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1.3. RESUMEN Y ABSTRACT: 

 

El presente trabajo pretende resolver uno de los pocos problemas que presentan los 

sistemas de refrigeración por absorción, el cual consiste en los tiempos relativamente 

altos en llegar a un estado seudoestable, para ello se estudió lo que ocurre cuando se 

sustituye el generador convencional por un intercambiador de calor mediante una 

simulación dinámica utilizando como par de trabajo la mezcla NH3-H20 en el software 

Aspen Plus®, con el fin de estudiar el tiempo en que tarda en estabilizarse la temperatura 

de generación. Tomando un sistema con una capacidad de refrigeración de 3,50 kW 

estudiado por (Viswanathan et al., 2013), encontraron que cuando la temperatura del 

fluido caloportador cambia 10 °C, la temperatura de generación tarda un poco menos de 

6 minutos con un generador, mientras que se con la sustitución generador se encontró que 

el sistema tarda en estabilizarse inmediatamente. Además, se realizaron otras pruebas que 

demuestran como la acumulación térmica es casi nula en el sistema planteado. 

PALABRAS CLAVE: Refrigeración por absorción NH3-H20; Simulación dinámica, 

Aspen PLUS®, Desorber, Inercia térmica. 

 

The present work aims to solve one of the few problems that absorption refrigeration 

systems present, which consists of the relatively long times to reach a pseudo-stable state, 

for this we studied what happens when the conventional generator is replaced by an 

exchanger heat through a dynamic simulation using the NH3-H20 mixture as a working 

torque in the Aspen Plus® software, in order to study the time it takes for the generation 

temperature to stabilize. Taking a system with a cooling capacity of 3.50 kW studied by 

(Viswanathan et al., 2013), found that when the temperature of the heat transfer fluid 

changes 10 ° C, the generation temperature takes a little less than 6 minutes with a 

generator, while with power generation was found to take less tan immediately for the 

system to stabilize. In addition, other tests were carried out that showed that the thermal 

accumulation is almost null in the proposed system. 

KEY WORDS: NH3-H20 absorption refrigeration; Dynamic simulation, Aspen PLUS®, 

Desorber, Thermal inertia.  



   

 

   

 

2. INTRODUCCIÓN 

 

Durante las últimas décadas se han realizado investigaciones acerca de los sistemas de 

refrigeración por absorción con el objetivo de buscar soluciones y alternativas a la alta 

demanda energética, producto del alza en la adquisición de equipos de refrigeración 

convencionales. Los equipos de refrigeración por compresión de vapor (VCRS) han causado 

un impacto negativo en el ambiente, como también un alto consumo de la energía primaria 

(energía eléctrica) para su operatividad, anualmente se venden alrededor de 100 millones de 

estas (Alahmer & Ajib, 2020; Alahmer & Alsaqoor, 2018).  

La alta inercia térmica del sistema de refrigeración por absorción es una desventaja 

considerable que provoca una baja eficiencia en el proceso de refrigeración, debido a que se 

requiere un tiempo considerable para que se alcance la temperatura deseada para llevar a 

cabo el proceso de evaporación de la mezcla en el generador. Es necesario realizar 

modificaciones al sistema básico con el fin de mejorar la transferencia en el generador (a la 

solución rica), reducir la inercia térmica y aumentar la eficiencia del sistema en régimen 

transitorio (Wang et al., 2017). 

En este trabajo se propone evaluar la sustitución del generador por un intercambiador de calor 

para mejorar el proceso de calentamiento en los sistemas de refrigeración por absorción, es 

decir, evaluar el tiempo necesario para alcanzar un nuevo estado estable (tiempo de 

relajación).  

El trabajo está dividido en 4 sesiones que se mencionan a continuación; primero se tiene la 

revisión de la literatura, segundo la metodología, tercero los resultados obtenidos y sus 

respectivas discusiones y por ultimo las conclusiones. 



   

 

   

 

3. OBJETIVOS 

 

3.1. OBJETIVO GENERAL: 

 

Evaluar la sustitución del generador por un intercambiador de calor con el fin de 

mejorar el proceso de calentamiento en los sistemas de refrigeración por absorción. 

 

3.2. OBJETIVOS ESPECÍFICOS: 

 

 Caracterizar los parámetros termodinámicos necesarios para la realización del 

modelo del sistema de refrigeración por absorción. 

 Realizar un modelo termodinámico a partir del software Aspen Plus® para mostrar 

el comportamiento del ciclo. 

 Analizar el rendimiento del sistema de refrigeración con la integración del 

intercambiador de calor. 

 

 

 

 

 

  



   

 

   

 

4. MARCO TEÓRICO 

 

4.1. Sistema de Refrigeración por Absorción (SRA). 

 

Un sistema de refrigeración por absorción como su nombre lo indica implica la absorción de 

un refrigerante por un medio de transporte (ÇENGEL & BOLES, 2011), estos sistemas son 

una opción muy llamativa para competir con los VCRS, debido a que pueden funcionar 

haciendo uso de energías renovables, como lo son la energía solar, energía geotérmica, los 

calores de residuos industriales (Afshar et al., 2012; Brückner et al., 2015; Cudok et al., 

2021), biomasa, entre otras. La utilización de energías renovables no solo garantiza que estos 

sistemas sean amigables con el medio ambiente, sino también resalta que sus efectos son 

totalmente opuestos con los VCRS, no generan gases de efecto invernadero, su uso puede 

preservar las fuentes de energía no renovables que hoy en día están siendo agotadas 

considerablemente, no causan daños en la capa de ozono, el costo de operatividad de estos 

sistemas es bajo, entre otras (Nikbakhti et al., 2020). Algunos de estos sistemas no necesitan 

energía eléctrica para su operación, salvo el caso que la necesiten la proporción necesaria es 

poca (Siddiqui & Said, 2015). 

En la ilustración 1 se puede observar el montaje de un SRA, tomada del libro de 

termodinámica cengel 7th Ed; la configuración del ciclo es parecida al VCRS, solo que se 

cambia el compresor por una serie de dispositivos entre los cuales se encuentra una bomba, 

un generador, un absorbedor, un regenerador y un rectificador (ÇENGEL & BOLES, 2011).  

 



   

 

   

 

 

Ilustración 1. SRA. Fuente: (ÇENGEL & BOLES, 2011) 

 

4.2. Intercambiadores de Calor (IC). 

 

 Los intercambiadores de calor desde los últimos años han tenido un auge muy importante y 

están siendo utilizados en múltiples aplicaciones de ingenierías, industriales e incluso 

residenciales, uno de los más destacados es el intercambiador de placas, como su nombre lo 

indica consiste en la integración de una serie de placas, las cuales pueden estar soldadas o 

usualmente atornilladas. La aplicación de este intercambiador desde su creación y por 

muchos años, y aún sigue, es la pasteurización de leche (Jindal et al., 2018), hoy en día las 

aplicaciones han crecido, por ejemplo, son utilizados en generación de energía, aplicaciones 

farmacéuticas, refinación de petróleo y muchas otras. Los intercambiadores de calor de 

placas se clasifican en: placa y marco, aleta de placa, placa en espiral, placa lamina, o llamado 

laminilla. Ahora bien, los intercambiadores de calor de tubo y coraza consisten en una serie 

de tubos redondos montados dentro de una coraza cilíndrica y tiene las siguientes cinco partes 

principales: cabezales delanteros y traseros donde el fluido entra y sale del lado del tubo, 



   

 

   

 

respectivamente; el tubo manojo; la cáscara; y los deflectores. Los deflectores se utilizan para 

soportar los tubos, para dirigir el fluido. Se pueden encontrar en aplicaciones de aire 

acondicionado y recuperación de calor (Pekař, 2020). 

Para determinar el rendimiento de estos intercambiadores, se aplican los conocimientos de la 

primera y segunda ley de la termodinámica. El siguiente trabajo Zhang  (Zhang et al., 2018), 

afirma que: “los índices en las evaluaciones de los intercambiadores de calor basados en la 

Primera Ley de la Termodinámica incluyen, caída de presión específica Δ p/ NTU, 

coeficiente de energía Ф / N y eficiencia energética del intercambiador de calor ε, etc. Y que 

algunos métodos de evaluación basados en la Segunda Ley de la Termodinámica son el 

Método de Evaluación de Entropía y el Método de Evaluación de Exergía”. Mediante estos 

índices y métodos se conoce que tan eficiente es un intercambiador de calor, como también 

evaluar su rendimiento, esto con el propósito de ahorrar en la inversión de los mismos, y 

obtener el mayor beneficio de ellos (Rincón Tabares et al., 2019).  

4.3. Coeficiente de Rendimiento (COP). 

 

El COP se define como la relación del flujo de calor mejorado (Q2) y el flujo de calor 

impulsor (Q1). El flujo de calor impulsor Q1 es igual a la suma del flujo de calor puesto en el 

evaporador (QE) y generador (QG). El flujo de calor mejorado Q2 corresponde al flujo de 

calor liberado por el absorbedor (QA) y el flujo de calor rechazado (QO) al flujo de calor que 

sale del condensador (QC). Se puede definir también como la relación entre su capacidad para 

remover el calor de un lugar que se desea mantener frio y la energía suministrada para el 

funcionamiento del equipo (Cudok et al., 2021). 

𝐶𝑂𝑃 =
𝑄2

𝑄1
=

𝑄𝑟𝑒𝑡𝑖𝑟𝑎𝑑𝑜

𝑄𝑎𝑐𝑡𝑖𝑣𝑎𝑐𝑖𝑜𝑛
 



   

 

   

 

Variables que influyen en el COP: 

Tabla 1: Variables que influyen en el COP.  Fuente:(RAMIREZ & TAPIA, 2015) 

Variable DESCRIPCIÓN 

Temperatura de 

generación 

Es aquella que se obtiene del colector por medio 

de la energía solar térmica 

Presión de 

generación 

Es la presión que alcanza el colector durante la 

operación diurna 

Cantidad de solución 
Es la cantidad de mezcla amoniaco- agua en 

kilogramos contenida en el colector 

Concentración de 

amoniaco 
Es la relación o proporción de amoniaco y agua 

Temperatura de 

absorción 

Es la alcanzada en el colector durante el proceso 

de absorción, es decir, durante la operación 

nocturna 

Presión de absorción 
Es la presión alcanzada en el colector durante la 

operación nocturna 

 

 

 

  



   

 

   

 

5. ANTECEDENTES 

 

Los SRA se han convertido en un modelo muy atractivo, y muy bien calificado por sus 

resultados en los procesos de refrigeración y aplicaciones industriales, farmacéuticas, entre 

otras, y principalmente por tener un gran impacto en el cuidado del medio ambiente. Estos 

sistemas presentan ventajas, por ejemplo: utilizan refrigerantes ecológicos como el agua y 

pueden utilizar el calor de cualquier sistema para su funcionamiento (Chahartaghi et al., 

2019). No obstante, estos sistemas presentan un problema en el generador, y es que tarda en 

alcanzar el estado estacionario (Merienne et al., 2019; Wang et al., 2017). Debido a esto, el 

proceso de evaporación producido por el generador del sistema básico resulta ser lento 

inicialmente. Varias investigaciones han realizado modificaciones al sistema teniendo en 

cuenta la inercia térmica que presenta este elemento, dicha inercia es la causante de que el 

proceso de calentamiento y cambio de fase de la sustancia demore en realizarse. Para 

comprender esta situación se han realizado estudios donde mediante simulaciones se analiza 

el comportamiento del ciclo de refrigeración. Por ejemplo, el estudio realizado por Evola 

(Evola et al., 2013), donde hizo un modelo dinámico del SRA de efecto simple, teniendo en 

cuenta la inercia térmica presentada en algunos componentes del sistema, encontró que el 

porcentaje de error entre el modelo y el trabajo experimental fue de 5%, estudió además las 

temperaturas de conducción a un cambio escalonado de 10 K, sin embargo, las capacidades 

caloríficas de cada componente debieron variar a medida que fluyera el fluido, pero fueron 

asumidas como constantes.  

Los autores (Viswanathan et al., 2013), muestran un modelo dinámico de SRA de pequeña 

capacidad (3,5 kW), de efecto único que utiliza NH3-H20. Donde se incluye un rectificador 

en el diagrama de flujo del proceso, sin embargo, tanto el generador como el rectificador se 



   

 

   

 

modelan como calor segmentado. Solo los resultados de estado estacionario logrados con el 

modelo dinámico se evalúan frente a datos validados, mientras que la simulación dinámica 

no incluye un controlador de ningún tipo. También se presenta la respuesta transitoria del 

proceso a un cambio escalonado (aumento) en la temperatura del fluido de acoplamiento del 

generador y a un cambio escalonado (cierre parcial) en la apertura de la válvula de 

refrigerante, encontraron que cuando la temperatura del fluido caloportador cambia 10 °C, la 

temperatura de generación tarda un poco menos de 6 minutos con el generador. 

Wu (Wu et al., 2016), realizo un experimento donde integraba una bomba de calor por 

absorción, para mejorar la eficiencia térmica, pero en estado estable, reconoció que estos 

sistemas se deben evaluar mediante ensayos transitorios, ya que los SRA varían de acuerdo 

a las condiciones en las que estén operando.  

Los autores (Aprile et al., 2016), mostraron un modelo para simular los procesos mixtos de 

transferencia de calor y masa que suceden en un generador de gas de una bomba de calor de 

absorción de NH3-H2O, plantearon un algoritmo iterativo para la solución del modelo, donde 

asumen que, con condiciones de operación variables, el valor UA del rectificador varía 

proporcionalmente con la potencia de 0.8 de la tasa de flujo másico del refrigerante (como lo 

sugieren las correlaciones de transferencia de calor para flujo turbulento dentro de tubos lisos 

) y el factor de derivación es constante, con ello observaron que la eficacia de combustión, 

basada en el alto poder calorífico, varió con la admisión de gas al generador, entre 0.82% y 

0.85%.  

Xu y su equipo de trabajo (Xu et al., 2016), desarrollaron un modelo dinámico de un SRA 

con una capacidad de refrigeración de 4.5 kW, usando LiBr-H2O. Para lograr la demanda de 

refrigeración tuvieron que incluir un controlador PID. Observaron la influencia que tiene la 



   

 

   

 

masa térmica en el tiempo necesario para alcanzar el estado estable, apreciaron que una masa 

de 5 kg tarda en estabilizarse 25 min, y que, si esta se reduce a 2 kg, el tiempo en que se 

alcanza el nuevo estado estable es de 10 min, por lo tanto, para tener una mayor respuesta es 

necesario reducir la masa térmica en el generador.  

Los autores (Mansouri et al., 2017), realizaron una simulación dinámica para analizar el 

comportamiento del generador, aplicando un SRA con difusión a un frigorífico, desarrollaron 

un modelo dinámico en Matlab Simulink® para correlacionar la entrada de energía en el 

generador y la capacidad de enfriamiento del sistema, los resultados mostraron que como 

primera medida el generador debía recibir más de 35 W para su correcto funcionamiento, así 

la sala refrigerada proporciono una conductancia térmica de (UA)cab = 0.554 W.K-1, y las 

predicciones del modelo dinámico y los resultados experimentales se desviaron un 8%. 

 Ochoa y colaboradores (Ochoa et al., 2017), realizaron un análisis dinámico de un SRA que 

tuvo en cuenta el balance de masa y energía, los coeficientes de convección fueron calculados 

con modelos matemáticos para determinar los coeficientes de transferencia de los calores 

variables que actualizan propiedades termofísicas a lo largo del tiempo. Los resultados 

reflejaron que, al comparar los errores, teniendo en cuenta la simulación con el coeficiente 

constante global dado por el fabricante, el error máximo relativo fue de 15% en el ciclo de 

agua enfriada y menos de 2% en el ciclo de agua fría y cuando se utilizó la simulación y los 

coeficientes variables los errores fueron de 5% y 0.3% respectivamente.  

Para mejorar el rendimiento del SRA los autores (Hirmiz et al., 2018), modificaron el sistema 

adicionando un tanque de almacenamiento térmico, entre la fuente (colector) y el generador, 

con materiales de cambio de fase, se realizaron simulaciones numéricas en el software 

TRNSYS17® y con ellas verificar predicciones analíticas, se demostró que el 



   

 

   

 

almacenamiento térmico del material de cambio de fase puede reducir el volumen de acopio 

en un 43% en este sistema mientras conserva el mismo rendimiento para un rango de 

temperatura de 30 ° C, señalan que la inclusión de un almacenamiento de energía térmica 

puede mejorar moderadamente el rendimiento, en algunos casos con un coste adicional 

mínimo.  

Los autores (Altamirano et al., 2019), en su trabajo realizaron estudios para comprender con 

claridad estos sistemas, donde resaltan en el modelo utilizado por D Butz, K Stephan en 1987, 

que integraron una bomba de calor por absorción para el desarrollo de un modelo dinámico 

y compararlo con el sistema convencional, escalonaron el caudal de la fuente en ±20% y la 

temperatura inicial del circuito fue creciendo 5 K cada 300 s, los resultados fueron 

sobresalientes comparándolo con la maquina convencional.  

En este trabajo se propone realizar una simulación dinámica del SRA, reemplazando el 

generador por un intercambiador de calor, para mejorar el proceso de calentamiento y 

evaporación de la mezcla NH3-H20. Dentro del conjunto de intercambiadores de calor se 

encuentran los de contacto directo (Cui et al., 2020), donde los fluidos se mezclan y la 

transferencia se da mucho más rápido, y están los de contacto indirecto, estos últimos 

utilizados en aplicaciones de refrigeración por absorción, podemos mencionar los siguientes: 

intercambiadores de placas (Jiménez-García & Rivera, 2019), intercambiadores de tubo y 

coraza (Garimella et al., 2019), estos intercambiadores de tubo y coraza destacan por ser muy 

buenos y eficientes en la transferencia de calor dando valores de Q = 646,9 kW, 468.65 kW 

y por presentar caídas de presión mínimas ΔP = 13.68 kPa. Anteriormente para los 

intercambiadores tubulares tradicionales las caídas de presión eran altas, los autores 

(Abbasian Arani & Uosofvand, 2021), integraron deflectores en estos intercambiadores, la 



   

 

   

 

función de estos deflectores es, por decir, jugar con la dirección de los fluidos de trabajo, 

lograr mayor turbulencia y transferencia de calor. Usaron helicoidales y segmentados; de 

estos dos el helicoidal presento mejores resultados, con caídas de presión menores de ΔP = 

11.68 kPa, 12.09 kPa, las fugas fueron mínimas, y la eficiencia más sobresaliente 

(Mohammadi et al., 2020). Los intercambiadores de calor de placas presentan estudios que 

desean mejorar la trasferencia de calor, el rendimiento, configurando la superficie. Los 

autores (Al zahrani et al., 2021), con una modificación de superficie plana lograron obtener 

valores en el coeficiente de fricción de 3.4 a 4.4, y el rendimiento térmico aumento un 0.9% 

respecto al mismo intercambiador no modificado. De manera similar se ha variado el ángulo 

chevron en la superficie, los autores (Ahn et al., 2019; Nilpueng et al., 2018), encontraron 

que el coeficiente de transferencia de calor de un ángulo chevron de 60° en una superficie 

rugosa es mayor en un 4.04%, 7.23% y 9.56% que en la superficie lisa aplicando una 

rugosidad de 1.63, 2.17 y 2.75 µm en ambas, y que cuando el ángulo disminuye el coeficiente 

de transferencia aumenta, los autores dejaron los mismos valores de rugosidad y 

disminuyeron el ángulo a 30° y los resultados fueron de 5.55%, 12.77% y 21.92% 

respectivamente para el coeficiente de transferencia, y también al mejorar la superficie se 

evitan posibles incrustaciones, el tiempo de funcionamiento es mayor. También se estudió el 

rendimiento basado en el número de placas  (Shokouhmand & Hasanpour, 2020), en su 

trabajo tuvo en cuenta una mala distribución del flujo (diferentes perfiles de presiones), para 

obtener resultados reales. En el experimento utilizaron agua como fluido de trabajo con 0.62 

kg/s en su caudal, luego variaron el número de placas de 50, 100, 200 y 300. Los resultados 

mostraron que para 50 placas la velocidad de flujo fue 20% mayor que para las otras, que 

arrojaron valores de 1.5, 2.3 y 3.2 respectivamente. Notaron que para el de 300 placas las 

últimas 100 del extremo casi no recibieron fluido, así que no participarían en la transferencia, 



   

 

   

 

destaca que se pude lograr aumentar la eficiencia un 7% para un número de placas entre 50 

y 150 y variando el ángulo de chevron ≤ 60°. 

Ahora bien, de los trabajos con SRA que incluyen intercambiadores de calor para mejorar el 

rendimiento del sistema, encontramos: los autores (Boudéhenn et al., 2012), desarrollaron un 

modelo con una capacidad de refrigeración de diseño de 5 kW que usa un intercambiador de 

calor de placas modificado para ser utilizado como generador, rectificador y absorbedor.  En 

este caso, el proceso de absorción fue de película descendente. Los resultados mostraron que 

el equipo alcanzó una capacidad de enfriamiento de 4,2 kW y un COP cercano a 0,65 cuando 

las temperaturas de los flujos externos por el generador, el condensador / absorbedor y el 

evaporador eran de 80°C, 27°C y 18°C, correspondientemente.  

Mansouri y colaboradores (Mansouri et al., 2015), desarrollaron modelos de estado 

estacionario utilizando ASPEN plus® para analizar el rendimiento del intercambiador de 

calor de tubo y coraza utilizado en el ciclo de NH3-H2O de gas, sus resultados fueron muy 

similares a los de la literatura seleccionada, obtuvo errores pequeños entre sus resultados y 

los teóricos.  

Sam Said (Said et al., 2016), exhibió una investigación experimental sobre un SRA con la 

mezcla de NH3-H20 operado con energía solar térmica en Arabia Saudita. El sistema incluyó 

el diseño de algunos componentes, como el conjunto generador, el cual fue un intercambiador 

de calor de carcasa y tubo helicoidal que incluye el desorbedor (generador), el intercambiador 

de calor de solución y el rectificador. Los resultados reflejaron una potencia de enfriamiento 

de 10,5 kW con un COP cercano a 0,69 cuando las temperaturas de generación, condensación 

y evaporación eran de 115°C, 23°C y -2 °C, respectivamente.  



   

 

   

 

Goyal (Goyal et al., 2017), en su trabajo evaluó experimentalmente un sistema de 

enfriamiento por absorción, utilizando la mezcla de NH3-H20, el sistema fue operado con 

energía térmica del escape de un generador diésel, para sorber el refrigerante de la mezcla en 

un intercambiador de calor de carcasa y tubos, el absorbedor y el condensador de este sistema 

son intercambiadores de calor de tubos con aletas de flujo cruzado, acoplados directamente 

al aire ambiente para ser enfriados. La potencia de refrigeración del sistema varió entre 2,54 

kW y 1,91 kW, cuando la temperatura ambiente se encontraba en un rango de 29,7 ° C a 44,2 

° C, con un COP de diseño cercano a 0,55.  

Los autores (Jiménez-García & Rivera, 2019), ejecutaron ensayos utilizando un SRA 

compacto de una sola etapa que incluía intercambiadores de calor de placas con NH3–H2O 

como fluido obrante, los resultados experimentales incluyeron medidas como la potencia de 

enfriamiento interno, la temperatura de evaporación y el COP interno, que se lograron en 

función de las temperaturas de generación y condensación, se alcanzó un valor de COP de 

0,61 para una capacidad de refrigeración de 2,6 kW.  

Jiang y su equipo (Jiang et al., 2019), presentaron un nuevo arreglo de absorbedor, que es 

una combinación de absorción por pulverización y película descendente en SRA de 

amoníaco. El estudio indagó la absorción de NH3 en presencia de nanopartículas de TiO2 en 

concentraciones variables (0,1-0,5% en peso). Se utilizó un intercambiador de calor de 

carcasa y tubos para eliminar el calor de absorción. Al agregar nanopartículas en la solución 

débil la conductividad térmica mejoro y se redujo la tensión superficial, se logró una mayor 

transferencia de calor y masa. El estudio concluyó que la fracción de masa del 0,5% de TiO2 

fue el valor óptimo de la concentración de nanopartículas para mejorar el proceso de 

absorción, ya que produjo los mejores resultados sin ninguna implicación.  



   

 

   

 

Los autores (Mirl et al., 2020), realizaron experimentos para optimar el COP de una bomba 

de calor de absorción que trabaja con NH3–H2O como fluido de trabajo. El estudio utilizó un 

absorbedor de aspersión que consta de un intercambiador de calor de placas.  Se preabsorbió 

vapor de amoniaco hasta que se alcanzó el equilibrio, luego, la solución rociada se enfrió a 

medida que pasaba a través del intercambiador de calor de placas, saliendo del absorbedor 

como una solución fuerte mientras absorbía más vapor proveniente del evaporador. El estudio 

concluyó que, con el uso del intercambiador de placas, el peso de la bomba de calor se redujo 

en 120 kg y se pudo alcanzar un valor máximo de COP de 1,42.  

Se han realizado otros estudios para mejorar el COP de estos SRA, algunas investigaciones 

como (Garone et al., 2017; Ketfi et al., 2017), han analizado, como primera medida si las 

soluciones de trabajo utilizados en los ensayos de refrigeración por absorción, influenciaban 

sobre el indicador de COP, los resultados reflejan que, de acuerdo a la composición, 

viscosidad, y otras características que tengas los fluidos, en el COP puede variar, pero que 

este se mantiene en rangos de 0,2 a 0.4 de acuerdo al par de trabajo seleccionado. En las 

aplicaciones realizadas de tipo industrial u otras, los fluidos más comunes han sido LiBr-

H2O y NH3-H2O (Sabbagh & Gómez, 2018). Otro estudio mostró que la configuración que 

tendrá el flujo en el sistema de refrigeración también influye en el COP, los flujos pueden ser 

de efecto simple o de doble efecto, estos últimos con configuraciones en serie y paralelo 

hacen que el COP sea mayor que en los sistemas con efecto simple, dando valores en el rango 

de 0,8 a 1,4 (Konwar et al., 2019). De igual manera se han realizado configuraciones en la 

cual combinan los flujos de efecto simple y doble, esta unión hace que se aproveche de 

manera más eficiente la energía solar, proporcionando valores más altos de COP de 1.55 

hasta 2.3 (Lubis et al., 2018).   



   

 

   

 

6. DESARROLLO DEL TEMA 

 

6.1.  Metodología: 

 

Para evaluar el sistema con la sustitución del generador por un intercambiador de calor se 

llevó acabo la siguiente metodología: 

Revisión de la literatura: Se estudiaron los escasos trabajos donde se analiza el estado 

transitorio de estos sistemas, incluyendo los de LiBr-H2O. 

Caracterización de los parámetros termodinámicos: Posteriormente se realizaron 3 modelos 

termodinámicos en el software Aspen Plus® usando la ecuación de estado de Peng-Robinson 

con modificación de Boston-Mhatias, debido a que los resultados son más confiables y de 

acuerdo al proceso realizado, es el modelo más recomendado (Mansouri et al., 2015). Dichos 

modelos fueron planteados con los parámetros establecidos por (Viswanathan et al., 2013), 

los cuales se muestran en la tabla 2 y en la ilustración 2 se muestra la configuración del 

sistema de simple efecto.. 

Tabla 2: Parámetros reales del sistema de refrigeración para las simulaciones. 

Parámetro Descripción Unidad Valor 

Presión de baja 
Presión de los equipos que se encuentran 

entre las VET y la bomba 
kPa 490 

Presión de alta 
Presión de los equipos que se encuentran 

entre la bomba y las VET 
kPa 2100 

Flujo másico de la 

solución rica 
El flujo másico que pasa por la bomba kg/h 35,1 

Transferencia de calor 

del SHX 
Calor que se intercambia en el SHX kW 2,45 

Transferencia de calor 

del RHX 
Calor que se intercambia en el RHX kW 0,51 



   

 

   

 

Fracción de masa de la 

solución rica 
Concentración de amoniaco en la solución Ad 0,480 

Transferencia de calor 

del evaporador 
Capacidad de refrigeración del sistema kW 3.5 

 

 

Ilustración 2. SRA tomado de (Viswanathan et al., 2013) 

 

Primer modelo termodinámico a partir del software Aspen Plus®:  

La tabla 3, muestra los componentes del software equivalentes a los componentes del sistema 

real, teniendo en cuenta que cuando alguno de los elementos necesarios no se encuentra en 

la biblioteca de componentes del software, es necesario descomponer el proceso en 

subprocesos que puedan llevarse a cabo por componentes que sí estén disponibles en el 

software o utilizar un componente que realice un proceso similar, como es el caso del 

rectificador. 



   

 

   

 

Tabla 3: Equivalencia entre los equipos reales del sistema y los utilizados en el software 

Equipo real 
Equivalente en Aspen 

Plus® 
Energía 

Evaporador Heater Capacidad de refrigeración 

Absorbedor Heater Calor retirado 

Bomba Pump Trabajo de la bomba 

SHX HeatX Transferencia de calor 

Intercambiador 

de calor 
HeatX Transferencia de calor 

Rectificador RadFrac 
Calor eliminado del 

rectificador 

RHX HeatX Transferencia de calor 

Condensador Heater Calor retirado para condensar 

VET Valve N/A 

 

 

 

Ilustración 3. Modelo del SRA. Fuente: Elaboración propia. 

 

A continuación, en la tabla 4, se muestran las propiedades de los fluidos de acople para 

refrigeración y calentamiento de los equipos del sistema. 

 

 



   

 

   

 

Tabla 4. Propiedades de la sustancia de acople. 

Equipo 

Propiedades de la sustancia de acople 

Sustancia Caudal (kg/h) 
Temperatura 

de entrada (°C) 

Generador Agua 100 170 

Condensador Agua 525,6 40 

Evaporador Agua 586,8 12,77 

 

Funcionamiento: 

En la ilustración 3 se muestra el sistema con la sustitución realizada, el sistema se puede 

dividir en dos etapas, la etapa de alta, donde los equipos funcionan a presiones relativamente 

altas (21 Bar) y la etapa de baja, donde se manejan presiones bajas en comparación con la 

anterior (4,9 Bar). 

Etapa de baja: El Amoniaco entra al evaporador (1) y sale como una mezcla liquido vapor 

(2) después de absorber calor de un espacio refrigerado, luego pasa por el RSH (2-3) donde 

reduce la entalpia del refrigerante que sale del condensador para así entrar al absorbedor (3) 

donde se mezcla con la solución pobre en Amoniaco (10C) que al ser enfriada se obtiene la 

solución rica en Amoniaco (5) en estado líquido, seguidamente la solución liquida se 

almacena en el tanque de la solución antes de entrar a una bomba donde se aumenta la presión 

(6-7). 

Etapa de alta: La solución que sale de la bomba se usa para reducir la humedad del vapor en 

el rectificador (7-8) precalentándose antes de entrar al regenerador donde nuevamente se 

precalienta (8-9) con la solución pobre en amoniaco (10A-10B) en el SHX, la solución rica 

en amoniaco abandona el regenerador (9) y se mezcla con el reflujo del rectificador antes de 

ingresar a la modificación del ciclo (Intercambiador de calor) (10) donde debido a la gran 



   

 

   

 

diferencia entre sus puntos de ebullición se evapora el amoniaco y una pequeña fracción de 

agua, el calor es obtenido del fluido caloportador (Agua)  (H-C) que ingresa al intercambiador 

de calor. Seguidamente se separan las fases de la solución que sale del IC la cual se encuentra 

como una mezcla liquido vapor (11) para vapor y (10A) para líquido. La primera pasa 

directamente al rectificador donde se purifica y la segunda pasa al SHX donde precalienta la 

solución rica. 

El vapor de Amoniaco con alta pureza entra al condensador (12) donde se condensa 

rechazando calor hacia el ambiente, el Amoniaco sale del condensador (13) como un líquido 

saturado y se estrangula en una válvula de expansión termostática (VET1) hasta la presión 

del evaporador.  

La solución liquida pobre en amoniaco que sale del regenerador (10B), se estrangulada en 

una válvula de expansión termostática (VET2) hasta la presión del absorbedor para mezclarse 

con el amoniaco que viene del RXH. 

Segundo modelo termodinámico a partir del software Aspen Plus®:  

El segundo modelo se utilizó para el análisis de la modificación (intercambiador de calor) 

mediante una simulación dinámica, el cual fue necesario romper el ciclo y agregar 4 

elementos adicionales (tres válvulas y un separador), estas modificaciones no afectan al 

modelo, por lo que es equivalente al de la ilustración 3. A continuación se muestra el modelo 

básico, con los controles necesarios. 



   

 

   

 

 

Ilustración 4: Modelo para la simulación dinámica 

Consideraciones: 

 El fluido caloportador siempre se encuentra en estado estacionario. 

 Las propiedades de la solución en 5 y 6 son iguales. 

Dimensionamiento del intercambiador:  

Los intercambiadores de placas son los más adecuados para esta aplicación debido a que la 

transferencia de calor es mayor que en los de tubo y coraza, gracias a la ondulación en la 

superficie de la placa lo que genera elevados niveles de turbulencia, otra cualidad es que 

suelen tener una relación muy compacta de superficie a volumen, por ello se están utilizado 

en diferentes aplicaciones. Destacan en que estos se pueden amplificar dado el caso que las 

condiciones de trabajo cambien y sea necesario aumentar la capacidad de los mismos, solo 

se necesita desmontar y agregar más miembros y así ampliar la capacidad, en cambio los 

intercambiadores de tubo y coraza vienen con medidas establecidas por los fabricantes y no 

se pueden modificar. Los intercambiadores de placas ocupan menos espacio (haciendo 

referencia a la misma capacidad en ambos) entre otras características (Pandya et al., 2020). 

A continuación, se muestra el dimensionamiento del intercambiador de calor. 



   

 

   

 

Tabla 5: Características generales del IC utilizado en las simulaciones 

Intercambiador de calor de placas 

Parámetro Unidades Valor 

Área de transferencia m2 0,124 

Canales calientes   4 

Canales fríos  4 

Número de placas   9 

UA kW/K 0,3862 

Caída de presión lado caliente kPa 0,798 

Caída de presión lado frio kPa 1,696 

Placas 

Fabricante APV 

Referencia U2 

Ángulo Chrevon Degree 30 

Distancia horizontal entre centro de 

puertos 
in 2,09 

Distancia vertical entre centro de 

puertos 
in 8,66 

Espesor de paca in 0,0236 

Paso de placa comprimido in 0,0826 

Diámetro del puerto in 0,79 

Ancho de placa in 3,11 

Área de placas ft2 0,19 

 



   

 

   

 

 

Ilustración 5. Esquema general del IC de placas. Fuente: Elaboración propia. 

 

Análisis de datos: Aquí se realizó el análisis comparativo entre el tiempo que tarda la 

temperatura de generación del ciclo en estabilizarse con el intercambiador de calor y la 

temperatura correspondiente utilizando un generador convencional encontrado en 

investigaciones anteriores. 

 

6.2. Resultados y discusiones: 

 

6.2.1. Validación del modelo: 

Para la validación del modelo termodinámico se utilizó el trabajo realizado por (Viswanathan 

et al., 2013), donde se comparan los parámetros obtenidos en la simulación estacionaria de 

ambos trabajos, a continuación, se muestran una tabla donde se observan estos datos con su 

respectiva desviación y el modelo termodinámico utilizado. 



   

 

   

 

% 𝐸𝑟𝑟𝑜𝑟 = |
𝑉𝑟𝑒𝑓𝑒𝑟𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 − 𝑉𝑠𝑖𝑚𝑢𝑙𝑎𝑐𝑖𝑜𝑛

𝑉𝑟𝑒𝑓𝑒𝑟𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎
| 𝑥 100 

Tabla 6. Parámetros utilizados para la validación del modelo termodinámico. 

Parámetro Unidad 
(Viswanathan 

et al., 2013) 
Autores % Error 

Temperatura del vapor °C 100.0 99.47 0.53 

Temperatura de la solución diluida °C 150.0 150.0 0.0 

Temperatura a la entrada del 

condensador 
°C 81.0 81.59 0.72 

Temperatura a la salida del condensador °C 50.0 50.12 0.24 

Temperatura a la entrada del evaporador °C 4.0 4.01 0.25 

Temperatura a la salida del evaporador °C 6.7 6.71 0.14 

Temperatura a la entrada del absorbedor °C 76.0 69.16 9 

Transferencia de calor del generador kW 5.63 5.52 1.95 

Transferencia de calor del absorbedor kW 5.53 5.36 3.07 

Transferencia de calor del condensador kW 3.65 3.72 1.91 

Flujo másico del refrigerante kg/h 11.4 11.28 1.05 

Flujo másico de la solución diluida kg/h 23.6 23.82 0.93 

Fracción másica de la solución diluida Ad 0.233 0.237 1.71 

Potencia de refrigeración kW 3.58 3.48 2.79 

COP Ad 0.64 0.63 1.5 

 

 

Ilustración 4. Modelo del SRA de la validación. 



   

 

   

 

 

Al modelo utilizado por (Viswanathan et al., 2013), (Ilustración 6) se le sustituyó el 

generador por el intercambiador de placas mencionado anteriormente y se establecieron las 

condiciones del fluido caloportador con el fin de producir la misma cantidad de vapor que el 

sistema original. A continuación, se muestran los parámetros del sistema con la integración 

del intercambiador de calor de placas (Modelo de la ilustración 3). 

Tabla 7. Parámetros de la simulación estacionaria del sistema con el IC. 

Parámetro Unidad Autores 

Temperatura del vapor °C 149,11 

Temperatura de la solución diluida °C 149,11 

Temperatura a la entrada del condensador °C 81,14 

Temperatura a la salida del condensador °C 51,13 

Temperatura a la entrada del evaporador °C 4,020 

Temperatura a la salida del evaporador °C 9,36 

Temperatura a la entrada del absorbedor °C 77,12 

Transferencia de calor del generador (IC) kW 6.45 

Transferencia de calor del absorbedor kW 6.39 

Transferencia de calor del condensador kW 3.63 

Flujo másico del refrigerante kg/h 11.19 

Flujo másico de la solución diluida kg/h 23.91 

Fracción másica de la solución diluida Ad 0.2403 

Potencia de refrigeración kW 3.46 

COP Ad 0.54 

 

Simulaciones dinámicas: 

Mediante una simulación dinámica en Aspen Plus Dynamic® utilizando el modelo de la 

ilustración 4, se evaluará el mismo cambio de estado realizado en (Viswanathan et al., 2013), 

es decir, un cambio de 10 K en la temperatura de entrada del fluido caloportador del IC, 



   

 

   

 

además de un cambio de 20 K luego de estabilizarse, un cambio de esta temperatura en el 

tiempo y un cambio brusco en el caudal de entrada de este. 

Por cuestiones técnicas para los tres casos solo se analizarán los equipos que se encuentran 

en la zona de alta presión (Generador, Rectificador, Condensador y SHX), lo cual permite 

cumplir con el objetivo de este trabajo. 

 Simulación 1: Se evaluará el tiempo de relajación de los principales equipos del 

sistema luego de provocar un cambio en la temperatura de entrada del fluido 

caloportador de 10 K. 

Generador (IC): 

En el siguiente grafico se muestra el comportamiento de la temperatura de generación 

en función de la temperatura del fluido caloportador, se puede apreciar que para el 

primer salto de temperatura (10 °C), el tiempo de relajación para la temperatura de 

generación es casi nulo, de igual manera para el segundo salto (20 °C). También se 

observa el aumento de la presión con los cambios de temperatura, esto se debe a la 

expansión térmica provocada por el aumento del calor que entra a la solución en el 

generador (presión de salida) y el que entra en el precalentamiento que ocurre en el 

rectificador (presión de entrada). 

Los valles que presenta la temperatura que entra al generador (IC) (TSi) cuando se 

realizan los cambios de temperatura, se deben a que en ese instante está ingresando 

menos solución diluida al SHX debido a que se evapora más NH3, por lo tanto, la 

transferencia de calor en ese equipo es menor. 



   

 

   

 

 

Ilustración 5. Respuesta dinámica al cambio en la temperatura de H en 10 y 20 °C. TSi (Temperatura de la 

solución a la entrada), TSo (Temperatura de la solución a la salida), TH (Temperatura del fluido caloportador), 

PSi(Presión de la solución a la entrada) y PSo (Presión de la solución a la salida) 

 

Rectificador: 

En la siguiente grafica se muestra el comportamiento de la temperatura y la 

transferencia de calor en el rectificador, y se observa que una vez efectuado el cambio 

de temperatura inicial de vapor que ingresa en él, la temperatura del refrigerante 

aumenta ligeramente, lo cual se debe al aumento en la presión mencionado 

anteriormente, es decir, debido a que la presión aumenta, la temperatura de saturación 

de la humedad que lleva el vapor también aumenta. 

Los cambios en la tasa de transferencia de calor se deben al cambio en la producción 

de vapor en el generador, lo que implica mayor contenido de agua, por lo tanto, se 

requiere más calor para eliminarla.  
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Ilustración 6. Respuesta dinámica al cambio en la temperatura de 10 °C. TVi (Temperatura del vapor en la 

entrada), TRo (Temperatura del refrigerante en la salida) y Qo (Calor retirado) 

Condensador: 

Debido a que el refrigerante a la salida del condensador se encuentra como liquido 

saturado, su temperatura depende de la presión del condensador y como ya se 

mencionó antes, la presión de alta presenta un aumento en función del calor que entra 

a la solución. 
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Ilustración 7. Respuesta dinámica al cambio en la temperatura de 10 °C. TRi (Temperatura del refrigerante en 

la entrada), TRo (Temperatura del refrigerante en la salida) 

 

Producción de vapor: 

En la siguiente grafica se muestra la producción de vapor en función de la temperatura 

del fluido caloportador, lo cual es lo esperable debido a que al aumentar la 

temperatura TH, la tasa de transferencia de calor en el generador, aumenta 

evaporando mas el Amoniaco. 
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Ilustración 10. Respuesta dinámica al cambio en la temperatura de 10 y 20 °C. TH (Temperatura del fluido 

caloportador), FV (Flujo de vapor) 

 

 Simulación 2: En esta simulación se realiza un cambio de la temperatura del fluido 

caloportador en el tiempo y se observa el comportamiento transitorio de la 

temperatura de generación con el fin de observar el retraso en la respuesta. 

Generador (IC): 

Como se observa en la gráfica a continuación, la temperatura de generación copia en 

el comportamiento de la temperatura del fluido al mismo tiempo (sin retraso), lo que 

significa que la acumulación térmica es mínima, con el intercambiador de calor los 

estados transitorios del fluido caloportador serán copiados inmediatamente por el 

sistema, esto constata lo representado en la ilustración 7. 

La característica mencionada anteriormente se debe principalmente a que en un 

intercambiador de calor no hay fluido estancado, como puede ser el caso de un 
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generador convencional, en este sistema el fluido está en constante movimiento lo 

que provoca una mejor transferencia de calor. 

 

Ilustración 8. Respuesta dinámica al cambio en la temperatura en el tiempo. TSi (Temperatura de la solución a 

la entrada), TSo (Temperatura de la solución a la salida), TH (Temperatura del fluido caloportador), 

 Simulación 3: Se evaluará el tiempo de relajación de los principales equipos del 

sistema luego de provocar que la válvula de alimentación del fluido caloportador se 

cierre un 30%. 

Generador (IC): 

En la siguiente ilustración se muestra el comportamiento de la temperatura de 

generación luego de realizar el cambio del flujo másico del fluido caloportador, se 

observa que en menos de 4 minutos la temperatura de generación alcanza un estado 

seudoestable. 
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Ilustración 9. Respuesta dinámica al cambio de caudal del fluido caloportador. TSi (Temperatura de la solución 

en la entrada), TSo (Temperatura de la solución a la salida) 

 

6.3. Observación Costo-beneficio. 

De acuerdo con estos resultados, teniendo en cuenta la potencia generada en el sistema, la 

cual fue de 3.49 kW, la aplicación de esta tecnología se podría adecuar a una vivienda, 

específicamente para 2 o 3 habitaciones, o de manera general para una superficie de 30 – 40 

m2 para refrigeración.  

Según el análisis de inversión realizado por (Altun & Kilic, 2020), un SRA con una potencia 

de 10 kW, tiene un costo inicial de 3225.6 EUROS, lo que equivale a 14.333.639,04 COP, 

con un retorno de inversión mayor a 20 años para uso doméstico. Tomando esta inversión 

como referencia, y suponiendo que se utilizan los mismos equipos, incluyendo, el precio del 

intercambiador de calor de placas utilizado, donde su valor oscila entre 500-700 US 

(transferencia de calor de 5-8 kW), equivalente a 1.911.600,00 – 2.676.240,00 COP, luego 

entonces, el costo inicial para implementar este sistema es de aproximadamente 
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17.000.000,00 COP. Cabe resaltar que este precio es solo una referencia y el costo real puede 

variar, de acuerdo a la capacidad de refrigeración que ofrezca el SRA.  

Los beneficios de implementar esta tecnología para ser utilizada como aire acondicionado, 

desde la postura ambiental son excelentes, por todo lo dicho anteriormente acerca de estos 

sistemas que resaltan por sus aportes energéticos. El SRA puede suplir la demanda de 

refrigeración por las altas temperaturas, esta implementación se adapta a dicha solicitud, por 

ejemplo, en días altamente calurosos el equipo proporciona su máxima capacidad, es decir el 

sistema buscará ese equilibrio térmico de acuerdo a la situación climática, entre mayor sea la 

radiación solar que llega a los colectores, mayor será la oferta. No obstante, la adquisición 

de estos equipos del SRA es bastante alta económicamente, y es por ello que es más fácil 

acceder al sistema de refrigeración convencional, por ser más económico y más eficiente.  

Por este motivo estos SRA son poco comunes en aplicaciones domésticas, sin embargo, para 

el sector industrial los beneficios son mucho mayores, ya que pueden reducir de manera 

significativa el consumo de electricidad de la industria, pero la obtención de los equipos es 

mucho más costosa que para el uso doméstico, por ejemplo la empresa TECNOGLASS S.A 

de Barranquilla, invirtió 1.035.000.000 COP para adquirir el SRA (Silva Ortega et al., 2020), 

y en un año redujo el consumo eléctrico de 4.130 MWh a 51.100 kWh.  

De acuerdo con lo anterior, para la inversión del SRA a la vivienda, se necesitarían 

aproximadamente 17.000.000,00 COP, por lo que consideramos que esta implementación 

puede no ser viable desde el punto de vista económico, pero desde el punto de vista ambiental 

se necesitan más de estos sistemas de fuentes de energía renovables, con el propósito de 

cuidar el medio ambiente. 

 



   

 

   

 

7. CONCLUSIONES 

 

En esta investigación se obtuvo un resultado que cumple con lo propuesto, al reemplazar el 

generador por un IC, el tiempo en que tarda en estabilizarse la temperatura que sale del IC 

cuando la temperatura cambia drásticamente 10 y 20 °C, es casi nulo, lo que le permite al 

SRA alcanza ese estado estable y respuesta casi inmediata a los cambios de temperaturas que 

se puedan presentar. 

Frente al cambio del flujo masico del fluido de calentamiento, en este caso de 100 a 41,71 

kg/h (cerrar la válvula un 30%), el tiempo de relajación de la temperatura de generación es 

de menos de 4 minutos. 

El sistema con la modificación entrego una potencia de refrigeración de 3.46 kW, con un 

COP de 0.54, con una respuesta casi inmediata a los cambios de temperatura de 10 y 20 ºC 

realizados en la simulación, por lo que se puede concluir que el uso de intercambiadores de 

calor de placas hace que la inercia térmica sea casi nula. 

Los SRA son amigables con el medio ambiente, su utilidad en masas puede contribuir a la 

preservación de las energías no renovables. Se propone que este SRA puede implementarse 

para uso doméstico, para refrigerar una superficie de 30-40 m2, sin embargo, el coste para la 

implementación de estos equipos es alto y el retorno de inversión puede superar los 20 años. 

Es poca la literatura y trabajos relacionados al tema de estudio de este documento, ya que el 

enfoque de dichas investigaciones está destinado a evaluar como mejora la transferencia de 

calor, el COP, la potencia de refrigeración obtenida en el sistema, entre otras, pero no 

incluyen el tiempo en que tarda en estabilizarse la temperatura de la mezcla para que esta se 

evapore.  
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