevadas (75%) y se diluye con gran 

facilidad. 

 

2.13 Inconvenientes de la disolución de LiBr/agua 

La curva que aparece a la derecha en el diagrama PTX es el límite de cristalización 

(figura 2.2), si se supera esta línea se formarán cristales en la disolución. 

Esta zona está comprendida entre el 65 y 70% de concentración de bromuro de litio y 

para temperaturas comprendidas entre 48 y 105 ºC. La máquina se diseña para trabajar 

fuera de esta zona para evitar la formación de cristales en la disolución. 

 

Estas disoluciones son muy corrosivas en presencia de oxígeno, esta corrosión se atenúa 

durante las condiciones normales de funcionamiento del ciclo: 600-900 Pa en el 
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evaporador, y 4-10 kPa en el condensador. Por ello es necesario añadir a la disolución 

algún inhibidor de corrosión. 

 

2.2. EL PROCESO DE ABSORCIÓN  

Es importante comprender el proceso de absorción y algunos de los términos que se 

relacionan con el mismo, ya que son esenciales para la comprensión del sistema que se 

va a discutir.  

El término "absorción" se refiere a los procesos físicos y químicos que ocurren al entrar 

en contacto gases y líquidos, gases y sólidos ó líquidos y sólidos, e incorporarse el 

fluido a la otra sustancia, pudiéndose separar el fluido mediante el proceso inverso y 

llegar a la condición inicial.  

 

Figura 2.4 Desorción y condensación de amoniaco a alta temperatura 

 

Faraday de sus experiencias en el laboratorio, conocía que el cloruro de plata tiene la  

capacidad especial de absorber al amoníaco gaseoso. Expuso cierta cantidad de cloruro 

de plata pulverizado al amoniaco gaseoso hasta que hubo absorbido todo el que podía 

retener. El polvo cargado de amoníaco se colocó posteriormente en un tubo de ensayo 

sellado con forma de V invertida, cuando se aplicó calor a la mezcla, se presentó el 

desprendimiento de vapor de amoníaco. El vapor de amoniaco se enfrió sumergiendo el 

otro extremo del tubo en un recipiente con agua fría. El agua sirvió como agente de 
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remoción de calor del amoníaco gaseoso, conforme el vapor de amoníaco entró en el 

extremo frio del tubo de ensayo, se formaron gotas de amoníaco líquido, según muestra 

la Figura 2.4 

Esta fue la primera vez que el amoníaco había cambiado del estado gaseoso al líquido; 

las características del líquido producido comenzaron a ser estudiadas por Faraday. Una 

vez que eliminó la aplicación de calor y el agua de enfriamiento, sucedió algo curioso 

casi inmediatamente después, el amoníaco líquido comenzó a burbujear, regresando de 

nuevo al estado de vapor, el cual fue absorbido nuevamente por el polvo de cloruro de 

plata, como muestra la Figura 2.5.  

Cuando Faraday tocó el extremo del tubo de ensayo que contenía amoniaco líquido, 

encontró que estaba bastante frío. Sin embargo, aún más sorprendente fue el hecho de 

que se había producido la ebullición del líquido, aún sin la presencia de fuente alguna de 

suministro visible de calor. 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 2.5 Desorción y condensación de amoniaco a baja temperatura 

 

Cada vez que Faraday repitió el proceso, observó el mismo cambio, lo novedoso 

consistió en el hecho de que fuera posible lograr temperaturas bajas en el laboratorio 

cualquier número de veces, sin que se alteraran los ingredientes en el tubo de ensayo.  
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En la actualidad el absorbente es un líquido, y la otra sustancia que sirve como el 

refrigerante del sistema, se encuentra en un estado gaseoso (de vapor), cuando es 

absorbida. Dos pares de sustancias se utilizan con buen éxito en los sistemas de 

absorción un par está compuesto de agua y amoniaco. El agua es el absorbente, y el 

amoniaco el refrigerante, el otro par es el bromuro de litio (cuyo símbolo químico es 

LiBr) y el agua. En este caso, el bromuro de litio es el absorbente y el agua es el 

refrigerante se observará que en uno de los casos el agua es el absorbente, y en el otro es 

el refrigerante.  

En los sistemas de refrigeración, la mezcla de las dos sustancias normalmente se 

encuentra en estado líquido, cuando la proporción del absorbente en la mezcla es 

elevada y la proporción del refrigerante es baja, a la solución se le llama solución 

concentrada ó fuerte; y cuando la proporción del absorbente es baja y la del refrigerante 

es elevada, se le llama solución diluida ó débil. La concentración se expresa por lo 

general como el porcentaje en peso del absorbente, una solución más concentrada puede 

absorber una mayor cantidad de refrigerante, con mayor rapidez. Una solución puede 

absorber sólo una cantidad máxima de refrigerante; cuando se diluye demasiado, ya no 

es capaz de absorber más refrigerante.  

Para iniciar la explicación del sistema de refrigeración por absorción, se utilizará el 

ciclo de bromuro de litio y agua. 

 

2.3. EL ABSORBEDOR Y EL EVAPORADOR  

Como ya es bien sabido la temperatura de evaporación del refrigerante depende de sus 

características de presión y temperatura de saturación esto es, la temperatura a la cual el 

refrigerante se evapora (hierve) varía con la presión del evaporador. La presión debe ser 

lo suficientemente baja, para que la temperatura resultante de evaporación se encuentre 
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al valor que se necesita para la aplicación de la refrigeración. En los sistemas de 

compresión de vapor, la baja presión en el evaporador se mantiene mediante la acción 

de succión del bombeo del compresor, como se observa en la figura 2.6 (a), la cual 

remueve el refrigerante tan pronto como se evapora, evitando así que se eleve la 

presión. Se escogen refrigerantes adecuados, cuyas características de presión y 

temperatura correspondan al funcionamiento del compresor y demás componentes. 

Si se ha de utilizar el agua como refrigerante que se evapora a 40ºF, la presión debe 

mantenerse extremadamente baja, a 0.12 PSI . La figura 2.6 (b) muestra en forma 

esquemática, cómo se utiliza el proceso de absorción para mantener esta baja presión. 

 

 

Figura 2.6 Comparación de las maneras de obtener el flujo y la succión de un      

refrigerante desde el evaporador, en los sistemas de absorción y de compresión 

de vapor. (a) Obtención del lado de baja en el sistema de compresión de vapor. 

(b) Obtención del lado de baja en el sistema de absorción. 

 

 El evaporador contiene el refrigerante el absorbedor es un recipiente adjunto que 

contiene una solución fuerte (concentrada) de agua y bromuro de litio. Los dos 

recipientes se hallan conectados de manera que el vapor pueda fluir libremente entre los 
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dos. A los recipientes se les vacía de todo aire hasta que se encuentran a una presión 

extremadamente baja, el agua en el evaporador comenzará a vaporizarse súbitamente 

esto es, hervirá. El efecto refrigerante del calor latente de vaporización enfriará el agua 

no evaporada, lográndose la refrigeración. 

 

El vapor de agua producido llena el espacio evacuado de ambos recipientes la presión 

en el evaporador aumenta a medida que se evapora más refrigerante. 

Consecuentemente, la correspondiente temperatura de evaporación también aumenta y 

se pierde la refrigeración a una temperatura aceptablemente baja. Sin embargo, esto se 

evita por la acción del absorbente. El vapor de agua que llena los recipientes hace 

contacto con la superficie de la solución fuerte absorbente, y ésta lo absorbe, esto reduce 

la presión en el espacio, creándose un ligero gradiente de presión de la superficie del 

refrigerante en evaporación hacia el absorbente, lo que estimula el flujo del vapor de 

agua. Esto es, el absorbedor retira el vapor de agua a medida que éste se produce, 

manteniendo con ello la presión baja y la temperatura en el evaporador. Esta acción del 

absorbedor reemplaza el efecto de succión creado por el compresor puesto que el 

evaporador debe mantenerse a una presión muy baja, el equipo debe estar 

herméticamente sellado. Esto sería físicamente impráctico si el agua refrigerante se 

hiciera circular por el exterior entre tuberías y serpentines, hasta llegar a la carga. 

 

 Por lo tanto, el refrigerante se utiliza para enfriar el agua que circula a través de un haz 

de tubos externos hasta el evaporador (figura 2.7). Entonces se hace circular el agua fría 

hasta la carga. Asimismo, el agua refrigerante se recircula continuamente mediante una 

bomba del evaporador, a través de un cabezal equipado con boquillas de aspersión, 

haciéndola pasar por fuera de la tubería de agua fría. El calor procedente del agua del 
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sistema (a una temperatura ligeramente más alta que el refrigerante) evapora el agua 

refrigerante esto enfría el agua del sistema.  

Una combinación de bomba y boquilla de aspersión, se utiliza, asimismo, para rociar la 

solución concentrada del absorbedor en el espacio del absorbedor. Esto aumenta el 

contacto en el área superficial entre la solución y el vapor de agua, aumentando, 

asimismo la eficacia del proceso de absorción. El sistema que se muestra en la figura 

2.6 (b) no puede operar de un modo satisfactorio durante mucho tiempo, debido a que la 

solución absorbente se diluye más a medida que absorbe el vapor de agua, y pronto se 

vuelve ineficaz. El régimen de absorción del vapor de agua disminuye, elevando la 

presión y la temperatura de evaporación hasta un nivel inaceptable. En un cierto punto, 

la solución cesa por completo de absorber el vapor de agua. 

 

Figura 2.7 La bomba del refrigerante y el serpentín de distribución del agua    

helada, agregados al evaporador. 

 

2.4. RECUPERACIÓN DEL REFRIGERANTE  

Es obvio que se dispone de algunos medios para recuperar el refrigerante, si es que el 

sistema se va a utilizar más de una vez, se necesitan dos etapas básicas. En primer lugar, 
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es necesario separar el refrigerante de la solución. Esto se logra calentando la solución 

débil, hasta alcanzar una temperatura a la cual el agua se separa por ebullición, lo cual 

se realiza en un componente llamado generador. En segundo lugar, el vapor de agua se 

debe condensar hasta alcanzar el estado líquido, de manera que esté en condiciones para 

usarse nuevamente en el evaporador. 

 

2.5. EL GENERADOR Y EL CONDENSADOR  

En la figura 2.8 se muestra una disposición práctica utilizada para recuperar el 

refrigerante, de modo que el sistema pueda operarse continuamente. La solución débil 

se bombea del absorbedor a un recipiente llamado generador o concentrador. Se aplica 

calor a la solución, de lo que resulta la ebullición del agua. La solución fuerte, ahora 

reconcentrada, se retorna al absorbedor  para luego rociarse de manera que penetre en el 

vapor de agua refrigerante de los alrededores, en donde tiene lugar la absorción. La 

fuente de calor es, con frecuencia, vapor de agua o agua caliente que circula en un 

serpentín, tal como se muestra en la figura 2.8 La aplicación directa de los gases 

calientes de la combustión o el agua evaporada por radiación solar puede, asimismo 

utilizarse, si bien, los aparatos son físicamente diferentes.  

 

El espacio del generador está conectado a un cuarto componente que es el condensador, 

el vapor de agua llena el espacio en los recipientes, a través de la tubería del 

condensador se hace circular agua de enfriamiento; la temperatura del agua es más baja 

que la temperatura de condensación del vapor de agua a la presión de condensación. El 

vapor de agua, por lo tanto cede su calor de condensación y se condensa como líquido, 

acumulándose en el fondo del condensador. 
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El evaporador y el absorbedor se hallan a una presión extremadamente baja, y pueden 

considerarse como el lado de baja del sistema. La presión desarrollada en el generador y 

el condensador por el proceso de calentamiento es más elevada; estos dos componentes 

pueden considerarse el lado de alta del sistema. (Si bien la presión es más elevada en el 

generador y el condensador, todavía está muy por debajo de la presión atmosférica).  

A fin de mantener el diferencial de presión entre el lado de alta y el lado de baja, y de 

causar un efecto de enfriamiento por vaporización súbita en el refrigerante, se provee un 

orificio entre el condensador y el evaporador. Esto sirve como un dispositivo de 

expansión, semejante al que funciona en el sistema de compresión de vapor. Esto 

completa el ciclo. 

 

2.6. EL CAMBIADOR DE CALOR Y LOS CIRCUITOS DE AGUA DE 

ENFRIAMIENTO  

Un dispositivo que ahorra energía, el cual se incluye en el sistema real, es un cambiador 

de calor, instalado entre las soluciones débil y fuerte (figura 2.8). La solución fuerte que 

sale caliente del generador precalienta la solución débil procedente del absorbedor. Esto 

ahorra parte de la energía necesaria para elevar la temperatura de la solución débil hasta 

el punto de ebullición, la cual, de otra manera se tomaría de la fuente de calor. El 

enfriamiento de la solución fuerte en el cambiador de calor, reduce asimismo el enfri 

amiento necesario en el absorbedor, a fin de reducir la temperatura de la solución, hasta 

obtener la temperatura apropiada de operación.  

 

Además de ser necesaria el agua de enfriamiento en el condensador, se debe remover 

calor en el absorbedor. En el absorbedor se libera calor de tres fuentes. Primera: cuando 

se absorbe vapor refrigerante, éste se transforma en líquido. El calor latente de 
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condensación causado por este efecto debe removerse. Segunda: el mismo proceso de 

absorción genera calor debido a efectos químicos, al cual se le llama calor de dilución. 

Y finalmente, a pesar del cambiador de calor, es necesario remover el calor sensible 

adicional de la solución fuerte de retorno, para reducir su temperatura, hasta obtener la 

temperatura apropiada de operación. 

 

Figura 2.8 Disposición del sistema de absorción de bromuro de litio y agua. 

 

El circuito del agua de enfriamiento por lo general se conecta en serie, y va primero al 

absorbedor y luego al condensador (figura 2.8). Puede utilizarse cualquier fuente usual 

de agua de enfriamiento, tal como una torre de enfriamiento. La cantidad total de calor 

que debe rechazarse del sistema es aproximadamente el doble, que en el caso del 

sistema de compresión de vapor. 
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2.7. CARACTERÍSTICAS DEL ABSORBEDOR Y EL REFRIGERANTE: 

CRISTALIZACIÓN  

Tanto el absorbente como el refrigerante deben tener ciertas características deseables. El 

par constituido por el bromuro de litio y el agua, es del todo satisfactorio en muchos 

aspectos. Su costo es bajo, es químicamente estable, y no es tóxico,el bromuro de litio 

absorbe grandes cantidades de agua, por lo tanto sólo se debe bombear una cantidad 

relativamente pequeña de bromuro de litio entre el absorbedor y el generador. El punto 

de ebullición del agua es considerablemente más bajo que el del bromuro de litio  por lo 

tanto, es fácil separar uno del otro en el generador.  

Las características de presión y temperatura del vapor de agua son tales, que las 

presiones en los recipientes serán extremadamente bajas; esto no es deseable  puesto 

que el aire se filtrará por cualesquiera juntas deficientemente selladas, esto elevaría la 

presión, y la temperatura de evaporación resultante sería inaceptable.  

 

En las primeras máquinas de absorción, esto constituía con frecuencia un problema sin 

embargo, hoy en día, el equipo es muy confiable en cuanto a la manera hermética de 

sellar. Las aplicaciones del sistema de bromuro de litio y agua se limitan a temperaturas 

relativamente elevadas, puesto que el refrigerante se congela a 32°F. Cristalización la 

solución de bromuro de litio y agua posee una propiedad que puede causar dificultades. 

Si se enfría una solución fuerte (concentrada) que se halla a una temperatura elevada, 

del líquido se precipitan cristales sólidos, a este proceso se le llama cristalización. La 

mezcla resultante tiene una consistencia semejante a la del lodo, si la cristalización tiene 

lugar en una máquina de absorción, la refrigeración cesa, puesto que las bombas no 

pueden operar con una mezcla semejante al lodo. Más adelante se tratan las causas de la 

cristalización, así como las maneras de evitarla.  
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2.8. LAS MÁQUINAS DE ABSORCIÓN DE BROMURO DE LITIO, DE GRAN  

CAPACIDAD  

El ciclo de absorción del bromuro de litio descrito en las secciones anteriores, en 

esencia representa la manera en que operan la mayoría de las máquinas de refrigeración 

por absorción de gran capacidad.  

 

Figura 2.9 Vista de la sección transversal de un enfriador de agua por absorción, de      

bromuro de litio y agua, del tipo de un solo casco. Se muestran las presiones y 

temperaturas típicas de operación. (The Trane Co., La Crosse, WI) 

 

Estas máquinas se utilizan principalmente para enfriar agua destinada a los sistemas de 

aire acondicionado, en capacidades que abarcan desde aproximadamente 100 a 1500 

toneladas de refrigeración. 

La disposición física real del equipo, es del todo diferente de la disposición esquemática 

que se muestra en la figura 2.9. Los cuatro componentes se combinan por lo general, ya 

sea en dos o hasta en un solo casco cilíndrico. En la figura 2.9 se muestra la vista de la 
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sección transversal de una máquina de un solo casco. Este tipo de máquina se usará para 

describir el ciclo y su operación, así como algunas características físicas del equipo. Las 

condiciones de la temperatura que se muestran, son típicas. 

 El evaporador. En la figura 2.10 se muestran vistas de la sección transversal y 

en corte del evaporador, el refrigerante líquido (agua) fluye desde el 

condensador, a través de la restricción del orificio, hasta el evaporador. Debido a 

la caída de presión, tiene lugar un poco de vaporización súbita, y el refrigerante 

se enfría hasta 40°F , el refrigerante no evaporado cae al recipiente del 

evaporador. La bomba del evaporador hace circular continuamente esta agua 

hasta las boquillas de aspersión, que la extiende sobre el haz de tubos de agua 

fría del sistema, el calor procedente del agua del sistema evapora el refrigerante, 

y a su vez el agua del sistema se enfría de 54 °F a 44 °F, en este caso. 

  

Figura 2.10 Operación y construcción del evaporador. (The Trane Co., La Crosse, WI) 
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 El absorbedor. En la figura 2.11 se muestra la vista de la sección transversal y 

en corte de los componentes del absorbedor. Una solución de concentración 

intermedia se rocía en el espacio del absorbedor, por medio de la bomba del 

absorbedor., la solución absorbe el vapor del agua refrigerante circundante, el 

cual llena el espacio abierto del evaporador y la parte de absorción del casco. Se 

mantiene así la baja presión requerida (0.25 in Hg). Debido a la existencia de un 

pequeño gradiente de presión, el vapor refrigerante fluye continuamente hacia el 

absorbedor. 

 

Figura 2.11 Operación y construcción del absorbedor. (The Trane Co., La Crosse, WI) 

 

La solución diluida (débil) se recoge en un colector ubicado en el fondo del casco, la 

solución débil se mezcla en la succión de la bomba del absorbedor con la solución 
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fuerte que regresa del generador, para formar la solución intermedia.  

Hay dos motivos por los que se utiliza una solución de concentración intermedia en el 

absorbedor, la solución fuerte puede cristalizarse a las temperaturas a que se enfría. 

Asimismo, la cantidad de solución fuerte, no sería suficiente para humedecer por 

completo el haz de tubos de agua de enfriamiento.  

En el absorbedor se genera calor, de la condensación del refrigerante absorbido, del 

calor de dilución, y del calor sensible de la solución fuerte. Este calor se remueve 

mediante el agua de enfriamiento que circula, a través de un haz de tubos, la 

temperatura del absorbedor se mantiene a 105°F. El agua de enfriamiento se calienta de 

85 a 95°F. 

 

 El generador (concentrador). En la figura 2.12 se muestran vistas de la sección 

transversal y en corte de los componentes del generador. La solución débil 

procedente del absorbedor se bombea hasta el generador mediante la bomba de 

la solución. Una fuente de calor, en este caso un serpentín de vapor, calienta la 

solución hasta alcanzar la temperatura a la cual el agua se evapora (210°F), 

dejando una solución fuerte. Mediante un cambiador de calor, la solución débil 

se precalienta (de 105 a 175°F) aprovechando la solución de retorno, la cual a su 

vez se enfría hasta llegar a 135°F. La solución fuerte se mezcla con la solución 

débil en la succión de la bomba del absorbedor.  

 

 El condensador. En la figura 2.13 se muestran vistas de la sección transversal y 

en corte del condensador. El vapor de agua del refrigerante, procedente del 

generador, pasa al condensador. El haz de tubos del agua de enfriamiento en el 

condensador elimina el sobrecalentamiento del refrigerante, y luego lo condensa. 
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El refrigerante se acumula en el depósito del condensador, y fluye a través del orificio 

hasta el evaporador, experimentando vaporización súbita y enfriándose por sí mismo, 

conforme disminuye la presión. El circuito de agua de enfriamiento está conectado en 

serie desde el absorbedor. El agua entra a 95°F y sale a 103°F, y enseguida se envía a la 

torre de enfriamiento para que se enfríe nuevamente. 

 

Figura 2.12 Operación y construcción del concentrador. (The Trane Co., La Crosse, 

WI) 

2.9. CONTROL DE LA CAPACIDAD  

El control de la capacidad de los enfriadores de absorción de bromuro de litio y agua se 

logra variando la concentración de la solución en el absorbedor. si se reduce la 
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concentración, la solución tiene menos afinidad para absorber el vapor de agua. Esto 

eleva la presión y la temperatura en el evaporador. Por lo tanto, la diferencia de 

temperatura entre el agua enfriada en el sistema y el refrigerante disminuye, y 

disminuye también la capacidad de enfriamiento. 

 

Figura 2.13 Operación y construcción del condensador. (The Trane Co., La Crosse, WI) 

Las máquinas modernas de absorción utilizan un control de estrangulación de la fuente 

de calor para regular la capacidad de refrigeración. La válvula de estrangulación de dos 

vías situada en la línea de suministro del vapor o del agua caliente, se controla mediante 
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la temperatura del agua fría que sale del sistema. Cuando la carga de refrigeración 

disminuye, cae la temperatura del agua, esto estrangula la válvula de control y de esta 

manera se suministra menos calor al generador. Se evapora menos refrigerante, y la 

solución de retorno resulta menos concentrada, esto reduce la concentración de la 

solución que se bombea al absorbedor, y la capacidad de enfriamiento disminuye, como 

se acaba de explicar.  

 

2.10. LA GRÁFICA DE EQUILIBRIO  

Las propiedades físicas de las soluciones de absorbente y refrigerante, pueden mostrarse 

gráficamente en una gráfica de equilibrio. En la figura 2.14 se muestra una de estas 

gráficas, la correspondiente al bromuro de litio y agua. La gráfica de equilibrio es útil 

para entender cómo funciona el ciclo, y para comprobar si son satisfactorias las 

condiciones de operación. También es útil para verificar si puede tener lugar la 

cristalización.  

 

La línea de cristalización es la línea con inclinación acentuada a la derecha del 

diagrama, e indica las condiciones restrictivas bajo las cuales tiene lugar la 

cristalización. A la izquierda de esta línea, toda la solución permanece en estado líquido. 

Si su condición cambia hasta un punto a la derecha de la línea, tendrá lugar la 

precipitación como sólido de un poco de bromuro de litio, fuera de la solución.  

En la figura 2.14 se muestra el ciclo de la solución correspondiente a una combinación 

de condiciones típicas, mediante las líneas 1-2-3-4-5-6-1. Esto muestra los cambios en 

la temperatura y concentración de la solución conforme circula entre el absorbedor y el 

generador.  

La línea 1-2 es el aumento de la temperatura en el cambiador de calor, y la línea 2-3 es 
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el aumento adicional del calor sensible en el generador (sin cambio alguno en la 

concentración). El punto 3 está determinado por las condiciones del condensador, en 

este ejemplo se supone que el agua de enfriamiento da por resultado que el refrigerante 

se condense a 112°F. La presión de saturación correspondiente es de 70 mm Hg abs. 

(6.0 in Hg). Ésta es la presión en el condensador y en el generador.  

 

Figura 2.14 Gráfica de equilibrio de la solución de LiBr y agua. Se muestra un ciclo   

típico de una solución. 

 

La línea 3 - 4 representa el aumento de la concentración en el generador a medida que el 

refrigerante se evapora. Respecto del ejemplo que se muestra, la solución se calienta 

hasta 215°F y a una fuerte concentración de un 64 por ciento. La línea 4 - 5 representa 

el enfriamiento de la solución fuerte en el cambiador de calor, hasta 135°F. La línea 5-6 

representa la mezcla de las soluciones fuerte y débil, para componer la solución 

intermedia a un 62 por ciento. La solución intermedia se bombea hacia adentro del 

absorbedor. La línea 6-1 representa la dilución de la solución a medida que absorbe el 
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vapor de agua refrigerante. 

 

2.11. CARACTERÍSTICAS DE UNA MEZCLA BINARIA HOMOGÉNEA  

En general, pueden mezclarse sustancias para formar mezclas heterogéneas u 

homogéneas en fases sólidas, líquidas o de vapor. Algunas mezclas son miscibles en 

ciertas condiciones pero en otras no lo son., la miscibilidad es afectada por la 

temperatura y la presión. Una mezcla es miscible a una temperatura y presión dada, si 

en todo un intervalo arbitrario de valores de concentración se forma una mezcla 

homogénea; una no miscible es heterogénea. 

 

El estado termodinámico de una mezcla saturada no puede determinarse sólo con la 

presión o temperatura, como puede hacerse con una sustancia pura. Para el tratamiento 

general de las mezclas binarias considérese la composición cuantitativa en función de la 

concentración “x”, que es la masa de un constituyente arbitrario dividida por la masa de 

la mezcla; el conocimiento de cualesquier par de valores p , T, x ,de posibilita establecer 

el estado termodinámico de la mezcla. Para estados no saturados de la mezcla se 

requiere conocer las tres variables. 

Las mezclas binarias convenientes para los sistemas de absorción deben ser 

completamente solubles en las fases liquida y de vapor, en los rangos de operación de 

temperatura y presión, puede haber un intervalo de valores de concentración donde 

pueda existir una mezcla heterogénea, en los cuales obviamente no se operará al 

sistema. 

Ocurren dos fenómenos importantes al mezclar dos líquidos, que son el cambio de 

volumen y de temperatura de los constituyentes durante y al final de la mezcla. La 

Figura 2.15 (a) muestra un recipiente dividido que contiene X kg del líquido A y (1-X) 
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del líquido B . Cada líquido está a la misma temperatura. El volumen por Kg de 

constituyentes es: 

𝑣1 = 𝑥𝑣𝐴 + (1 − 𝑥)𝑣𝐵 

 

Supóngase que la pared divisoria se retira y que los dos líquidos se mezclan 

completamente. Es común observar que v2 es diferente de v1. Si el experimento se repite 

con diferentes líquidos y concentraciones, resulta que en algunos casos habrá 

disminución del volumen y en otros aumentará. Hallándose que no hay una regla 

definida y será necesario buscar el resultado por experimentación. Otra observación 

importante en el experimento de la Figura 2.15 es que, en general, T2 es distinta de T1.   

 

Figura 2.15 Variación del volumen y la temperatura en la mezcla de dos líquidos. 

 

En algunos casos habrá calentamiento y en otros una disminución de la temperatura. 

Este efecto puede expresarse a partir del calor de disolución ∆H.  En el experimento 

podría cuantificarse el calor que se debe quitar o suministrar para mantener la 

temperatura constante. Si la mezcla se efectúa a presión constante, ∆Hx  estará 

relacionado estrictamente con la entalpía de la mezcla. Para los componentes originales, 

se tiene: 

ℎ1 = 𝑥ℎ𝐴 + (1 − 𝑥)ℎ𝐵 

(2.1) 

(2.2) 
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y después de la mezcla, 

ℎ2 = ℎ1 + ∆𝐻𝑥 = 𝑥ℎ𝐴 + (1 − 𝑥)ℎ𝐵 + ∆𝐻𝑥 

 

La ecuación 2.2 permite el cálculo de la entalpía específica en kJ/Kg de mezcla para una 

solución de concentración, presión y temperatura conocidas, si se conocen las entalpías 

de los componentes puros y el calor de disolución isotérmico. 

 

2.12. SELECCIÓN DEL REFRIGERANTE  

En cada uno de los diferentes métodos de producción de frío existen para determinadas 

condiciones de funcionamiento uno o varios refrigerantes apropiados, que garantizan un 

óptimo de eficiencia y seguridad, en relación con sus propiedades químicas y físicas, 

existiendo ciertas condiciones mínimas y propiedades que deben satisfacer, tales como:  

 

 Comportamiento indiferente frente a los materiales utilizados.  

El refrigerante no debe combinarse o reaccionar con los materiales utilizados 

para la construcción de la máquina frigorífica.  

 Estabilidad química.  

El refrigerante no debe de sufrir ningún tipo de transformación química, dentro 

del dominio de temperaturas y presiones de operación.  

 Ausencia de toxicidad.  

Es importante que el refrigerante no tenga efectos nocivos sobre la salud, ni 

sobre el medio (No todos los refrigerantes satisfacen esta condición).  

 No debe ser explosivo ni inflamable.  

Por motivos de seguridad se exige que el refrigerante esté operando fuera de los  

dominios de peligrosidad, en lo referente a los riesgos de explosión e 

(2.3) 
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inflamabilidad.  

 Fácil detección de fugas.  

Por aspectos de seguridad, operación y economía, es necesario que la circulación 

del refrigerante se realice en conductos herméticos y que las fugas en caso de 

ocurrir deben ser inmediatamente detectadas, prefiriéndose aquellos 

refrigerantes que tengan un olor penetrante. 

 Ningún efecto sobre el lubricante.  

Si en el circuito del ciclo de refrigeración se utiliza algún tipo de lubricante, el 

refrigerante no le debe ocasionar ningún cambio químico, ni influir en sus 

propiedades lubricantes.  

 Baja presión de condensación.  

La generación de altas presiones de condensación, requiere de estructuras que 

soporten esta presión, aumentando el costo. Se sugiere trabajar el refrigerante a 

condiciones de operación no muy próximas del punto crítico, con el objeto de 

realizar más fácilmente la condensación.  

 

 Gran potencia frigorífica específica.  

Entre mayor sea su capacidad o potencia de enfriamiento, se requerirá una 

menor cantidad de refrigerante en circulación para una potencia de enfriamiento 

determinada.  

 

 Costo y disponibilidad.  

El refrigerante no debe ser muy costoso y debe estar disponible en el mercado, 

sobre todo si se requiere de un abastecimiento continuo, como en el caso de los 

ciclos de refrigeración abiertos. 
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2.13. SISTEMA PROPUESTO.  

La figura 2.17 muestra un esquema del sistema de refrigeración del cual se hará el 

diseño termodinámico y el diseño mecánico de los siguientes componentes:  

 

1. Generador. Elemento que separa de la solución débil el refrigerante por 

medio de un     aporte de calor que se obtendrá de los colectores solares. 

 

2. Condensador. Este elemento funciona de igual manera que en un sistema de 

refrigeración convencional por compresión de vapor, aquí se da un rechazo de 

calor hacia el medio ambiente que provoca la condensación  del refrigerante 

puro.  

 

3. Evaporador. En este componente se da el intercambio de calor entre el 

refrigerante y   la corriente de agua que se desea enfriar.  

 

4. Absorbedor. Aquí el refrigerante es absorbido por el bromuro de litio y 

enviado luego  hacia el generador.  

 

5. Intercambiador de calor de solución. Este elemento intercambia calor entre 

la corriente de solución débil que va hacia el generador y la de solución fuerte 

que regresa hacia el absorbedor reduciendo así la demanda de calor en el 

generador.  
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Figura 2.17 Sistema de refrigeración propuesto. Elaboración propia 
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2.14 INTERCAMBIADORES DE CALOR 

2.14.1 Tipos Básicos De Intercambiadores De Calor  

Debido a la gran variedad de procesos en el que se utilizan los equipos de transferencia 

de calor, existen diferentes tipos de equipos que se conocen con éste nombre genérico; 

la forma de clasificarlos es muy diversa, pero se puede considerar la que lo hace de 

acuerdo a su tipo de construcción, como se enlista a continuación: 

• Intercambiadores de tipo evaporativo 

• Intercambiadores de placa 

• Intercambiadores enfriados por aire 

• Intercambiadores de coraza y tubos 

• Intercambiadores de doble tubo 

 

 Intercambiadores de tipo evaporativo. 

Estos equipos pueden usarse como condensadores o enfriadores de gases. El fluido de 

enfriamiento es agua que se rocía sobre los tubos por los que en el interior circula el 

fluido a condensar o a enfriar. El calor transmitido produce la evaporación de agua, por 

lo que necesita de una reposición permanente. 

 

Figura 2.18 Cambiador de calor de tipo evaporativo 

 El uso de estos equipos se encuentra principalmente en pequeñas plantas de 

refrigeración. En la figura 3.1 se muestra una descripción esquemática del equipo. 
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 Intercambiadores de placas. 

Están formados por placas de espesores de 0.0635 a 0.127 cm, colocadas paralelamente 

y montadas en marcos fijos que a la vez actúan como repartidores y separadores de los 

fluidos manejados. La separación entre placas es del orden de 0.102 a 0.203 cm. En las 

figura 3.2 se muestra esquemáticamente éste tipo de equipos. 

Entre sus ventajas se pueden citar su facilidad de limpieza y su flexibilidad de modificar 

su superficie de transmisión de calor. Sus mayores aplicaciones se encuentran en las 

industrias alimenticias y farmacéuticas.  

 

             

Nº Parte Material 

1. Bastidor  

2. Placas  

3. Conexiones roscadas  

4. Juntas NBR ó EPDM 

5. Guias Placas 

 

Figura 2.19 Representación esquemática de un intercambiador tipo placa 

 

 Intercambiadores enfriados por aire de tiro forzado. 

Se muestra en la figura 3.3, y su característica principal es que los ventiladores se 

encuentran colocados antes del paso del aire por los tubos. 

 

 

 

 

Figura 2.20 Cambiador de calor enfriado por aire de tiro forzado 
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 Intercambiadores de carcaza y tubos. 

Están compuestos por un haz de tubos contenidos en el interior de una carcasa, sus 

elementos principales son (figura 2.21): 

a) Haz de tubos 

b) Espejos de tubos 

c) Cabezales 

d) Deflectores 

e) Carcaza 

 

 

Estos equipos tienen la ventaja de ser compactos, y de soportar presiones tan altas o 

mayores a 400 atm. Sin lugar a dudas es el intercambiador de calor de mayor uso en la 

industria; los fluidos que pueden manejar son gases o líquidos, incluyendo cambios de 

fase. También resultan ser los equipos más estudiados y sobre los que existe una 

normalización como es el TEMA (Tubular Exchanger Manufacturers Association).  

 

Figura 2.21 Intercambiador de carcasa y tubos 

Fuente: Intercambiador de calor, Delgado Linares 

 

2.14.2 .Designación De Intercambiadores De Calor Según T.E.M.A.  

Los intercambiadores de coraza y tubos se diseñan de acuerdo a los estándares  

publicados por la asociación de fabricantes de intercambiadores tubulares, conocida 

como TEMA. 

TEMA propone un sistema de normas para la designación de los tipos de 
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intercambiadores, conformada por tres letras que definen completamente al equipo. La 

primera letra designa al tipo de cabezal estacionario empleado, la segunda el tipo de 

coraza y la última al tipo de cabezal posterior. Para la especificación de las medidas del 

intercambiador, se tiene un sistema de designación basado en el diámetro interno de la 

coraza. Por lo tanto la descripción completa de estos equipos es como sigue: 

 

Diámetro de la coraza / Longitud de tubos XXX 

Dónde: 

XXX = son las letras que lo definen según la Figura 2.22. 

 

TEMA presenta tres estándares para la construcción mecánica, los que especifican 

diseño, fabricación y materiales a utilizar en los intercambiadores de tubo y carcaza. 

Estos son: 

 

Clase R: Para aplicaciones en petróleo y procesos relacionados. 

Clase C: Para aplicaciones en procesos comerciales. 

Clase B: Para servicio en procesos químicos. 

 

En este apartado se tratará principalmente del Intercambiadores de carcaza y, 

describiendo sus parámetros de funcionamiento selección y diseño, en especial del 

llamado diseño de "carcasa y tubos". 

La configuración más simple de este tipo de intercambiador de calor consiste en un tubo 

dentro de otro, como se muestra en la figura 2.23(a). Una configuración como esa puede 

operarse en contracorriente o en flujo paralelo, con el fluido caliente o el frío circulando 

a través del espacio anular y el otro por dentro del tubo interno. 
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Figura 2.22 Designación de intercambiadores de calor según TEMA 

Fuente: TEMA. Standards of the tubular exchangers manufacturers association 

 

Un tipo más complejo de intercambiador de calor muy utilizado en la industria química 

y de procesos es la configuración de carcasa y tubos que se muestra en la figura 2.23 

(b), en este tipo de intercambiador de calor, un fluido circula por el interior de los tubos 
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mientras que el otro es forzado a través de la carcasa y sobre la superficie externa de los 

tubos, se hace que el fluido circule sobre los tubos y no a lo largo de ellos porque con 

flujo transversal se logra un coeficiente de transferencia de calor mayor que con un flujo 

paralelo a los tubos. 

 

 

Figura 2.23 (a) Intercambiador de calor simple a contracorriente de un tubo dentro de 

otro. (b) Intercambiador de calor de carcasa y tubos con deflectores segméntales; con 

dos pasos por los tubos y uno por la carcasa. 

 

Para lograr un flujo transversal en la carcasa, se colocan deflectores en su interior como 

se muestra en la figura 2.23(b). Estos deflectores garantizan que el flujo pase a través de 

los tubos en cada sección al fluir hacia abajo en la primera, hacia arriba en la segunda, y 

así sucesivamente. 

La clase más común de deflector es el de disco y dona este tipo de deflectores son 

mostrados en la figura 2.24 (b) 
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Figura 2.24 Tres tipos de deflectores utilizados en los intercambiadores de calor de     

carcasa y tubos: (a) deflector con orificios; (b) deflector de disco y dona; (c) deflector 

segmental. 

 

Existen también intercambiadores de calor para calentar o enfriar gases, suele resultar 

conveniente en este caso utilizar un intercambiador de calor de flujo transversal como el 

que se presenta en la figura 2.25. En un intercambiador de calor como ése, uno de los 

fluidos pasa a través de los tubos mientras el fluido gaseoso es forzado a pasar a través 

del haz de tubos. El flujo del fluido exterior puede ser por convección forzada o natural, 

en este tipo de intercambiador se considera que el gas que fluye a través del haz de 

tubos está mezclado, mientras que al fluido dentro del tubo se le considera sin mezcla. 
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Figura 2.25  Calentador de gas en flujo transversal que ilustra el flujo transversal de un 

fluido (gas) mezclado, con el otro sin mezcla 

 

El flujo exterior de gas está mezclado porque puede moverse casi libremente entre los 

tubos mientras intercambia calor, en tanto que el fluido en el interior de los tubos está 

confinado y no se puede mezclar con cualquier otro fluido durante el proceso de 

intercambio de calor. 

 

 

Figura 2.26 Intercambiador de calor de flujo transversal, muy utilizado en la industria 

de la calefacción ventilación y de aire acondicionado. En esta configuración ambos 

fluidos están sin mezclar. 

 

Una variante del intercambiador de calor de flujo transversal muy utilizado en la 

industria de la calefacción, ventilación y aire acondicionado, se muestra en la figura 
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2.26. En esta configuración el gas fluye a través de un haz de tubos aleteados y no se 

mezcla porque está confinado para separar los pasajes donde se establece el flujo. 

 

2.14.3  Consideraciones Previas Al Diseño  

 

 En el diseño de intercambiadores de calor, es importante especificar si los 

fluidos están mezclados o sin mezclar, y cuál de ellos es el que está mezclado.  

 

 Para diseñar y elegir un intercambiador de calor de carcasa y tubos, deben 

considerarse la demanda de potencia y el costo inicial de la unidad.  

 

 La Tubular Exchanger Manufacturer Association (Asociación de Fabricantes de 

Intercambiadores Tubulares) recomienda que los tubos se instalen con una 

distancia mínima de centro a centro de 1.25 veces el diámetro externo del tubo y 

que, cuando los tubos se instalen en una disposición cuadrada, la separación 

mínima entre tubos sea de 0.65 cm . 

 El coeficiente de transferencia de calor en el lado de la carcasa en este tipo de 

unidad; depende no sólo del tamaño y separación de los tubos, sino también de 

la velocidad y propiedades físicas del fluido, y de la separación y forma de los 

deflectores.  

 

2.14.4  Coeficiente Global De Transferencia De Calor  

Una de las primeras tareas en que debe emprenderse el análisis térmico de un 

intercambiador de calor es evaluar el coeficiente global de transferencia de calor entre 

las dos corrientes de fluido. Se sabe que el coeficiente global de transferencia de calor 
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entre un fluido caliente con una temperatura Th y un fluido frío con temperatura Tc 

separados por una pared sólida plana se define mediante: 

 

𝑄 = 𝑈𝐴(𝑇ℎ − 𝑇𝑐) 

Dónde: 

 

 

Para un intercambiador de calor con un tubo dentro de otro, como el que se muestra en 

la figura 3.4(a), el área de la superficie interna para transferencia de calor es 2πr i L y el 

área en la superficie externa es 2πro L. Por lo tanto, si el coeficiente de transferencia de 

calor se basa en el área externa, Ao tenemos que:  

 

 

 

Mientras que con base en el área interna, A¡, se obtiene:  

 

 

 

Para los cálculos preliminares con frecuencia es útil contar con un valor aproximado de 

U que sea típico de las condiciones encontradas en la práctica. En la tabla 2.1 se 

muestran algunos valores típicos de U para varias aplicaciones. Cabe observar que, en 

muchos casos, el valor de U está determinado casi totalmente por la resistencia térmica 

en una de las interfaces, como cuando uno de los fluidos es gaseoso y el otro líquido, o 

(2.1) 

 

(2.2) 

 

(2.3) 
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cuando uno de los fluidos es un líquido hirviente con un coeficiente de transferencia de 

calor muy grande. 

Tabla 2.1 Coeficientes globales de transferencia de calor para varias aplicaciones 

(W/m
2
K) 

 

 

2.14.5  Factores De Depósito O Suciedad  

A menudo no es posible pronosticar el coeficiente global de transferencia de calor de un 

intercambiador de calor en condiciones de operación, se sabe también que durante la 

operación con la mayoría de los líquidos y algunos gases, en la superficie por la que se 

transfiere calor se va acumulando gradualmente un depósito. Esto que se conoce como 

ensuciamiento, tiene un efecto de incrementar la resistencia térmica. 

Si se realizan pruebas de desempeño en un intercambiador de calor limpio y se repiten 

posteriormente una vez que la unidad ha estado en servicio durante algún tiempo, la 

resistencia térmica del depósito (o factor de suciedad) Rd puede determinarse con la 

relación: 

 

(2.4a) 
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Dónde:  

       U: Coeficiente global de transferencia de calor de un intercambiador limpio.  

        Ud: Coeficiente global de transferencia de calor después de que se ha presentado el                                                                                                                                              

    ensuciamiento.  

       Rd: Factor de suciedad (o resistencia térmica unitaria) del depósito.  

 

Una forma de trabajo conveniente de la ecuación es (2.4a) es: 

 

 

 

Los factores de suciedad deben aplicarse como se indica en la siguiente ecuación para el 

coeficiente global de transferencia de calor para diseño, Ud de tubos sin aletas y con 

residuos en ellos: 

 

 

 

Dónde:  

Ud : Coeficiente global de transferencia de calor para diseño, W/m
2
k basado en el área  

unitaria de la superficie externa del tubo.  

ho: Coeficiente promedio de transferencia de calor del fluido en el exterior del tubo, 

W/m
2
k  

hi: Coeficiente promedio de transferencia de calor del fluido en el interior del tubo, 

W/m
2
k 

Ro: Resistencia unitaria al ensuciamiento en la parte externa del tubo, W/m
2
k  

Ri: Resistencia unitaria al ensuciamiento en el interior del tubo, W/m
2
k 

Rk: Resistencia unitaria térmica del tubo, W/m
2
k basada en el área externa del tubo.  

Ao / Ai: Relación de la superficie externa con la superficie interna del tubo. 

(2.4b) 

 

(2.5) 
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Tabla 2.2 Factores de suciedad típicos. 

 

FUENTE: Transferencia de Calor y Masa (Yunus A. Cengel, tercera edición) 

 

2.14.6   Diferencia Logarítmica Media De Temperatura.  

Las temperaturas de los fluidos en un intercambiador de calor en general no suelen ser 

constantes sino que varían de un punto a otro, conforme el calor fluye del fluido más 

caliente al más frío. Por lo tanto, incluso en el caso de una resistencia térmica constante, 

el flujo de calor variará a lo largo de la trayectoria de los intercambiadores porque su 

valor depende de la diferencia de temperaturas entre el fluido caliente y el frío en esa 

sección.  

La figura 2.27(a) ilustra un caso en el que el vapor se está condensando a una 

temperatura constante mientras que el otro se está calentando. La figura 2.27 (b) 

representa un caso en que un líquido se evapora a temperatura constante mientras el 

calor fluye de un fluido más caliente cuya temperatura disminuye cuando pasa a través 

del intercambiador de calor. 

La figura 2.28 representa las condiciones en un intercambiador de flujo paralelo, y la 

figura 2.29 es válida para contracorriente, en los dos últimos casos, no hay cambio de 

fase. En la figura 2.28 se observa que, sin importar la longitud del intercambiador, la 

temperatura final del fluido más frío nunca puede alcanzar la temperatura de salida del 
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fluido más caliente en flujo paralelo.  

 

 

Figura 2.27 (a) Distribución de temperaturas en un condensador de recorrido simple, 

(b) Distribución de temperaturas en un evaporador de recorrido simple. 

 

Por su parte, en contracorriente la temperatura final del fluido más frío puede exceder la 

temperatura de salida del fluido más caliente; puesto que existe un gradiente de 

temperatura favorable a todo lo largo del intercambiador de calor. Una ventaja adicional 

de la configuración en contracorriente es que, para un flujo de calor dado, se requiere 

menos superficie que en un flujo paralelo. De hecho, la configuración en contracorriente 

es la más eficaz de todas las configuraciones para los intercambiadores de calor.  

Para determinar la velocidad de transferencia de calor en cuales quiera de los casos 

antes mencionados, se debe integrar la ecuación: 

 

Sobre el área A por la que se transfiere el calor a todo lo largo del intercambiador. El 

coeficiente global de transferencia de calor U es constante, si se desprecian los cambios 

de energía cinética, y si la carcasa del intercambiador de calor está perfectamente 

aislada, la ecuación (2.6) puede integrarse de manera analítica con facilidad para flujo 

paralelo o contracorriente. 

(2.6) 

 



 

49 
 

 

 

 

 

 

 

Figura 2.28  Distribución de temperaturas en un intercambiador de calor de flujo 

paralelo de recorrido simple. 

 

 

  

Figura 2.29  Distribución de temperatura en un intercambiador de calor en 

contracorriente de recorrido simple. 

 

Un balance de energía en un área diferencial dA da: 

 

 

 

La práctica, es conveniente utilizar una diferencia de temperatura promedio efectiva  ∆T 

en todo el intercambiador de calor definida por: 

 

(2.7) 

 

(2.8) 
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Comparando las ecuaciones (2.7) y (2.8), se encuentra que para flujo paralelo o 

contracorriente: 

 

Esta es la diferencia de temperatura promedio ∆T, se denomina diferencia logarítmica 

media de Temperatura, a menudo designada como LMTD (logaritmic mean temperature 

difference). 

Para los intercambiadores de calor más complejos como las disposiciones de tubos y 

carcasas con varios recorridos por los tubos o la carcasa, y los intercambiadores de calor 

de flujo transversal con flujo mezclado y no mezclado, la deducción matemática de una 

expresión para la diferencia de temperatura media se vuelve bastante compleja. El 

procedimiento más común consiste en modificar la diferencia logarítmica media de 

temperatura mediante factores de corrección, para ello se hace uso de las gráficas 

mostradas en las figuras que van de la 2.30 a la 2.33 

La ordenada de cada una es el factor de corrección. Para obtener la temperatura media 

verdadera de cualquiera de estas configuraciones, la diferencia logarítmica media de 

temperatura calculada para contracorriente debe multiplicarse por el factor de 

corrección apropiado, es decir: 

 

 

 

Los valores que se encuentran en la abscisa son para la relación de diferencia de 

temperatura a dimensional: 

 

 

(2.9) 

 

(2.10) 

 

(2.11) 
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Figura 2.30 Factor de corrección de la diferencia logarítmica media de temperatura a 

contracorriente para un intercambiador de calor con un recorrido por la carcasa y dos (o 

un múltiplo de dos) recorridos por los tubos. 

 

 

Figura 2.31 Factor de corrección de la diferencia logarítmica media de temperatura a 

contracorriente para un intercambiador de calor con dos recorridos por la carcasa y un 

múltiplo de dos recorridos por los tubos. 
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Figura 2.32 Factor de corrección de la diferencia logarítmica media de temperatura a 

contracorriente para un intercambiador de calor de flujo transversal con el fluido del 

lado de la carcasa mezclado, el otro fluido sin mezcla, y un recorrido por los tubos. 

 

 

Figura 2.33 Factor de corrección de la diferencia logarítmica media de temperatura a 

contracorriente para un intercambiador de calor de flujo transversal con los dos fluidos 

sin mezcla y un recorrido por los tubos. 

 

 

Donde los subíndices  t y s se refieren a la tubería y la carcasa, respectivamente, y los 
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subíndices "entrada " y "salida " se refieren a las condiciones de entrada y salida, 

respectivamente. La relación P es una medida de la eficacia de calentamiento o 

enfriamiento y puede variar desde cero con la temperatura constante de uno de los 

fluidos hasta la unidad en el caso en que la temperatura de entrada del fluido caliente 

sea igual a la temperatura de salida del fluido frío. El parámetro para cada una de las 

curvas, es igual a la relación de los productos de los flujos másicos por la capacidad 

calorífica de ambos fluidos, mtCpt =msCps . Esta relación también es igual al cambio de 

temperatura del fluido dentro de la carcasa dividido por el cambio de temperatura del 

fluido que está en los tubos: 

 

 

 

Para aplicar los factores de corrección no importa si el fluido caliente circula por la 

carcasa o los tubos. Si la temperatura de cualquiera de los fluidos permanece constante, 

la dirección del flujo tampoco tiene importancia, puesto que F es igual a 1 y se aplica 

directamente la diferencia logarítmica media de temperaturas. 

 

2.15 ENERGIA SOLAR  TERMICA Y COLECTORES SOLARES 

2.15.1  Energía Solar Térmica  

Se entiende por energía solar térmica, a la transformación de la energía radiante solar 

que equivale a 1.7x 10
14

kw en la superficie de la tierra, lo que representa la potencia 

correspondiente a 170 millones de reactores nucleares de 1.000MW de potencia 

eléctrica unitaria, o lo que es lo mismo,10000 veces el consumo energético mundial, en 

calor o energía térmica con el fin de utilizarla para calentamiento de agua sanitaria, usos 

(2.12) 
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industriales, calefacción de espacio, calentamiento de piscinas, secaderos, refrigeración 

y generación de energía eléctrica. 

Como se ha explicado un sistema de refrigeración por absorción necesita una fuente de 

calor para operar su ciclo y debido a esto la utilización de la energía solar térmica se 

convierte en una opción para proporcionarle al sistema el calor que este demanda en el 

generador. 

La energía solar térmica, según su utilización, se puede clasificar en baja temperatura 

(hasta los 900 ⁰C), media (hasta 2000 ⁰C ) o alta temperatura (arriba de los 2000⁰C), 

sólo ésta última es válida para la producción de energía eléctrica. 

 

 Baja temperatura  

La energía solar denominada de baja temperatura es la que acostumbramos a utilizar en 

el ámbito doméstico y suele instalarse en azoteas de vivienda o edificios comerciales. El 

procedimiento en el que se basan estos sistemas de captación solar es muy simple, pero 

a la vez de gran utilidad para el hombre por los servicios que ofrece en multitud de 

aplicaciones.  

Por aprovechamiento de baja temperatura se entiende todos aquellos sistemas de energía 

solar en los que el fluido calentado no sobrepasa los 100 ⁰C. Estas instalaciones se 

caracterizan por emplear como elemento receptor de energía un captador fijo de placa 

plana o un captador solar de vacío. Entre las utilizaciones más extendidas basadas en 

esta fuente de energía de baja temperatura figuran la producción de agua caliente 

sanitaria, la calefacción de edificios, la climatización de piscinas, etc. 

 

 Tecnologías de media y alta temperatura  

Para llegar a estos niveles de temperatura resulta indispensable utilizar sistemas que 
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concentren la radiación solar mediante lentes o espejos parabólicos. Los más 

desarrollados en la actualidad son los captadores cilindro-parabólicos, que se valen de 

espejos para calentar un fluido hasta producir el vapor que nos permita mover una 

turbina. De esta forma, la energía térmica se convierte en energía mecánica.  

En este tipo de instalaciones el fluido que se utiliza, principalmente, es aceite o 

soluciones salinas porque nos permite trabajar a temperaturas más elevadas. Además, 

estos sistemas de concentración requieren un seguimiento continuo del Sol, ya que sólo 

aprovechan la radiación directa. Por ello, en las tecnologías de media temperatura son 

muy comunes los equipos de seguimiento en el eje Norte-Sur o Este-Oeste. También 

existen ejemplos con seguimiento en todas las direcciones, aunque los mecanismos 

correspondientes se complican en exceso, por lo que no suele ser una solución 

demasiado adecuada para este tipo de sistemas de captación. 

 

2.15.2 Sistemas de captación.  

Un colector es un dispositivo capaz de absorber el calor proporcionado por el sol con un 

mínimo de pérdidas para comunicárselo a un fluido para su posterior aprovechamiento.  

 

2.15.3 Calentadores Solares No Presurizados 

Este tipo de calentadores solares están hechos para funcionar por gravedad, es decir, que 

cuentan con depósito de agua. Tienen un tanque térmico integrado donde se acumula el 

agua calentada por medio de los tubos de vidrio al vacío, el principal componente de los 

calentadores solares, responsables de utilizar el calor del sol para calentar el agua 

mediante el efecto termosifón.  
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Figura 2.34  Disposición de tubos de vacío. 

Este efecto se presenta cuando el agua se calienta, por lo que pierde densidad y peso, y 

esto causa que tienda a ascender de manera natural al tanque del calentador. Al mismo 

tiempo, el agua fría desciende al interior de los tubos al vacío, y de esta manera el agua 

en el calentador empieza a circular hasta que toda el agua se calienta.  

 

Figura 2.35  Disposición de tubos de vacío y efecto termosifón. 

Este movimiento se produce sin necesidad de una bomba y no necesita ningún 

componente eléctrico o mecánico. Esto convierte a los calentadores en equipos fiables, 

de fácil funcionamiento, sencillos de instalar y mantener.  

Una ventaja de los tubos de vacío que son capaces de absorber hasta un 80% del total de 

la luz solar que les llega, de forma que la cantidad de energía disponible para calentar el 

agua es mayor. 

http://onlysun.mx/wp-content/uploads/2012/07/estructura-calentadores-solares-onlysun.png
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Figura 2.36 Disposición de tubos de vacío. 

¿Por qué son más eficientes los calentadores de tubos? 

 Esto se logra principalmente por su tecnología la cual es a base de elementos 

perfectamente aislados al alto vacío, además por su forma, permite captar la energía 

solar de forma perpendicularmente en casi todo el tiempo, cosa que no sucede con los 

calentadores de panel plano, ya que al ser una cubierta recta y plana, provoca que refleje 

la luz solar, desaprovechando un porcentaje alto de luz solar. 

 

Figura 2.37  Disposición de tubos de vacío perpendiculares al sol. 

 

2.15.4  Evaluación De Los Recursos En La Región 

Arequipa es una zona que dispone de un gran potencial  de energía solar técnicamente 

aprovechable. La región de Arequipa es una de las zonas del país con mayor irradiación 

solar lo que se hace que se pueda aprovechar para aplicaciones de energía solar térmica  

Radiación solar, la radiación solar global que se registra en la ciudad de la Arequipa es 
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entre 850 a 950 W/m2, este índice es considerado como una de las más altas de 

Sudamérica, debido a su cercanía a la zona de influencia del desierto de Atacama. 

 

 

 

 

 

 

Figura 2.38 Ciudad de Arequipa. 

 

2.15.4.1 Localización y Clima De Arequipa  

La ciudad de Arequipa se localiza a 1200 Km al sur de Lima, a 2363 metros de altitud. 

La ubicación de su centro histórico, se encuentran entre las coordenadas geográficas 

16°24'17'' S y 71°32'09'' E. 

 

Figura 2.39 Irradiación global en el plano horizontal en Arequipa 

Su clima es seco y con escasa nubosidad, son 300 días de cielo claro al año, con 11 

horas de irradiación. En la gráfica se observa la irradiación en junio del 2000, la 

irradiación global promedio diario anual en plano horizontal es de 6.27 kWh/m2 . 

La temperatura promedio es 21°C. Durante el día el aire es seco y caliente, en las 
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noches, principalmente en los meses de mayo, junio y julio, la temperatura desciende a 

8°C. 

 

2.15.4.2  Datos Estadísticos De La Región De Arequipa 

Según el INEI, en Arequipa la cantidad de horas de sol ha venido incrementándose 

(1961 -2008) aunque es ligero implica directamente menor cantidad de cobertura de 

nubes, permitiendo mayor radiación del sol en cantidad de tiempo de exposición a la luz 

solar como en mayor intensidad luminosa. Lo que implica también una mayor radiación 

solar en general y consecuentemente mayor radiación ultravioleta. La tendencia en el 

tiempo de un incremento de aproximadamente 30 minutos de horas de sol al día, puede 

implicar un incremento potencial entre 7.0% y 8.0% de energía solar toral recibida por 

día. 

Tabla 2.3 horas promedio de sol 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

El Servicio Nacional de Meteorología e Hidrología del Perú (SENAMHI), consciente de 

la necesidad de conocer la distribución y la variación de la irradiación solar en el 

territorio peruano, ha orientado sus actividades a la evaluación de este recurso. Para ello 
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ha contado con una base de datos de irradiación solar proveniente de estaciones 

convencionales y automáticas instaladas a nivel nacional, lo cual ha permitido preparar 

el Atlas de Energía Solar del Perú. El Atlas está comprendido por mapas promedio de 

energía solar incidente diaria a nivel mensual y anual para el período 1975-1990, los 

cuales se han obtenido utilizando las técnicas más refinadas de estimación e 

interpolación fundamentados en procesos físicos, desarrollados con el Centro 

Internacional de la Papa (CIP). 

De acuerdo a este estudio realizado a nivel nacional se llegaron a recopilar imágenes 

importantes de radiación solar para la ciudad de Arequipa 

. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 2.40 Promedio de energía solar incidente 

Fuente: Atlas solar del Perú – 2003 
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Otros datos estadísticos importantes registrados en el mes de Setiembre (2007) han 

sufrido un ligero incremento con respecto al mes de agosto, debido a condiciones 

meteorológicas propias del inicio de la estación astronómica de primavera así como a 

condiciones locales. Tal es así que en la ciudad de Arequipa la máxima irradiación 

promedio registrada fue de 7,4 W/m
2
 a las 12:00 horas mientras que en agosto fue de 

6,2 W/m
2
.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 2.41 Arequipa la máxima irradiación promedio registrada 

 

Otro factor importante a considerar para cualquier diseño en base a la energía solar es la 

distribución de la cobertura nubosa, en el siguiente gráfico se analiza cómo ha sido la 

cobertura nubosa en el mes de setiembre (2007) a las 13 horas. 

La humedad relativa promedio es de 46%, según los datos obtenidos por la estación 

meteorológica ubicada en el Hospital Goyeneche, durante los años 2000 y 2001, con 
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una máxima promedio de 70% en la estación de verano y una mínima promedio de 27% 

durante las estaciones de otoño, invierno y primavera 

 

Figura 2.42 El clima en Arequipa 

Fuente: estación meteorológica ubicada en el Hospital Goyeneche 

 

2.15.4.3  Ventajas de su aplicación 

 Una vez realizada la instalación y hecha la inversión inicial, no se originan 

gastos posteriores (a  excepción del mantenimiento). 

 Impacto ambiental nulo, la energía solar no produce desechos, ni residuos, 

basuras, humos, polvos,  vapores, ruidos,  olores, etc. 

2.15.4.4  Desventajas 

 Necesidad de instalar el sistema en zonas donde se perciba la radiación solar 

durante más horas  diarias y más días al año. 

 Mayor complejidad mecánica que otros sistemas de aprovechamiento de 

energías renovables. 

 Necesidad del empleo de acumuladores de calor para cuando no exista la 

suficiente radiación solar. 
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CAPITULO III 

INGENIERIA DE PROYECTO 

 

3.1  DISEÑO TERMICO 

3.1.1 Hipótesis Y Características Del Diseño Termodinámico  

Antes de iniciar los cálculos para caracterizar el modelo termodinámico del sistema de 

refrigeración por absorción es necesario hacer algunos supuestos que permitan 

simplificar el modelo, además de definir las características de operación de este. 

 

3.1.2. Hipótesis Del Modelo Termodinámico  

 El sistema opera en régimen estacionario.  

 Los intercambiadores de calor están bien aislados de los alrededores por lo que 

solo hay intercambio de calor entre las corrientes de fluido caliente y frio.  

 Las corrientes de salida en el absorbedor, generador, condensador y evaporador 

están en condiciones de saturación.  

 Los cambios de energía cinética y potencial durante todos los procesos en el 

ciclo son despreciables.  

 No se consideran pérdidas o ganancias de calor a través de los diferentes 

accesorios del sistema y tuberías.  

 La expansión en las válvulas de estrangulación se considera isoentálpica.  

 La variación de temperatura del refrigerante en el evaporador es despreciable.  

 

3.1.3. Caracterización Del Modelo Termodinámico  

El modelo a analizar es un sistema de refrigeración por absorción de simple efecto, esto 

se refiere a que solo hay una etapa de separación de la solución. Con el fin de mejorar la 
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eficiencia del sistema una técnica bastante empleada en la actualidad es la de incorporar 

un intercambiador de calor entre el absorbedor y el generador, este dispositivo es 

denominado intercambiador de calor de solución, el cual ha de incorporarse al modelo 

propuesto. Para una mejor comprensión de los cálculos que se efectuarán en apartados 

posteriores, se presenta en la figura 6.1 el diagrama de bloques del sistema propuesto. 

 

 

Figura 3.1 Diagrama de bloques del sistema de refrigeración por absorción. 

3.1.4. Consideraciones de diseño.  

El par de sustancias a utilizar en el diseño del ciclo de absorción es el bromuro de litio y 

agua, debido a que se trabajará en el evaporador a temperaturas arriba de los 0.0 ⁰C y 
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bajo dichas condiciones de operación el par bromuro de litio agua ha demostrado ser la 

mejor opción.  

Se supone que el ciclo de absorción opera únicamente en dos niveles de presión, el lado 

de alta presión está formado por el generador y el condensador, mientras que el lado de 

baja presión está formado por el absorbedor y el evaporador. El nivel de alta presión 

corresponde a la presión de líquido saturado a la temperatura de operación del 

condensador, mientras que el nivel de baja presión corresponde al valor de la presión de 

vapor saturado a la temperatura de operación del evaporador. 

 

Para fijar la temperatura a la salida del condensador del sistema de absorción se tiene en 

cuenta que es necesario que exista un gradiente térmico considerable entre esta 

temperatura y la temperatura de entrada del circuito de enfriamiento suponiendo que el 

circuito de enfriamiento del condensador también usa el agua proveniente del 

absorbedor ,es prudente fijar la temperatura de este elemento en un valor nominal de 45 

⁰C, lo cual da una diferencia de 12⁰C con la temperatura nominal de salida del 

absorbedor, de este modo se tiene que T9 =45 ⁰C y T11=13 ⁰C. Respecto a la 

temperatura nominal de operación del evaporador, esta se fija como T1=T12=5 ⁰C (ver 

figura 3.1). 

Los niveles de concentración tanto en el absorbedor como en el generador son 

restringidos por los rangos de aplicación de las ecuaciones a utilizar, esas ecuaciones 

son presentadas a continuación: 

 

a) Ecuaciones temperatura vrs concentración.  

 

𝑇𝑠 = ∑ 𝐵𝑛.𝑋𝑛 + 𝑇𝑟
3

0
.∑ 𝐴𝑛. 𝑋𝑛

3

0
 

(3.1) 
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Dónde:  

X: Es la concentración en peso de bromuro de litio  

Ts: Temperatura de la solución en ⁰C 

Tr: Temperatura del refrigerante en ⁰C 

 

Valores de las constantes: 

 

Rango de aplicación. 

 

 

b) Ecuación entalpía, temperatura y concentración.  

 

ℎ𝑠 = ∑ 𝐴𝑛. 𝑥𝑛 + 𝑇𝑠 
4

0
. ∑ 𝐵𝑛. 𝑥𝑛 + 𝑇𝑠 

2 ∑ 𝐶𝑛. 𝑥𝑛
4

0
          

4

0
 

Dónde:  

hs: Entalpía específica en KJ/Kg 

ts: Temperatura de la solución  

x: Concentración en % de LiBr 

 

Valores de las constantes: 

 

(3.2) 
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Rango de aplicación: 

40  <  x  <  70% LiBr 

15 < x  < 165 ⁰C 

Respetando las limitantes impuestas por las ecuaciones anteriores y alejándonos de la 

línea de cristalización (ver figura 2.2) se fijara un valor de 54%  como concentración 

débil y de 63% de LiBr como concentración fuerte. 

Esto es: 

Xsol,débil = 54% 

Xsol,fuerte =63% 

Dónde:  

Xsol, débil: Concentración de la solución débil  

Xsol, fuerte: Concentración de la solución fuerte. 

 

Respecto a la temperatura del flujo de alimentación en el generador esta será 

proveniente de los colectores solares ,la temperatura de estos  oscilan entre los 88 ⁰C y  

los 93⁰C .  

 

3.1.5. DISEÑO TERMODINÁMICO DE LA UNIDAD  GENERADORA.  

Como se detalló con anterioridad el caudal o flujo volumétrico que se manejara  en la 

unidad es de 9.612 m
3
/h y su entrada promedio es 13 ⁰C .  

3.1.5.1. Cálculo de la carga térmica. 

La carga térmica es el calor que debe remover el evaporador, en este caso para bajar la 

temperatura desde  13 ⁰C a 7⁰C retorno al tanque de almacenamiento de agua 

refrigerada. 

El volumen del tanque a usar es de 1600 litros del cual se tiene un flujo volumétrico de 

0.00267 m
3
/s, se procede a obtener el flujo másico de este modo. 
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𝑚ₒ = 𝑉1. 𝝆𝑯𝟐𝑶 

𝑚ₒ = (0.00267
𝑚3

𝑠
) . 1000

𝑘𝑔

𝑚3
 

𝑚ₒ = 2.67 
𝑘𝑔

𝑠
 

Refiriéndonos a la figura 6.1 se tiene: 

𝑇11 = 13 ⁰𝐶                     ℎ11 = 54.6
𝑘𝑗

𝑘𝑔
 

𝑇12 = 7 ⁰𝐶                            ℎ12 = 29.42
𝑘𝑗

𝑘𝑔
           

Con estos datos se procede a calcular la carga térmica. 

𝑄1𝑒𝑣𝑎𝑝 = 𝑚0(ℎ11 − ℎ12)̇  

𝑄1𝑒𝑣𝑎𝑝 = 2.67 
𝑘𝑔

𝑠
. (54.6

𝑘𝑗

𝑘𝑔
− 29.42

𝑘𝑗

𝑘𝑔
)

̇
 

𝑄1𝑒𝑣𝑎𝑝 = 67.23𝑘𝑤  

 

3.1.5.2. Determinación de los flujos másicos. 

Para T9 = 45⁰C      Para T1 = 5⁰C   

 P9 = Psat = 9.5953 KPa    P1 = Psat  = 0.8725  KPa 

 h9 = hf = 188.44 KJ/Kg    h1 = hf = 2510.1 KJ/Kg 

 

El proceso del punto 9 al punto 10 es isoentálpico, con lo que se define el punto 10 de la 

siguiente manera: 

ℎ10 = ℎ9 = 188.44
𝑘𝑗

𝑘𝑔
 

𝑇10 = 𝑇1 = 5 ⁰𝐶 

𝑃10 = 𝑃1 = 0.8725 𝐾𝑝𝑎 

Mediante el conocimiento de la carga térmica y el cambio de entalpía que sufre el fluido 

de trabajo a través del evaporador, se calcula el flujo de refrigerante puro: 
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𝑄1𝑒𝑣𝑎𝑝 = 𝑚𝑟𝑒𝑓(ℎ1 − ℎ10)̇  

𝑚𝑟𝑒𝑓 =
𝑄1𝑒𝑣𝑎𝑝

(ℎ1 − ℎ10)̇
 

𝑚𝑟𝑒𝑓 =
67.23𝑘𝑤

(2510.1
KJ
Kg  − 188.44

KJ
Kg

)
̇

 

𝑚𝑟𝑒𝑓 = 0.0289
𝑘𝑔

𝑠
 

Dónde:  

𝑸𝟏𝒆𝒗𝒂𝒑 : Carga térmica del evaporador  

𝒎𝒓𝒆𝒇 : Flujo másico del refrigerante puro.  

Nota: en los puntos 8, 9, 10 y 1 circula refrigerante puro (ver figura 3.1) 

 

Aplicando un balance de masa en el generador se llega a la siguiente expresión: 

 

𝑚𝑟𝑒𝑓 + 𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑓𝑢𝑒𝑟𝑡𝑒 = 𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙 

 

Recordando que la concentración indica el porcentaje de masa de absorbente por 

solución, se concluye que: 

 

𝑥𝑠𝑜𝑙,𝑓𝑢𝑒𝑟𝑡𝑒. 𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑓𝑢𝑒𝑟𝑡𝑒 = 𝑥𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙 . 𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙 

 

Simultaneando “3.3” y “3.4” se llega a: 

𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙 =
𝑚𝑟𝑒𝑓

1 −
𝑥𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙

𝑥𝑠𝑜𝑙,𝑓𝑢𝑒𝑟𝑡𝑒

 

𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙 =
0.0289

𝑘𝑔
𝑠

1 −
0.54
0.63

 

(3.3) 

 

(3.4) 
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𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙 = 0.2027
𝑘𝑔

𝑠
 

𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑓𝑢𝑒𝑟𝑡𝑒 = 0.1737
𝑘𝑔

𝑠
 

Dónde:  

𝒎𝒔𝒐𝒍,𝒇𝒖𝒆𝒓𝒕𝒆 : Flujo másico de la solución fuerte.  

𝒎𝒔𝒐𝒍,𝒅𝒆𝒃𝒊𝒍 : Flujo másico de la solución débil 

 

El  𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙 se presenta en los puntos 2, 3 y 4; mientras el 𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑓𝑢𝑒𝑟𝑡𝑒 en los puntos 5, 

6 y 7. 

 

3.1.6. CARACTERIZACIÓN DEL EVAPORADOR.  

Este dispositivo ha sido analizado en apartados anteriores, sin embargo por fines 

prácticos se muestra un resumen de las condiciones de operación de él. 

 

 

 

 

 

Figura 3.2 Representación esquemática del evaporador del sistema de 

refrigeración por absorción. 

 

 

   T1 = 5⁰C        𝑇11 = 13 ⁰𝐶 

h1 = 2510.1 KJ/Kg      ℎ11 = 54.6 
𝑘𝑗

𝑘𝑔
 

𝑇10 = 𝑇1 = 5 ⁰𝐶      𝑇12 = 7 ⁰𝐶 

ℎ10 = 188.44
𝑘𝑗

𝑘𝑔
      ℎ12 = 29.42 

𝑘𝑗

𝑘𝑔
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3.1.7. CARACTERIZACIÓN DEL ABSORBEDOR. 

 

 

 

 

 

Figura 3.3 Representación esquemática del absorbedor del sistema de refrigeración por 

absorción. 

Datos: 

𝑃𝑎𝑏𝑠𝑜𝑟𝑣𝑒𝑑𝑜𝑟 = 0.87 𝐾𝑝𝑎 

𝑇𝑠𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎𝑐𝑖𝑜𝑛 = 5 ⁰𝐶 

𝑥2 = 54 % 

𝑥7 = 63 % 

 

a) Cálculo de la temperatura de solución en el punto 2 y su respectiva entalpía.  

Empleando la ecuación 3.1 

𝑇2 = ∑ 𝐵𝑛. (54)𝑛 + 5⁰𝐶 
3

0
.∑ 𝐴𝑛. (54)𝑛 =   32.8 ⁰𝐶

3

0
 

 

Empleando la ecuación 3.2 

 

ℎ2 = ∑ 𝐴𝑛. (54)𝑛 + 32.8⁰𝐶 
4

0
.∑ 𝐵𝑛. (54)𝑛 + 32.8⁰𝐶 2 ∑ 𝐶𝑛. (54)𝑛

4

0
   = 75.4 

𝑘𝑗

𝑘𝑔
 

4

0
 

 

b) Cálculo de la temperatura de solución en el punto 7.  

Empleando la ecuación 3.1 

𝑇7 = ∑ 𝐵𝑛. (63)𝑛 + 5⁰𝐶 
3

0
. ∑ 𝐴𝑛. (63)𝑛 =   50.37 ⁰𝐶

3

0
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3.1.7.1. Dimensionamiento de la bomba.  

La potencia consumida por la bomba está dada por la siguiente ecuación (ver figura 

3.1). 

𝑊𝑏𝑜𝑚𝑏𝑎 = 𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙. 𝑉𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙(𝑃3−𝑃2) 

𝑊𝑏𝑜𝑚𝑏𝑎 =
𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙(𝑃3−𝑃2)

. 𝜌𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙
 

𝑊𝑏𝑜𝑚𝑏𝑎 =
0.2027 

𝑘𝑔
𝑠

(9.59𝑘𝑝𝑎 − 0872𝑘𝑝𝑎)

1590 
𝑘𝑔
𝑚3

= 1.11 𝑊 

Para obtener el valor de 𝜌𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙 utilizaremos el grafico de la figura 3.4. Con una 

concentración de  𝑥𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙= 54% y una temperatura de 32.8 ⁰𝐶 se tiene un valor de 

1590 kg/m
3
. 

 

 

Figura 3.4 Densidad específica de las soluciones acuosas de bromuro de litio. (Capítulo  

29 de ASHRAE 2009, figura 1) 

Calculando h3 se tiene: 

ℎ3 = ℎ2 +
𝑊𝑏𝑜𝑚𝑏𝑎

. 𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙
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ℎ3 = 75.4 
𝑘𝑗

𝑘𝑔
+

0.00111 𝑘𝑤

0.2027 
𝑘𝑔
𝑠

= 75.42 
𝑘𝑗

𝑘𝑔
 

3.1.8. CARACTERIZACIÓN DEL GENERADOR. 

Datos: 

𝑃𝑎𝑏𝑠𝑜𝑟𝑏𝑒𝑑𝑜𝑟 = 9.59 𝐾𝑝𝑎 

𝑇𝑠𝑜𝑙 = 45 ⁰𝐶 

𝑥4 = 54 % 𝐿𝑖𝐵𝑟  

𝑥5 = 63 % 𝐿𝑖𝐵𝑟 

 

 

 

 

Figura 3.5 Representación esquemática del generador del sistema de refrigeración por 

absorción. 

Calculando la temperatura de solución en el punto 5 y su respectiva entalpía.  

Empleando la ecuación 3.1: 

 

𝑇5 = ∑ 𝐵𝑛. (63)𝑛 + 45⁰𝐶 
3

0
.∑ 𝐴𝑛. (63)𝑛 =   98.12 ⁰𝐶

3

0
 

 

Empleando la ecuación 3.2 

 

     ℎ5 = ∑ 𝐴𝑛. (63)𝑛 + 98.12⁰𝐶 4
0 . ∑ 𝐵𝑛. (63)𝑛 + 98.12⁰𝐶 2 ∑ 𝐶𝑛. (63)𝑛4

0 = 240.7
𝑘𝑗

𝑘𝑔
4
0  

 

Nota: el punto 8 será caracterizado durante el análisis del condensador y el punto 4 será 

calculado al final del análisis del ciclo. 
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3.1.9. CARACTERIZACIÓN DEL CONDENSADOR. 

 

 

 

 

Figura 3.6 Representación esquemática del condensador del sistema de refrigeración 

por absorción. 

El punto 9 ya es conocido por lo tanto el único punto por caracterizar es el punto 8, 

como se ha explicado el refrigerante abandona el generador a la misma temperatura de 

saturación de la mezcla débil de LiBr-H2O por tanto: 

𝑇8 = ∑ 𝐵𝑛. (54)𝑛 + 45⁰𝐶 
3

0
.∑ 𝐴𝑛. (54)𝑛 =   78.19 ⁰𝐶

3

0
 

Debido a que en este punto solo se encuentra presente refrigerante puro, la entalpía del 

punto 8 es la correspondiente a la entalpia de vapor de agua sobrecalentado. 

Con: 

𝑇8 = 78.19 ⁰𝐶  y           𝑃8 = 9.59 𝐾𝑝𝑎 

Se tiene: 

ℎ8 = 26454.95 
𝑘𝑗

𝑘𝑔
  

3.1.10. CARACTERIZACIÓN DEL INTERCAMBIADOR DE CALOR DE 

SOLUCIÓN. 

 

 

 

 

Figura 3.7 Representación esquemática del intercambiador de calor de solución del 

sistema de refrigeración por absorción. 
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Para analizar este componente nos valemos del concepto de “eficiencia de intercambio 

de calor entre las corrientes (P)”, al aplicarlo a este dispositivo se obtiene: 

 

              

De donde: 

  

 

Para efectos de análisis se asume un valor de P = 0.6 ya que esta es una cantidad    

representativa para este tipo de intercambiadores de calor, de este modo: 

 

𝑇6 = (0.6)(32.8⁰𝐶) + (1 − 0.6)(98.120𝐶)  = 58.92⁰𝐶 

 

Aplicando la ecuación 3.2:  

 

ℎ6 = ∑ 𝐴𝑛. (63)𝑛 + 58.92⁰𝐶 
4

0
.∑ 𝐵𝑛. (63)𝑛 + 58.92⁰𝐶 2 ∑ 𝐶𝑛. (63)𝑛

4

0
=   

4

0
 

ℎ6 = ℎ7 = 168.14 
𝑘𝑗

𝑘𝑔
 

 

3.1.11 BALANCE ENERGÉTICO DEL CICLO GLOBAL DE 

REFRIGERACIÓN POR ABSORCIÓN.  

Aplicando 1º ley de la termodinámica: 

𝑸𝒄𝒐𝒏𝒅𝒆𝒏𝒔𝒂𝒅𝒐𝒓 + 𝑸𝒆𝒗𝒂𝒑𝒐𝒓𝒂𝒅𝒐𝒓 + 𝑸𝒂𝒃𝒔𝒐𝒓𝒃𝒆𝒅𝒐𝒓 + 𝑸𝒈𝒆𝒏𝒆𝒓𝒂𝒅𝒐𝒓 = 𝑾𝒃𝒐𝒎𝒃𝒂 

𝑄𝑐𝑜𝑛𝑑 = 𝑚𝑟𝑒𝑓(ℎ8 − ℎ9) 

𝑸𝒄𝒐𝒏𝒅 =  0.0289
𝑘𝑔

𝑠
(2645.9

𝑘𝑗

𝑘𝑔
− 188.44

𝑘𝑗

𝑘𝑔
) =   71.16𝐾𝑤 

(3.5) 
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𝑸𝒂𝒃𝒔 = 𝑚𝑟𝑒𝑓. ℎ1 + 𝑚𝑠𝑜𝑙.𝑓𝑢𝑒𝑟𝑡𝑒. ℎ7 − 𝑚𝑠𝑜𝑙.𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙. ℎ2 

𝑸𝒂𝒃𝒔 =  0.0289
𝑘𝑔

𝑠
. (2510.1

𝑘𝑗

𝑘𝑔
) + 0.173

𝑘𝑔

𝑠
(156.86

𝑘𝑗

𝑘𝑔
) − 0.2327

𝑘𝑔

𝑠
(75.4

𝑘𝑗

𝑘𝑔
) 

𝑸𝒂𝒃𝒔 = 86.61 𝐾𝑤 

 

𝑸𝒈𝒆𝒏 = 𝑸𝒄𝒐𝒏𝒅 − 𝑸𝒆𝒗𝒂𝒑+ + 𝑸𝒂𝒃𝒔 + 𝑾𝒃𝒐𝒎𝒃𝒂 

𝑸𝒈𝒆𝒏 = 71.16𝐾𝑤 − 67.23𝐾𝑤 + 86.61𝐾𝑤 +  0.00111 = 90.5𝐾𝑤 

 

𝑸𝒈𝒆𝒏 = 𝑚𝑟𝑒𝑓. ℎ8 + 𝑚𝑠𝑜𝑙.𝑓𝑢𝑒𝑟𝑡𝑒. ℎ5 − 𝑚𝑠𝑜𝑙.𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙. ℎ4 

ℎ4 = 
𝑚𝑟𝑒𝑓. ℎ8 + 𝑚𝑠𝑜𝑙.𝑓𝑢𝑒𝑟𝑡𝑒. ℎ5 − 𝑸𝒈𝒆𝒏

𝑚𝑠𝑜𝑙.𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙
 

 

ℎ4 = 
0.0289

𝑘𝑔
𝑠 . (2645.9

𝑘𝑗
𝑘𝑔

) + 0.173
𝑘𝑔
𝑠

(240.7
𝑘𝑗
𝑘𝑔

) − 90.5𝐾𝑤

0.2027
𝑘𝑔
𝑠

= 137.62
𝑘𝑗

𝑘𝑔
 

 

Empleando el diagrama de entalpia y la concentración del 54% tenemos: 

𝑇4 = 60 ⁰𝐶 

Ahora que se tienen caracterizados todos los puntos del ciclo, puede ser calculada la 

interacción de calor entre la solución débil y fuerte en el intercambiador de solución. 

 

𝑸𝒔𝒐𝒍 = 𝑚𝑠𝑜𝑙.𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙(ℎ4 − ℎ3) 

𝑸𝒔𝒐𝒍 =  0.2027
𝑘𝑔

𝑠
(137.6

𝑘𝑗

𝑘𝑔
− 75.4

𝑘𝑗

𝑘𝑔
) = 12.61 𝐾𝑤 

 

Para medir el desempeño del sistema de refrigeración por absorción se calcula el 

coeficiente de Performance, el cual está dado por: 
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𝐶𝑂𝑃 =
𝑄𝑒𝑣𝑎𝑝

𝑄𝑔𝑒𝑛 + 𝑊𝑏𝑜𝑚𝑏𝑎
 

 

𝐶𝑂𝑃 =
67.23𝐾𝑤

90.5𝐾𝑤 + 0.00111𝐾𝑤
= 0.742 

 

Un 𝐶𝑂𝑃 ≈ 0.742 es un valor bastante razonable ya que el valor de este parámetro para 

las unidades comerciales efectivamente ronda por los 0.8. 

 

3.1.12. CALCULO DEL FLUJO MÁSICO DE LOS CIRCUITOS EXTERNOS AL 

SISTEMA DE REFRIGERACIÓN   POR ABSORCIÓN. 

 

a) Para el absorbedor y condensador.  

Los  datos disponibles en cuanto al agua de enfriamiento del absorbedor 

son𝑇13 = 28 ⁰𝐶 y 𝑇14 = 33 ⁰𝐶, se tiene en cuenta que el agua de los circuitos de 

enfriamiento se encuentra en estado líquido por lo que es razonable suponer que 

las propiedades de está corresponden aproximadamente a las de líquido saturado 

a la temperatura indicada, de este modo se tiene: 

 

Para  𝑇13 = 28 ⁰𝐶 se tiene     ℎ13 = 117.37 
𝑘𝑗

𝑘𝑔
         

Para  𝑇14 = 33 ⁰𝐶 se tiene     ℎ13 = 138.28 
𝑘𝑗

𝑘𝑔
         

 

Ahora para el flujo másico del agua de enfriamiento del absorbedor se tiene: 

 

𝑚𝑎𝑔𝑢𝑎 =
86.61 𝐾𝑤

(138.28 
𝑘𝑗
𝑘𝑔 − 117.37 

𝑘𝑗
𝑘𝑔

)
= 4.14 

𝑘𝑔

𝑠
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b) Para el Generador de la unidad.  

Como ya se mencionó en apartados anteriores, el líquido caliente aportado por 

colectores solares  que aportan el calor al generador se encuentra a una 

temperatura de entrada de 𝑇13 = 88 ⁰𝐶 y sale  a  𝑇13 = 83 ⁰𝐶. por lo tanto sus 

propiedades dependen de su temperatura; para el caso se considera que su 

entalpía es aproximadamente igual a la entalpía de líquido saturado de este 

modo: 

Para  𝑇15 = 88 ⁰𝐶 se tiene     ℎ13 = 347.62 
𝑘𝑗

𝑘𝑔
         

Para  𝑇16 = 83 ⁰𝐶 se tiene     ℎ13 = 368.63 
𝑘𝑗

𝑘𝑔
         

Tiene entonces: 

 

𝑚𝑎𝑔𝑢𝑎 =
90.55 𝐾𝑤

(368.63  
𝑘𝑗
𝑘𝑔 − 347.62 

𝑘𝑗
𝑘𝑔

)
= 4.3 

𝑘𝑔

𝑠
 

 

3.1.13. RESUMEN DE PARÁMETROS DE DISEÑO  

 

Tabla 3.1 Resumen de la condiciones de operación del sistemas de refrigeración 

por   absorción. 

 

Condiciones de operación   Unidad Generadora  

 Carga térmica en el evaporador   67.23 kw 

 Flujo de calor que hay que     86.61  kw 

remover del absorbedor  

 Flujo de calor que demanda el Generador           90.5  kw 

 Flujo de calor que hay que     71.164 kw 
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remover del condensador  

 Potencia demandada por la bomba  0.0111 kw 

 Intercambiador de Solución    12.61 kw 

 Gasto de agua enfriada en el evaporador    2.67 kg/s 

 Gasto de agua en el circuito de    4.14  kg/s 

enfriamiento del absorbedor 

 Gasto de agua caliente que     4.3 kg/s 

 alimenta al generador  

 Gasto de agua en el circuito de   2.67 kg/s 

 enfriamiento del Condensador  

 

 COP       0.742 
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Figura 3.8 Diagrama del diseño térmico 

Fuente: Elaboración propia 
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T14= 33⁰C 

mrefrig= 0.0289 kg/s 

msd= 0.203 kg/s 

T7= 50.3 ⁰C 

T= 33⁰C 

T= 33⁰C 
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Figura 3.9 Diagrama de Equilibrio del diseño térmico 

Fuente: Elaboración propia 
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Tabla 3.2 Resumen de parámetros de diseño del sistema de refrigeración para la unidad 

 

Punto  Temperatua 

⁰𝐶 

  

Presión 

  (kPa)  

Entalpía 

(
𝑘𝑗

𝑘𝑔
 ) 

Flujo másico 

(
𝑘𝑔

𝑠
 ) 

Concentración  

%
𝑘𝑔𝐿𝑖𝐵𝑟

𝑘𝑔𝐻20
 

      

1 5 0.8725 2510.1 0.0289 - 

2 32.8 0.8725 75.4 0.203 54 

3 32.8 9.5953 75.4 0.203 54 

4 60.0 9.5953 137.62 0.203 54 

5 98.12 9.5953 240.7 0.173 63 

6 58.92 9.5953 168.14 0.173 63 

7 50.37 0.8725 168.14 0.173 63 

8 78.2 9.5953 2645.95 0.0289 - 

9 45 9.5953 188.44 0.0289 - 

10 5 0.8725 188.44 0.0289 - 

11 13 - 54.6 2.67 - 

12 7 - 29.42 2.67 - 

13 28 - 117.38 4.12 - 

14 33 - 138.28 4.12 - 

15 83 - 347.62 4.3 - 

16 88 - 368.63 4.3 - 

17 33 - 138.28 4.12 - 

18 37 - 154.9 4.12 - 
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3.2 DISEÑO MECÁNICO 

3.2.1. Consideraciones de diseño para el dimensionamiento mecánico.  

En general el diseño y dimensionamiento de cada uno de los intercambiadores de calor 

de los sistemas de absorción destinados a brindar el aire acondicionado  se basan en lo 

establecido por las normas TEMA (Tubular Exchanger Manufacturers Association).  

Referente a la disposición física de los intercambiadores de calor esta obedece a la 

disposición presentada en la figura 3.4 del capítulo anterior, sin embargo las 

dimensiones de cada uno de estos intercambiadores de calor difieren bastante unas de 

las otras, por lo que a lo largo de este capítulo se dimensionaran el área de transferencia 

de calor de cada uno de estos componentes.  

Las hipótesis y simplificaciones echas para efectuar el diseño termodinámico siguen 

siendo válidas para el diseño mecánico, estas hipótesis son las siguientes: 

 

 El sistema opera en régimen estacionario.  

 Los intercambiadores de calor están bien aislados de los alrededores por lo que 

solo hay intercambio de calor entre las corrientes de fluido caliente y frío.  

 Las corrientes de salida en el absorbedor, generador, condensador y evaporador 

están en condiciones de saturación.  

 No se consideran pérdidas o ganancias de calor a través de los diferentes 

accesorios del sistema y tuberías.  

 La expansión en las válvulas de estrangulación se considera isoentálpica.  

 La variación de temperatura del refrigerante en el evaporador es despreciable.  

 

Para el análisis de transferencia de calor es necesario conocer otras propiedades da la 

solución, que no fueron descritas en el capítulo anterior, estas propiedades son: La 
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viscosidad dinámica 𝑢𝑠 , el calor específico 𝑐𝑝,𝑠 y la conductividad térmica 𝑘𝑠 .A 

continuación se presentan correlaciones que describen a las propiedades antes citadas. 

 

a) Ecuación de la densidad, temperatura y concentración.  

 

       𝜌𝑠 = 0.2288𝑥2 − 6.0579𝑥 + 1252.2 − 0.91652667(𝑇𝑠 − 33.1054262) 

 

  Dónde:  

x: Es la concentración en peso de bromuro de litio  

Ts: Temperatura de la solución en ⁰𝐶 

   𝜌𝑠: Densidad de la solución en kg/m
3
 

 

     b) Ecuación del calor específico vrs concentración.  

      El valor del calor específico de la solución depende casi exclusivamente de la       

concentración variando muy poco con el cambio de otras propiedades, por lo que es         

razonable modelar es parámetro como dependiente únicamente de la concentración. 

 

𝑐𝑝,𝑠 = 0.0976𝑥2 − 37.512𝑥 + 3825.4 

 

        Dónde:  

        x: Es la concentración en peso de bromuro de litio  

        𝑐𝑝,𝑠: Calor específico de la solución en j/kg k 

 

c) Viscosidad dinámica de la solución LiBr – H2O  

 

𝑢𝑠 = 0.001𝐸𝑋𝑃 [𝐴1 +
𝐴2

𝑇𝑠 + 273.15
+ 𝐴3𝑙𝑛|𝑇𝑠 + 273.15| ] 

(3.6) 

 

(3.7) 

 

(3.8) 
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         Con: 

𝐴1 = −494.122 + 16.3969𝑥 − 0.14511𝑥2 

𝐴2 = 28606.4 − 934.568𝑥 − 8.522755𝑥2 

𝐴3 = 70.3848 − 2.35014𝑥 − 0.0207809𝑥2 

      Dónde:  

x: Es la concentración en peso de bromuro de litio  

𝑇𝑠: Temperatura de la solución en ⁰𝐶 

𝑢𝑠: Viscosidad dinámica de la solución en Pa.s 

 

      Rango de aplicación: 

45 < 𝑥 < 65%𝐿𝑖𝑏𝑟 

 

d) Conductividad térmica de la solución.  

 

𝑘𝑠 = 0.05[𝑘1 + (𝑘2 − 𝑘1)(𝑇𝑠 − 39.85)]; 𝑝𝑎𝑟𝑎 𝑇𝑠 ≥ 39.850  

 

                    𝑘𝑠 = 0.05[𝑘1 + (𝑘3 − 𝑘1)(𝑇𝑠 − 39.85)]; 𝑝𝑎𝑟𝑎 𝑇𝑠 < 39.85⁰𝐶      

        

 Con:  

𝐴1 = −494.122 + 16.3969𝑥 − 0.14511𝑥2 

𝐴2 = 28606.4 − 934.568𝑥 − 8.522755𝑥2 

𝐴3 = 70.3848 − 2.35014𝑥 − 0.0207809𝑥2 

Dónde:  

x: Es la concentración en peso de bromuro de litio  

𝑇𝑠: Temperatura de la solución en  

𝑘𝑠: Conductividad térmica de la solución en 

(3.10) 

 

(3.9) 
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3.2.2. Descripción Del Método De Diseño  

Del diseño termodinámico se conocen una gran serie de datos tales como: presiones, 

temperaturas, concentraciones y flujos másicos de cada una de las corrientes que 

atraviesan cada intercambiador de calor. Partiendo de dichos datos se calculas las 

propiedades restantes de las corrientes de fluidos valiéndose de las ecuaciones 

presentadas hasta el momento en este capítulo.  

Luego se asigna que fluido va por los tubos y cual va por la carcasa, para ello se toman 

en cuenta las recomendaciones sugeridas en las normas TEMA, estas son:  

 El fluido con mayor presión va en los tubos.  

 El fluido más corrosivo circula por los tubos.  

 Los fluidos más sucios van en los tubos.  

 El fluido más caliente va en los tubos.  

 El fluido con menor perdida de presión va a circular por la carcasa.  

 El fluido a condensar o evaporar va siempre en la carcasa.  

Después de haber establecido que fluido va por los tubos, se proceda a escoger el 

diámetro, el arreglo y el paso de los mismos; para ello también se toman en cuenta las 

recomendaciones dadas en las normas TEMA. En el caso particular de este proyecto el 

diámetro de los tubos será bajos los estándares de la BWG (Birmingham Wire Gauge) 

se prefiere un arreglo triangular en los tubos. 

Este análisis se llevará a cabo siguiendo los siguientes pasos generales: 

 

1. En función del tipo de fluidos y del conocimiento de las condiciones de proceso se          

asume un valor aproximado del coeficiente de transferencia de calor global. 

2. Se calcula la diferencia logarítmica media de temperatura como si se tratara de un 

intercambiador de calor a contra corriente pura, esto mediante la ecuación, dicha 
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expresión es:  

 

3. Se selecciona el número de pasos en la carcasa y la configuración del equipo de tal 

manera que se satisfaga la limitante impuesta por el factor de corrección de la diferencia 

de temperatura media logarítmica, esta limitante consiste en garantizar que el valor de 

este factor sea siempre mayor a 0.75. Para el cálculo y verificación de puede hacerse 

uso de los gráficos proporcionados en el Anexo 11  

 

 

 

 

Dónde:  

Ft: Es el factor de corrección de L.M.T.D.  

R y S : Parámetros adimensionales para el cálculo de Ft.  

T1 y T2: Temperaturas de entrada y salida del fluido más caliente respectivamente.  

t1 y t2 : Temperaturas de entrada y salida del fluido más frio respectivamente. 

(3.12) 

 

(3.11) 
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4. Se calcula un área de trasferencia de calor con el U supuesto, el DMLT y el Ft  

estimados hasta el momento, mediante la siguiente expresión:  

 

 

5. Con el área supuesta se propone una geometría para el intercambiador de calor y con 

ello se calcula el coeficiente de transferencia de calor del lado de los tubos referido al 

diámetro exterior de los mismos (hio ) y el coeficiente de transferencia de calor del lado 

del lado de la carcasa (ho ).  

Nota: Los modelos para el cálculo de estos dos parámetros difieren para cada tipo de 

intercambiador de calor, por lo que dichos métodos serán presentados en el análisis de 

cada intercambiador de calor en particular. 

 

6. Se calculan las caídas de presión en los tubos, los cabezales y la carcasa para 

posteriormente poder dimensionar las bombas del sistema.  

 

7. Mediante el empleo de tablas se estima un valor razonable para la resistencia de 

ensuciamiento Rf de los intercambiadores de calor y mediante el conocimiento de este 

parámetro y de hio y ho se calcula el valor de valiéndonos de la siguiente ecuación:  

 

8. Con el nuevo valor de U se calcula una nueva área requerida para la trasferencia de 

calor y se compara con el área disponible en la geometría propuesta, y de ser esta última 

ligeramente mayor a la requerida el procedimiento de interacción finaliza, de lo 

contrario con el nuevo U estimado y área de trasferencia de calor requerida se propone 

(3.13) 

 

(3.14) 
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una nueva geometría para iniciar una nueva verificación hasta que se cumpla lo antes 

descrito.  

3.2.3  DISEÑO DEL EVAPORADOR . 

a) Geometría propuesta:  

 Intercambiador de carcasa y tubos.  

 Tipo TEMA AKL, Clase C.  

 Configuración 1-8 (1 paso por la carcasa, 8 pasos por los tubos).  

 Longitud de los tubos (3m) .  

 Tubería de 1⁄2 , calibre 14 BWG (Do=0.0127  m y Di=0.0102  m ).  

 Diámetro de la carcasa Ds=1  m 

 Numero de Tubos  N= 250 .  

 3 Soportes para los tubos.  

 Configuración triangular en el arreglo de tubos, con paso de Pt =0.0159 m. 

 

 

Figura 3.10 Evaporador o generador de vapor tipo Kettle. 

b) Datos de entrada:  

𝑄𝑒𝑣𝑎𝑝𝑜 = 67.23 𝑘𝑤 

𝑚𝑎𝑔𝑢𝑎 𝑎 𝑟𝑒𝑓𝑟𝑖𝑔𝑒𝑟𝑎𝑟 = 2.67 𝑘𝑔/𝑠 

𝑚𝑟𝑒𝑓𝑟𝑖 = 0.0289 𝑘𝑔/𝑠 
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c) Asignación de Flujos:  

Según TEMA (Standars of the Tubular Exchangers Manufacturers Association) es 

necesario que el fluido más ensuciante circule por los tubos, dado esto; se ha decidido 

que el agua de enfriamiento proveniente del tanque de agua a refrigerar circule por los 

tubos. Por otro lado a la hora de diseñar evaporadores es deseable que el fluido a 

evaporar esté fuera de los tubos.  

 

 

 

 

 

 

 

Figura 3.11 Diagrama de propiedades  

de proceso en el evaporador 

 

3.2.3.1. Cálculo de la diferencia logarítmica media de temperatura real.  

De la figura 3.2 se tiene: 

 

𝐷𝑀𝐿𝑇 =
(13 − 5) − (7 − 5)

𝑙𝑛 (
3 − 5
7 − 5)

= 4.33⁰C 

Nota: Es importante mencionar que para evaporadores y condensadores, el factor de 

corrección de la vale 1 ya que uno de los fluidos no experimenta cambio de temperatura 

alguno. 

3.2.3.2. Cálculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de los tubos. 

La temperatura promedio del agua a enfriar circulando por los tubos es: 

  
  

 

 

 

EVAPORADOR 

13 ⁰C 

7 ⁰C 

5 ⁰C 

5 ⁰C 
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𝑇𝑝𝑟𝑜𝑚 =
13 + 7

2
= 10⁰C 

A esta temperatura las propiedades del agua son: 

 𝜌𝐻20 = 997.3 𝑘𝑔/𝑚3 

 𝑢𝐻20 = 𝟎. 9242𝑥10−3 𝑃𝑎. 𝑠 

 

La velocidad del fluido se calcula mediante la ecuación 3.15 la cual está dada por: 

 

𝑉𝑒𝑙 =
𝑉̇

𝐴′
𝑡(𝑁/𝑛)

 

Dónde:  

Vel = Velocidad del fluido dentro de los tubos  m⁄s.  

𝑉̇̇= Flujo volumétrico o caudal  𝑚3/𝑠 .  

A’t = Área de flujo de un tubo 𝑚2 .  

(N/n)=Número total de tubos en un paso. 

 

Antes de poder emplear esta ecuación es necesario calcular otros parámetros, entre ellos 

el área de flujo en el interior de cada tubo la cual está dada por: 

 

𝐴𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 =
𝜋(0.0102𝑚2)

4
.
250

8
= 0.00256𝑚2 

𝑉̇ = 2.67
𝑘𝑔

𝑠
. (0.001)

𝑚3

𝑘𝑔
= 0.00267

𝑚3

𝑠
 

Con estos datos se calcula la velocidad en el interior de los tubos mediante el empleo de 

la ecuación 3.15, al sustituir los valores correspondientes se tiene: 

 

𝑉𝑒𝑙 =
0.00267 

𝑚3

𝑠
0.00256𝑚2

. = 1.043 
𝑚

𝑠
 

(3.15) 
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La velocidad másica está dada por: 

𝐺𝑡 =
𝑚

𝐴𝑡
 

𝐺𝑡 =
2.67

𝑘𝑔
𝑠

0.00256𝑚2
= 1.043 

𝑘𝑔

𝑚2. 𝑠
 

 

El número de Reynolds en el interior de los tubos se calcula mediante el empleo de la 

ecuación 3.17 la cual está dada por:  

𝑅𝑒𝑡 =
𝐷𝑖𝐺𝑡

𝜇
 

Nuevamente al sustituir los valores correspondientes: 

 

𝑅𝑒𝑡 =
0.0102𝑚. (1.043 

𝑚
𝑠
)

0.001307 𝑃𝑎. 𝑠
. = 8251.31 

 

Para el caso particular del agua a temperaturas moderadas circulando en régimen 

turbulento, la correlación para el cálculo del coeficiente de transferencia de calor en el 

interior de los tubos que mejores resultados brinda según la ref. (7), es la presentada a 

continuación: 

 

ℎ𝑖 = 1,423. (1 + 0.0146. 𝑡)
(𝑽𝒗𝒆𝒍)

0.8

𝑫𝒊
0.2  

Dónde:  

hi = Coeficiente interno de transferencia de calor (w ⁄m
2
 k).  

t = Temperatura media del agua (⁰C).  

Vel = Velocidad del agua circulando por los tubos (m ⁄s).  

Di = Diámetro interno del tubo (m ). 

(3.16) 

 

(3.17) 

 

(3.18) 
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ℎ𝑖 = 1,423. (1 + 0.0146(23.5⁰C))
(1.043 

𝑚
𝑠 )

0.8

0.0102𝑚0.2
= 4220.1 

𝑤

𝑚2𝑘
 

 

Refiriendo el coeficiente interno de transferencia de calor al exterior del tubo se tiene: 

ℎ𝑖𝑜 = ℎ𝑖

𝐷𝑖

𝐷𝑜
 

Sustituyendo: 

ℎ𝑖𝑜 = 4220.1 
𝑤

𝑚2𝑘

0.0102𝑚

0.0127𝑚
= 3393.04 

𝑤

𝑚2𝑘
 

 

3.2.3.3. Cálculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de la carcasa. 

 

 

Dónde:  

 𝑨𝒑𝒓𝒐𝒑𝒆𝒔𝒕𝒂 = Área del equipo propuesto( m
2
. ) 

Do = Diámetro externo de un tubo . (m) 

N = Número total de tubos.  

L=Longitud del haz de tubos(m) 

 

Sustituyendo: 

𝑨𝒑𝒓𝒐𝒑𝒆𝒔𝒕𝒂 = 𝜋(0.017𝑚)(250𝑡𝑢𝑏𝑜𝑠)(3𝑚) = 29.92𝑚2 

Con el área propuesta, la densidad de flujo de calor es: 

𝑞 =
𝑄

𝐴
. =  

67.23 𝑘𝑤

29.92𝑚2
= 2246.74 

𝑤

𝑚2
 

 

El coeficiente de transferencia de calor para el fluido en ebullición fuera de tubos es la 

suma de dos contribuciones ,la convección macroscópica, debida a la circulación del 

(3.19) 
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fluido a través del haz de tubos formado por el líquido y vapor (ℎ𝑇𝑃) y superpuesto a 

este existe un efecto de microagitación, producido por el desprendimiento de burbujas 

en la superficie calefactora debido a la ebullición nucleada, a este coeficiente se le llama 

(ℎ𝑁𝐵). 

Sumando estos dos efectos el coeficiente externo total para la transferencia de calor por 

ebullición será:  

ℎ𝑜 = ℎ𝑁𝐵 + ℎ𝑇𝑃 

 

El efecto de microagitación ℎ𝑁𝐵 es mucho mayor que el de convección macroscópica 

ℎ𝑇𝑃 , por lo que su valor se puede asumir normalmente entre 250 y 500
𝑤

𝑚2𝑘
, se asumirá 

un valor de 300
𝑤

𝑚2𝑘
, 

La expresión para determinar la magnitud de ℎ𝑁𝐵  está dado por:  

 

Dónde:   

𝒉𝑵𝑩 = Coeficiente de transferencia de calor debido al desprendimiento de burbujas              

 (componente microconvectivo) 
𝑤

𝑚2𝑘
  

𝒉𝑵𝑩𝟏 = Coeficiente de transferencia de calor por ebullición para un tubo sumergido en                                

un  fluido similar al existente en el ebullidor, y sometido a la misma densidad 

de flujo de calor 
𝑤

𝑚2𝑘
.   

Fb= Factor de corrección por la geometría del haz de tubos.  

Fc= Factor de corrección por rango de ebullición 

Al realizar un análisis de la ecuación anterior se puede determinar que 𝒉𝑵𝑩𝟏  debe 

corregirse debido a que la ecuación que determina su valor está dada para un solo tubo; 

esto se hace con: 

 

ℎ𝑁𝐵1 = 0.00417𝑃𝑐
0.69(𝑞)0.7𝐹𝑝 

(3.21) 

 

(3.20) 

 

(3.22) 

 



 

95 
 

Dónde:  

𝒉𝑵𝑩𝟏 = Coeficiente de transferencia de calor para un tubo sumergido en un fluido 

similar al existente en el ebullidor, y sometido a la misma densidad de flujo de 

calor 
𝑤

𝑚2𝑘
 . Pc = Presión crítica del fluido en ebullición (kPa).  

q = Densidad de flujo de calor total considerando todos los mecanismos presentes 
𝑤

𝑚2.  

Fp = Factor de corrección por presión. 

 

El factor de corrección por presión se calcula con: 

 

 Cálculo del factor de corrección por presión.  

Según los cálculos precedentes el evaporador trabajará a una presión absoluta de 

0.87 kPa y de tabla de datos para agua se obtiene el valor de su presión crítica 

que es de 22,060 kPa  Sustituyendo datos y aplicando el criterio sugerido. 

 

𝐹𝑝 = 1.8 (
0.8725𝑘𝑃𝑎

22,060 kPa  
)
0.17

+ 4(
0.8725𝑘𝑃𝑎

22,060 kPa  
)
1.2

+ 10 (
0.8725𝑘𝑃𝑎

22,060 kPa  
)
0.8

= 0.32 

 

 Cálculo del valor del coeficiente de transferencia de calor microconvectivo 

para un sólo tubo. 

ℎ𝑁𝐵1 = 0.00417(22,060 kPa)0.69 (2246.74 
𝑤

𝑚2
)
0.7

(0.32) = 295.2
𝑤

𝑚2𝑘
 

 Cálculo del factor de corrección por geometría del haz de tubos. 

 

𝐹𝑝 = 1 + 0.1

[
 
 
 0.785𝐷𝑏

𝐶1 (
𝑃𝑡

𝐷0
)
2

 𝐷0 

− 1

]
 
 
 
0.75

 

(3.23) 
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Dónde:  

Fb= Factor de corrección por la geometría del haz de tubos.  

Db= Diámetro del círculo mínimo que contiene a todos los tubos.  

C1= Constante cuyo valor es {  1 𝑝𝑎𝑟𝑎 𝑎𝑟𝑟𝑒𝑔𝑙𝑜𝑠 𝑒𝑛 𝑟𝑜𝑚𝑏𝑜 𝑦 𝑐𝑢𝑎𝑑𝑟𝑎𝑑𝑜𝑠                                                                              

0.86 𝑝𝑎𝑟𝑎 𝑎𝑟𝑟𝑒𝑔𝑙𝑜𝑠 𝑒𝑛 𝑡𝑟𝑖𝑎𝑛𝑔𝑢𝑙𝑜𝑠                    

Pt= Paso de tubos (distancia de centro a centro).  

Do= Diámetro externo de cada tubo. 

𝐹𝑝 = 1 + 0.1 [
0.785(1𝑚)

0.866 (
0.0159𝑚
0.0127𝑚)

2

 0.0127𝑚 

− 1]

0.75

= 2.72 

 

 Cálculo del coeficiente de transferencia de calor microconvectivo. 

ℎ𝑁𝐵 = 295.2
𝑤

𝑚2𝑘
(2.72)(1) = 804.15

𝑤

𝑚2𝑘
 

Se tiene de la ecuación 8.14: 

ℎ0 = 804.15
𝑤

𝑚2𝑘
+ 300

𝑤

𝑚2𝑘
= 1104.15

𝑤

𝑚2𝑘
 

 

3.2.3.4. Cálculo de la pérdida de presión del lado de los tubos y cabezales. 

Se debe calcular el factor de fricción, para el caso 𝑅𝑒𝑡 > 2100   se emplea la siguiente 

ecuación , incrementando un 20% para el caso de tubos para intercambiadores de calor, 

entonces: 

𝑓 = 0.0014 + 0.125𝑅𝑒𝑡
−0.32 

𝑓 = 1.2[0.0014 + 0.125(8151.31)−0.32] = 0.01 

Para calcular las pérdidas de carga en los tubos se emplea la ecuación de fanning para 

régimen turbulento. 

∆𝑃𝑡 = 4. 𝑓. 𝑛.
𝑙

𝐷𝑖

𝐺𝑡
2

2. 𝜌
(

𝜇

𝜇𝑤
)
−0.14

 
(3.24) 
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Dónde:  

∆𝑃𝑡 =Es la caída de presión en el interior de los tubos (kPa ).  

𝜇 =Viscosidad dinámica del fluido a la temperatura promedio del mismo (Pa.s ).  

𝜇𝑤 =Viscosidad dinámica del fluido a la temperatura promedio de la superficie de

 contacto (Pa.s ).  

𝑙 =Longitud del haz de tubos (m) 

𝑛 =Número de pasos. 

 

Sustituyendo valores y despreciando el factor  (
𝜇

𝜇𝑤
)
−0.14

  que por lo general es bastante 

próximo a 1 , se tiene: 

∆𝑃𝑡 = 4. (0.01). (8). (
3𝑚

0.0102
)
(1042.3

𝑘𝑔
𝑚2. 𝑠

)
2

2. (1000
𝑘𝑔
𝑚3)

= 51604.9 𝑃𝑎 

 

La pérdida de presión que ocurre por los cambios de dirección en los cabezales de los 

intercambiadores de calor multipasos, se puede calcular por medio de:  

 

∆𝑃𝑐 = 4. 𝑛.
𝐺𝑡

2

2. 𝜌
 

∆𝑃𝑐 = 4. (8).
(1042.3

𝑘𝑔
𝑚2. 𝑠

)
2

2. (1000
𝑘𝑔
𝑚3)

= 17417.64 𝑃𝑎 

 

Calculando la pérdida de carga total: 

 

∆𝑃𝑇 = ∆𝑃𝑡 + ∆𝑃𝑐 

∆𝑃𝑇 = 51604.9 𝑃𝑎 + 17417.64 𝑃𝑎 = 69.02𝐾𝑃𝑎 

(3.25) 
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3.2.3.5.  Verificación del área de transferencia de calor.  

Se debe determinar un valor prudente para el valor de la resistencia de ensuciamiento Rf 

, para ello se toman : 

𝑹𝒇 = 0.0007
𝑚2𝑘

𝑤
 

Con este valor, y los coeficientes de transferencia de calor del lado de la carcasa, y del 

lado de los tubos se calcula el coeficiente global de transferencia de calor mediante el 

empleo de la ecuación 3.14. 

𝑼𝒅 = [
1

3393.04
𝑤

𝑚2𝑘

+
1

1104.15
𝑤

𝑚2𝑘

0.0007
𝑚2𝑘

𝑤
] = 526.2

𝑤

𝑚2𝑘
 

 

Calculando el área de transferencia de calor requerida con la ecuación 3.13: 

𝑨𝒓𝒆𝒒 =
67.23𝑘𝑤

526.2
𝑤

𝑚2𝑘
(4.33⁰𝐶)

= 29.52 𝑚2 

Calculando el exceso de área: 

𝑬𝒙𝒄𝒆𝒔𝒐. 𝑨 =
29.92 𝑚2 − 29.52 𝑚2

29.52 𝑚2
∗ 100% = 1.37% 

 

3.2.3.6.  Verificación de la máxima densidad de flujo de calor. 

Una temperatura muy alta entre la pared del tubo y el fluido en ebullición, esto trae a 

cuenta el problema de la ebullición por película, en este punto la formación de burbujas 

se hace tan intensa que estas comienzan a agruparse antes de desprenderse que impide la 

llegada del líquido a la misma actuando como una resistencia adicional a la 

transferencia de calor. Es importante entonces, evitar el fenómeno de ebullición por 

película, este problema se maneja a través del concepto de la máxima densidad de flujo 

de calor admisible. 
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𝑞1𝑚𝑎𝑥 = 367𝑃𝑐 . (
𝑃

𝑃𝑐
)
0.35

. (1 −
𝑃

𝑃𝑐
)
0.9

 

Dónde:  

𝑞1𝑚𝑎𝑥 =Máxima densidad de flujo de calor para un solo tubo (w ⁄m
2
).  

𝑃𝑐 =Presión crítica del fluido en ebullición  

𝑃 =Presión a la que se somete el fluido  

 

Sustituyendo: 

 

𝑞1𝑚𝑎𝑥 = 367(22070𝑘𝑃𝑎). (
0.8725 𝑘𝑃𝑎

22070𝑘𝑃𝑎
)
0.35

. (1 −
0.8725 𝑘𝑃𝑎

22070𝑘𝑃𝑎
)
0.9

= 232949.6
𝑤

𝑚2
 

 

En un haz de tubos, el máximo flujo de calor admisible es menor que para un único 

tubo; debido a que el vapor generado en los tubos inferiores contribuyen al bloqueo de 

los tubos que se encuentran más arriba, dificultando el acceso del líquido a la superficie 

de transferencia. 

𝑞𝑏𝑚𝑎𝑥 = 𝑞1𝑚𝑎𝑥∅𝑏 

Dónde:  

𝑞𝑏𝑚𝑎𝑥 = Máxima densidad de flujo de calor admisible corregida para el haz de tubos                

  (w ⁄m
2
).  

𝑞1𝑚𝑎𝑥 = Máxima densidad de flujo de calor para un sólo tubo (w ⁄m
2
).  

∅𝑏 = Factor de corrección asociado a la geometría del haz de tubos.  

 

El valor de∅𝑏 se obtiene con: 

∅𝑏 = 3.1 [
𝜋. 𝐷𝑏. 𝑙

𝐴𝑝𝑟𝑜𝑝𝑢𝑒𝑠𝑡𝑎
] 

Dónde:  

𝐷𝑏 = Diámetro del círculo mínimo que contiene a todos los tubos.  
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𝑙 =   Longitud del banco de tubos (m).  

𝐴𝑝𝑟𝑜𝑝𝑢𝑒𝑠𝑡𝑎 = Área total de transferencia de calor disponible (m
2
). 

 

∅𝑏 = 3.1 [
𝜋. (1𝑚). (3𝑚)

29.92𝑚2
] = 0.9764 

𝑞𝑏𝑚𝑎𝑥 = (232949.6
𝑤

𝑚2
) (0.9764) = 227446.4

𝑤

𝑚2
 

 

La ref. (7) recomienda trabajar con un valor de la densidad de flujo de calor no mayor a 

0.5. 𝑞𝑏𝑚𝑎𝑥  ya que se corre el riesgo de interferencia por vapor, también afirma que en 

ningún caso se debe diseñar con una densidad de flujo de calor mayor que 0.7. 𝑞𝑏𝑚𝑎𝑥 . 

Finalmente: 

𝑞

𝑞𝑏𝑚𝑎𝑥
= [

2246.74
𝑤
𝑚2

227446.4
𝑤
𝑚2

] = 1% 

 

3.2.4.  DISEÑO DEL ABSORBEDOR. 

a) Geometría propuesta:  

 Intercambiador de carcasa y tubos.  

 Tipo TEMA AEL, Clase C.  

 Configuración 1-6 (1 paso por la carcasa, 6 pasos por los tubos).  

 Longitud de los tubos (2.2m) .  

 Tubería de 3⁄8 , calibre 16 BWG (Do=0.009525  m y Di=0.007036  m ).  

 Diámetro de la carcasa Ds= 0.8  m 

 Numero de Tubos  N= 480 .  

 2 Soportes para los tubos.  

 Configuración triangular en el arreglo de tubos, con paso de Pt = 0.0119m.  

b) Datos de entrada:  
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𝑄𝑒𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟𝑎𝑑𝑜𝑟 = 86.61 𝑘𝑤 

𝑚𝑐𝑖𝑟𝑐𝑢𝑖𝑡𝑜 𝑑𝑒 𝑒𝑛𝑓𝑟𝑖𝑎𝑚𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜 = 2.67 𝑘𝑔/𝑠 

𝑚𝑠𝑜𝑙𝑢.𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙 = 0.203 𝑘𝑔/𝑠 

𝑚𝑠𝑜𝑙𝑢.𝑓𝑢𝑒𝑟𝑡𝑒 = 0.173 𝑘𝑔/𝑠 

 

c) Asignación de Flujos:  

Adaptándose a las recomendaciones de TEMA, se ha decidido que el agua de 

enfriamiento circule por los tubos; ya que dicho fluido es el más ensuciante.  

d) Caracterización de las temperaturas de diseño:  

En el caso del absorbedor a diferencia de los demás intercambiadores de calor los tubos 

serán rociados por aspersores, para dicho fin se dispondrá de dos rieles ubicados en la 

parte superior de la coraza, donde serán ubicados dichos aspersores. Por otro lado para 

evitar problemas de cristalización que puedan obstruir el flujo y tapar los aspersores se 

trabajará con una solución de concentración intermedia, el valor de esta concentración 

será de 𝑋𝑠𝑜𝑙,𝑖𝑛𝑡𝑒𝑟𝑚𝑒𝑑𝑖𝑎=57% ̇ dicho valor fue obtenido mediante varias interacciones 

efectuadas en cálculos preliminares con el fin de alejarse de la zona de cristalización, 

aumentar el flujo rociado y garantizar el cumplimiento de las correlaciones. 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 3.12 Esquema de la distribución de componentes en el absorbedor. 

Aplicando un balance de masa en la bomba de recirculación del absorbedor: 
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𝑚𝑠𝑜𝑙.𝑖𝑛𝑡𝑒𝑟𝑚𝑒𝑑𝑖𝑎 = 𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑓𝑢𝑒𝑟𝑡𝑒 + 𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙 

𝑥𝑠𝑜𝑙.𝑖𝑛𝑡𝑒𝑟𝑚𝑒𝑑𝑖𝑎. 𝑚𝑠𝑜𝑙.𝑖𝑛𝑡𝑒𝑟𝑚𝑒𝑑𝑖𝑎 = 𝑥𝑠𝑜𝑙,𝑓𝑢𝑒𝑟𝑡𝑒. 𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑓𝑢𝑒𝑟𝑡𝑒 + 𝑥𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙 . 𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙 

Sustituyendo valores y reagrupando: 

𝑚𝑠𝑜𝑙.𝑖𝑛𝑡𝑒𝑟𝑚𝑒𝑑𝑖𝑎 − 𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙 = 0.2027
𝑘𝑔

𝑠
 

(0.57).𝑚𝑠𝑜𝑙.𝑖𝑛𝑡𝑒𝑟𝑚𝑒𝑑𝑖𝑎 − (0.54). 𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙 = (0.63) (0.1737
𝑘𝑔

𝑠
) = 0.109

𝑘𝑔

𝑠
 

Resolviendo: 

𝑚𝑠𝑜𝑙.𝑖𝑛𝑡𝑒𝑟𝑚𝑒𝑑𝑖𝑎 = 0.52
𝑘𝑔

𝑠
 

𝑚𝑠𝑜𝑙,𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙 = 0.347 
𝑘𝑔

𝑠
 

Calculando el flujo másico por tubo: 

𝑚𝑝,𝑡𝑢𝑏𝑜 = 0.11 
𝑘𝑔

𝑠
 

Temperatura de la solución intermedia: 

𝑇𝑠𝑜𝑙,𝑖𝑛𝑡𝑒𝑟𝑚𝑒𝑑𝑖𝑎 = ∑ 𝐵𝑛. (57)𝑛 + 5⁰𝐶 
3

0
.∑ 𝐴𝑛. (57)𝑛 =   38.37 ⁰𝐶

3

0
 

Empleando la ecuación 6.2 

ℎ2 = ∑ 𝐴𝑛. (54)𝑛 + 32.8⁰𝐶 
4

0
.∑ 𝐵𝑛. (54)𝑛 + 32.8⁰𝐶 2 ∑ 𝐶𝑛. (54)𝑛

4

0
 = 75.4 

𝑘𝑗

𝑘𝑔
   

4

0
 

 

3.2.4.1. Cálculo de la diferencia logarítmica media de temperatura real.  

De la figura 3.3 se tiene: 

 

𝐷𝑀𝐿𝑇 =
(38.3⁰C − 33⁰C) − (32.8⁰C − 28⁰C)

𝑙𝑛 (
38.3⁰C − 33⁰C
32.8⁰C − 28⁰C

)
= 5.07⁰C 

Calculando el factor de corrección Ft mediante ecuación 3.12: 
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𝑆 =
(33⁰C−28⁰C)

(38.3⁰C−28⁰C)
= 0.48                               𝑆 =

(32.8⁰C−38.37⁰C)

(33⁰C−28⁰C)
 = 1.11 

𝑃𝑥 =
1 − [

(1.11)0.48 − 1
0.481 − 1

]

1
1

1.11 [
(1.11)0.48 − 1

0.481 − 1
]

1
1

= 0.48 

 

𝑃𝑥 =
√1.112 − 1

1.11 − 1

𝑙𝑛 [
1 − 4819

0.41 − 1.11(0.481)
]

𝑙𝑛 [

2
0.4819 − 1 − 1.11 + √1.112 − 1

2
0.4819 − 1 − 1.11 − √1.112 − 1

]

= 0.78 

 

𝐷𝑀𝐿𝑇 = (5.070C)(0.78) = 3.960C 

 

3.2.4.2 Cálculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de los tubos. 

La temperatura promedio del agua a enfriar circulando por los tubos es: 

 

𝑇𝑝𝑟𝑜𝑚 =
33 + 28

2
= 30.5⁰C 

 

A esta temperatura las propiedades del agua son: 

 𝜌𝐻20 = 995.8 𝑘𝑔/𝑚3 

 𝑢𝐻20 = 𝟎. 7902𝑥10−3 𝑃𝑎. 𝑠 

 

Calculando el área de flujo por paso: 

 

𝐴𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 =
𝜋(0.007𝑚)2

4
.
480

6
= 0.0031𝑚2 
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𝑉̇ = 4.162
𝑘𝑔

𝑠
.

1

995.8 𝑘𝑔/𝑚3
= 0.0042

𝑚3

𝑠
 

Calculando la velocidad del fluido dentro de los tubos:  

 

𝑉𝑒𝑙 =
0.0042

𝑚3

𝑠
0.0031𝑚2

. = 1.34 
𝑚

𝑠
 

 

La velocidad másica está dada por: 

𝐺𝑡 =
𝑚

𝐴𝑡
 

𝐺𝑡 =
4.162

𝑘𝑔
𝑠

0.0031𝑚2
. = 1342.58 

𝑘𝑔

𝑚2. 𝑠
 

 

Calculando el número de Reynolds en los tubos: 

𝑅𝑒𝑡 =
𝐷𝑖𝐺𝑡

𝜇
 

𝑅𝑒𝑡 =
0.007𝑚. (1342.58 

𝑘𝑔
𝑚2. 𝑠

)

𝟎. 7902𝑥10−3 𝑃𝑎. 𝑠
. = 11914.7 

 

Ahora que se han calculado todos los parámetros geométricos se sustituyen en la 

ecuación 3.18: 

ℎ𝑖 = 1,423. (1 + 0.0146(30.5⁰C))
(1.34 

𝑚
𝑠 )

0.8

0.007𝑚0.2
= 7020.2 

𝑤

𝑚2𝑘
 

 

Refiriendo el coeficiente interno de transferencia de calor al exterior del tubo se tiene: 

ℎ𝑖𝑜 = ℎ𝑖

𝐷𝑖

𝐷𝑜
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ℎ𝑖𝑜 = 7020.2  
𝑤

𝑚2𝑘

0.007𝑚

0.0095𝑚
= 5185.73 

𝑤

𝑚2𝑘
 

 

3.2.4.3. Cálculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de la carcasa.  

El flujo baja por gravedad formando una fina película sobre el tubo horizontal y la 

absorción de vapor de agua tiene lugar en la interface. La película forma gotas en la 

parte inferior del tubo y caen al siguiente tubo. 

El coeficiente de transferencia de calor por película descendente de solución acuosa 

LiBr – H2O en un tubo está dada por: 

 

ℎ𝑝𝑠𝑎 =
𝑁𝑢𝑝𝑠𝑎.𝐾𝑠.

𝐷𝑜
 

Dónde:  

𝒉𝒑𝒔𝒂: Es el coeficiente de transferencia de calor por película descendente de solución            

acuosa LiBr – H2O en un tubo en 
𝑤

𝑚2𝑘
.  

𝑵𝒖𝒑𝒔𝒂.: Es el número de Nusselt para película descendente de solución acuosa LiBr – 

H2O en  un tubo. 

 

Esta ecuación es válida para las siguientes condiciones 3000 ≤ 𝑅𝑒 ≤ 5𝑥106  . 

El número de Nusselt para película descendente de solución acuosa LiBr – H2O en un 

tubo es calculado como: 

𝑁𝑢𝑝𝑠𝑎. =
(
𝑓
8
) (𝑅𝑒 − 1000)𝑃𝑟

1 + 12.7 (
𝑓
8
)

1
2
(𝑃𝑟

2
3 − 1)

  

 

Ya que en la ecuación 3.26 aparece el número de Reynolds y el factor de fricción , es 

necesario disponer de correlaciones que permitan el cálculo de los mismos para el caso 

(3.26) 
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de una película descendente por un tubo. Para este caso en particular la expresión que 

permite el cálculo del número de Reynolds es: 

𝑅𝑒𝑝𝑠 =
4𝑚𝑝.𝑡𝑢𝑏𝑜

𝜋𝐷𝑜𝜇𝑠
 

 

Mientras que el factor de fricción es expresado por: 

𝑓𝑝𝑠𝑎 = [0.79 ln(𝑅𝑒𝑝𝑠) − 1.64]
−2

 

 

Dónde:  

𝑹𝒆𝒑𝒔 = Es el número de Reynolds para película descendente de solución acuosa BrLi – 

H2O en un tubo.  

𝒇𝒑𝒔𝒂 = Es el factor de fricción para película descendente de solución acuosa BrLi – 

H2O en un tubo. 

 

Como primer paso se calculan las propiedades de la solución a la temperatura promedio 

entre T1 y T2. 

𝑇𝑝𝑟𝑜𝑚 =
38.37 + 32.8

2
= 35.58⁰C 

Calculando la densidad de la solución con la ecuación 3.6: 

 

𝜌𝑠 = 0.2288(57)2 − 6.0579(57) + 1252.2 − 0.91652667(35.580C − 33.1054262) 

𝜌𝑠 = 1648.3
𝑘𝑔

𝑚3
 

 

Calculando el calor especifico de la solución con la ecuación 3.7: 

𝑐𝑝,𝑠 = 0.0976(57)2 − 37.512(57) + 3825.4 = 2004.41
𝐽

𝑘𝑔. 𝑘
 

Calculando la viscosidad dinámica de la solución con la ecuación 3.8: 



 

107 
 

𝑢𝑠 = 0.001𝐸𝑋𝑃 [𝐴1 +
𝐴2

35.58⁰C + 273.15
+ 𝐴3𝑙𝑛|35.58⁰C + 273.15| ] 

𝑢𝑠 = 0.00443𝑃𝑎. 𝑠 

 

Calculando la conductividad térmica de la solución con la ecuación 3.9: 

𝑘𝑠 = 0.05[𝑘1 + (𝑘3 − 𝑘1)(35.58⁰C − 39.85)] = 0.5062
𝑤

𝑚2𝑘
 

 

Calculando el número de Reynolds: 

 

𝑅𝑒𝑝𝑠 =
4(0.11

𝑘𝑔
𝑠

)

𝜋(0.0095𝑚)(0.00443𝑃𝑎. 𝑠)
= 3315.5 

 

Calculando el número de Prandtl: 

𝑃𝑟 =
𝜇. 𝑐𝑝

𝑘
 

𝑃𝑟 =
(0.00443𝑃𝑎. 𝑠) (2004.41

𝐽
𝑘𝑔. 𝑘

)

0.5062
𝑤

𝑚2𝑘

= 17.56 

Calculando el coeficiente de fricción: 

 

𝑓𝑝𝑠𝑎 = [0.79 ln(3315.5) − 1.64]−2 = 0.044 

 

Calculando el número de Nusselt: 

 

𝑁𝑢𝑝𝑠𝑎. =
(
0.044

8 ) (3315.5 − 1000)(17.56)

1 + 12.7 (
0.044

8 )

1
2
((17.56)

2
3 − 1)

= 34.85 
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Calculando el coeficiente de transferencia de calor del lado de la carcasa: 

ℎ𝑜. = ℎ𝑝𝑠𝑎. =
𝑁𝑢. 𝑘𝑠

𝐷𝑜
 

ℎ𝑜. =
(34.85). (0.5062

𝑤
𝑚2𝑘

)

0.0095𝑚
= 1898.58

𝑤

𝑚2𝑘
 

 

3.2.4.4. Cálculo de la pérdida de presión del lado de los tubos y cabezales. 

Calculando la pérdida de carga en los tubos:  

Calculando el factor de fricción:  

𝑓 = 1.2[0.0014 + 0.125(11914.7)−0.32] = 0.0096 

 

Aplicando la ecuación de Fanning:  

∆𝑃𝑡 = 4. (0.0096). (6). (
2.2𝑚

0.0070𝑚
)
(1342.58

𝑘𝑔
𝑚2. 𝑠

)
2

2. (995.8
𝑘𝑔
𝑚3)

= 61549.1𝑃𝑎 

Calculando la pérdida de carga en los cabezales: 

∆𝑃𝑐 = 4. (6).
(1342.58

𝑘𝑔
𝑚2. 𝑠

)
2

2. (995.8
𝑘𝑔
𝑚3)

= 21576.94 𝑃𝑎 

 

Calculando la pérdida de carga total: 

∆𝑃𝑇 = ∆𝑃𝑡 + ∆𝑃𝑐 

∆𝑃𝑇 = 61549.1𝑃𝑎 + 21576.94 𝑃𝑎 = 83.12𝐾𝑃𝑎 

 

3.2.4.5. Verificación del área de transferencia de calor.  

Se debe determinar un valor prudente para el valor de la resistencia de ensuciamiento Rf 

para ello se toman: 
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𝑹𝒇 = 0.0007
𝑚2𝑘

𝑤
 

Con este valor, y los coeficientes de transferencia de calor del lado de la carcasa, y del 

lado de los tubos se calcula el coeficiente global de transferencia de calor mediante el 

empleo de la ecuación 3.14. 

𝑼𝒅 = [
1

5185.73
𝑤

𝑚2𝑘

+
1

1898.58
𝑤

𝑚2𝑘

0.0007
𝑚2𝑘

𝑤
] = 704.4

𝑤

𝑚2𝑘
 

 

Calculando el área de transferencia de calor requerida con la ecuación 3.13: 

𝑨𝒓𝒆𝒒 =
86.6158𝑘𝑤

704.4
𝑤

𝑚2𝑘
(3.96⁰𝐶)

= 31 𝑚2 

 

Calculando el área de transferencia de calor del intercambiador propuesto mediante 

ecuación 3.19: 

𝑨𝒑𝒓𝒐𝒑𝒖𝒆𝒔𝒕𝒂 = 𝜋(0.0095𝑚)(480)(2.2𝑚) = 31.6𝑚2 

Calculando el exceso de área: 

𝑬𝒙𝒄𝒆𝒔𝒐. 𝑨 =
31.6𝑚2 − 31 𝑚2

31 𝑚2
∗ 100% = 1.92% 

 

3.2.5 DISEÑO DEL INTERCAMBIADOR DE CALOR DE SOLUCIÓN  

a) Geometría propuesta:  

 Intercambiador de carcasa y tubos.  

 Tipo TEMA AFL, Clase C.  

 Configuración 2-4 (2 paso por la carcasa, 4 pasos por los tubos).  

 Longitud de los tubos (1 m) .  

 Tubería de 3⁄8 , calibre 18 BWG (Do=0.009525  m y Di= 0.007036 m ).  
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 Diámetro de la carcasa Ds= 0.205 m 

 Numero de Tubos  N= 28 .  

 1 Soportes para los tubos.  

 Configuración triangular en el arreglo de tubos, con paso de Pt = 0.0119m. 

(deflectores segmentados al 25% del diámetro de la carcasa en total NB=10)  

 

b) Datos de entrada:  

𝑄𝑒𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟𝑎𝑑𝑜𝑟 = 12.6 𝑘𝑤 

𝑚𝑠𝑜𝑙𝑢.𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙 = 0.203 𝑘𝑔/𝑠 

𝑚𝑠𝑜𝑙𝑢.𝑓𝑢𝑒𝑟𝑡𝑒 = 0.173 𝑘𝑔/𝑠 

 

 

 

 

Figura 3.13 Distribución de deflectores transversales y longitudinales para un 

intercambiador de dos pasos por la carcasa. 

 

c) Asignación de Flujos: 

En base a las recomendaciones dadas por las normas TEMA se asigna el fluido de 

mayor concentración en peso de LiBr (fluido más caliente) como el fluido que 

circulará por los tubos. 

 

      

 

 

Figura 3.14  Diagrama de propiedades de proceso en el intercambiador de calor de 

solución 

 

  

INTERCAMBIADOR  

    DE SOLUCION 

58.9 ⁰C 

60 ⁰C 

98.12 ⁰C 

32.7 ⁰C 
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3.2.5.1. Cálculo de la diferencia logarítmica media de temperatura real.  

De la figura 3.14 se tiene: 

 

𝐷𝑀𝐿𝑇 =
(98.12⁰C − 60⁰C) − (52.92⁰C − 32.78⁰C)

𝑙𝑛 (
98.12⁰C − 60⁰C

52.92⁰C − 32.78⁰C
)

= 31.75⁰C 

 

Calculando el factor de corrección Ft mediante ecuación 3.12: 

 

𝑆 =
(60⁰C−32.78⁰C)

(98.12⁰C−32.78⁰C)
= 0.41                               𝑆 =

(98.12⁰C−58.92⁰C)

(60⁰C−32.78⁰C)
= 1.11 

𝑃𝑥 =
1 − [

(1.44)0.41 − 1
0.481 − 1

]

1
2

1.44 [
(1.44)0.41 − 1

0.41 − 1
]

1
1

= 0.28 

 

𝑃𝑥 =
√1.442 − 1

1.44 − 1

𝑙𝑛 [
1 − 0.28

0.41 − 1.44(0.41)
]

𝑙𝑛 [

2
0.28 − 1 − 1.44 + √1.442 − 1

2
0.28 − 1 − 1.44 − √1.442 − 1

]

= 0.95 

 

𝐷𝑀𝐿𝑇 = (31.750C)(0.95) = 30.290C 

 

3.2.5.2. Cálculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de los tubos. 

Se calculan las temperaturas promedio de las corrientes de fluido y, se hará uso de las 

ecuaciones que van de la 3.6 a la 3.9 para el cálculo de las propiedades promedio de los 

fluidos. 

𝑇𝑝𝑟𝑜𝑚 =
98.12⁰C + 58.92⁰C

2
= 78.52⁰C 
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Propiedades promedio de la solución concentrada a la temperatura calculada: 

 

 𝜌𝑠 = 282.2 𝑘𝑔/𝑚3 

 𝑢𝑠 = 3.543𝑥10−3 𝑃𝑎. 𝑠 

 𝐶𝑝𝑠 = 1849.61 

 𝐾𝑠 = 0.5523 

 

Calculando el área de flujo por paso: 

𝐴𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 =
𝜋(0.007𝑚)2

4
.
28

4
= 0.00027𝑚2 

 

𝑉̇ = 0.147
𝑘𝑔

𝑠
.

1

282.2 𝑘𝑔/𝑚3
= 0.000616

𝑚3

𝑠
 

 

Calculando la velocidad del fluido dentro de los tubos:  

 

𝑉𝑒𝑙 =
0.000616

𝑚3

𝑠
0.00027𝑚2

. = 2.26 
𝑚

𝑠
 

 

La velocidad másica está dada por: 

𝐺𝑡 =
𝑚

𝐴𝑡
 

𝐺𝑡 =
0.174

𝑘𝑔
𝑠

0.00027𝑚2
. = 639.3 

𝑘𝑔

𝑚2. 𝑠
 

 

Calculando el número de Reynolds en los tubos: 

𝑅𝑒𝑡 =
𝐷𝑖𝐺𝑡

𝜇
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𝑅𝑒𝑡 =
0.007𝑚. (639.3 

𝑘𝑔
𝑚2. 𝑠

)

3.543𝑥10−3 𝑃𝑎. 𝑠
. = 11914.7 

 

Calculando el número de Prandtl: 

 

𝑃𝑟 =
(1849.61)(3.543𝑥10−3 𝑃𝑎. 𝑠)

0.5523
= 11.86 

 

Para régimen turbulento dentro de los tubos cuando se trata de una sustancia distinta del 

agua, el coeficiente de transferencia de calor está dado por: 

 

ℎ𝑖.𝐷𝑖

𝑘
= 0.023𝑅𝑒𝑡

0.8𝑃𝑟
0.33 (

𝜇

𝜇𝑤
)
0.14

 

 

En este caso el término 𝜇𝑤 se refiere a la viscosidad de la solución a la temperatura del 

tubo y a la concentración del fluido dentro de él. En este momento no se puede calcular 

aún la temperatura del tubo, sin embargo mediante una serie de iteraciones se sabe que:  

 

(
𝜇

𝜇𝑤
)

0.14

= 0.95 

Nota: En cálculos posteriores se verificará el valor de (
𝜇

𝜇𝑤
)
0.14

 

Ahora sustituyendo en la ecuación 3.27: 

 

ℎ𝑖.𝐷𝑖

𝑘
= (

0.5523

0.00703
)0.023(1267.56)0.8(11.86)0.33(0.95) = 1231.42 

𝑤

𝑚2𝑘
 

Refiriendo al diámetro exterior del tubo: 

(3.27) 
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ℎ𝑖𝑜 = ℎ𝑖

𝐷𝑖

𝐷𝑜
 

ℎ𝑖𝑜 = 1231.42  
𝑤

𝑚2𝑘

0.007𝑚

0.0095𝑚
= 909.64 

𝑤

𝑚2𝑘
 

 

3.2.5.3. Cálculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de la carcasa.  

El cálculo de los coeficientes de transferencia de calor, y caída de presión del lado de la 

carcasa en un intercambiador de calor de carcasa y tubos, es bastante más complejo que 

el correspondiente al del lado de los tubos. que requieren el manejo de una gran 

cantidad de parámetros geométricos y propiedades físicas .  

 

𝑇𝑝𝑟𝑜𝑚 =
60⁰C + 32.72⁰C

2
= 46.4⁰C 

 

Propiedades promedio de la solución concentrada a la temperatura calculada: 

 𝜌𝑠 = 1580.37 𝑘𝑔/𝑚3 

 𝑢𝑠 = 2.894𝑥10−3 𝑃𝑎. 𝑠 

 𝐶𝑝𝑠 = 2084.45 

 𝐾𝑠 = 0.2985 

En la Ref. 6 se considera un área de flujo en correspondencia con la hilera de tubos que 

pasa por el centro de la carcasa, ésta área de flujo hipotética se muestra en la figura 

3.15, siendo el paso entre tubos (separación entre los ejes de los tubos), es el claro o 

distancia entre tubos, es la separación entre deflectores, es el diámetro interno de la 

carcasa y el número de pasos por la carcasa, de este modo el área de flujo queda dada 

por: 

𝐴𝑠 =
𝐷𝑠. 𝐶. 𝐵

𝑛. 𝑃𝑡
 

(3.28) 
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𝑃𝑡 =  0.0119 m     

𝐵 = 0.1 𝑚 

𝑛 = 2 𝑝𝑎𝑠𝑜𝑠 𝑐𝑎𝑟𝑐𝑎𝑠𝑎 

𝐷𝑠 = 0.205 𝑚 

𝐶 = 0.0119𝑚 + 0.0075𝑚 = 0.0214 𝑚 

 

 

Figura 3.15 Relación entre los parámetros geométricos para el cálculo del área de flujo 

en un intercambiador de calor de carcasa y tubos. 

 

Sustituyendo valores en ecuación 3.28:  

 

𝐴𝑠 =
(0.205𝑚). (0.0214𝑚)(0.1𝑚)

(2)(0.0119𝑚)
= 0.00205𝑚2 

 

Conociendo el valor de 𝐴𝑠 se procede a calcular la velocidad másica en la carcasa 𝐺𝑡  

mediante el empleo de la ecuación 3.16: 

𝐺𝑡 =
𝑚

𝐴𝑠
 

 

𝐺𝑡 =
0.2027

𝑘𝑔
𝑠

0.00205𝑚2
. = 98.878 

𝑘𝑔

𝑚2. 𝑠
 

 

Para poder calcular posteriormente el número de Reynolds es necesario calcular un 

diámetro equivalente para la carcasa, por definición este es igual a cuatro veces la razón 

del área de flujo por el perímetro. Para arreglos en triangulo el diámetro equivalente 

queda expresado de la siguiente manera: 
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𝐷𝑒 =
4 [

𝑃𝑡

2
(0.86)(𝑃𝑡) −

𝜋
2

𝐷𝑜
2

4
]

𝜋
2 𝐷𝑜

 

𝐷𝑒 =
4 [

0.0119𝑚
2

(0.86)(0.0119𝑚) −
𝜋
2

(0.0095𝑚)2

4
]

𝜋
2

(0.0095𝑚)
= 0.0067𝑚 

 

Calculando el número de Reynolds: 

𝑅𝑒𝑡 =
𝐷𝑒𝐺𝑡

𝜇
 

 

𝑅𝑒𝑡 =
(0.0067𝑚). (98.878  

𝑘𝑔
𝑚2. 𝑠

)

2.885𝑥10−3 𝑃𝑎. 𝑠
. = 1295.6 

 

Calculando el número de Prandtl: 

 

𝑃𝑟 =
(2084.4)(2.885𝑥10−3 𝑃𝑎. 𝑠)

0.2985
= 20.20 

 

La correlación sugerida para calcular el coeficiente de transferencia de calor por 

convección en el lado de la carcasa con deflectores segmentados al 25% y sin cambio de 

fase (que es el caso de este proyecto) es la siguiente: 

ℎ𝑜.𝐷𝑖

𝑘
= 0.36𝑅𝑒𝑡

0.55𝑃𝑟
0.33 (

𝜇

𝜇𝑤
)
0.14

 

 

Sustituyendo y asumiendo (
𝜇

𝜇𝑤
)
0.14

≈ 1 

ℎ𝑜. = (
0.298

0.0095𝑚
)0.36(1295.6)0.55(20.20)0.33 = 2204.6

𝑤

𝑚2𝑘
 

(3.29) 
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Para encontrar la temperatura promedio del tubo se efectúa un balance de energía; en el 

cual debido a que el valor del espesor de la pared del tubo es pequeño se puede 

considerar despreciable la diferencia de temperatura entre el interior y el exterior del 

mismo, de este modo el balance queda expresado de la siguiente manera:  

El calor que se transfiere desde el fluido caliente hasta la pared del tubo y de la pared 

del tubo al fluido más frio se expresan por: 

 

𝑄

𝐴
= ℎ𝑖𝑜.(𝑇 − 𝑇𝑤)              y           

𝑄

𝐴
= ℎ𝑜.(𝑇𝑤 − 𝑡) 

 

Igualando las ecuaciones y sustituyendo los valores: 

2204.6
𝑤

𝑚2𝑘
(78.5⁰C − 𝑇𝑤) = 2204.6

𝑤

𝑚2𝑘
((𝑇𝑤 − 46.4⁰C) 

 

Calculando la viscosidad tanto en el interior del tubo como en el exterior de él a la 

temperatura de pared respectivamente: 

 

 Con 𝑇𝑠 = 55.7⁰C y 𝑥 = 63% se tiene que 𝜇𝑤 = 0.005189 𝑃𝑎. 𝑠 

 Con 𝑇𝑠 = 55.7⁰C y 𝑥 = 54% se tiene que 𝜇𝑤 = 0.002489 𝑃𝑎. 𝑠 

Con esta información se puede demostrar la veracidad del factor de corrección 

empleado en el cálculo de ℎ𝑖𝑜.  de la siguiente manera: 

 

(
0.003543 𝑃𝑎. 𝑠

0.005189 𝑃𝑎. 𝑠
)
0.14

= 0.95 

Ahora se procede a corregir: 

ℎ𝑜. = 2204.6
𝑤

𝑚2𝑘
(0.95) = 2251.54

𝑤

𝑚2𝑘
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3.2.5.4. Cálculo de la pérdida de presión del lado de los tubos y cabezales. 

Calculando la pérdida de carga en los tubos:  

Calculando el factor de fricción:  

𝑓 = 1.2[0.0014 + 0.125(1267.5)−0.32] = 0.017 

 

Aplicando la ecuación de Fanning:  

 

∆𝑃𝑡 = 4(0.017). (4). (
1𝑚

0.00703𝑚
)
(639.3

𝑘𝑔
𝑚2. 𝑠

)
2

2. (282.2
𝑘𝑔
𝑚3)

(
0.003543 𝑃𝑎. 𝑠

0.005189 𝑃𝑎. 𝑠
)
0.14

= 26345.4𝑃𝑎 

Calculando la pérdida de carga en los cabezales: 

 

∆𝑃𝑐 = 4. (4).
(639.3

𝑘𝑔
𝑚2. 𝑠

)
2

2. (282.2
𝑘𝑔
𝑚3)

= 277.17 𝑃𝑎 

Calculando la pérdida de carga total: 

 

∆𝑃𝑇 = ∆𝑃𝑡 + ∆𝑃𝑐 

∆𝑃𝑇 = 26345.4𝑃𝑎 + 277.17 𝑃𝑎 = 83.12𝐾𝑃𝑎 

 

3.2.5.5. Cálculo de la caída de presión del lado de la carcasa. 

La caída de presión también es proporcional a la distancia recorrida por el fluido a 

través del haz tubos cada vez que éste lo cruza, la cual puede representarse por el 

diámetro de carcasa. La correlación que presenta la Ref. 6 para calcular las pérdidas de 

presión en la carcasa es una modificación de la ecuación 8.25 en que la distancia 

recorrida se expresa como (NB - 1), dicha correlación es: 
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∆𝑃𝑠 = 𝑓 [
(𝑁𝐵+1)𝐷𝑠

𝐷𝑒
] [

𝐺𝑠
2

2𝜌
] (

𝜇

𝜇𝑤
)
0.14

 

 

Dónde el factor está dado por: 

Para 𝑅𝑒 < 500 

𝑓 = 10728𝑅𝑒
−0.188 

𝑓 = 10728(1295.6)−0.188 = 0.449 

 

Sustituyendo valores en la ecuación de pérdidas de carga en la carcasa se tiene: 

∆𝑃𝑠 = 0.449 [
(10 + 1)0.205𝑚

0.0067𝑚
]

[
 
 
 (98.87

𝑘𝑔
𝑚2. 𝑠

)
2

2 (1580.37
𝑘𝑔
𝑚3)]

 
 
 
(

0.00289 𝑃𝑎. 𝑠

0.002489 𝑃𝑎. 𝑠
)
0.14

= 322.08𝑃𝑎 

 

3.2.5.6. Verificación del área de transferencia de calor.  

Se debe determinar un valor prudente para el valor de la resistencia de ensuciamiento Rf  

para ello se toman : 

𝑹𝒇 = 0.0004
𝑚2𝑘

𝑤
 

Sustituyendo  la ecuación 3.14. 

 

𝑼𝒅 = [
1

909.64
𝑤

𝑚2𝑘

+
1

2251.54
𝑤

𝑚2𝑘

0.0004
𝑚2𝑘

𝑤
] = 514.54

𝑤

𝑚2𝑘
 

 

Calculando el área de transferencia de calor requerida con la ecuación 3.12: 

𝑨𝒓𝒆𝒒 =
12.61𝑘𝑤

514.54
𝑤

𝑚2𝑘
(30.3⁰𝐶)

= 0.81 𝑚2 

(3.30) 
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Calculando el área de transferencia de calor del intercambiador propuesto mediante 

ecuación 3.19: 

𝑨𝒑𝒓𝒐𝒑𝒖𝒆𝒔𝒕𝒂 = 𝜋(0.0095𝑚)(28)(1𝑚) = 0.837𝑚2 

 

Calculando el exceso de área: 

 

𝑬𝒙𝒄𝒆𝒔𝒐. 𝑨 =
0.837𝑚2 − 0.81 𝑚2

0.81 𝑚2
∗ 100% = 3.58 % 

 

3.2.6  DISEÑO DEL GENERADOR. 

a) Geometría propuesta:  

 Intercambiador de carcasa y tubos.  

 Tipo TEMA AKL, Clase C.  

 Configuración 1-4 (1 paso por la carcasa, 4 pasos por los tubos).  

 Longitud de los tubos (3m) .  

 Tubería de 3⁄4 , calibre 14 BWG (Do= 0.0127 m y Di= 0.0102 m ).  

 Diámetro de la carcasa Ds= 0.5334 m 

 Numero de Tubos  N= 195.  

 2 Soportes para los tubos.  

 Configuración triangular en el arreglo de tubos, con paso de Pt = 0.0159m.  

 

b) Datos de entrada:  

𝑄𝑔𝑒𝑛𝑒𝑟𝑎𝑑𝑜𝑟 = 90.5𝑘𝑤 

𝑚𝑠𝑜𝑙𝑢.𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙 = 0.203 𝑘𝑔/𝑠 

𝑚𝑠𝑜𝑙𝑢.𝑓𝑢𝑟𝑡𝑒 = 0.173 𝑘𝑔/𝑠 
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𝑚𝑑𝑒 𝑐𝑜𝑙𝑒𝑐𝑡𝑜𝑟 𝑠𝑜𝑙𝑎𝑟 = 4.3 𝑘𝑔/𝑠 

 

 

 

 

 

 

Figura 3.16 Diagrama de propiedades de proceso en el generador 

d) Asignación de Flujos:  

Atendiendo las recomendaciones de TEMA, se ha decidido que el agua de los 

colectores solares circule por los tubos ya que es el fluido más ensuciante, también 

es el más caliente tubos.  

 

3.2.6.1. Cálculo de la diferencia logarítmica media de temperatura real.  

La configuración propuesta no es de flujo paralelo, ni flujo a contracorriente por la 

sencilla razón de que uno de los fluidos está en reposo. Por lo tanto basta con encontrar 

la diferencia de temperatura entre el fluido caliente y frío.  

 

∆𝑇 = (
880C + 830C

2
) + 74.360C = 7.3⁰C 

 

3.2.6.2. Cálculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de los tubos. 

La temperatura promedio del agua a proveniente de los colectores solares circulando por 

los tubos es: 

𝑇𝑝𝑟𝑜𝑚 =
88⁰C + 83⁰C

2
= 85.5⁰C 

98.12 ⁰C 

60⁰C 

78.2 ⁰C 

 

 

 

  
  

 

 

GENERADOR 

83 ⁰C 

88 ⁰C 
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A esta temperatura las propiedades del agua son: 

 𝜌𝐻20 = 967.82 𝑘𝑔/𝑚3 

 𝑢𝐻20 = 0.3312𝑥10−3 𝑃𝑎. 𝑠 

 𝑃𝑟 = 2.068 

 𝑘 = 0.6732
𝑤

𝑚2𝑘
 

 

Calculando el área de flujo por paso:  

 

𝐴𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 =
𝜋(0.0102𝑚2)

4
.
480

4
= 0.009826 𝑚2 

El flujo volumétrico es: 

𝑉̇ = 9
𝑘𝑔

𝑠
. (

1

967.82
𝑘𝑔
𝑚3

) = 0.0093 
𝑚3

𝑠
 

 

Calculando la velocidad del fluido dentro de los tubos:  

𝑉𝑒𝑙 =
0.0093

𝑚3

𝑠
0.009826 𝑚2

. = 0.94 
𝑚

𝑠
 

 

La velocidad másica está dada por: 

𝐺𝑡 =
𝑚

𝐴𝑡
 

𝐺𝑡 =
9

𝑘𝑔
𝑠

0.009826  𝑚2
. = 916.5 

𝑘𝑔

𝑚2. 𝑠
 

 

Calculando el número de Reynolds:  

𝑅𝑒𝑡 =
𝐷𝑖𝐺𝑡

𝜇
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𝑅𝑒𝑡 =
0.0102𝑚. (916.5 

𝑘𝑔
𝑚2. 𝑠

)

0.0003312 𝑃𝑎. 𝑠
. = 28236.62 

 

Calculando el coeficiente de transferencia de calor en el interior de los tubos mediante 

el empleo de la ecuación 3.27: 

 

ℎ𝑖. = (
0.6732

𝑤
𝑚. 𝑘

0.01021𝑚
)0.023(128236.62)0.8(2.068)0.33 = 7007.86 

𝑤

𝑚2𝑘
 

Refiriendo el coeficiente interno de transferencia de calor al exterior del tubo se tiene: 

ℎ𝑖𝑜 = ℎ𝑖

𝐷𝑖

𝐷𝑜
 

ℎ𝑖𝑜 = 7007.86 
𝑤

𝑚2𝑘
(
0.0102𝑚

0.0127𝑚
) = 5634.43

𝑤

𝑚2𝑘
 

 

3.2.6.3. Cálculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de la carcasa. 

El área del equipo propuesto es: 

 

𝐴𝑝𝑟𝑜𝑝𝑒𝑠𝑡𝑎 = 𝜋(0.0127𝑚)(480𝑡𝑢𝑏𝑜𝑠)(1.5𝑚) = 28.72 𝑚2 

 

Con el área propuesta la densidad de flujo de calor es: 

 

𝑞 =
𝑄

𝐴𝑝𝑟𝑜𝑝𝑒𝑠𝑡𝑎
. =  

90.55 𝑘𝑤

28.72𝑚2
= 3152.15 

𝑤

𝑚2
 

 

Asumiendo un  ℎ𝑇𝑃 = 300
𝑤

𝑚2𝑘
, , y retomando las ecuaciones empleadas en el diseño 

del  evaporador. 
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Encontrando el factor de corrección por presión Fp  mediante el empleo de la ecuación 

3.23: 

𝐹𝑝 = 1.8 (
9.595𝑘𝑃𝑎

22,060 kPa  
)
0.17

+ 4(
9.595𝑘𝑃𝑎

22,060 kPa  
)
1.2

+ 10 (
9.595𝑘𝑃𝑎

22,060 kPa  
)
0.8

= 0.48 

 

Encontrando el valor de ℎ𝑁𝐵1 :  

ℎ𝑁𝐵1 = 0.00417(22,060 kPa)0.69 (2246.74 
𝑤

𝑚2
)
0.7

(0.48) = 562.8
𝑤

𝑚2𝑘
 

Cálculo del factor de corrección por geometría del haz de tubos. 

 

𝐹𝑝 = 1 + 0.1 [
0.785(0.5334𝑚)

0.866 (
0.0261𝑚
0.0127𝑚)

2

 0.0127𝑚 

− 1]

0.75

= 1.476 

 

Encontrando el factor de corrección por rango de ebullición mediante ecuación. 

𝐹𝑐 =
1

1 + 0.023𝑞0.15𝐵𝑅
0.15 

Donde: 

𝐹𝑐 = Factor de corrección por rango de ebullición 

𝑞 = Densidad de flujo de calor total (w/m
2
) 

𝐵𝑅 = Rango de temperatura de ebullición del fluido (⁰c) 

 

𝐹𝑐 =
1

1 + 0.023(3152.15)0.15(78.2⁰C − 60⁰C)0.15
= 0.6 

.Cálculo del coeficiente de transferencia de calor microconvectivo. (Desprendimiento de 

burbujas). 

ℎ𝑁𝐵 = 562.8
𝑤

𝑚2𝑘
(1.47)(0.6) = 495.1

𝑤

𝑚2𝑘
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Se tiene de la ecuación 3.20: 

ℎ0 = 495.1
𝑤

𝑚2𝑘
+ 300

𝑤

𝑚2𝑘
= 795.07

𝑤

𝑚2𝑘
 

 

3.2.6.4. Cálculo de la pérdida de presión del lado de los tubos y cabezales. 

Calculando la pérdida de presión en los tubos:  

Calculando el factor de fricción:  

𝑓 = 1.2[0.0014 + 0.125(28236.6)−0.32] = 0.00732 

 

Aplicando la ecuación de fanning:  

 

∆𝑃𝑡 = 4. (0.00732). (4). (
1.5𝑚

0.0102𝑚
)

(916.5
𝑘𝑔

𝑚2. 𝑠
)
2

2. (967.82
𝑘𝑔
𝑚3)

= 7463.2 𝑃𝑎 

Calculando la pérdida de presión en los cabezales:  

 

∆𝑃𝑐 = 4. (4).
(916.5

𝑘𝑔
𝑚2. 𝑠

)
2

2. (967.82
𝑘𝑔
𝑚3)

= 6933.7 𝑃𝑎 

Calculando la pérdida de carga total: 

 

∆𝑃𝑇 = ∆𝑃𝑡 + ∆𝑃𝑐 

∆𝑃𝑇 = 7463.2 𝑃𝑎 + 6933.7 𝑃𝑎 = 14.4𝐾𝑃𝑎 

 

3.2.6.5. Verificación del área de transferencia de calor.  

Se debe determinar un valor prudente para el valor de la resistencia de ensuciamiento Rf  

para ello se toman: 
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𝑹𝒇 = 0.0008
𝑚2𝑘

𝑤
 

Sustituyendo en la ecuación 3.14:  

𝑼𝒅 = [
1

5634.4
𝑤

𝑚2𝑘

+
1

795.1
𝑤

𝑚2𝑘

0.0008
𝑚2𝑘

𝑤
] = 447.4

𝑤

𝑚2𝑘
 

 

Calculando el área de transferencia de calor requerida con la ecuación 3.13: 

𝑨𝒓𝒆𝒒 =
90.55𝑘𝑤

447.4
𝑤

𝑚2𝑘
(7.3⁰𝐶)

= 27.71 𝑚2 

 

Calculando el exceso de área: 

𝑬𝒙𝒄𝒆𝒔𝒐. 𝑨 =
28.72 𝑚2 − 27.71 𝑚2

27.71 𝑚2
∗ 100% = 3.7 % 

 

3.2.6.6. Verificación de la máxima densidad de flujo de calor.  

Calculando la máxima densidad de flujo de calor asociada a un solo tubo: 

𝑞1𝑚𝑎𝑥 = 367(22070𝑘𝑃𝑎). (
9.59 𝑘𝑃𝑎

22070𝑘𝑃𝑎
)
0.35

. (1 −
9.59 𝑘𝑃𝑎

22070𝑘𝑃𝑎
)
0.9

= 538964.4
𝑤

𝑚2
 

 

Calculando el factor de corrección asociado a la geometría del haz de tubos:  

∅𝑏 = 3.1 [
𝜋. (0.53334𝑚). (1.5𝑚)

28.72𝑚2
] = 0.271 

 

𝑞𝑏𝑚𝑎𝑥 = (538964.4
𝑤

𝑚2
) (0.271) = 146194.1

𝑤

𝑚2
 

La ref. (7) recomienda trabajar con un valor de la densidad de flujo de calor no mayor a 

0.5. 𝑞𝑏𝑚𝑎𝑥 , ya que se corre el riesgo de interferencia por vapor, también afirma que en 
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ningún caso se debe diseñar con una densidad de flujo de calor mayor que 0.7. 𝑞𝑏𝑚𝑎𝑥 

Finalmente: 

𝑞

𝑞𝑏𝑚𝑎𝑥
= [

3152.15
𝑤
𝑚2

146194.1
𝑤
𝑚2

] = 2.2% 

 

3.2.7. DISEÑO DEL CONDENSADOR. 

a) Geometría propuesta:  

 Intercambiador de carcasa y tubos.  

 Tipo TEMA AEL, Clase C.  

 Configuración 1-4 (1 paso por la carcasa, 4 pasos por los tubos).  

 Longitud de los tubos (1.1 m) .  

 Tubería de 3⁄8 , calibre 18 BWG (Do= 0.009525 m y Di= 0.007036 m ).  

 Diámetro de la carcasa Ds= 0.5334 m 

 Numero de Tubos  N= 280.  

 1 Soportes para los tubos.  

 Configuración triangular en el arreglo de tubos, con paso de Pt = 0.0119m.  

 

 

 

 

 

Figura 3.17 Geometría básica del condensador. 

b) Datos de entrada:  

𝑄𝑒𝑣𝑎𝑝𝑜 = 71.16 𝑘𝑤 

𝑚𝑠𝑜𝑙𝑢.𝑑𝑒𝑏𝑖𝑙 = 0.0289 𝑘𝑔/𝑠 
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𝑚 𝑒𝑛𝑓𝑟𝑖𝑎𝑚𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜 = 4.25 𝑘𝑔/𝑠 

 

c) Asignación de Flujos:  

El fluido que circulará por los tubos es el proveniente del absorbedor (atendiendo a la 

norma TEMA ), ya que esto facilita la limpieza del equipo con una baqueta sin tener 

que desmontarlo totalmente. 

 

 

 

 

 

 

Figura 3.18 Diagrama de propiedades de proceso en el condensador 

 

3.2.7.1. Cálculo de la diferencia logarítmica media de temperatura real.  

Para el diseño del condensador en este proyecto en especial, debido a que se condensará 

vapor sobrecalentado, por lo que el equipo debe tener dos zonas en serie. La primera 

zona es de transferencia de calor de simple fase; en ella el vapor se enfría desde la 

temperatura de entrada hasta la temperatura de rocío, que corresponde a la presión 

dentro del condensador. La segunda zona corresponde a la condensación 

aproximadamente isotérmica del vapor. Para resolver el problema, se hace la suposición 

que el condensador es a contracorriente pura y se toma como base a la figura 3.19 para 

encontrar la 𝐷𝑀𝐿𝑇 para cada zona. Según la ref.(6) el error cometido al hacer esta 

suposición se ve compensado al no tomar en cuenta el mecanismo conocido como 

reflashing, el cual tiene lugar en la zona de sobrecalentamiento del condensador. 

 
 

  

 

 

 

 CONDENSADOR 

78.19 ⁰C 

37 ⁰C 

33 ⁰C 

45 ⁰C  
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Figura 3.19 Diagrama de temperaturas vs Área en un condensador-desobrecalentador a 

contracorriente pura. 

 

Si la temperatura de la pared de un tubo en esta zona, es menor que la temperatura de 

rocío del vapor se formará condensado sobre la superficie de los tubos aunque la 

temperatura global del vapor corresponda a un estado sobrecalentado. Cuando éste 

condensado se desprende del tubo ingresa al seno de la fase de vapor donde sufre un 

proceso de re-evaporación (reflashing), extrayendo calor de la masa de vapor.  

Lo anterior quiere decir; que aparece un nuevo mecanismo que contribuye en forma 

muy eficiente a lograr el enfriamiento del vapor, mejorando el coeficiente de 

transferencia de calor global para dicha zona. Para evaluar la temperatura en el punto de 

transición entre la zona para transferencia de calor sensible y la zona para transferencia 

del calor latente se emplea la ecuación 3.31 la cual es presentada a continuación:  

 

𝑡3 = 𝑡2 −
𝑄𝑠

𝑚𝑐.𝐶𝑝𝑐
 

Dónde:  

𝒕𝟑 : Temperatura del punto transición entre  𝐴𝑠y 𝐴𝑙.(⁰C) 

𝒕𝟐 ∶Temperatura de salida del fluido frío . (⁰C)  

𝑸𝒔: Calor sensible total . (w) 

̇𝒎𝒄: Flujo másico del fluido frío . (
kg

𝑠
)  

𝑪𝒑𝒄: Calor especifico del fluido frío . (
𝐽

kg.k
) 

 (3.31) 
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El balance de calor del equipo puede expresarse por medio de: 

 

𝑄𝑠 = 𝑚ℎ𝑣. 𝐶𝑝𝑐(𝑡1 − 𝑡2) 

Dónde:  

𝑸𝒔: Calor sensible total . (w) 

̇𝒎𝒉𝒗 : Flujo másico del fluido caliente en forma de vapor(
kg

𝑠
)  . 

𝑪𝒑𝒄: Calor específico del fluido frío . (
𝐽

kg.k
) 

𝒕𝟏: Temperatura de entrada del fluido caliente (⁰C)  .  

𝒕𝟐 ∶Temperatura de salida del fluido caliente (hasta el punto se saturación (⁰C) 

 

La temperatura promedio del vapor es: 

𝑇𝑝𝑟𝑜𝑚 =
78.19⁰C + 45⁰C

2
= 61.6⁰C 

 𝐶𝑝𝑠 = 1919.19
𝐽

𝐾𝑔.𝑘
 

𝑄𝑠 = (0.029
𝑘𝑔

𝑠
) . (1919.19

𝐽

𝐾𝑔. 𝑘
) (78.190C − 45⁰C) 

𝑄𝑠 = 1844.9𝑤 

 

La cantidad de calor latente a retirar está dado por: 

𝑄𝑙 = 𝑚ℎ𝑙 . 𝑙 

Dónde:  

𝑸𝒍: Calor latente total . (w) 

̇𝒎𝒉𝒍: Flujo másico del fluido caliente (
kg

𝑠
) .  

𝒍: Calor latente de condensación  (
kJ

kg
). 

 

A 45⁰C se tiene un 𝑙 = 2395
kJ

kg
 

 (3.32) 

 (3.33) 
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Sustituyendo: 

𝑄𝑙 = (0.029
kg

𝑠
) (2395

kJ

kg
) = 69.35𝑘𝑤 

 

Mediante Ec. 3.31 se calcula finalmente 𝑡3 : 

𝑡3 = (60⁰C) −
69.35𝑘𝑤

(4.25
kJ
kg

) . (1919.19
𝐽

𝐾𝑔. 𝑘
)

= 36.77⁰C 

 

Con la temperatura en el punto de transición entre 𝐴𝑠 y  𝐴𝑙 se encuentra  al sustituir en 

la ecuación 3.11 𝑡3 en lugar  de 𝑡1 : 

 

𝐷𝑀𝐿𝑇𝑠 =
(78.19⁰C − 37⁰C) − (45⁰C − 36.7⁰C)

𝑙𝑛 (
78.19⁰C − 37⁰C
45⁰C − 36.7⁰C

)

= 20.46⁰C 

De manera similar se encuentra que: 

 

𝐷𝑀𝐿𝑇𝑙 =
(45⁰C − 37⁰C) − (45⁰C − 33⁰C)

𝑙𝑛 (
45⁰C − 36.7⁰C
45⁰C − 33⁰C

)

= 9.9⁰C 

 

Calculando el factor de corrección Ft ,  tomando en cuenta las temperaturas de las 

entradas y salidas del condensador y la aplican a la 𝐷𝑀𝐿𝑇 para cada zona así:  

 

𝑆 =
(37⁰C−33⁰C)

(78.19⁰C−33⁰C)
= 8.3                               𝑆 =

(78.19⁰C−45⁰C)

(37⁰C−33⁰C)
= 0.088 

 

Evaluando en R y S en ecuación 3.11 se obtiene Ft.=0.95 

𝐷𝑀𝐿𝑇𝑠 = (20.460C)(0.95) = 319.550C 
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𝐷𝑀𝐿𝑇𝑙 = (9.990C)(0.95) = 9.550C 

3.2.7.2. Cálculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de los tubos. 

La temperatura promedio del agua circulando por los tubos es:  

𝑇𝑝𝑟𝑜𝑚 =
37⁰C + 33⁰C

2
= 35⁰C 

Propiedades promedio de la solución concentrada a la temperatura calculada: 

 𝜌𝑠 = 994.0 𝑘𝑔/𝑚3 

 𝑢𝑠 = 0.72𝑥10−3 𝑃𝑎. 𝑠 

 

Calculando el área de flujo por paso: 

 

𝐴𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 =
𝜋(0.007𝑚)2

4
.
280

4
= 0.00272𝑚2 

𝑉̇ = 4.25
𝑘𝑔

𝑠
.

1

994.0  𝑘𝑔/𝑚3
= 0.00427

𝑚3

𝑠
 

 

Calculando la velocidad del fluido dentro de los tubos:  

𝑉𝑒𝑙 =
0.00427

𝑚3

𝑠
0.00272𝑚2

. = 1.57 
𝑚

𝑠
 

 

La velocidad másica está dada por: 

𝐺𝑡 =
𝑚

𝐴𝑡
 

𝐺𝑡 =
4.25

𝑘𝑔
𝑠

0.00272𝑚2
. = 1563.89 

𝑘𝑔

𝑚2. 𝑠
 

 

Calculando el número de Reynolds en los tubos: 
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𝑅𝑒𝑡 =
𝐷𝑖𝐺𝑡

𝜇
 

𝑅𝑒𝑡 =
0.007𝑚. (1563.89  

𝑘𝑔
𝑚2. 𝑠

)

0.72𝑥10−3 𝑃𝑎. 𝑠
. = 15285.7 

 

Ahora se sustituye en la ecuación 3.18: 

 

ℎ𝑖 = 1,423. (1 + 0.0146(35⁰C))
(1.57 

𝑚
𝑠
)
0.8

0.007𝑚0.2
= 8327.52 

𝑤

𝑚2𝑘
 

 

Refiriendo al diámetro exterior del tubo: 

ℎ𝑖𝑜 = ℎ𝑖

𝐷𝑖

𝐷𝑜
 

ℎ𝑖𝑜 = 8327.52   
𝑤

𝑚2𝑘

0.007𝑚

0.0095𝑚
= 6151.44 

𝑤

𝑚2𝑘
 

 

3.2.7.3. Cálculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de la carcasa. 

a) Zona para evacuar el calor sensible del refrigerante.  

Calculando el claro entre tubos: 

𝐶 = 0.0119 + 0.095 = 0.0214 

Calculando el área de flujo por la carcasa mediante la ecuación 3.28: 

 

𝐴𝑠 =
(0.5334𝑚). (0.0214). (0.1)

1(0.0119𝑚)
= 0.01067𝑚2 

 

Calculando el gasto másico de vapor mediante la ecuación :  

𝐺𝑡 =
𝑚

𝐴𝑡
 



 

134 
 

𝐺𝑡 =
0.0289

𝑘𝑔
𝑠

0.01067𝑚2
. = 2.714 

𝑘𝑔

𝑚2. 𝑠
 

Calculando el diámetro equivalente para una configuración en triangulo, mediante la 

ecuación 3.34:  

𝐷𝑒 =
4[

𝑃𝑡
2

(0.86)(𝑃𝑡)−
𝜋

2

𝐷𝑜
2

4
]

𝜋

2
𝐷𝑜

 

 

𝐷𝑒 =
4 [

0.0119𝑚
2

(0.86)(0.0119𝑚) −
𝜋
2

(0.0095𝑚)2

4
]

𝜋
2

(0.0095𝑚)
= 0.0067𝑚 

 

Calculando número de Reynolds para el vapor:  

De tablas para vapor de agua a 45⁰C  se obtiene  𝑢𝑠 = 1.046𝑥10−3 𝑃𝑎. 𝑠 . 

 

𝑅𝑒𝑡 =
𝐷𝑒𝐺𝑡

𝜇
 

𝑅𝑒𝑡 =
(0.0067𝑚). (2.714  

𝑘𝑔
𝑚2. 𝑠

)

1.046𝑥10−3 𝑃𝑎. 𝑠
. = 1295.6 

 

En este caso en particular Pr=(
𝜇

𝜇𝑤
)
0.14

≈ 1 

 

ℎ𝑜.𝐷𝑖

𝑘
= 0.36𝑅𝑒𝑡

0.55𝑃𝑟
0.33 (

𝜇

𝜇𝑤
)
0.14

 

ℎ𝑜. = (
0.02

𝑤
𝑚. 𝑘

0.00677𝑚
)0.36(1757.26)0.55(1)0.33 = 64.76

𝑤

𝑚2𝑘
 

 (3.34) 
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b) Zona para evacuar el calor latente del refrigerante.  

Para un condensador cuyo haz de tubos está colocado en forma horizontal, el coeficiente 

pelicular de condensación está dado según la ref. (11) por: 

ℎ𝑜𝑙. =
1.51(

4𝐺𝑡′′

𝜇𝑙
)
−

1
3

(
𝜇𝑙

2

𝑘𝑙
3𝜌𝑙

2𝑔
)

 

Donde:  

𝒉𝒐𝒍.: Coeficiente pelicular de condensación del lado de la carcasa para la zona de calor 

latente        (
𝑤

𝑚2𝑘
).  

𝑮𝒕′′: gasto másico de condensado por unidad de longitud de los tubos 
𝑘𝑔

𝑚.𝑠
.  

𝝁𝒍: Viscosidad dinámica del líquido condensado . (Pa.s) 

𝒌𝒍: Conductividad térmica del líquido condensado 
𝑤

𝑚⁰C.
.  

𝝆𝒍: Densidad del líquido condensado  . (kg/m
3
) 

𝒈: Aceleración de la gravedad (m/s
2
). 

 

Nota: todas las propiedades utilizadas en la ecuación  deben ser evaluadas para la 

temperatura de saturación, para este caso la temperatura de saturación corresponde a 

45⁰C . 

El valor de 𝐺𝑡′′ , se determina mediante:  

 

𝐺𝑡
′′ =

𝑚ℎ

𝐿𝑁
2
3

 

Dónde:  

𝑮𝒕
′′: gasto másico de condensado por unidad de longitud de los tubos (kg/m.s) .  

L: Longitud del haz de tubos(m).  

 (3.35) 

 (3.36) 
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N: Número total del haz de tubos. 

Obteniendo de tablas de vapor saturado las propiedades de interés para vapor de agua a 

45⁰C: 

 𝜌𝑠 = 990.1 𝑘𝑔/𝑚3 

 𝑢𝑠 = 0.596𝑥10−3 𝑃𝑎. 𝑠 

 𝐾𝑠 = 0.637 𝑤/𝑚⁰C 

 𝑔 = 9.81𝑚/𝑠2 

 

Mediante la ecuación 3.36: 

𝐺𝑡
′′ =

(0.00289
𝑘𝑔
𝑠

)

(1.1𝑚)(280)
2
3

= 0.000615
𝑘𝑔

𝑚. 𝑠
 

 

Mediante la ecuación 3.35 el coeficiente pelicular de condensación es: 

 

ℎ𝑜𝑙. =

1.51(
4 (0.000615

𝑘𝑔
𝑚. 𝑠

)

0.596𝑥10−3 𝑃𝑎. 𝑠
)

−
1
3

(
(0.596𝑥10−3 𝑃𝑎. 𝑠)2

(0.637 𝑤/𝑚⁰C)3(990.1 𝑘𝑔/𝑚3)2(9.81𝑚/𝑠2)
)
 

 

ℎ𝑜𝑙. = 18004.36
𝑤

𝑚2𝑘
 

 

3.2.7.4. Cálculo de la caída de presión del lado de los tubos y cabezales. 

Calculando la pérdida de presión en los tubos:  

Calculando el factor de fricción:  

 

𝑓 = 1.2[0.0014 + 0.125(15285.7)−0.32] = 0.00855 
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Aplicando la ecuación de fanning:  

∆𝑃𝑡 = 4. (0.00855). (4). (
1.1𝑚

0.00703𝑚
)
(1563.8

𝑘𝑔
𝑚2. 𝑠

)
2

2. (994
𝑘𝑔
𝑚3)

= 26329.07 𝑃𝑎 

 

Calculando la pérdida de presión en los cabezales:  

 

∆𝑃𝑐 = 4. (4).
(1563.8

𝑘𝑔
𝑚2. 𝑠

)
2

2. (994
𝑘𝑔
𝑚3)

= 19691.16 𝑃𝑎 

 

Calculando la pérdida de carga total: 

 

∆𝑃𝑇 = ∆𝑃𝑡 + ∆𝑃𝑐 

∆𝑃𝑇 = 26329.07 𝑃𝑎 + 19691.16 𝑃𝑎 = 46 𝐾𝑃𝑎 

 

3.2.7.5. Verificación del área de transferencia de calor.  

a) Cálculo de los coeficientes globales de transferencia de calor. 

Se debe determinar un valor prudente para el valor de la resistencia de ensuciamiento Rf 

, para ello se toma : 

𝑹𝒇 = 0.0007
𝑚2𝑘

𝑤
 

Así el coeficiente global de transferencia de calor para la zona en que se evacua el calor 

sensible es:  

𝑼𝒔 = [
1

6151.4
𝑤

𝑚2𝑘

+
1

64.76
𝑤

𝑚2𝑘

0.0007
𝑚2𝑘

𝑤
] = 61.33

𝑤

𝑚2𝑘
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Y el coeficiente global de transferencia de calor para la zona en que se evacua el calor 

latente es: 

𝑼𝒍 = [
1

6151.4
𝑤

𝑚2𝑘

+
1

18004.35
𝑤

𝑚2𝑘

0.0007
𝑚2𝑘

𝑤
] = 1089.2

𝑤

𝑚2𝑘
 

 

b) Cálculo de la superficie necesaria para la transferencia de calor.  

Ya se explicó que para el caso del condensador del sistema de refrigeración por 

absorción, deben existir dos zonas bien definidas. Una zona para transmitir calor 

sensible y lograr llevar al vapor a un estado saturado; posteriormente se requiere de un 

área a través de la cual se transmita calor latente y lograr condensar en su totalidad el 

vapor del refrigerante.  

Cálculo el área de trasferencia de calor para evacuar calor sensible: 

 

𝑨𝒓𝒆𝒒(𝒔) =
1844.9𝑘𝑤

61.33
𝑤

𝑚2𝑘
(19.5⁰𝐶)

= 1.538 𝑚2 

 

Cálculo el área de trasferencia de calor para evacuar el calor latente: 

 

𝑨𝒓𝒆𝒒(𝒍) =
69.35𝑘𝑤

1089.2
𝑤

𝑚2𝑘
(9.550𝐶)

= 6.66 𝑚2 

 

Calculando el área total requerida: 

 

𝑨𝒓𝒆𝒒(𝒕𝒐𝒕𝒂𝒍) = 𝑨𝒓𝒆𝒒(𝒍) + 𝑨𝒓𝒆𝒒(𝒔) 

𝑨𝒓𝒆𝒒(𝒕𝒐𝒕𝒂𝒍) = 6.66 𝑚2 + 1.538 𝑚2 = 8.2 𝑚2 
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Calculando el  área propuesta: 

𝐴𝑝𝑟𝑜𝑝𝑒𝑠𝑡𝑎 = 𝜋(0.0095𝑚)(280𝑡𝑢𝑏𝑜𝑠)(1.1𝑚) = 9.216 𝑚2 

 

Calculando el exceso de área: 

𝑬𝒙𝒄𝒆𝒔𝒐. 𝑨 =
9.216 𝑚2 − 8.2 𝑚2

8.2 𝑚2
∗ 100% = 3.7 % 

 

3.2.8 RESUMEN DE LOS PARÁMETROS DE DISEÑO DE LOS 

INTERCAMBIADORES DE CALOR 

Con el fin de facilitar la ubicación de los datos y parámetros más relevantes en el diseño 

de los distintos intercambiadores de calor, se presentan a continuación una serie de 

tablas con dicha información. 

 

 

Figura 3.20  Intercambiadores de calor dimensionados 

Fuente : Elaboración propia 
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    TABLA 3.2  Resumen de datos del evaporador 

Ítem. Parámetro. Cantidad. 

Construcción. 

1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AKL 

2 Área de transferencia de calor. 29.9236 (m2) 

3 Número total de tubos. 250 

4 Longitud de los tubos 3 m (9.8 ft.) 

5 Diámetro Nominal de los tubos. 0.0127m(1/2 in) 

6 Calibre de tubos. BWG 14 

7 Configuración de flujos 1-8 

8 Configuración de tubos. Triangular 

9 Paso entre tubos. 0.0159m (0.63 in) 

10 Diámetro interno de la carcasa. 1.0 m (39.4 in) 

11 Número de soportes de tubos. 2 

12 Material de los tubos, placa tubular y cabezales. Acero 316L 

13 Material de la carcasa y soportes de tubos AISI 1020 

Parámetros físicos del lado de los tubos. 

14 Fluido circulando. Agua a refrigerar 

15 Área de flujo por paso. 2.56x10-3 m2 

16 Velocidad del fluido 1.043 m/s 

17 Velocidad másica. 1,042.9 kg/m2 s 

18 Número de Reynolds 8151.31 

19 Coeficiente de transferencia de calor. 3393.04 w/m2K 

Parámetros físicos del lado de la carcasa. 

20 Fluido circulando. Agua  del 

Condensador 

21 Componente macroconvectivo del coeficiente de 

transferencia de calor. 

300 w/m2K 

22 Componente microconvectivo del coeficiente de 

transferencia de calor. 

804.15 w/m2K 

23 Coeficiente de transferencia de calor. 1104.15  w/m2K 

FUENTE: Elaboración propia 
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TABLA 3.3  Resumen de datos del absorbedor 

Ítem. Parámetro. Cantidad. 

Construcción. 

1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AEL 

2 Área de transferencia de calor. 31.6 (m2) 

3 Número total de tubos. 480 

4 Longitud de los tubos 2.2 m (7.22 ft.) 

5 Diámetro Nominal de los tubos. 0.009525m(3/8 in) 

6 Calibre de tubos. BWG 16 

7 Configuración de flujos 1-6 

8 Configuración de tubos. Triangular 

9 Paso entre tubos. 0.0119m (0.468 in) 

10 Diámetro interno de la carcasa. 0.8 m (31.5 in) 

11 Número de soportes de tubos. 2 

12 Material de los tubos, placa tubular y cabezales. Acero 316L 

13 Material de la carcasa y soportes de tubos AISI 1020 

Parámetros físicos del lado de los tubos. 

14 Fluido circulando. Agua de 

enfriamiento 

15 Área de flujo por paso. 3.1 x10-3 m2 

16 Velocidad del fluido 1.34 m/s 

17 Velocidad másica. 1342.58 kg/m2 s 

18 Número de Reynolds 11914.7 

19 Coeficiente de transferencia de calor. 5185.73 w/m2K 

Parámetros físicos del lado de la carcasa. 

20 Fluido circulando. Solución de LiBr-

Agua 

21 Número de Reynolds 3315.5 

22 Número de Prandtl 17.56 

 Número de Nusselt 34.85 

23 Coeficiente de transferencia de calor. 1898.58  w/m2K 

FUENTE: Elaboración propia 
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TABLA 3.4  Resumen de datos del intercambiador de calor de solución 

Ítem. Parámetro. Cantidad. 

Construcción. 

1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AFL 

2 Área de transferencia de calor. 0.8378 (m2) 

3 Número total de tubos. 28 

4 Longitud de los tubos 1 m (7.22 ft.) 

5 Diámetro Nominal de los tubos. 0.009525m(3/8 in) 

6 Calibre de tubos. BWG 16 

7 Configuración de flujos 2-4 

8 Configuración de tubos. Triangular 

9 Paso entre tubos. 0.0119m (0.468 in) 

10 Diámetro interno de la carcasa. 0.205 m (8.07 in) 

11 Número de soportes de tubos. 2 

12 Material de los tubos, placa tubular y cabezales. Acero 316L 

13 Material de la carcasa y soportes de tubos AISI 1020 

Parámetros físicos del lado de los tubos. 

14 Fluido circulando. Solución fuerte 

15 Área de flujo por paso. 0.27 x10-3 m2 

16 Velocidad del fluido 2.26 m/s 

17 Velocidad másica. 639.3 kg/m2 s 

18 Número de Reynolds 1267.56 

19 Coeficiente de transferencia de calor. 909.64 w/m2K 

Parámetros físicos del lado de la carcasa. 

20 Fluido circulando. Solución débil 

21 Área de flujo en la carcasa 2.05  x10-3 m2 

22 Diámetro equivalente  6.7 x10-3 m2 

23 Número de Reynolds 1295.6 

24 Número de Prandtl 20.20 

25 Coeficiente de transferencia de calor. 2251.54  w/m2K 

 

FUENTE: Elaboración propia 
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TABLA 3.5  Resumen de datos del generador 

Ítem. Parámetro. Cantidad. 

Construcción. 

1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AKL 

2 Área de transferencia de calor. 23.34 (m2) 

3 Número total de tubos. 195 

4 Longitud de los tubos 3 m (9.8 ft.) 

5 Diámetro Nominal de los tubos. 0.0127m(1/2 in) 

6 Calibre de tubos. BWG 14 

7 Configuración de flujos 1-4 

8 Configuración de tubos. Triangular 

9 Paso entre tubos. 0.0159m (0.63 in) 

10 Diámetro interno de la carcasa. 1.0 m (39.4 in) 

11 Número de soportes de tubos. 2 

12 Material de los tubos, placa tubular y cabezales. Acero 316L 

13 Material de la carcasa y soportes de tubos AISI 1020 

Parámetros físicos del lado de los tubos. 

14 Fluido circulando. Agua de colector 

solar 

15 Área de flujo por paso. 9.826 x10-3 m2 

16 Velocidad del fluido 1.118 m/s 

17 Velocidad másica. 916.5 kg/m2 s 

18 Número de Reynolds 28236.62 

19 Coeficiente de transferencia de calor. 5634.43 w/m2K 

Parámetros físicos del lado de la carcasa. 

20 Fluido circulando. Solución BrLi 

21 Componente macroconvectivo del coeficiente de 

transferencia de calor.(formado líquido y vapor) 

300 w/m2K 

22 Componente microconvectivo del coeficiente de 

transferencia de calor. 

495.07 w/m2K 

23 Coeficiente de transferencia de calor. 795.07  w/m2K 

FUENTE: Elaboración propia 
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TABLA 3.6  Resumen de datos del condensador 

Ítem. Parámetro. Cantidad. 

Construcción. 

1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AEL 

2 Área de transferencia de calor. 9.216 (m2) 

3 Número total de tubos. 280 

4 Longitud de los tubos 1.1 m (7.22 ft.) 

5 Diámetro Nominal de los tubos. 0.009525 m(3/8 in) 

6 Calibre de tubos. BWG 16 

7 Configuración de flujos 1-4 

8 Configuración de tubos. Triangular 

9 Paso entre tubos. 0.0119m (0.468 in) 

10 Diámetro interno de la carcasa. 0.5334  m (8.07 in) 

11 Número de deflectores 5 

12 Material de los tubos, placa tubular y cabezales. Acero 316L 

13 Material de la carcasa y soportes de tubos AISI 1020 

Parámetros físicos del lado de los tubos. 

14 Fluido circulando. Agua de 
enfriamiento 

15 Área de flujo por paso. 0.272 x10-3 m2 

16 Velocidad del fluido 1.57 m/s 

17 Velocidad másica. 1563.89 kg/m2 s 

18 Número de Reynolds 15285.7 

19 Coeficiente de transferencia de calor. 8327.52 w/m2K 

Parámetros físicos del lado de la carcasa. 

20 Fluido circulando. Vapor de agua 

21 Área de flujo en la carcasa 10.67  x10-3 m2 

22 Diámetro equivalente  6.7 x10-3 m2 

23 Velocidad másica 2.714 kg/m2 s 

24 Número de Reynolds 1757.26 

 

FUENTE: Elaboración propia 
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3.3 – MODELAMIENTO MATEMÁTICO USANDO MICROSOFT  EXCEL 

El cálculo realizado en el diseño termodinámico y diseño mecánico, se introdujeron las 

formulas y datos en el Microsoft Excel, para así observar el  comportamiento, el 

dimensionamiento de los fluidos e intercambiadores a usarse frente a varias 

temperaturas que los paneles solares puedan calentar el agua. 

 

 

 

Figura 3.21 Variación de las soluciones frente a la potencia del evaporador  

  Fuente: Elaboración propia 
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En esta grafica de la figura 3.21 se puede observar que de acuerdo a la potencia 

necesaria para el evaporador, los flujos de solución débil, solución fuerte varían su 

porcentaje para así poder transportar el  agua (refrigerante) y así poder retirar el calor 

del agua a refrigerar. 

 

Figura 3.22(a)  Rango en  el que se puede trabajar que esta entre el 50% y 70% 

Fuente : Elaboración propia 

 

Figura 3.22(b)  Rango de flujos que  puede trabajar, que esta entre el 50% y 70% 

Fuente : Elaboración propia 

 

En estas graficas de la figura 3.22  se pueden observar los porcentajes de solución con 

que se puede trabajar, según el diagrama de equilibrio de la solución de agua-bromuro 

de litio, que están en el rango de 50% y 66% que si pasaran estos valores el refrigerante 

se cristalizaría, generando problemas en la circulación del refrigerante, para este caso se 

47

52

57

62

67

72

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13

% FD

63% SF

54% SD

% SF

0

0,1

0,2

0,3

0,4

0,5

0,6

0,7

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13

sol. debil (kg/s)

sol. fuerte(kg/s)63%

sol. debil (kg/s)54%

Sol.fuerte(kg/s)



 

147 
 

realizó varias iteraciones  para así alejarse de la zona de cristalización y se tomó la 

solución débil  con un 54% y a la solución fuerte con 63%. 

 

Figura 3.23  Variación de las potencias de los intercambiadores frente al flujo de agua a  

refrigerar evaporador  

Fuente : Elaboración propia 

En esta grafica de la figura 3.23  se ve el comportamiento de potencias de los distintos 

intercambiadores, según el flujo de agua a refrigerar, es decir el flujo que circula dentro 

de los tubos que se encuentran dentro del intercambiador (evaporador). 

 

 

Figura 3.24 Variación de la potencia del evaporador en función de la temperatura al 

generador.(Elaboración propia) 
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En esta grafica de la figura 3.24 se observa el comportamiento de la potencia del 

evaporador en función de la temperatura del agua que proviene de los paneles solares el 

cual ingresa al generador  en donde se separa el refrigerante de la solución, a medida 

que baja la temperatura de la solución hay menor cantidad de refrigerante que se 

desprende lo cual genera una caída de la potencia del evaporador  

 

 

Figura 3.25 Variación de la potencia del evaporador en función de la temperatura al 

generador.  

Fuente: Elaboración propia 

 

3.4 SISTEMA DE ASPERSORES PARA EL ABSORBEDOR DEL SISTEMA DE 

REFRIGERACIÓN POR ABSORCIÓN. 

3.4.1. Aspersor  para el absorbedor. 

Se tiene un flujo másico de  𝑄 = 0.52
𝑘𝑔

𝑠
 ̇  De acuerdo a algunos catálogos consultados, 

los aspersores comerciales manejan un estimado de cobertura de 9 m
2
 por lo que para 

nuestro saso es suficiente. 
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Ahora es necesario calcular las pérdidas del sistema para poder seleccionar una bomba 

adecuada. Las normas indican que la velocidad en las tuberías no debe ser menor que 

3m/s para reducir las pérdidas por lo que con el caudal se encontrará el diámetro de las 

tuberías a utilizar. 

Calculando área de flujo por la tubería. 

𝑉𝑣𝑒𝑙 =
𝑉

𝐴
 

𝐴 =
𝑉

𝑉𝑣𝑒𝑙
 

𝐴 =
0.000315

𝑚3

𝑠

3 
𝑚
𝑠

= 0.000105𝑚2 

Calculando el diámetro de la tubería: 

𝐷𝑖 = √
4𝐴

𝜋
 

𝐷𝑖 = √
4(0.000105𝑚2)

𝜋
 = 0.01157 𝑚 = 0.455 𝑖𝑛 

 

El cual se usara una tubería de 0.5 in de diámetro interior. 

Ahora se calcula las perdidas por fricción. 

 

𝐴𝑃𝑓 =
4.52 𝑉̇𝐺𝑃𝑀

1.85

𝐶1.85𝐷𝑖
4.87  

Dónde: 

𝑽̇𝑮𝑷𝑴: Caudal en galones por minuto. 

𝑪 : Coeficiente de fricción.(120 para el acero) 

𝑫𝒊 : Diámetro interior de la tubería en pulgadas. 
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𝐴𝑃𝑓 =
4.52 (5 𝐺𝑃𝑀)1.85

(120)1.85(0.5𝑖𝑛)4.87
 

 

𝐴𝑃𝑓 = 0.34 𝑝𝑠𝑖/𝑓𝑡 

 

Ahora se  calculara las perdidas por velocidad del flujo. 

𝐴𝑃𝑣𝑒𝑙 = 0.001123
 𝑉̇𝐺𝑃𝑀

2

𝐷𝑖
4  

𝐴𝑃𝑣𝑒𝑙 = 0.001123
 (5 𝐺𝑃𝑀)2

(0.5 𝑖𝑛)4
 

𝐴𝑃𝑣𝑒𝑙 = 0.45 𝑝𝑠𝑖/𝑓𝑡 

Las pérdidas por altura se consideran despreciables en este caso las pérdidas totales del 

sistema son: 

𝑃𝑇 = 0.79 𝑝𝑠𝑖/𝑓𝑡 

El valor anterior se multiplica por la longitud del aspersor del sistema , tomando una 

longitud de 25 ft. 

 𝑃𝑇 = 0.79 
𝑝𝑠𝑖

𝑓𝑡
∗ (25 𝑓𝑡) = 20 𝑝𝑠𝑖 

 

3.5. AISLAMIENTO TÉRMICO DEL SISTEMA.  

La máquina de absorción requiere aislamiento principalmente para evitar pérdidas de 

calor en algunos tramos, como también cubrir las tuberías calientes expuestas cerca de 

las zonas de tráfico. Algunos de los componentes que requieren aislamiento son:  

1. Tuberías de refrigerante enfriado y bomba.  

2. Carcasa del generador.  

3. Tuberías del generador.  

4. Intercambiador de calor de la solución.  
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5. Tubería de solución caliente.  

El cálculo del aislamiento para los elementos mencionados se hará en base al 

reglamento español para las instalaciones térmicas RITE (Reglamento de Instalaciones 

Térmicas en los Edificios) y la norma ASTM C585 (American Society for Testing and 

Materials), mencionada en la Referencia 5. 

 

Figura 3.26 Tuberías que requieren aislamiento. 

FUENTE: Elaboración propia. 
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Según el RITE toda tubería por la que circulen fluidos arriba de los 40⁰C debe ser 

aislada, así como aquellas tuberías en las que circulen fluidos con temperatura menor a 

la del ambiente, de acuerdo a lo anterior será necesario aislar no solo los elementos que 

se han mencionado antes sino aquellos que según el RITE lo requieran.  

En la figura 3.26 las líneas más gruesas en color azul y rojo muestran aquellas tuberías 

que requieren ser aisladas, la que va desde el punto 10 a la salida de la válvula de 

expansión hasta el punto 1 en la entrada del absorbedor tiene una temperatura menor a 

la del ambiente (5 ⁰C) mientras que todas las demás tiene temperaturas arriba de los 

40⁰C .El cálculo del espesor se hará de acuerdo a las siguientes tablas las cuales son 

extraídas de RITE: 

Tabla3.7Espesor mínimo de aislamiento para tuberías que transportan fluidos calientes. 

 

FUENTE: Reglamento de Instalaciones Térmicas en los Edificios (RITE) 

Tabla 3.8 Espesor mínimo de aislamiento para tuberías que transportan fluidos fríos. 

 

FUENTE: Reglamento de Instalaciones Térmicas en los Edificios (RITE) 
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Según la norma ASTM C585 el espesor real de los aislantes de acuerdo al diámetro de 

la tubería se muestra en la tabla 3.9. 

 

Tabla 3.9 Grosor aproximado del aislante. 

 

FUENTE: Reglamento de Instalaciones Térmicas en los Edificios (RITE) 

A continuación se muestra el resumen de los elementos que necesitan aislamiento con el 

respectivo grosor de este de acuerdo a su temperatura.  

 

Tabla 3.10 Espesor del aislamiento térmico en el sistema de absorción. 

Tramo de Tubería Temperatura. 

Aprox 

Grosor de 

aislamiento 

Punto 10 a punto 1 5 ⁰C 40 mm 

Punto 7 a punto 6 58 ⁰C 35 mm 

Punto 5 a generador 98 ⁰C 35 mm 

Punto 4 60 ⁰C 35 mm 

Condensador a 

punto 9 
45 ⁰C 35 mm 

Alimentación de 

agua caliente 
90 40 mm 

 

FUENTE: Elaboración propia 
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El generador y el evaporador requieren aislamiento en el exterior de sus carcasas, se 

supondrá que estas se encuentran a la temperatura critica de los fluidos que circulan al 

interior de estos por lo que el aislamiento para el generador debe tener un espesor de 2 

in y en el evaporador debe ser de 1 in de espesor. 

El aislante recomendado es el elastómero Rubatex con una conductividad térmica de 

0.038 w/m k. 

 

Tabla 3.11 Elastómeros datos técnicos 

 

 

 

Fuente: Clima real aislamientos 
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Figura 3.27: Esquema del sistema de refrigeración por absorción 

FUENTE: Elaboración Propia 
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3.6 CALCULO DE CANTIDAD DE PANELES Y CARGA  PARA AIRE 

ACONDICIONADO 

3.6.1 Calculo De Cantidad De Paneles 

Para el cálculo de los paneles se tomó el  estudio de evaluación de eficiencia de un 

calentador solar de tubos al vacío con tanque acumulador, de la empresa d’sol , donde 

se hace evaluación preliminar de un calentador solar de tubos de vacío termosifonico, la 

evaluación se realizó sin consumo, esta se llevó a cabo en las instalaciones de la Escuela 

Profesional de Física de la Universidad Nacional de San Agustín de Arequipa .  

Se presentan los resultados de eficiencia global del calentador para tres días de 

evaluación, así como información de la velocidad de calentamiento del sistema, también 

se muestra información del aislamiento térmico del tanque acumulador a través de las 

curvas de velocidad de enfriamiento 

3.6.2. Descripción del calentador solar  

 

 

Figura 3.28 Fotografía de la terma solar 

Fuente: Escuela Profesional de Física Laboratorio de Energías Renovables y del 

Ambiente (Universidad Nacional de San Agustín) 
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Tabla 3.12. Datos técnicos del tubo de vacío 

 

Fuente: Escuela Profesional de Física Laboratorio de Energías Renovables y del 

Ambiente (Universidad Nacional de San Agustín) 

 Tanque  

CAPACIDAD: 160 Litros  

 Especificaciones técnicas  

1. tanque externo: acero galvanizado 

2. Tanque interno: acero inoxidable grado 316, espesor 0,5 mm 

 Especificaciones:  

3. Aro de sellado: material de gel de silicona.  

4. Aislamiento térmico: 55 mm de poliuretano 

 Estructura  

Acero galvanizado grueso, Anti-corrosivo 
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3.6.3. Resultados Experimentales  

Velocidad de calentamiento de la terma solar, y pérdidas térmicas del tanque de 

almacenamiento de agua  

Se cargo el tanque de la terma con agua a una temperatura de 19 ºC a las 19:00 horas 

del día 30/04/2011. Se monitoreo las temperaturas del interior del tanque y la 

temperatura ambiente desde las 19:00 horas del 30/04/2011 hasta las 24:00 horas del 

03/05/2011 .Los resultados se muestran en el gráfico de la figura 3.29. 

 

Figura 3.29. Temperatura del tanque de almacenamiento (ºC) en función del tiempo 

(horas del día). 

Fuente: Escuela Profesional de Física Laboratorio de Energías Renovables y del 

Ambiente (Universidad Nacional de San Agustín) 

 

 1 día de ensayo:  

El calentamiento en el tanque de almacenamiento se inicia con una temperatura 

de 17,5 ºC (06:05 horas del día 01/05/2011) hasta 67,5 ºC (17:05 horas del día 

01/05/2011), con una velocidad de calentamiento de 4,5 ºC/hora. A partir de las 

17:05 horas la temperatura del tanque desciende hasta 58,6 ºC (07:22 horas del 

día 02/05/2011) siendo la velocidad de enfriamiento del tanque de de 0,64 
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ºC/hora  

 2 día de ensayo:  

El calentamiento en el tanque de almacenamiento se inicia con una temperatura 

de 58,6 ºC (07:22 horas del día 02/05/2011) hasta 92,8 ºC (16:23 horas del día 

02/05/2011), con una velocidad de calentamiento de 3,8 ºC/hora. A partir de las 

16:23 horas la temperatura del tanque desciende hasta 79,5 ºC (08:17 horas del 

día 03/05/2011) siendo la velocidad de enfriamiento del tanque de de 0,83 

ºC/hora.  

 3 día de ensayo:  

El calentamiento en el tanque de almacenamiento se inicia con una temperatura 

de 79,5 ºC (08:17 horas del día 03/05/2011) hasta 92,8 ºC (13:12 horas del día 

03/05/2011), con una velocidad de calentamiento de 2,7 ºC/hora; luego de las 

13:12 horas hasta las 17:03 horas el agua está en ebullición. A partir de las 17:03 

horas la temperatura del tanque desciende con una velocidad de enfriamiento de 

0,88 ºC/hora 

 

3.6.4. Calculo de paneles. 

El flujo que es necesario para el generador  es de 4.3 kg/s 

 

𝑚𝑓𝑙𝑢.𝑎𝑔𝑢𝑎 = 4.3
𝑘𝑔

𝑠
(
3600𝑠

1ℎ
) (

1𝑚3

1000𝑘𝑔
) = 15.48

𝑚3

ℎ
= 15480

𝑙𝑖𝑡

ℎ
= 258

𝑙𝑖𝑡

𝑚𝑖𝑛
 

 

Hallando la cantidad de paneles 

 

𝑁𝑝𝑎𝑛𝑒𝑙𝑒𝑠 =
15480𝑙𝑖𝑡

160 𝑙𝑖𝑡
= 96.7 = 97 𝑝𝑎𝑛𝑒𝑙𝑒𝑠 
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𝑚𝑝𝑜𝑟 𝑝𝑎𝑛𝑒𝑙 =
258

𝑙𝑖𝑡
𝑚𝑖𝑛

97 𝑝𝑎𝑛𝑒𝑙𝑒𝑠
= 2.6

𝑙𝑖𝑡

𝑚𝑖𝑛. 𝑝𝑎𝑛𝑒𝑙
 

3.7. CALCULO DE CARGA TÉRMICA DEL CENTRO DE DISEÑO DE 

INGENIERÍA MECÁNICA. 

Los elementos que contribuyen a la ganancia de calor son 

 Conducción a través  de paredes , techos y vidrios al exterior 

 Conducción a través  de divisiones externas 

 Radiación solar a través del vidrio. 

 Alumbrado. 

 Personas. 

 Equipos. 

Para el cálculo se usó como referencia  el libro de aire acondicionado de Eduart G. Pita  

3.7.1 Conducción a través  de paredes , techos y vidrios al exterior 

Las ganancias de calor por conducción a través de pared , techos y vidrio que dan al 

exterior se calcula con la siguiente ecuación: 

 

𝑄 = 𝑈𝑥𝐴𝑥𝐷𝑇𝐶𝐸 

Dónde: 

Q = Ganancia neta del recinto por conducción a atraves del techo, paredes o vidrio,        

BTU/h 

U = Coeficiente general  de transferencia de calor para el techo, paredes, o vidrios 

BTU/h-ft
2
- ⁰F. 

A = Área del área pared techo o vidrio, ft
2
. 

DTCE = Diferencia  de temperatura para carga de enfriamiento , ⁰F 

 

Para realizar los cálculos  se toma las medidas y  las cargas con que cuenta los 

ambientes. 

(3.37) 
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Figura 3.30 Ambientes dentro del Centro de diseño de Ingeniería mecánica.  

Fuente: Elaboración propia 
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Figura 3.31 Centro de diseño de Ingeniería mecánica 

Fuente : Elaboración propia 

 Calculo del área 1: 

a) Pared A: 

𝑸𝒑𝒂𝒓𝒆𝒅 = (𝟎. 𝟑𝟎𝟐
𝑩𝑻𝑼

𝒉 − 𝒇𝒕𝟐 − ⁰𝑭
)𝑥(101.5 𝑝𝑖𝑒2)𝑥(60.8⁰𝐹) = 1863.7

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

𝑄𝑣𝑒𝑛𝑡𝑎𝑛𝑎 = (1.04
𝐵𝑇𝑈

ℎ − 𝑓𝑡2 − ⁰𝐹
)𝑥(85 𝑝𝑖𝑒2)𝑥(60.8⁰𝐹) = 5373.72

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

𝑄𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑐𝑖𝑜𝑛 𝑝𝑜𝑟 𝑣𝑖𝑑𝑟𝑖𝑜 = 200
𝐵𝑇𝑈

ℎ − 𝑓𝑡2
(85 𝑝𝑖𝑒2)(1)(0.76) = 12920

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

b) Pared B: 

𝑄𝑝𝑎𝑟𝑒𝑑 = (0.302
𝐵𝑇𝑈

ℎ − 𝑓𝑡2 − ⁰𝐹
)𝑥(100.1 𝑝𝑖𝑒2)𝑥(60.8⁰𝐹) = 1837.9

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

𝑄𝑣𝑒𝑛𝑡𝑎𝑛𝑎 = (1.04
𝐵𝑇𝑈

ℎ − 𝑓𝑡2 − ⁰𝐹
)𝑥(123.8 𝑝𝑖𝑒2)𝑥(60.8⁰𝐹) = 7828.12

𝐵𝑇𝑈

ℎ
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c) Pared C: 

𝑄𝑣𝑖𝑑𝑟𝑖𝑜 = (1.04
𝐵𝑇𝑈

ℎ − 𝑓𝑡2 − ⁰𝐹
) 𝑥(82 𝑝𝑖𝑒2)𝑥(60.8⁰𝐹) = 5185.04

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

𝑄𝑚𝑎𝑑𝑒𝑟𝑎 = (0.17
𝐵𝑇𝑈

ℎ − 𝑓𝑡2 − ⁰𝐹
)𝑥(4 𝑝𝑖𝑒2)𝑥(60.8⁰𝐹) = 41.34

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

d) Techo y piso: 

𝐴𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 465𝑓𝑡2 

𝑄 = (0.302
𝐵𝑇𝑈

ℎ − 𝑓𝑡2 − ⁰𝐹
)𝑥(465 𝑝𝑖𝑒2)𝑥(60.8⁰𝐹) = 8538.14

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

e) Alumbrado:  

Los focos son de 40 Watt cada uno, que son un total de 12 focos.  

𝑄 = 3.4 𝑊. 𝐹𝐵. 𝐹𝐶𝐵 

Dónde: 

Q = Ganancia neta de calor debido al alumbrado, BTU/h 

W = Capacidad del alumbrado en watt. 

FB = Factor de balastro
 
. 

FCB = Factor de carga de enfriamiento para el alumbrado 

 

𝑄 = 3.4 (480). (1.2). (1) = 1858.4
𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

e) Persona: 

𝑄𝑠 = 𝑞. 𝑛. 𝐹𝐶𝐸 

Dónde:  

𝑸𝒔 = Ganancia de calor sensible y latente. 

𝒒𝒔 = Ganancia de calor sensible y latente por persona. 

n = Número de personas. 

FCB = Factor de carga de enfriamiento para las personas. 

(3.38) 

(3.39) 
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𝑄𝑠 = (255). (15). (1) = 3825
𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

𝑄𝑙 = (255). (15).= 3825
𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

f) Equipos: 

Computadoras: 10 de 200watt 

 

𝑄 = 3.4 (200𝑤𝑎𝑡𝑡). (10) = 6800
𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

 

 

 Calculo del área 2: 

a) Pared A: 

𝑸𝒑𝒂𝒓𝒆𝒅 = (𝟎. 𝟑𝟎𝟐
𝑩𝑻𝑼

𝒉 − 𝒇𝒕𝟐 − ⁰𝑭
)𝑥(105.5 𝑝𝑖𝑒2)𝑥(60.8⁰𝐹) = 1937.15

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

𝑄𝑣𝑒𝑛𝑡𝑎𝑛𝑎 = (1.04
𝐵𝑇𝑈

ℎ − 𝑓𝑡2 − ⁰𝐹
) 𝑥(123.7 𝑝𝑖𝑒2)𝑥(60.8⁰𝐹) = 7826.9

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

b) Pared B: 

𝑄𝑝𝑎𝑟𝑒𝑑 = (0.302
𝐵𝑇𝑈

ℎ − 𝑓𝑡2 − ⁰𝐹
)𝑥(187.3 𝑝𝑖𝑒2)𝑥(60.8⁰𝐹) = 3439.13

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

c) Techo y piso: 

𝐴𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 465𝑓𝑡2 

𝑄 = (0.302
𝐵𝑇𝑈

ℎ − 𝑓𝑡2 − ⁰𝐹
) 𝑥(465 𝑝𝑖𝑒2)𝑥(60.8⁰𝐹) = 8538.14

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

Qtotal_1 = 59996.22 BTU/h 
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d) Alumbrado:  

Los focos son de 40 Watt cada uno, que son un total de 12 focos.  Aplicando 

la ec 3.37 

𝑄 = 3.4 (480). (1.2). (1) = 1858.4
𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

e) Persona: 

Aplicando la ec.3.39  

 

𝑄𝑠 = (255). (15). (1) = 3825
𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

𝑄𝑙 = (255). (15).= 3825
𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

f) Equipos: 

Computadoras: 21 de 200watt 

 

𝑄 = 3.4 (200𝑤𝑎𝑡𝑡). (21) = 14280
𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

 

 Calculo del área 3: 

 

a) Pared A: 

 

𝑸𝒑𝒂𝒓𝒆𝒅 = (𝟎. 𝟑𝟎𝟐
𝑩𝑻𝑼

𝒉 − 𝒇𝒕𝟐 − ⁰𝑭
)𝑥(187.3 𝑝𝑖𝑒2)𝑥(60.8⁰𝐹) = 3439.13

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

Qtotal_2 = 48689.7 BTU/h 
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b) Pared B: 

𝑄𝑝𝑎𝑟𝑒𝑑 = (0.302
𝐵𝑇𝑈

ℎ − 𝑓𝑡2 − ⁰𝐹
)𝑥(137.8 𝑝𝑖𝑒2)𝑥(60.8⁰𝐹) = 2681

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

𝑄𝑣𝑒𝑛𝑡𝑎𝑛𝑎 = (1.04
𝐵𝑇𝑈

ℎ − 𝑓𝑡2 − ⁰𝐹
) 𝑥(93.65 𝑝𝑖𝑒2)𝑥(60.8⁰𝐹) = 5921.7

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

𝑄𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑐𝑖𝑜𝑛 𝑝𝑜𝑟 𝑣𝑖𝑑𝑟𝑖𝑜 = 200
𝐵𝑇𝑈

ℎ − 𝑓𝑡2
(93 𝑝𝑖𝑒2)(1)(0.76) = 14234.8

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

c) Techo y piso: 

𝐴𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 465𝑓𝑡2 

𝑄 = (0.302
𝐵𝑇𝑈

ℎ − 𝑓𝑡2 − ⁰𝐹
) 𝑥(465 𝑝𝑖𝑒2)𝑥(60.8⁰𝐹) = 8538.14

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

d) Alumbrado:  

Los focos son de 40 Watt cada uno, que son un total de 12 focos.  Aplicando 

la ec 3.38 

𝑄 = 3.4 (480). (1.2). (1) = 1858.4
𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

e) Persona: 

Aplicando la ec.3.39  

 

𝑄𝑠 = (255). (16). (1) = 4080
𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

𝑄𝑙 = (255). (16).= 4080
𝐵𝑇𝑈

ℎ
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f) Equipos: 

     Computadoras: 21 de 200watt 

 

𝑄 = 3.4 (200𝑤𝑎𝑡𝑡). (16) = 10880
𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

 

 Calculo del área 4: 

a) Pared A: 

 

𝑸𝒑𝒂𝒓𝒆𝒅 = (𝟎. 𝟑𝟎𝟐
𝑩𝑻𝑼

𝒉 − 𝒇𝒕𝟐 − ⁰𝑭
)𝑥(59.2 𝑝𝑖𝑒2)𝑥(60.8⁰𝐹) = 1087

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

𝑄𝑣𝑒𝑛𝑡𝑎𝑛𝑎 = (1.04
𝐵𝑇𝑈

ℎ − 𝑓𝑡2 − ⁰𝐹
)𝑥(31.2 𝑝𝑖𝑒2)𝑥(60.8⁰𝐹) = 1972.8

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

𝑄𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑐𝑖𝑜𝑛 𝑝𝑜𝑟 𝑣𝑖𝑑𝑟𝑖𝑜 = 200
𝐵𝑇𝑈

ℎ − 𝑓𝑡2
(31.2 𝑝𝑖𝑒2)(1)(0.76) = 4742.4

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

b) Pared B: 

𝑄𝑝𝑎𝑟𝑒𝑑 = (0.302
𝐵𝑇𝑈

ℎ − 𝑓𝑡2 − ⁰𝐹
)𝑥(139.9 𝑝𝑖𝑒2)𝑥(60.8⁰𝐹) = 2568.8

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

c) Techo y piso: 

𝐴𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 290.6𝑓𝑡2 

𝑄 = (0.302
𝐵𝑇𝑈

ℎ − 𝑓𝑡2 − ⁰𝐹
)𝑥(290.6𝑝𝑖𝑒2)𝑥(60.8⁰𝐹) = 5335.9

𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

Qtotal_3 = 55813.13 BTU/h 
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d) Alumbrado:  

Los focos son de 40 Watt cada uno, que son un total de 2 focos.  Aplicando 

la ec 3.38 

𝑄 = 3.4 (80). (1.2). (1) = 326.4
𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

e) Persona: 

Aplicando la ec.3.39  

𝑄𝑠 = (255). (3). (1) = 4080
𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

𝑄𝑙 = (255). (3). = 4080
𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

f) Equipos: 

Computadoras: 21 de 200watt 

𝑄 = 3.4 (200𝑤𝑎𝑡𝑡). (1) = 680
𝐵𝑇𝑈

ℎ
 

 

 

 

 Carga total de los cuatro ambientes: 

 

 

∑𝑸 = 𝟏𝟖𝟐𝟕𝟒𝟐.𝟑𝟓
𝑩𝑻𝑼

𝒉
= 𝟓𝟑. 𝟓𝟓 𝑲𝒘 

 

 

 

 

Qtotal_4 = 18243.3 BTU/h 
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3.8. SISTEMA ELECTRICO DEL SISTEMA POR ABSORCION. 

El control del sistema eléctrico básicamente se basa el arranque de las bombas según los 

sensores de nivel agua en los tanques, intercambiadores, que indican el arranque y 

parada de las bombas, como también el control de los evaporadores controlados por 

termostatos, continuación se muestra un diagrama de su conexión. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 3.32: Sistema Eléctrico de control 

FUENTE: Elaboración propia 

 

El punto de alimentación para este caso se tomara del pabellón R ,donde se ubica un 

tablero de llaves termo magnética, que tiene una capacidad hasta de 200 amperios , para 

el caso se va a requerir como máximo 18 amperios que es más que suficiente que ofrece 

el tablero. A continuación se muestra la toma de alimentación eléctrica desde el punto 

de toma de la universidad, hasta nuestro tablero eléctrico de control para el sistema de 

aire acondicionado por absorción. 

TANQUE AGUA 

TANQUE AGUA 

1.1 0.21 

0.21 0.26 

0.004 0.00916 

0.004 
0.2 
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Figura3.33: Trasformadores de la Universidad y llave térmica del pabellón R. 

FUENTE: Elaboración propia 

 

 

 

Figura 3.34: Tablero de llaves termo magnéticas del pabellón R 

FUENTE: Elaboración propia 

 

Figura 3.35: Primera planta, ubicado tablero eléctrico pabellón R 

FUENTE: Elaboración propia 
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3.81. Cálculos de sección de cable. 

 Tramo I : Es el recorrido que parte del tablero eléctrico del pabellón R hacia el 

tablero eléctrico del sistema de absorción, como se muestra en la línea roja de la 

figura 3.35, tomando una potencia total de bombas  para el tablero de absorción 

de 5hp, tomando una cable numero 10 AWG. 

 

𝑃𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 5 ℎ𝑝 = 3677 𝑊𝑎𝑡𝑡 

𝐿𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 30 𝑚𝑒𝑡𝑟𝑜𝑠 

 

𝐼 =
𝑃𝑜𝑡𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎

𝑉𝑜𝑙𝑡𝑎𝑗𝑒
=

3677 𝑊𝑎𝑡𝑡

220 𝑣
= 16 𝑎𝑚𝑝 

 

Caída de tención en el cable es: 

𝜌𝑐𝑜𝑏𝑏𝑟𝑒 =
1

56
 𝛺.𝑚𝑚2

𝑚

 

 

𝑅𝑟𝑒𝑠𝑖𝑠𝑡𝑖𝑣𝑖𝑑𝑎𝑑 =
𝜌𝑐𝑜𝑏𝑏𝑟𝑒 ∗ 𝐿𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙

𝑆𝑠𝑒𝑐𝑐𝑖𝑜𝑛
=

1

56
 𝛺.𝑚𝑚2

𝑚

∗
30 𝑚𝑒𝑡𝑟𝑜𝑠

2.588𝑚𝑚2
= 0.214𝛺 

 

La caída de tención seria: 

 

∆V = 𝑅𝑟𝑒𝑠𝑖𝑠𝑡𝑖𝑣𝑖𝑑𝑎𝑑 ∗ 𝐼 

∆V = 0.214𝛺 ∗ 16 𝑎𝑚𝑝 = 3.4 𝑣𝑜𝑙𝑡𝑖𝑜𝑠 

 

La máxima caída de tención es 3% de 220 que es  6.6 v, estando dentro de lo 

permitido si no en tal caso se cambiaría por la sección siguiente de cable. 
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 Tramo II : Es el recorrido que parte del tablero eléctrico del sistema de 

absorción  hacia las bombas que se requieren controlar como  se muestra con  la 

línea azul de la figura 3.35, tomando una distancia de 10m para cada una  todas 

las bombas  y tomando la potencia mayor de las bombas de 1.4hp, tomando una 

cable numero 14 AWG. 

 

𝑃𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 1.4 ℎ𝑝 = 1029.6 𝑊𝑎𝑡𝑡 

𝐿𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 10 𝑚𝑒𝑡𝑟𝑜𝑠 

 

𝐼 =
𝑃𝑜𝑡𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎

𝑉𝑜𝑙𝑡𝑎𝑗𝑒
=

1029.6 𝑊𝑎𝑡𝑡

220 𝑣
= 4.6 𝑎𝑚𝑝 

 

Caída de tención en el cable es: 

𝜌𝑐𝑜𝑏𝑏𝑟𝑒 =
1

56
 𝛺.𝑚𝑚2

𝑚

 

 

𝑅𝑟𝑒𝑠𝑖𝑠𝑡𝑖𝑣𝑖𝑑𝑎𝑑 =
𝜌𝑐𝑜𝑏𝑏𝑟𝑒 ∗ 𝐿𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙

𝑆𝑠𝑒𝑐𝑐𝑖𝑜𝑛
=

1

56
 𝛺. 𝑚𝑚2

𝑚

∗
10 𝑚𝑒𝑡𝑟𝑜𝑠

1.628 𝑚𝑚2
= 0.11 𝛺 

 

La caída de tención seria: 

∆V = 𝑅𝑟𝑒𝑠𝑖𝑠𝑡𝑖𝑣𝑖𝑑𝑎𝑑 ∗ 𝐼 

∆V = 0.11 𝛺 ∗ 4.6 𝑎𝑚𝑝 = 0.5  𝑣𝑜𝑙𝑡𝑖𝑜𝑠 

 

La máxima caída de tención es 3% de 220 que es  6.6 v, estando dentro de lo 

permitido si no en tal caso se cambiaría por la sección siguiente de cable. 
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CAPITULO IV  

COSTOS Y PRESUPUESTOS 

 

4.-PRESUPUESTO: 

El presupuesto para este sistema se realizó en base a la potencia de los 

intercambiadores, ya que al no encontrar una tienda y/o empresa distribuidora de 

intercambiadores de carcasa y tubos en el Perú y al ser estos intercambiadores de  

pequeñas potencias que  no se ajustan al tamaño mínimo para otros países para su 

compra, se recurrió a la ayuda de una empresa dedicada al mantenimiento y 

construcción de equipos de vapor como calderas, ablandadores de agua, 

intercambiadores de placas, intercambiadores de tubos. Donde se nos proporcionó el 

presupuesto de estos intercambiadores con las dimensiones establecidas en este diseño. 

Los demás componentes como los paneles solares, bombas, y demás componentes  son 

más comunes en el mercado  se desarrolló el siguiente prepuesto. 

 

TABLA 4.1: Resumen de costos 

ITEM EQUIPO CANTIDAD PRESIO S/. 

1 I.EVAPORADOR 1 12000 

2 I.ABSORVEDOR 1 10000 

3 I.INTERCAMBIADOR DE CALOR 1 3000 

4 I.GENERADOR 1 11000 

5 I.CONDENSADOR 1 5000 

6 TANQUE 2 4000 

7 PANELES SOLARES 100 120000 

8 TUBERIA  1 10000 

9 AISLAMIENTO 1 5000 

10 BOMBAS 8 4000 

11 FAN COIL 4 8000 

11 TABLEROS DE CONTROL 2 8000 

12 AGUA DESTILADA 3000 lts. 1200 

TOTAL (GENERAL) 201,200 

 

FUENTE: Elaboración propia 
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Si tomamos en cuenta si se usando equipos de aire acondiciona por compresión que son 

los más comúnmente usados en las industrias, oficinas etc, estos varían su precio según 

la potencia a utilizar. Para el caso de los ambientes del Centro de Diseño de Ingeniería 

Mecánica se estaría utilizando 4 equipos de 60,000 BTU/h , y para este caso su costo de 

equipos y instalación es de: 

TABLA4.2: Resumen de costos Midea 

ITEM EQUIPO CANTIDAD PRESIO S/. 

1 MIDEA 60000  BTU/H 1 6000 

2 MIDEA 60000  BTU/H 1 6000 

3 MIDEA 60000  BTU/H  1 6000 

4 MIDEA  60000  BTU/H 1 6000 

5 INSTALACION DE EQUIPOS 1 5000 

TOTAL (GENERAL) 29000 

 

FUENTE: Elaboración propia 

Como se puede observar si comparamos los precios en la instalación de estos quipos 

tanto el sistema mecánico como el sistema de absorción, la diferencia es demasiado 

grande, el sistema de absorción es 7 veces más elevado que un sistema mecánico. 

Pero si vemos su consumo de corriente y/o potencia de los equipos por compresión 

mecánica es también muy notorio, que  el sistema por absorción , estos solo consumen 

bajas corrientes por las pequeñas bombas que se usan para la recirculación del agua. 

 

Figura4.1: Placa de datos del sistema mecánico Midea. 

Fuente: Tienda Col Import. 
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  4.1 COSTO DE CONSUMOS ANUAL 

 SISTEMA DE AIRE ACONDICIONADO MIDEA 

 

𝑃𝑀𝐼𝐷𝐸𝐴 = 8000 𝑊𝑎𝑡𝑡 

 

𝑇𝑡𝑖𝑒𝑚𝑝𝑜 = 6
ℎ𝑜𝑟𝑎

𝑑𝑖𝑎
 

 

𝐸𝐸𝑛𝑒𝑟𝑔𝑖𝑎 = 𝑃𝑜𝑡𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 ∗ 𝑇𝑖𝑒𝑚𝑝𝑜 

𝐸𝐸𝑛𝑒𝑟𝑔𝑖𝑎 = 8000 𝑤𝑎𝑡𝑡 ∗ (6
ℎ𝑜𝑟𝑎

𝑑𝑖𝑎
) 

 

𝐸𝐸𝑛𝑒𝑟𝑔𝑖𝑎 = 40000 
𝑤𝑎𝑡𝑡 − ℎ𝑜𝑟𝑎

𝑑𝑖𝑎
 

 

 

El costo total que consumiría por año por estos 4 equipos  de aire acondicionado  

de la marca MIDEA tomando un costo de 0.233 soles kW.h. 

 

𝐶𝑜𝑠𝑡𝑜𝑎ñ𝑜 = (48
𝑘𝑤 − ℎ𝑜𝑟𝑎

𝑑𝑖𝑎
) ∗ (0.233

𝑠𝑜𝑙𝑒𝑠

𝑘𝑤. ℎ𝑜𝑟𝑎
) ∗ (26

𝑑𝑖𝑎𝑠

𝑚𝑒𝑠
) ∗ (12

𝑚𝑒𝑠

𝑎ñ𝑜
) 

𝐶𝑜𝑠𝑡𝑜𝑎ñ𝑜 = 3489.78  
𝑠𝑜𝑙𝑒𝑠

𝑎ñ𝑜
 

 La cantidad de equipos instalados son 4 para el aire acondicionado  

  

𝐶𝑜𝑠𝑡𝑜𝑎ñ𝑜 = (4 𝑒𝑞𝑢𝑖𝑝𝑜𝑠) ∗ (3489.78  
𝑠𝑜𝑙𝑒𝑠

𝑎ñ𝑜
) 

𝐶𝑜𝑠𝑡𝑜𝑎ñ𝑜 𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 13957.6  
𝑠𝑜𝑙𝑒𝑠

𝑎ñ𝑜
 

 

 SISTEMA DE AIRE ACONDICIONADO POR ABSORCION  

Se tomara como potencia 0.6 hp al ser la potencia de las bombas mucho menor a 

este valor. 

𝑃𝐵𝑂𝑀𝐵𝐴 = 0.6 𝐻𝑃 = 441 𝑊𝑎𝑡𝑡 
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𝐸𝐸𝑛𝑒𝑟𝑔𝑖𝑎 = 𝑃𝑜𝑡𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 ∗ 𝑇𝑖𝑒𝑚𝑝𝑜 

𝐸𝐸𝑛𝑒𝑟𝑔𝑖𝑎 = 441 𝑊𝑎𝑡𝑡 ∗ (6
ℎ𝑜𝑟𝑎

𝑑𝑖𝑎
) 

𝐸𝐸𝑛𝑒𝑟𝑔𝑖𝑎 = 2205 
𝑤𝑎𝑡𝑡 − ℎ𝑜𝑟𝑎

𝑑𝑖𝑎
 

 

El costo total que consumiría por año una bomba es: 

 

𝐶𝑜𝑠𝑡𝑜𝑎ñ𝑜 = (2.205
𝑘𝑤 − ℎ𝑜𝑟𝑎

𝑑𝑖𝑎
) ∗ (0.233

𝑠𝑜𝑙𝑒𝑠

𝑘𝑤. ℎ𝑜𝑟𝑎
) ∗ (26

𝑑𝑖𝑎𝑠

𝑚𝑒𝑠
) ∗ (12

𝑚𝑒𝑠

𝑎ñ𝑜
) 

𝐶𝑜𝑠𝑡𝑜𝑎ñ𝑜 = 160.3  
𝑠𝑜𝑙𝑒𝑠

𝑎ñ𝑜
 

 

 La cantidad de bombas  son 7, para el aire acondicionado por absorción.  

  

𝐶𝑜𝑠𝑡𝑜𝑎ñ𝑜 = (7 𝑏𝑜𝑚𝑏𝑎𝑠) ∗ (160.3    
𝑠𝑜𝑙𝑒𝑠

𝑎ñ𝑜
) 

𝐶𝑜𝑠𝑡𝑜𝑎ñ𝑜 𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 1122  
𝑠𝑜𝑙𝑒𝑠

𝑎ñ𝑜
 

 

Como se puede apreciar el consumo anual es mucho menor del sistema de absorción al 

sistema mecánico, generando un ahorro de: ahorro  

𝐴ℎ𝑜𝑟𝑟𝑜𝑎ñ𝑜 𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 13957.6  
𝑠𝑜𝑙𝑒𝑠

𝑎ñ𝑜
− 1122  

𝑠𝑜𝑙𝑒𝑠

𝑎ñ𝑜
 

𝐴ℎ𝑜𝑟𝑟𝑜𝑎ñ𝑜 𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 12835.6  
𝑠𝑜𝑙𝑒𝑠

𝑎ñ𝑜
 

 

 Otra ventaja con el  sistema por absorción  es que puede aumentar su `potencia en 

función de la temperatura del agua y así disminuiría mas los costos, lo cual no se puede 

dar con sistema mecánico de aire acondicionado. 
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CONCLUSIONES 

 

1.- Gracias a que el bromuro de litio presenta un punto de ebullición bastante mayor que 

el del agua para las mismas condiciones de presión, la mezcla puede ser separada 

fácilmente en el generador reduciendo así la complejidad de la instalación y operación 

del sistema de refrigeración por absorción pues no son necesarios los elementos 

analizador y rectificador. 

 

2.-El bromuro de litio absorbe grandes cantidades de vapor de agua dando como 

beneficio que solo es necesario bombear pequeñas cantidades de solución. 

 

3.-Para el generador y absorbedor, es importante diseñar sus respectivos 

intercambiadores de calor a contraflujo; todo esto con la finalidad de obtener una mayor 

diferencia de temperatura, contribuyendo esto a una mejor transferencia de calor con un 

dispositivo más compacto y económico. 

 

4.-A la hora de diseñar intercambiadores de calor con/sin cambio de fase, es necesario 

realizar una distribución de tubos al mismo tiempo que se realizan los cálculos; esto 

debido a que la cantidad de tubos que caben en una determinada carcasa según la 

bibliografía varía en la realidad. 
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OBSERVACIONES 

 

 

1. El mayor inconveniente del sistema de refrigeración radica en que para lograr 

que al operar con la disolución Bromuro de Litio – Agua las presiones en los 

recipientes deben de ser extremadamente bajas lo que podría ocasionar que se 

filtre aire fácilmente por cualquier junta deficientemente sellada. 

 

2. Es importante que cuando se verifique que una geometría cumple con  los 

requerimientos se permita tener un exceso de área , esto previniendo una 

deficiente transferencia de calor que pueda ser arrastrada por la inexactitudes de 

las correlacione usadas. 

 

3. Debido a que los sistemas de refrigeración de Bromuro de Litio-Agua la 

sustancia refrigerante es el agua y que esta con de un elevado calor latente de 

vaporación las necesidades de flujo másico de refrigerante en el evaporador son 

bajas lo que atrae a su vez como beneficio reducir el tamaño de los 

intercambiadores. 
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GOLSARIO 

 

ASHRAE: Sociedad Americana de Aire Acondicionado, Refrigeración y Calefacción 

ASTME: American Society for Testing Materials (asociación internacional que define 

estándares de características de materiales) 

TEMA: Tubular Exchanger Manufacturers Association. 

DMLT: Diferencia Logarítmica Media de Temperatura.  

BWG: Birmingham Wire Gauge 

RITE: Reglamento de Instalaciones Térmicas en los Edificios. 

SENAMHI: Servicio Nacional de Meteorología e Hidrología del Perú.     

INEI: Instituto Nacional de Estadística e Informática 

AWG: Medida Americana de cable 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

182 
 

 

 

ANEXO I 

TABLAS NOMOGRAMAS PARA Li-Br 

 

ANEXO 1 Temperatura del refrigerante y entalpía de l Bromuro   de  litio-agua. 

ANEXO 2  Diagrama Entalpía-Concentración para de Bromuro de Litio-agua. 

ANEXO 3 Diagrama de equilibrio de la solución Agua – Bromuro de Litio. 

ANEXO 4 Densidad específica de la solución acuosa de Bromuro de Litio. 

ANEXO 5 Calor específico de la solución acuosa Bromuro de Litio 

ANEXO 6 Viscosidad de la solución acuosa de Bromuro de Litio. 

ANEXO 7 Factor de corrección MLTD para intercambiadores 1-2. 

ANEXO 8 Factor de corrección MLTD para intercambiadores 2-4. 

ANEXO 9 Factor de corrección MLTD para intercambiadores 3-6. 

Tabla 10: Coeficientes de ensuciamiento para agua en intercambiadores. 
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TABLA DE ANEXOS 

ANEXO 1 Temperatura del refrigerante (⁰C) y entalpía (kJ⁄kg) de la solución Bromuro 

de  litio-agua. 

 

 

 

 

 

FUENTE: McNeeley 1979, Disoluciones del bromuro de litio y el agua 
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ANEXO 2  Diagrama Entalpía-Concentración para la solución de Bromuro de Litio-

agua. 

 

 

FUENTE: Diagrama de Merkel de las disoluciones LiBr-H2O (McNeeley, 

1979) 
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ANEXO 3 Diagrama de equilibrio de la solución Agua – Bromuro de Litio. 

 

 

FUENTE: Diagrama de las disoluciones LiBr-H2O (McNeeley, 1979) 
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ANEXO 4 Densidad específica de la solución acuosa de Bromuro de Litio. 

 

 

 

 

FUENTE: Densidad de las disoluciones acuosas de bromuro de litio (Ellington et al, 

1957). 
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ANEXO 5 Calor específico de la solución acuosa Bromuro de Litio 

 

 

 

FUENTE: Calor especifico en función de la concentración (Ellington et al, 1957). 
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ANEXO 6 Viscosidad de la solución acuosa de Bromuro de Litio. 

 

 

 

FUENTE: Viscosidad de la solución acuosa acuosas de bromuro de litio (Ellington et 

al, 1957). 
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ANEXO 7 Factor de corrección MLTD para intercambiadores 1-2. 

 

 

 

FUENTE: Donald q. Kern, Procesos de transferencia de calor, trigésima primera 

reimpresión México, 1999. 
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ANEXO 8 Factor de corrección MLTD para intercambiadores 2-4. 

 

 

 

FUENTE: Donald q. Kern, Procesos de transferencia de calor, trigésima primera 

reimpresión México, 1999. 
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ANEXO 9 Factor de corrección MLTD para intercambiadores 3-6. 

 

 

 

FUENTE: Donald q. Kern, Procesos de transferencia de calor, trigésima primera 

reimpresión México, 1999. 
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Tabla 10: Coeficientes de ensuciamiento para agua en intercambiadores. 

 

Temperatura del 

medio calefactor 

Hasta 115 ºC 115 a 205 ºC 

Temperatura del agua Hasta 50 ºC Encima de 50 ºC 

Velocidad del agua 

(m/s) 
 0,9 > 0,9  0,9 > 0,9 

Agua de mar 0,000088 0,000088 0,000176 0,000176 

Agua de torre de 

enfriamiento 

Tratada 

No tratada 

 

 

0,000176 

0,000528 

 

 

0,000176 

0,000528 

 

 

0,000352 

0,000881 

 

 

0,000352 

0,000705 

Agua municipal o de pozo 0,000176 0,000176 0,000352 0,000352 

Agua de río 0,000528 0,000352 0,000705 0,000528 

Agua lodosa 0,000528 0,000352 0,000705 0,000528 

Aguas duras (> 15 

granos/gal) 

0,000528 0,000528 0,000881 0,000881 

Condensado 0,000088 0,000088 0,000088 0,000088 

Agua de caldera tratada 0,000176 0,000088 0,000176 0,000176 

Agua de enfriamiento de 

chaquetas 

0,000176 0,000176 0,000176 0,000176 

Los valores de Rs están en m2 K/W. 

 

FUENTE: Yunus, Cengel, Transferencia de Calor, 2ª edición, McGraw – Hill, 2003. 
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ANEXO II 

COMPONENTES  

 

 

1.- Unidad fan Coil de agua helada 

2.- Manómetro con muelle tubular 

3.- Controladores de temperatura 

4.- Electrobombas 

5.- Válvulas solenoide  

6.- Procedimiento de mantenimiento 
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Procedimiento de mantenimiento. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Comprobar y 

analizar el 

funcionamiento a 

atraves de la 

monitorización 

Guardar en un buen 

sitio el plan de 

Mantenimiento y 

archivos 

Tener las  

herramientas 

necesarias y 

repuestos acorde al 

plan 

Informarse sobre los 

registros y el 

comportamiento de 

la enfriadora 

Operación de 

observación 

Comprobación 

parámetros de 

control 

Inspección y 

limpieza del cuadro 

de control 

 

Comprobación del 

caudal de agua fría y 

su regulación 

Comprobar la 

limpieza y 

hermeticidad de los 

colectores solares 

Comprobar la 

calidad del agua fría  

Inspeccionar los 

tubos y limpieza de 

las mismas y 

evaporadores 

Comprobación de 

las conexiones 

eléctricas de las 

bombas y tablero de 

control 

Comprobar  los 

controles de presión  

temperatura nivel 

Analizar la energía 

consumida y 

funcionamiento de 

bombas y motores 

Rellenar tabla de 

registro de 

mantenimiento  

Limpiar sala 

electrica 

Dedicar especial atención a la sala de 

máquinas y transmitirlo a la persona 

responsable 
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ANEXO III 

PLANOS 

 

 

1.1 Vista de instalación del sistema de Absorción. 

1.2 Sistema de Aire Acondicionado por Absorción  

1.3 Cuadro de detalles de equipos, difusores y rejillas. 

1.4 Circuito de fuerza y mando de bombas. 
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