Instituto Tecnologico de Costa Rica
Vicerrectoria de Investigacion y Extension
Direccion de Proyectos
Informe final de proyectos de investigacion y extension

Este informe consta de dos documentos que deben entregarse en conjunto: Documento 1, que
constituye un informe técnico sobre los resultados obtenidos en el proyecto o actividad; Documento
2, en donde deben presentarse todos aquellos problemas técnicos y administrativos que hayan
afectado el desarrollo del proyecto o actividad y sus resultados.

En ambos documentos debe cumplirse con la totalidad de los apartados indicados, salvo que se
especifiquen como opcionales.

DOCUMENTO 1

Debe presentarse un impreso debidamente empastado y un digital que debe ser un tnico archivo en
formato PDF.



Instituto Tecnoldgico de Costa Rica
Escuela de Ingenieria en Produccién Industrial
Escuela de Ciencia en Ingenieria de los Materiales

Informe Final

Proyecto de investigacion

Desarrollo y evaluacion de un dispositivo de intercambio térmico con esponja
metalica como elemento de transferencia del calor

Ing. Marcela Meneses Guzman, PhD
Ing. Bruno Ching¢ Polito, PhD
Ing. Mario Conejo Solis
Ing. Francisco Rodriguez Méndez, MSc

Junio 2024



Contenido

DOCUMENTO 1 ettt ettt ettt s b e e bt et e e ste e sae e sbe e saeesatesabesbesabeeabeenbeebean 1
L. AULOTES Y ITECCIOMNES ...uveveiieuierie ettt sttt sttt er et st st b et e e bt r e er e e s e neereeneene 6
2. RESUITICI ettt ettt ettt ettt et e e st e e st e e s be e s at e e saeee st e e e be e e amsee e ebeeesheeesnbeesaneesnreesaneenn 6
3. Palabras ClAVE....cc.ci ittt e sh e sttt ebesateene e 7
4. INETOAUCCION ..ttt ettt ettt ea e et st b e bt e b e bt e bt e sbeesbe e saeesabesabeeabeeabeeseeneeas 8
ODJELIVO GOINETAL .....viiieiiiitieiiee e ettt r e e bt e b st e e e st e e e sr e b e e e sresmeenes 8
Objetivos especificos (OE) ¥ PrOdUCLOS. .....cceeveiirieiiiiieie e e 8
5. Seleccionar, elaborar y caracterizar las esponjas metalicas para el intercambiador de calor...... 9
5.1 MATCO TEOTICO ..euutieeieiietieitete ettt ettt ettt e st et e bt e st e sm et bt eb et e et e bt e sbeesbeeseesaeesmtesmeenanesaneas 9
5.2, MeEtOOOZIA couveiiiiieiiieiiee ettt st sre e s be e e sre e e s teesateeesaeeene 10
5.2.1 Espuma metalica de aluminio ........cccovceeiiiiiniieniiiee e esie et sieessete s sbe s evae e 11
522 Esponja Metalica de CODTE.....cccuiiiiiiiiiiieiiiiriieeniee sttt s sae e srre e sabeesate s sabe s saraeenees 13
530 CONCIUSIONES ...cooueiiuieiiieiietiet ettt sttt et ettt e b e bt b e she e sae e eaeestesbeeneeenneenees 14
54, RETETENCIAS ..eeueiiiieiiieieete ettt ettt et she et eat st e e n e neees 15

6. Disefiar y construir el intercambiador con esponja metalica y su sistema experimental de

L o ST P OO S PR PRSP 17
6.1, INETOAUCCION ..euveeneiiiieieet ettt sttt et r et enr e ere e renneereennes 17
6.2.  Diseio y fabricacion del intercambiador de calor.........cocevererceninieiencnecee e, 21
6.3.  Diseio y desarrollo del circuito experimental de prueba ..........ccooveeeveriereeneinenieereneneeee, 28
6.4, RETEIEICIAS ....eeeeiiiiiieiiere ettt sttt e bt r e e r e e re s re s ennes 36

7. Modelar computacionalmente el flujo convectivo y la transferencia de calor del intercambiador

CON ESPONJAS MELALICAS ..veeuriirieeirieerittiritie ettt erte e sttt e sttt e stteessteessbeeesabeessbaessbeessaseesaseesnsaeessseesasessnsenan 38
% R 0113 (014 10 (11 10 s USSP PTUPOPRPP 38
7.2 Hipotesis del modelo computacional ..........coccveeviieiniieriiiiriiie et sree e e 39
7.3 Ecuaciones gobernantes y modelo computacional...........cccccveevverineeenieiniiennieeenieesnieesnneenns 41



7.4 ATy L7 Ta Lo L 43
7.5 S 153 (=) 1103 11 SN 49

8. Evaluar y caracterizar el intercambiador de calor con esponjas metalicas, mediante trabajo

1940159111111 21 F O OSSP OUTRRPRPPOPTTION 51
Bl INEIOAUCCION ...ttt et ettt s et e st sb e s e e satesabeemb e e e e enneenees 51
8.2, EXPOTIMEINTOS. c.uetiiiiiiriiriieeeieeesttestt e sttt s st e steessbeessieeesteesabeeesseeensteesssaessbaeessaeessseesnseesnaseenns 52
8.3, ReSUIAAOS ..o st 52

8.3.1.  Temperaturas de entrada y de salida del agua y del aire para experimentos con uso de

pasta térmica y esponja de cobre (EXperimentos 4 ¥ 5) ...cccvecerereerereneeneeeenenresreeee e 52
8.3.2.  Comparacion de resultados entre Experimentos 1,4 y 5 ..cccoevevvrirvccineeneneneeneneeeeen 56
8.3.3. Comparacion de resultados entre Experimentos 1,2 ,3,4 Y 5 oo 60
B4, CONCIUSIONES ...eeutiiieiieete ettt ettt sttt ettt et e bt et e st e e s hee s bt e bt e ebee st e eatesteebeenbeenaeenaeas 62

9. Evaluar la eficiencia del intercambiador de calor mediante un modelo computacional validado
63

9.1, INELOAUCCION vttt ettt ss et et e se e e sbeesbeeneesree e 63
9.2.  Modelacion computacional del intercambiador de calor compacto ........ccevcvverrceeeivieeinieennne. 63

9.2.1 Intercambiador con tres tubos cilindricos de cobre para la circulacion de agua, sin esponja
IMELAIICA (CASO @) .uveeeurreriieeirieeeriieriteesitte e sttt estteesttessabeesateesabeesastessabeesabessnseeensseessseesssseesseessseesnssessnses 64

9.2.2 Intercambiador con seis tubos cilindricos de cobre para la circulacion de agua y dos esponjas
METAIICAS (CASO @) 1.veeueiuririeereetirie ettt sttt st se e st sr e r e e e r e ereene e bt en e r e nnes 68

9.2.3 Otros casos modelados del intercambiador de calor (Cas0 C)....cuevvvrererrrereeeenenieeeeseeeeaes 72
9.3.  Modelacion computacional de otras condiciones de operacion del intercambiador de calor 73

9.3.1 Intercambiador con seis tubos cilindricos de cobre y dos esponjas metalicas para trasferencia
A€ ENEIZIA AITC-AITEC. ..eerurieririeriieritieestee st e eteerte e st eesbae e bteessbeeeabeeessseessbeesseessseeesaseesasaesnssessnseesnseeen 74

9.3.2 Intercambiador con seis tubos cilindricos de cobre y dos esponjas metalicas para trasferencia

de energia aire-aire, con variacion de la temperatura del aire frio .........cooeeeeeeriereenininecreeeee, 76
0.4, CONCIUSIONES ....eeuviniiieiierietere ettt sttt et ettt b s ae e snesee e nenneeneennes 77
L T S (53 (<3 13 T 1 TSP U USRS PRURPR 78



10.  Evaluar la capacidad térmica de esponjas metalicas con propiedades magnetocaldricas como

elementos intercambiadores de calor en un sistema de refrigeracion magnética..........cccceveveerurenne. 79
10.1. INEPOAUCCION ..ottt sttt e sr e s s nee e 79
10.2. IMATCO TEOTICO ...euveeureeireeiee ettt sttt et st sttt e se et esre e sbe e sreesaeesane e 81
10.2.1 Efecto Magnetocalorico y Principios Termodinamicos .......eeecuveercveersieeenveeniieeniieessieeenveennnes 81
10.2.2 Regenerador Magnético Activo y CiClo MAGNELICO ...eevvuverrrieeiriiriniieeiiee e sieesiee s 82
10.2.3 Procesamiento de 108 re€@eNeradores. .....cceeivieeireeirieeeriieesriiesiieesieessreeesieeessreesseessseessnseesanens 85
10.2.4 Materiales MagnetoCalOTICOS ...uuvruriirieeirieeiieeriieeritessieesbeeeieeesteeesabeesbeeesbaeenbeessseesssseensees 86
10.2.5 Simulacién computacional de sistemas de refrigeracion magnética ..........ceceeevuveerceernneennne. 89
10.2.6 MCM como capas delgadas o peliculas finas ........occevveeriiieiiiieniie e 90
10.3. AV (50T (0] (o7 < £ RO PRSPPI 91
10.3.1 Caracterizacion eXPerimeEntal........cccocveeirceririiiiniiiiniiierrteessieeesreeeseeesreesbeessaaeesteesbaessreeesaeees 91
10.3.2 Disefio del CIrcuito eXperimental.........ccoccveirrieeiriieiniieinieeniesiieesrieessieessseeessteessseeeseeeessseesnnes 93
10.3.3 Modelado matematico-computaCional ............eercveerreeireeeniieeiiiee e esieeesree e ssieeesbeesereeeaees 98
10.4. Resultados experimentales ¥ analiSis .....coovveerveeiiieeeriiieniieeniee e siee e esreesveessieesseee s 108
10.4.1 Analisis termo-mecanico en peliculas finas de La(Fe,Co,50) 13 ccccuireuriniieinieinciinnieeenineenns 108
10.4.2 Delta Tad y Cp para diferentes MCM ........ccccvvcuiiriiiirnrieeinieeeniieenieesieessieeesiseesieeessseeesseeesens 111
10.4.3  Desempeiio térmico de AMR con placas paralelas y medio poroso ......ccceevveerreeernenen. 112
10.4.4  Evaluacion del comportamiento de varios AMR .......coocivviiiiiieinienniineiecieenee e 116
10.5  CONCIUSIONES ..ueeniiieieiiietiete ettt sttt ettt e sbe e s bt b e b e sr e esbeeebeeeeeenneenneeas 120
J0.6  RETEIENCIAS .. ceiuteutirieetieteet ettt et st e e st e bt st ess e bt e mte st e sneeenseeaneens 122
11 Conclusiones GENETALES ........cecueeruieriiirieriiiie ettt st eeee e 127
12 ReECOMENAACIONES......coiuiiriiiriiieiieeetee ettt st s s e rees 130
13 Agradecimientos (OPCIONAL) ...ccveieuieeriieeiiie ittt et e et esbe e sreessbeessbeeesrteeesbeeesaeeas 130



Caodigo y Titulo del proyecto

Codigo: 5402-1351-2301
Nombre: Desarrollo y evaluacion de un dispositivo de intercambio térmico con esponja
metalica como elemento de transferencia del calor

1. Autoresy direcciones

Equipo de trabajo

Marcela M G an, .
arcela Meneses Guzman Ingeniera, MSc, PhD

Coordinadora
Bruno Chiné Polito Ingeniero, MSc, PhD
Mario Conejo Solis Ingeniero

Ingeniero, MSc, estudiante de posgrado del Programa de

Francisco Rodriguez Méndez . .,
g Doctorado Académico en Ingenieria

Colaboradores Externos

Nombre y apellidos Ente externo al que pertenece

Dipartimento di Ingegneria Meccanica, Laboratorio Macchine
Utensili e Sistemi di Produzione (MUSP) del Politecnico de
Milan, Italia

Prof. Ing. Michele
Monno, coordinador
Ing. Valerio Mussi

Ing. Jose Scopelliti,
coordinador Comision Nacional de Energia Atomica, ENDE Dept.- INEND,
Ing. Alejandro Garcia. | Buenos Aires , Argentina

Dra. Franca Albertini,
coordinadora
Dr. Simone Fabbrici

CNR-Istituto dei Materiali per I’Elettronica ed il Magnetismo,
Parma, Italia

2. Resumen

El consumo de energia en el mundo crece de continuo, acompafiando el desarrollo tecnolégico de
nuestras sociedades modernas. Las investigaciones cientificas y tecnologicas proponen soluciones y
oportunidades para reducir le demanda de energia, como en el caso particular de los equipos para
aplicaciones de Calentamiento, Ventilacion y Aire Acondicionado, HVAC por su sigla en inglés. El
componente principal de un equipo HVAC es el intercambiador de calor, quienes ademas juega un
rol fundamental también en otras aplicaciones de caracter industrial, produciendo un impacto



significativo en la eficiencia energética, costos y dimensiones del sistema de intercambio térmico.
Por lo tanto, la posibilidad de contar con un intercambiador de calor més eficiente y compacto es
una alternativa interesante. En este proyecto se desarrolla un sistema de intercambio térmico
compacto que introduce las esponjas metalicas como elementos para transferir el calor. La solucion
que se investiga mediante el proyecto es de aumentar la superficie de transferencia térmica usando
materiales celulares, en particular espumas metalicas de celda abiertas o esponjas metalicas (open
cell metal foam o metal sponge, en inglés). El proposito es brindar una alternativa a los sistemas de
intercambio térmico que usan por ejemplo aletas a forma de laminas, de mas compleja manufactura,
y que requieren inversiones importantes en su mantenimiento. Se valora, ademas, la posibilidad de
usar materiales celulares en el caso de la transferencia de calor que emplea efectos
magnetocaloricos en los procesos de refrigeracion magnética. En este ultimo caso, el desarrollo de
la investigacion se realiza con el apoyo de un trabajo de Doctorado en Ingenieria, con una
dedicacidon especifica al tema del intercambio térmico con efectos magnetocaléricos.

En el proyecto se han usado dos métodos efectivos para evaluar los dispositivos de intercambio
térmico, el trabajo experimental y las técnicas computacionales, apoyadas con enfoques que
involucran competencias analiticas avanzadas, simulaciéon y modelado virtual de componentes. Para
los experimentos, se ha disefiado y construido el sistema del flujo al intercambiador, con accesorios
e instrumentos para la adquisicion de datos. Ademas, se ha disefado y fabricado el componente
principal del intercambiador, seleccionando esponjas metalicas y otros materiales. Se han
planificado los experimentos y evaluado el desempefio térmico del sistema. Con los primeros
resultados, se han realizado ajustes al intercambiador para su configuracién final. Para el trabajo de
modelacion y simulacion se han investigado los modelos computacionales de energia y flujo y
usado software computacional (CAE) de ultima generacion como es Comsol Multiphysics.
Sucesivamente se ha desarrollado el modelo del dispositivo de intercambio térmico y simulado el
intercambiador del sistema experimental con el proposito de validar los resultados computacionales.
Mejorado el modelo, este se ha usado para simular otros casos de interés, evaluando el
intercambiador en distintas condiciones que permitan establecer su eficiencia en términos mas
generales.

También, en el marco de este proyecto se ha presentado y desarrollado un modelo bidimensional de
un regenerador magnetocaldrico activo (AMR, por su sigla en inglés), construido con placas
paralelas que albergan el material poroso e incorporando materiales magnetocaldricos. Una tultima
parte de la investigacion se ha centrado en la evaluacion estadistica de la capacidad térmica,
eficiencia y desempefio energético del sistema de refrigeracion magnética con AMR porosos,
propuestos como elementos para el intercambio y la regeneracion del calor.

3. Palabras clave

Esponjas metalicas, intercambiador de calor compacto, métodos computacionales y experimentales,
refrigeracion con efecto magnetocaldrico.



4. Introduccion

El presente documento se ha organizado por secciones, donde cada una de estas responde a un
objetivo especifico y el producto resultante. Para dar una referencia al lector, a continuacion se
describen el objetivo general, los objetivos especificos y productos y las referencias de la seccion.

Objetivo General:

Desarrollar y evaluar un intercambiador térmico con esponjas metalicas como elementos de
transferencia de calor.

Objetivos especificos (OE) y Productos

1. Seleccionar, elaborar y caracterizar las esponjas metalicas para el intercambiador de calor
(Seccion 5).

Productos: Esponjas metalicas caracterizadas para el intercambiador de calor.

2. Disefar y construir el intercambiador con esponja metalica y su sistema experimental de prueba
(Seccidn 6).

Productos: Intercambiador de calor con esponjas metalicas y sistema experimental de prueba.

3. Modelar computacionalmente el flujo convectivo y la transferencia de calor del intercambiador
con esponjas metalicas (Seccion 7).

Productos: Modelo computacional preliminar del intercambiador de calor con esponjas
metalicas.

4. Evaluar y caracterizar el intercambiador de calor con esponjas metalicas, mediante trabajo
experimental y virtual (Seccion 8).

Producto: Intercambiador de calor caracterizado experimentalmente

5. Evaluar la eficiencia del intercambiador de calor mediante un modelo computacional validado
(Seccion 9).

Producto: Eficiencia del intercambiador de calor mediante un modelo computacional validado.

6. Valorar la capacidad térmica de esponjas metalicas con propiedades magnetocaldricas como
elementos intercambiadores de calor en un sistema de refrigeracion magnética (Seccion 10).

Producto: Sistema de intercambio térmico para refrigeracion con esponjas metalicas y efecto
magneto calorico.



5. Seleccionar, elaborar y caracterizar las esponjas metalicas para el intercambiador de
calor

5.1.Marco Teorico

En este proyecto se plantea desarrollar un sistema de intercambio térmico compacto y eficiente que
introduzca esponjas metalicas como elementos innovadores de intercambio del calor. Como la
resistencia térmica del lado del aire es un elemento dominante de los intercambiadores de calor, un
método comiin es el de aumentar las superficies de intercambio térmico con aletas y laminas. En
cambio, la solucion que se desea investigar es la de aumentar la superficie de transferencia térmica
con materiales celulares espumas metalicas de celda abiertas o esponjas metalicas [Ban01, Ban06,
Ban07, Garl6, Lef08], en inglés open cell metal foam o metal sponge (Fig. 5.1). Las esponjas de
aluminio o de cobre cuentan con alta conductividad térmica de la fase s6lida metalica, por lo cual

Figura 5.1. Material celular espuma metélica de celda abierta (metal sponge).

posen propiedades muy aptas para este tipo de aplicaciones. Las espumas metalicas de celda abierta
(o esponjas metalicas) son materiales interesantes con muchos usos potenciales. Estos materiales
pueden ser usados para aumentar la transferencia de calor en muchas aplicaciones, tales como
intercambiadores de calor criogénicos, sumideros de calor compactos e intercambiadores de calor
compactos, como seilalado por Lu et al. [Lu98]. Las esponjas metalicas se caracterizan por una
estructura celular constituida por un metal (o por una aleacion metalica) y poros comunicantes
llenos de aire. Debido a su alta porosidad y gran area superficial intrinsecas [Boo03a], se considera
que estos materiales puedan tener propiedades muy prometedoras para mejorar la eficiencia y
minimizar peso y volumen de los nuevos intercambiadores de calor. En este caso, la complejidad
del proceso de transferencia de calor convectivo y el nimero de parametros que se deben analizar
simultaneamente, requieren una actividad experimental preliminar muy amplia para poder disefiar
componentes celulares con una calidad adecuada para los sistemas de transferencia de energia
térmica. El desarrollo de modelos computacionales podria contribuir en la reduccion de trabajos
experimentales y costos, aunque el propdsito es muy desafiante.

En Ia Fig. 5.1 se aprecian los pilares (struts) de las esponjas que se interconectan en los nodos,
formando celdas y poros. Existen diferentes formas de esponjas, pero en aplicaciones térmicas se
usan las que presentan pilares solidos obtenidos por procesos de fundicidon, que asegura un aumento
del coeficiente de intercambio térmico [Zha04]. Este tipo de esponja, inventada por la division de
Materiales y Aero-Espacio de la sociedad ERG de USA en 1960, se obtiene con un proceso de
manufactura de espumas metalicas de celda abierta basadas en una preforma organica [Ashl14],
generalmente poliuretano. En el caso de la esponja ERG, como el proceso de fabricacion esta
influenciado por la gravedad, las celdas resultantes tienen forma ovalada. Otras esponjas (Alveotec,
Constellium) se fabrican vertiendo metal fundido sobre un lecho de esferas solubles (esferas de sal
o de arena con pegamento polimérico). Después de la solidificacion del metal, las esferas se
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eliminan con corrientes de agua. La esponja metalica que se crea con este proceso presenta celdas
esféricas uniformes y ademas brinda interesantes propiedades estructurales y funcionales como alta
porosidad (entre 80% y 95%), alta area de intersticios por unidad de volumen, buena absorcion de
energia por impacto, excelente mezcla del fluido debido a trayectorias muy tortuosas [TJo10],
posibilidad de procesos de manufactura hibrida con diversos metales (Al, Cu) para formar paneles
[Lev05] y diversas formas en 3D.

Respecto de la caracterizacion, es comun describir las esponjas metalicas mediante el nimero de
poros por pulgada linear (PPI) y la porosidad volumétrica (volumen de poros en relacién con el
volumen total). La estructura de la esponja depende de la direccion en la cual se mide el PPl y se
deberian reportar tres valores de este, uno para cada direccidon espacial. Mahjoob y Vafai [MahO0S]
usan tres parametros relacionados con el cociente superficie/volumen y tortuosidad de la esponja, es
decir la porosidad volumétrica, el valor de PPI y el diametro medio de la fibra (didmetro del pilar).
El valor del cociente superficie/volumen se usa para interpretar fisicamente los resultados
experimentales [Cal00, Fou02] y comparar las esponjas metélicas a otras soluciones, por ejemplo
las aletas corrugadas. Un método experimental que se puede usar para caracterizar las espumas es la
observacion con rayos X, en particular la microtomografia a RX, por ejemplo, para medir la
conductividad térmica [Sol07] y caracterizar la microestructura porosa [Bau04, Sall0]. Otras
técnicas posibles son los rayos gamma [Mor07, Men17] y el ultrasonido [Kat16, Kat17].

Para las aplicaciones térmicas de las esponjas, existe un gran numero de pardmetros que afecta la
caracterizacion térmica del sistema, entre otros:

a) tipo de esponja, es decir método de manufactura, espesor de la esponja;

b) caracterizacion geométrica;

¢) orientacion de la esponja en el sistema y condiciones de anisotropia de este material;

d) métodos de adhesion/ensamble de la esponja a través de técnicas de pegamento epdxido
altamente conductivo o de soldadura/brazado, el primero mas facil de realizar, pero con una
resistencia de contacto mayor como demuestran Sekulic et al. [Sek14];

e) métodos de corte, por ejemplo, el maquinado puede causar deformacion plastica de los
struts en las esquinas de la esponja, crear variaciones locales de porosidad y modificar las
condiciones de pegado/contacto entre los substratos;

f) condiciones especificas del circuito experimental de estudio, efecto de la radiacion,
presencia de incrustaciones.

5.2.Metodologia

Para la elaboracion de los componentes térmicos con esponjas metalicas del intercambiador, se debe
considerar que las esponjas presentan una estructura de tipo celular de celda abiertas que necesita
métodos de fabricacion, caracterizacion, unidon y ensamble muy especificos. Los componentes
deben mantener las caracteristicas técnico-ingenieriles requeridas para la aplicacion térmica, por
ejemplo, presentar un grado de homogeneidad satisfactorio, permitir el flujo de los fluidos,
favorecer la trasferencia de calor, no sufrir deformaciones importantes, entre otros. Con base en
estos requerimientos, se presentan dos alternativas: a) la primera es la produccion en propio de las
esponjas seleccionadas; b) la segunda es proceder a la adquisicion de estas. En ambos casos, se
deben fabricar posteriormente otros componentes del intercambiador de calor. Para la alternativa a),
se puede recurrir a la colaboracion internacional con los partners del proyecto, en el especifico el
Laboratorio MUSP del Politecnico de Milano (Italia). Las tecnologias disponibles en el laboratorio
MUSP, para la produccion de este material celular, se basan en métodos de produccion de
solamente espumas metalicas de aluminio, usando horno de conveccion y precursores mezclados a
agentes espumantes. Para el caso b), la compaitiia ERG AeroSpace Co (USA) produce esponjas
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metalicas de cobre y aluminio, usando la tecnologia Duocel®, que representa uno de los mejores
materiales celulares para este tipo de aplicaciones, de acuerdo con el estado del arte. Luego para
elaborar los componentes térmicos con las esponjas metalicas, se puede hacer uso de métodos de
corte especificos, por ejemplo, corte con chorro de agua o con electro-erosionadora de hilo caliente
disponibles en el Laboratorio MUSP o eventualmente en el TEC. Finalmente se pueden unir a otros
elementos, por ejemplo, plaquetas y tubos metalicos, mediante el uso de comunes pegamentos
especificos con alta conductividad térmica o de mas sofisticados métodos de brazado (brazing). En
seguida se describe el trabajo realizado para el OE 1, comenzando con la produccion y
caracterizacion de espumas metélicas fabricadas en propio y sucesivamente con las adquiridas en el
marco de este proyecto.

5.2.1 Espuma metalica de aluminio

En el Laboratorio MUSP, se manufactura una espuma metalica con celda cerrada mediante
espumado en polvo (powder compact melting technique), utilizando precursores obtenidos con una
aleacion AlSi10 mezclada con polvo de hidruro de titanio (TiH,) al 0.80% en peso [Rob22]. Los
precursores en forma de largas barras, comercializados por la firma Aluligth® GmbH (Austria),
han sido cortados y colocados en la cavidad de un molde de acero, de seccidon cuadrada de lado 166
mm y altura de 400 mm. Los precursores han sido posicionados dos planos de igual coordenada
transversal Z y con la direccidon de extrusion paralela a la direccidon Y, en el sistema de referencia de
la Fig. 5.2. El sucesivo proceso de expansion ha sido desarrollado mediante calentamiento del
molde en un horno a conveccion de la firma Nabertherm®, colocando el molde con las caras
cuadradas XY perpendiculares a la direccion de la gravedad Z. La temperatura y la velocidad de
calentamiento has sido reguladas hasta alcanzar un valor de 680 °C. Sucesivamente se reduce la
temperatura del molde siguiendo una rampa de enfriamiento, hasta la solidificacion completa de la
espuma metalica. El material celular de aluminio asi obtenido puede ser utilizado directamente en
aplicaciones mecanico-estructurales y, con ulteriores procesos de transformacion, también en
dispositivos de transferencia de calor y masa. En este ultimo caso, una vez obtenida la estructura
celular de celda cerrada, deben aplicarse procesos de transformacion para obtener espumas con
celdas abiertas (open cell metal foams o sponge), mediante corte de precisién usando chorro de agua
o electro-erosionadora.

Colimador Detector de centelleo
i

Fuente de

Cesio 137 ' Espuma
. metdlica |

_iéi_stema de

movimiento

Figura 5.2. Sistema de referencia para la espuma metalica y equipo de caracterizacion con rayos gamma.

Durante el proceso de produccion se pueden generar no homogeneidades a lo largo de la estructura
del material [Ch17], como anisotropias, defectos relacionados con la distribucién de tamafios de
celda, forma no uniforme de la celda, variaciones en el espesor de la pared de la celda, presencia de
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paredes dobles, celdas que faltan y los desajustes de la pared, celdas corrugadas o desviaciones
como grietas, torceduras, culebreo, etc. Por lo tanto, es necesario caracterizar su estructura y
propiedades, siendo que un indicador importante es la densidad. Esta puede medirse como una
funcion a lo largo del espesor del material espumado brindando su perfil. Se puede comparar el
perfil de densidad obtenido contra un perfil de densidad en control (o de referencia) para determinar
si la estructura interna de la espuma corresponde o no a un material conforme. Bajo esta premisa, si
se midieran sus propiedades térmicas, estos estarian dentro de los parametros establecidos como de
un material conforme. La caracterizacién de la espuma se basa en aplicar una metodologia no
paramétrica de monitoreo de perfiles no lineales que integre el uso de maquinas de soporte de
regresion, métricas de caracterizacion de los perfiles y graficos de control EWMA (Exponentially
Weighted Moving Average) basados en rangos [Rob22].

Para obtener los datos de densidad, se emplea el procedimiento de medicion descrito en [Rod17]
que usa radiacion electromagnética gamma proveniente de una fuente de Cesio 137 y el sistema
automatizado de escaneo de la Fig. 5.2. La fuente de emisioén colimada con piezas de plomo con
agujero de 30.5 mm dirige la radiacion gamma hacia la probeta y en el otro extremo un detector de
centelleo de alta sensibilidad, también colimado con agujero de 23.0 mm, registra la intensidad de la
radiacion que atraviesa la muestra. La fuente y el detector tienen una posicién fija, mientras que es
la probeta la que se mueve mediante un sistema automatizado. En un material con espesor constante
es posible medir los cambios de densidad; en cambio cuando la densidad del material es constante
es posible detectar el espesor que el haz encuentra en su trayectoria. En el caso de las espumas
metalicas, despreciando la radiacion absorbida en los espacios vacios de las celdas y asumiendo que
la densidad del material s6lido (AISil0 y TiH,) de las paredes de las celdas sea constante, la
radiacion atenuada es directamente funcion del espesor atravesado. Luego el registro de la
intensidad de radiacién absorbida por el material en diferentes puntos de la muestra, permite
construir un perfil de intensidad cuya forma es equivalente a un perfil de densidad, que a su vez
tiene relacion con la porosidad del material celular.

La Figura 5. 3 muestra la forma de los perfiles de la radiacion gamma que es absorbida por la
espuma metalica de AlSil0 (cuentas/segundo). El perfil de color rojo es medido para posiciones
diferentes en coordenada X de la muestra, mientras que el de color azul es medido en diferentes
posiciones a lo largo del eje Y de la muestra. La acumulacion de material metalico en las regiones
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Figura 5.3. Perfil de la radiacion gamma absorbida por espuma metalica de AlSil0.
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inferiores de la espuma que se origina durante el proceso de expansion del precursor, es evidente
para valores bajos de absorcion en direccion Z. En efecto, la influencia de la gravedad en el proceso
de espumado provoca un fenémeno de drenaje de la fase liquida metalica hacia el fondo del molde
provocando una disminucion del tamafio de las celdas vacias y por lo tanto de la porosidad del
material celular. Luego la forma de colocar los precursores solidos en la cavidad del molde para
ejecutar el proceso de espumado conlleva a valores diferentes de la atenuacion de la radiacion
[Men17], indicando variaciones en la densidad de la espuma. La caracterizacion con ensayos no
destructivos mediante escaneo gamma y la aplicacion de técnicas no paramétricas de monitoreo de
perfiles no lineales, permiten concluir que los perfiles de densidad presentan variabilidad; la
variacion es diferente si los perfiles se miden en forma paralela o perpendicular al acomodo de los
precursores en el molde durante el proceso de espumado, indicando anisotropia en la estructura
celular.

5.2.2 Esponja metalica de cobre

Las esponjas de cobre consideradas son las comercializadas por la compaiia ERG AeroSpace Co
(USA) que usa la tecnologia Duocel® (https://ergaerospace.com/copper-foam). Las esponjas se
caracterizan por una red tridimensional de ligamentos de cobre que forman celdas de tipo abiertas,
con buena resistencia y muy buena conductividad térmica. Son muy aptas para aplicaciones donde
se requiere alta conductividad y elevados valores de area superficial, por ejemplo, en
intercambiadores de calor, superando las prestaciones de las esponjas de aluminio. Las propiedades
principales son:

e elevada conductividad térmica

o clevada area superficial por unidad de volumen

e produccion de turbulencia en el flujo de fluidos, que minimiza las capas limites y promueve
la mezcla, aumentando las prestaciones térmicas

o forma y geometrias seleccionables que minimizan dimensiones y costos

En Tabla 5.1 se reportan los datos de las esponjas ERG Duocel® brindados por el fabricante.

Ademas, estas esponjas pueden ser maquinadas e integradas en un ensamble mediante uniones con
pegamentos adhesivos, técnica de brazado y conexiéon mecanica.

Para el caso de las esponjas comerciales ERG Duocel®, se excluye la presencia de defectos, o
variaciones importantes de la densidad o de su estructura, etc. que comportan la modificacion de las
propiedades fisicas y en particular térmicas. Usando por lo tanto la informacién reportada por el
fabricante, es posible caracterizar estos materiales, en particular determinar su densidad y
conductividad térmica, como se indica a continuacion.

e Densidad

Generalmente se especifica la densidad relativa py, la cual representa el porcentaje de un dado
volumen ocupado por la estructura de la esponja. Esta magnitud se vincula a la porosidad especifica

¢ 0 a cuanto aire se encuentra en el volumen considerado, asi la porosidad es equivalente a 1 - py.
Por ejemplo, una esponja de cobre con densidad relativa de 8% tendra una porosidad de 92%.
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Tabla 5.1 Propiedades de las esponjas de cobre ERG Duocel®

Propiedad Opciones comunes
Aleacion de cobre C10100
Poros por pulgada (PPI) 5,10,20,40
Densidad relativa 8-12%
Resistencia a compresion 0.903 MPa
Resistencia a traccion 6.9 MPa
Resistencia a cizalle 1.31 MPa
Modulo de elasticidad (compresion) 736 MPa
Modulo de elasticidad (traccion) 101.84 MPa
Moédulo de cizalle 282 MPa
Calor especifico 0.385 J/(g °C)

Conductividad térmica bulk

10.1 W/ (m °C)

Coeficiente de expansion térmica (en 0-100 °C)

1.1 x 10 > m/(m °C)

Resistividad eléctrica bulk

6.5x 10 ® ohm cm

Punto de fusion

1080 °C

e Conductividad térmica
La conductividad térmica total K de una espuma de celdas abiertas se calcula considerando cuatro
componentes:

K = Ksolid ligaments + Kgas + Kgas convection + Kradiant

donde:

Ksolid ligaments es la conductividad del arreglo 3D de los ligamentos solidos que forman la
estructura de la esponja; este término se denomina también conductividad térmica bulk de la
esponja.es la cantidad mas grande y térmicamente dominante de los cuatro componentes y se puede
calcular como:

Ksolid ligaments = Ksolid * relative density % 0.33
donde Ksolid equivale a la conductividad térmica del material solido de los ligamentos,

relative density es la densidad relativa en %, y 0.33 representa un coeficiente que resulta de la
estructura geométrica o tortuosidad de la esponja.

5.3.Conclusiones

A conclusion de la revision efectuada con las actividades anteriores, se seleccionan las esponjas
metalicas de cobre ERG Duocel®, para la construccion de los componentes del intercambiador de
calor, debido a que:
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a) no requieren de ulteriores procesos de fabricacion, contrariamente a las espumas de
aluminio de celda cerrada;

b) presentan mejores valores de conductividad térmica, respecto de las espumas de aluminio;

¢) brindan una estructura celular mas homogénea que reduce la presencia de condiciones de
anisotropia importante en sus propiedades;

d) cuentan con una caracterizacion rigurosa brindada por el fabricante, especialmente en el
caso de aquellas propiedades fisicas para los cuales no se dispone de instrumentacion de
medicion;

e) pueden ser facilmente maquinada e integradas en dispositivos mediante uniones, adhesivos,
etc.

f) su uso has sido reportado en muchos trabajos cientificos, concluyéndose que representan las
mejores esponjas comerciales y de referencia para aplicaciones térmicas;

g) tienen un costo moderado.

De las esponjas ERG Duocel® se escogen las de 40 PPI que presentan poros mas pequenos,
brindando el nimero mayor de poros por pulgada lineal, porosidad mayor y mayor area superficial
por unidad de volumen.
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6. Disefiar y construir el intercambiador con esponja metalica y su sistema experimental de
prueba

6.1.Introduccion

El propésito es brindar una alternativa a los sistemas de intercambio térmico, por ejemplo, a los que
usan aletas a forma de ldminas, que son de mas compleja manufactura, requieren inversiones
importantes en su mantenimiento y ademas posen baja resistencia estructural. Los intercambiadores
de calor son componentes esenciales en una gama amplia de aplicaciones para el manejo térmico,
sea en usos domésticos que industriales. Estos dispositivos son cruciales pues tienen influencias en
la seguridad, calidad ambiental y gasto de energia del intercambiador. En estos dispositivos, el aire
es frecuentemente un fluido de trabajo [Sha03], debido a su simple disponibilidad, mientras otros
fluidos son agua, aceite, liquidos refrigerantes, etc. La baja conductividad térmica del aire provoca
una resistencia térmica del lado aire, la cual puede representar mas del 80% de la resistencia térmica
total de los intercambiadores de calor [Hel0]. De consecuencia, el reducir esta resistencia térmica
puede brindar mejor eficiencia y disminucién de costos, dimensiones, materiales y energia. Las
investigaciones han llevado a mejoras importantes por medio de estudios sobre las propiedades del
fluido, arreglo de flujos, seleccion de materiales y aumento del area de transmision mediante aletas.
En conveccion forzada, estas mejoras ayudan en maximizar el producto del coeficiente de
coeficiente de transferencia de calor por la superficie de trasferencia de calor por unidad de
volumen y en la reduccion de la caida de presion del lado del aire, implicando diferentes tipos de
disefio de aletas en funcion del tipo de aplicacion.

El actual estado del arte para ambientes no-corrosivos es el disefio de aletas sin interrupcion, por
ejemplo, aletas corrugadas y aletas fisuradas como los considerados por [Huil3] en la superficie de
tubos. Algunas mejoras pueden ser obtenidas a través de elementos que generan vortices, que
colocados en la region de la estela del flujo pueden aumentar la transferencia de calor. En este caso
se producen tres mecanismos de mejora de la transferencia de calor, una mejor mezcla de flujo, una
reduccion de la capa limite y en atraso en la separacion del flujo desde la superficie del tubo.
También, en la conveccidn natural, se puede recurrir a la misma optimizacion, aunque el problema
es mas complejo, pues la resistencia al flujo puede afectar los valores de temperatura local y los
coeficientes de trasferencia térmica. Ademas, la radiacion puede jugar un rol significativo. Aletas de
tipo pin y las diferentes formas de aletas planas (en particular las aletas trapezoidales invertidas)
pueden inducir mas flujo de aire sobre un sistema térmico comparado al caso de las aletas planas
rectangulares [Dogl4]. Otras mejoras se pueden lograr con la misma orientacion de las aletas, por
ejemplo, con una disposicion a campana. En otros casos se pueden hacer las aletas porosas
mediante perforaciones y en este sentido el proceso de optimizacion de las aletas convencionales
conduce al uso de medios porosos. Otra tecnologia experimentada es la fabricacion de un
intercambiador con una estructura para el intercambio de calor de tipo entramada o reticulada
[HoJ20], usando el proceso SLM (selective laser melting) a partir de una aleacidon en polvo de
aluminio AISi10Mg. En la estructura se implementan repeticiones de celdas unitarias Rhombi-Octet
de diversas dimensiones de celdas, con las cuales se construye la matriz porosa. Los resultados
obtenidos demuestran que es posible usar tecnologias de impresion 3D para fabricar matrices
porosas metalicas. Otro medio poroso que se puede usar como intercambiador de calor de tipo
compacto es el lecho de esferas empaquetadas, con una porosidad de alrededor del 60% [Lag08].
De acuerdo con la revision de la literatura cientifica desarrollada en el marco del OEl, otra
interesante estructura celular o porosa que es posible incorporar en la manufactura de un dispositivo
de intercambio térmico compacto es la espuma metalica de celdas abiertas o esponja metalica,
ampliamente descrita en [Ban01, Ban06, Ban07, Gar16, Lef08]. En efecto, desde hace unos afios en
literatura existen muchos trabajos cientificos sobre este tipo de aplicaciones, sobre todo del

17



momento que ha sido posible adquirir la esponja metalica en el comercio o fabricarla mediante
métodos metalirgicos comunes. A continuacion, se brinda una revision bibliografica de algunos de
estos trabajos que introducen el material esponja metalica en un intercambiador de calor y proponen
algunas tipologias de sistemas térmicos experimentales para evaluar el desempefio.

Los autores Feng et al. [Fen14] brindan un estudio experimental y numérico sobre un dispositivo de
intercambio térmico construido con aletas y sumideros de esponjas metalicas sujetas a un chorro de
aire frio suplido por un ventilador. Se usan esponjas de aluminio con porosidad de 96.3% y 8 PPI
(pores per linear inch) y placas de aletas con espesor de 2 mm, variando la altura de las esponjas y
los caudales del aire. Las mediciones de los flujos se llevan a cabo mediante un sistema de placa y
orificio, las temperaturas de los ensayos se miden mediante termocuplas y los datos se recolectan
mediante un sistema de adquisicion digital. Respecto del disefio del dispositivo, una conclusioén
importante se da sobre el tipo de union entre los soportes metalicos que sostienen las esponjas y
estas mismas. Se demuestra que el material adhesivo usado mejora la transferencia de calor para
espesores grande de las esponjas de aluminio, pues promueve el mecanismo de conduccién térmica
desde el soporte hacia estas, sin embargo, introduce una resistencia térmica no despreciable en el
caso de pequeios espesores de esponjas.

Chumpia y Hooman [Chul5] construyen un conjunto de intercambiadores de calor revistiendo unos
tubos cilindricos con esponjas metalicas de diversos espesores. Ademas, los autores desarrollan un
circuito experimental para analizar el desempeno térmico y las pérdidas de presion de aire que fluye
en flujo cruzado sobre las esponjas. Las pruebas se desarrollan en un tinel de viento donde se
instalan unos tubos de Pitot para la medicion de los flujos de aire. El fluido caliente es una mezcla
en volumen de 1 parte de glicol y 2 partes de agua que se mantiene a 75 °C en una unidad de
calentamiento, mientras que sus temperaturas de entrada y salida del intercambiador se miden
mediante dos termocuplas de tipo K. El sistema experimental registra digitalmente las temperaturas
de entrada y salida de los dos fluidos desde el intercambiador, asi como los caudales y las pérdidas
de presion.

Canales rectangulares llenos parcialmente de esponjas metalicas de aluminio, como elementos de
transferencia de calor acompaniada de una simultanea caida de presion del aire en un sistema de
conveccion forzada, han sido fabricados e investigados por [Senl6]. Los investigadores posicionan
las esponjas en los canales en la region inicial de desarrollo térmico, mediante cuatro alternativas: a)
la primera, llenando el canal completamente; las otras tres, usando una seccion de ataque frontal del
fluido hacia la esponja metélica seglin los siguientes casos: b) de tipo convexa, c¢) de tipo concava;
d) de tipo triangular. Se usan esponjas con 10 y 20 PPI y para el movimiento forzado del aire se
recurre a un ventilador centrifugo con un convertidos de frecuencia para el control de la velocidad
del fluido, obteniendo regimenes de flujo laminar y turbulento. El calentamiento de las esponjas se
realiza mediante una hoja de acero inoxidable de espesor 0.02 mm, conectada a un sistema de
alimentacion eléctrico de corriente directa, alimentando un flujo de calor igual a 2865 W/m?. Los
valores de temperatura en el circuito de prueba se obtienen mediante termocuplas de tipo K con un
error de £0.6 % y con una cdmara de imagenes térmicas de rango 0-650 °C y precision igual a £2
°C. Los valores de presion en cambio se miden mediante manoémetros diferenciales de diferentes
rangos y resoluciones.

Otra tipologia interesante de intercambiador de calor compacto se muestra en la Fig. 6.1 y se debe a
Kim y Kim [Kim19] que usan esponjas de cobre y niquel, colocadas en un canal rectangular que
contiene refrigerante R245fa. El refrigerante recibe calor de dos fluidos de agua caliente en un ciclo
fluidodinamico cerrado. Las esponjas usadas son de 18 y 31 PPI para el caso del cobre y de 24 y 33
PPI para el caso del niquel, con porosidades que varian en el rango entre 0.87 y 0.93. El sistema
experimental de alimentacion y prueba se brinda el la Fig. 6.2 y considera cuatro diferentes
circuitos: a) el del refrigerante; b) el lazo de la fuente de agua caliente; ¢) el circuito para enfriar el
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agua; d) el circuito de precalentamiento del agua. El calentamiento del agua se realiza usando un
boiler con resistencia eléctricas de 30-kWe, un controlador de temperatura y aislamiento térmico.
El sistema se completa con instrumentacion para la medicion de las presiones y temperaturas en
varios puntos del circuito, en particular se usan transductores para la presion y termocuplas para la
temperatura. El sistema experimental de adquisicion de los datos es de la firma National Instrument
(NI) y las mediciones de flujo, temperatura y presion se gestionan mediante el software LabVIEW.
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Figura 6.2. Circuito de pruebas experimentales usado en [Kim19] para estudiar el intercambiador de calor
compacto de Fig. 6.2, compuesto por 4 lazos: a) el circuito central del refrigerante R245fa; b) el lazo de la
fuente de agua caliente, en la izquierda; c) el circuito para enfriar el agua, en la derecha; d) el circuito de
precalentamiento del agua en la parte inferior de la figura.

En el trabajo de Cancellara et al. [Can19] se analiza la perdida de presion de aire en unas esponjas
metalicas usadas para dispositivos de aire acondicionado tipo ventilador-serpentin (HVAC fan-
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coils). Las pruebas consideran esponjas metalicas de aluminio y de nickel-cromo con porosidad
mayor a 0.92 y un numero de poros por pulgada de aproximadamente 10 PPI. El dispositivo
experimental prevé un ventilador centrifugo con inverter para la alimentacion del aire en un circuito
de tipo lazo abierto, un medidor de flujo tipo orificio con manémetro diferencial y otro micro
manoémetro diferencial para las pérdidas de presion a través de la esponja. Una termocupla tipo K
controla la temperatura del aire y la adquisicion de los datos experimentales se realiza mediante el
software LabVIEW. Una conclusion importante del trabajo es que existe un valor limite de la
relacion entre el espesor de la espuma y la dimension de los didmetros de los poros, la cual
influencia los valores de perdida de presion.

Un novedoso radiador tipo tubo de calor (heat pipe) para aplicaciones electronicas, incorporando
espumas metalicas de celda abierta es propuesto por Shenming et al. [Shel9]. El disefio considera el
mejorar el intercambio de calor entre la seccion del tubo donde se encuentra la fase condensada y el
aire ambiental. Para simular la fuente de calor de las condiciones reales de funcionamiento, se
fabrica un bloque de aluminio provisto de cuatro barras para el calentamiento eléctrico, controladas
por un regulador de voltaje. Las mediciones de temperatura se obtienen mediante un arreglo de 18
termocuplas tipo T con una precision de +0.5 °C y se envian en tiempo real a un procesador digital.
Una conclusion importante de este disefio es que se logra reducir del 10% la resistencia térmica del
radiador para esponjas metalicas con 5 PPIL.

Uso de espumas metalicas funcionales de celda abierta, pero con porosidad variable, para ser usadas
en pequefios intercambiadores de calor con conveccion forzada se proponen en [Tanl9]. La
aplicacion es para celdas fotovoltaicas concentradas, donde la eficiencia del intercambio térmico
disminuye en las regiones de salida del fluido y como soluciéon se implementan esponjas de
aluminio con porosidad que se reduce longitudinalmente a lo largo del flujo. El sistema térmico que
brinda el calor presenta dimensiones muy reducidas con una seccion cuadrada 30 mm por 30 mm, la
cual se une a un dispersor de calor de aluminio de la misma seccion y este a su vez a las esponjas
metalicas de porosidad variable. Las esponjas de aluminio son de la firma ERG Aerospace Corp,
tienen un numero de poros por pulgada igual a 10 PPI, porosidad que varia entre 0.918 y 0.682, area
superficial por unidad de volumen entre 809.1 y 3169.3 m*m?® y permeabilidad entre 10.10 x10** m?
y 1.04 x 10 m2.

Otro disefio que usa esponjas metalicas es este caso de cobre, se debe a Hamzah y Nima [Ham20]
que afiaden aletas de este material sobre las superficies de un intercambiador de doble tubo. El
trabajo de estos autores es interesante, aunque no se refiera especificamente a intercambiadores de
tipo compactos, por la descripcion del sistema experimental de medicion. Las aletas se construyen
con esponjas de cobre de 40 PPI y se posicionan en la region anular entre los dos tubos, donde fluye
aire, con un angulo de 30 grados respecto de la seccion de entrada del tubo mismo. En el tubo
interior circula un flujo de agua caliente en circuito cerrado que es impulsado, desde un tanque de
almacenamiento, mediante una bomba de presion equivalente a 5.5 m y regulado a través de
valvulas. Este flujo se mide mediante un flujometro con un rango de medicion entre 1 y 7
litros/min. Ademas, en el circuito experimental se posiciona un ventilador para brindar un flujo de
aire que se regula mediante valvulas y se mide usando un caudalimetro de rango 3+40 m*h. Las
presiones se obtienen recurriendo a manometros de tipo tubo en U, en correspondencia de las
secciones de entrada y salida de los dos flujos presentes en el sistema. Para los valores de
temperatura del circuito, se insertan diez termocuplas de tipo T en la pared del tubo con el proposito
de obtener en perfil de temperatura a lo largo de este, completando con otra serie de termocuplas
para el registro térmico de los valores relativos al aire y el agua.

Finalmente, otra aplicacion de esponjas metalica de cobre para la manufactura de un intercambiador
de calor compacto de placas (PHE, plate heat exchanger) se debe a Nilpueng et al. [Nil20], que
construyen un sistema para mejorar el enfriamiento de equipos electronicos de pequefia escala. Las
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esponjas consideradas son tres, respectivamente de 30 PPI, 40 PPI y 50 PPI y se usan en un circuito
experimental donde se trasmite calor, de un fluyjo de agua caliente hacia otro de agua de
enfriamiento con velocidad variable. El sistema experimental se compone de dos lazos,
respectivamente para el agua caliente y el agua fria, un sistema de adquisicion de datos, un
calentador de potencia 3kW con control de temperatura para asegurar agua caliente desde un tanque
de almacenamiento de 30 litros. Otro tanque del mismo volumen se usa para almacenar agua ftia, la
cual se mantiene en la temperatura deseada mediante dispositivos de enfriamiento-calentamiento
controlados. Dos bombas centrifugas permiten la circulacion de las dos corrientes de agua en
contracorriente, que son medidas a través de dos rotametros. La Fig. 6.3 brinda una vista del
dispositivo térmico manufacturado con placas rectangulares de aluminio en el cual se encuentra la
region interna para el intercambio de calor. Las dimensiones de la placa de intercambio térmico son
longitud igual a 120 mm, ancho de 60 mm y espesor de 2 mm. Las esponjas cuadradas de cobre
tienen una dimension de 40 mm x 40 mm y un espesor igual a 2 mm y han sido fabricadas mediante
un proceso de maquinado con descarga eléctrica (proceso EDM). Las esponjas, que se colocan
hacia la corriente de agua fria presentan porosidad entre 0.932 y 0.933, densidad relativa entre 6.7 y
6.6 y 4rea superficial por unidad de volumen entre 1416 m*m?> y 1745 m?/m3. El intercambiador de
placas que mejor se desempefia estd constituido por el sector central entre las placas con una
esponja de cobre de 50 PPI y operando con el valor mayor de velocidad del agua, la cual varia entre
0.26 y 0.42 m/s. En este caso se aumenta la transferencia de calor por efecto del aumento de la
superficie de intercambio de las espumas (con un mayor valor de poros por pulgada igual a 50 PPI)
y por la intensa mezcla turbulenta (con un mayor valor de velocidad igual a 0.42 m/s).

Figura 6.3. Intercambiador de calor de placas [Nil20]: en la izquierda, un esquema de las dos placas externas
y de la interna, manufacturada con esponjas de cobre; en la derecha, una vista con la direccion del flujo de
agua caliente en rojo y, en azul, el de agua fria en contracorriente

6.2. Disefio y fabricacion del intercambiador de calor

Como adelantado en las secciones anteriores, se pretende disefiar un intercambiador de calor
compacto que use esponjas metalicas como elementos de transferencia de calor. Este tipo de
intercambiador debe asegurar una grande area de transferencia de calor por unidad de volumen del
dispositivo, que reduzca su tamafio, peso, estructuras auxiliares, etc. También es deseable que
disminuya posiblemente los requerimientos de energia y costos asociados, asi como las condiciones
del proceso térmico. Un requisito para el intercambiador es que deberia alcanzar valores
importantes del coeficiente de transferencia de calor convectivo también en correspondencia de
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pequeiias secciones de flujo de los fluidos que intercambian calor. Las configuraciones basicas de
los flujos que se desarrollan en el intercambiador son generalmente de tipo flujo cruzado,
contracorriente o contracorriente multipaso [Berl1]. Las construcciones basicas que se usan
normalmente son de tipo estructuras soldadas, estructuras que incorporan uniones selladas con
empaques y ultimamente manufacturas con impresion 3D.

En el caso del intercambiador compacto con superficies extendidas que aumentan el area de
transferencia se debe poder contar con geometrias de las superficies aptas para elevar la densidad
del area superficial, ademas de poder posicionarlas sea en el lado del fluido frio o en aquello del
fluido caliente. Existen algunas consideraciones de disefio y operacion, como el hecho que un fluido
(generalmente aire) presenta un valor bajo del coeficiente de transferencia de calor convectivo, que
los fluidos son normalmente limpios y no-corrosivos para ser usados en los pequefios canales de
flujo del dispositivo, que la caida de presion ligada a la potencia de bombeo tiene algunas
limitaciones y por lo tanto puede influenciar el mecanismo de intercambio térmico deseado o que
existan complexidades en los recorridos de los fluidos en el interior del intercambiador. Otras
limitaciones importantes pueden derivar de una mal distribucion del flujo o de oscilaciones de este.
Los intercambiadores de calor de tipo compacto deben asegurar areas de transferencia superficial
por unidad de volumen, por ejemplo, mayor que 100 m?/m?, tipica de los intercambiadores clasicos
de tipo tubo y coraza. Ademas, para no crear resistencias térmicas importantes en el mecanismo de
transferencia de calor, se prefiere el proceso de brazing para la union de las superficies extendidas a
los tubos que transportan los fluidos. De toda manera el proceso de brazing es relativamente caro y
constituye una tecnologia no siempre disponible. Como alternativa es posible recurrir a pastas
(grasas) térmicas que permiten aumentar el contacto entre los tubos metalicos y las superficies
extendidas.

Se pasa sucesivamente a la fase de disefio del intercambiador de calor compacto, usando la
informacion recopilada anteriormente. Se toman en cuenta los siguientes criterios:

1. el intercambio de calor es entre agua caliente y aire frio, fluidos muy comunes y de simple
gestion, previendo formas y dimensiones de los canales de alimentacion en el dispositivo;

2. como el aire es el fluido que presenta menor coeficiente de transferencia de calor
convectivo, comparado con el del agua, la esponja se debe colocar del lado del aire;

3. los valores de las magnitudes geométricas, los materiales, sus dimensiones, las conexiones
presentes en el dispositivo, la presencia eventual de valvulas, reductores e instrumentos de
medicion deben responder a conceptos tedricos de mecanica de fluidos y trasferencia de
calor;

4. el disefio del intercambiador de calor compacto debe ser de facil construccion, con
limitacion de los costos de manufactura;

5. es preferible que el dispositivo permita la realizacion de faciles modificaciones durante el
desarrollo del trabajo experimental;

6. el modo de ensamble de los elementos, en particular de los tubos metalicos y de la espuma
metalica de celda abierta que sera unida a estos, debe poderse realizar con los procesos
tecnoldgicos disponibles a los investigadores;

7. con el propdsito de limitar dimensiones y prototipos del dispositivo es preferible desarrollar
un disefio modular del intercambiador.
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Finalmente, se propone un intercambiador de calo compacto y modular que permite las
siguientes cuatro configuraciones:

a) intercambiador con tres tubos cilindricos de cobre para la circulacion de agua, sin esponja
metalica;

b) intercambiador con seis tubos cilindricos de cobre para la circulacion de agua, sin esponja
metalica;

c¢) intercambiador con tres tubos cilindricos de cobre para la circulacion de agua, a contacto
con una esponja metalica de cobre;

d) intercambiador con seis tubos cilindricos de cobre para la circulacion de agua, con dos
esponjas metalicas de cobre a contacto, cada una, con tres tubos.

Sucesivamente se generan los planos del intercambiador mediante herramientas CAD, en particular
el software SolidWorks version 2022 de la firma Dassault Systemes (Francia), software de disefio
que permite modelar piezas y ensamblajes en 3D y realizar los planos de los diversos componentes.
Para el caso de la configuracion c) anterior, una vista tridimensional del componente principal del
intercambiador de calor compacto se muestra en la Fig. 6.4. En la figura aprecian los tres tubos

-

Figura 6.4. Componentes principales del intercambiador de calor con esponja metalica.

Figura 6.5. Vista 3D del intercambiador de calor con una sola esponja de cobre.
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cilindricos de cobre que transportan agua, provistos de una conexiéon a T superior e inferior,
respectivamente para la entrada y la salida del fluido. Ademas, se muestran las dos mitades de la
esponja de cobre que se unen a los tubos para mejorar la transferencia de energia hacia el aire. Este
ultimo fluye a través del material celular, en un régimen de flujo cruzado respecto de los tubos
cilindricos. La sucesivas Fig. 6.5 y 6.6 brindan una vista 3D del intercambiador de calor, donde se
evidencian las conexiones cilindricas a T de los tubos de cobre, las secciones cilindricas de las
extremidades del dispositivo para la entrada y salida del aire y las dos aperturas centrales para la
instalacion de los sensores de medicion. En cambio, la Fig. 6.7 brinda el intercambiador de calor

ARV

Figura 6.6. Modelo en SolidWorks de todas las secciones del intercambiador (configuracién c), con la
presencia de los tres tubos centrales de cobre para la circulacion del agua y la esponja metélica (dividida en
dos secciones) a contacto con estos.

modular de la configuracion d) precedente, donde en su interior son ahora presentes seis tubos de
cobre para el flujo del agua y dos esponjas metalicas a contacto, cada una, con tres tubos (obs.: cada
esponja esta seccionada en dos mitades). Las dimensiones de los componentes del intercambiador
de calor se especifican en las sucesivas Figs. 6.8, 6.9y 6.10.

Figura 6.7. Vista 3D del intercambiador de calor con dos esponjas de cobre.
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Figura 6.8. Dimensiones en mm de las secciones de extremidad del intercambiador de calor, donde se aprecia
la apertura para el flujo de aire.
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Figura 6.9. Dimensiones en mm de la seccion central del intercambiador de calor, donde se aprecian los 3
sitios para la ubicacion de los tubos cilindricos para el flujo de agua.
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Figura 6.10. Dimensiones en mm de otra seccion central del intercambiador de calor, donde se aprecian los 6
sitios (tres por cada lado) para la ubicacion de los tubos cilindricos del flujo de agua.

Posteriormente se construye el intercambiador de calor modular que incorpora partes en material
plastico, representados por las componentes de extremidad del dispositivo y los elementos centrales
para colocar las esponjas y los pequeiios tubos metalicos de cobre para la alimentacion del agua.
Las partes en material plastico se imprimen en la Escuela de Ingenieria en Produccion Industrial del
TEC, con una impresora 3D usando resina. Los tubos cilindricos de cobre primero se cortan y
sucesivamente se forman, usando un arreglo mecanico que permite doblarlos, sin deformar la
seccion transversal de geometria circular. Las esponjas metalicas ERG de 40 PPI seleccionadas,
inicialmente de dimensiones 101.6 mm por 101.6 mm y espesor de 12.7 mm, se dividen y se forman
en dos mitades iguales de dimensiones 101.6 mm por 50.8 mm, manteniendo el espesor, mediante
una electro-erosionadora de hilo caliente. La Fig. 6.11 muestra las dos partes de la esponja de cobre,
cada una provista de tres sedes cilindricas para los respectivos pequefios tubos del agua. El uso de la
electroerosion permite crear un patron de corte que habria sido dificil de obtener con otro método
convencional. La esponja es relativamente delicada, pero con este método la herramienta y la pieza
de trabajo no hacen contacto real, lo que la hace ideal para cortar materiales débiles con una
rugosidad superficial baja.

El intercambiador se manufactura en el CIEMTEC (Centro de Investigacion y Extension en
Materiales del TEC) ensamblando todos los elementos disefiados. Se usan métodos de construccion
apropiados para materiales metalicos, como soldadura y uniones mecanicas. En particular se
fabrican pequefios componentes estructurales, otros elementos para permitir el acceso de las
corrientes de flujo y posicionar los accesorios, la instrumentacion y los sensores. La Fig. 6.12
brinda una imagen del prototipo final instalado en el banco experimental de prueba.
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Figura 6.12. Intercambiador de calor compacto con esponjas metalicas.
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6.3. Disefio y desarrollo del circuito experimental de prueba

El circuito experimental de prueba se desarrolla en el Laboratorio de Materiales Porosos y Celulares
ubicado en el CIEMTEC. Este se disefia planificando fundamentalmente dos secciones, la primera
para alimentar el aire al intercambiador y la segunda para permitir el flujo de agua hacia este. Los
componentes principales son el compresor de aire, el tanque de almacenamiento y la bomba con
inverter para el agua, los correspondientes circuitos neumatico e hidraulico, los medidores de flujo y
de presion y los tubos para el movimiento de los dos fluidos. En Fig. 6.13 se muestra un diagrama
en bloques del circuito experimental de prueba, donde se indican todos los elementos anteriores.
Los flujos de aire y de agua confluyen en el intercambiador de calor compacto descrito en la
seccion anterior 6.2. En seguida se especifican las componentes del circuito experimental.

B2

Figura 6.13. Circuito experimental de prueba.

a) Circuito de aire

El circuito neumatico transporta el aire hacia el intercambiador de calor y consta de un compresor,
tubos plasticos y de hule con diametro interno igual a !4 pulgada, valvulas de aguja para regular el
flujo, sensores de presion y temperatura. La seccion neumatica del circuito experimental se refigura
en la Fig. 6.14. A continuacion se brindan las caracteristicas de sus componentes.

al) Compresor

El laboratorio cuenta con un compresor BAMBI PT 90 de aire que trabaja con pistones (Fig. 6.15),
operando con un ciclo de trabajo de descarga y recarga, es decir, el compresor se vacia y luego
recarga su tanque de almacenamiento. El compresor tiene un sistema de prevencion de sobrecarga
térmica y en el evento de una temperatura excesiva, el motor se apaga. Se debe asegurar que no
haya fugas de aire en el circuito para que el motor del compresor no se esfuerce y se caliente. Los
parametros de operacion del compresor se muestran en la Tabla 6.1.
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Figura 6.14. Circuito neumatico para el flujo de aire.

Figura 6.15. Compresor de aire BAMBI PT90.

Tabla 6.1. Valores de operacion del compresor.

Presion de | Presion Ciclo de trabajo
trabajo interna | Frecuencia | Capacidad | Voltaje | Corriente | Conexion (min)
(bar) max. (Hz) L) W) (A) NPT (in)
Min. | Max. | (bar) Trabajo | Descanso
0 12 8 50 90 240 8.1 Vs 6.5 3.5

a2) Caudalimetro de aire
Para la medicion de flujo de aire se usa un caudalimetro de area variable MasterFlex (Fig. 6.16) con
valores de operacion brindados en la Tabla 6.2. El caudalimetro funciona con una esfera para
marcar el flujo, cuyo material y densidad pueden variar. Por esto, la escala que se usa en el
instrumento es proporcional, pero no tiene dimensiones. Los datos de la lectura, correspondiente a
la escala de un caudalimetro con flujo maximo de aire de 24.452 1/min se muestran en la Tabla 6.3.
En este caso los valores corresponden especificamente a una esfera de vidrio y fueron tomados a
una temperatura ambiente de 70 °F (21.11 °C) y presion atmosférica de 14.7 psia (1.013529 atm).
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Figura 6.16. Caudalimetro MasterFlex.

Tabla 6.2. Valores de operacion del caudalimetro.

Rango de escala < . .
s . Presiéon max. | Temperatura | Conexién NPT
(adimensional)

i 2 o .
Min. | Max. (psig) max. (C°) (in)
0 65 200 120 18

Tabla 6.3. Valores en ml/min del caudalimetro.

Lectura Aire
Flujo (ml/min)

5 4626

10 7026

15 9264
20 11337
25 13274
30 15054
35 16700
40 18263
45 19678
50 20995
55 22278
60 23408
65 24452

a3) Sensores
El circuito experimental dispone de sensores digitales para la medicion de presion y temperatura,
con las siguientes especificaciones.

e Presion
Son 5 sensores de presion de la firma WIKA (Alemania), similar al de Figura 6.17, que operan en
distintos rangos de presion, segun el nivel de sensibilidad que se desee obtener de la sefial generada.
Las condiciones de operacion se reportan en la Tabla 6.4.

Figura 6.17. Sensor de presion marca WIKA.

30



Tabla 6.4. Condiciones de operacion de los sensores de presion.

Presién Temperatura de medio de trabajo (°C) Corriente Voltaje (V) y
(mA) Conexion
Min. | Max. Min. Max. Min. | Max. | Min. | Max.
0 0.4
0 1.0 -40 Timed (Tamb < 80) =200 20 8 35 NPT %~
0 4.0

Tamb €5 la temperatura ambiente.

e Temperatura
Se dispone de 4 sensores de temperatura (Fig. 6.18) de la misma firma WIKA para flujos en
tuberias, todos con el mismo rango de medicion. Las condiciones de operacion se indican en la

Tabla 6.5.

—m o

Figura 6.18. Sensor de temperatura WIKA.

Tabla 6.5. Valores de operacion de los sensores de temperatura.

Temperatura de medio de trabajo (°C) | Corriente (mA) | Voltaje (V)
Conexion NPT (in)
Min. Max. Min. Max. | Min. | Max.
-20 200 4 20 10 30 V23

a4) Valvulas de precision

Para ambos circuitos, neumatico y también hidraulico, se cuenta con valvulas de precision Hy-Lok
de tipo aguja para el control de flujo, refiguradas en la Fig. 6.19. En cada valvula la manivela puede
girar unas 7 vueltas completas, brindando alta sensibilidad para la regulacion.

Figura 6.19. Valvulas de precision Hy-Lok.
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b) Circuito hidraulico
En el circuito hidraulico de Fig. 6.20 se moviliza agua caliente desde un tanque de almacenamiento
hacia el intercambiador de calor. El circuito consta ademas de una bomba de agua, un variador de
frecuencia (inverter) para el control de la presion de salida de la bomba, valvulas de aguja para la
regulacion del flujo, sensores de presion y temperatura, que se describen en seguida.

Figura 6.20. Circuito hidraulico para el flujo de agua.

b1) Tanque de almacenamiento

El tanque de almacenamiento (Fig. 6.21) representa el reservorio de agua del circuito hidraulico.
Esta construido en acero inoxidable y tiene un volumen de aproximadamente 80 litros. En su
interior se encuentran 8§ resistencias eléctricas que suministran la potencia térmica necesaria para el
calentamiento del agua. Ademas, se cuenta con un sensor de temperatura sumergible (Fig. 6.22) de
la marca DALLAS para el control de la temperatura del fluido.

Figura 6.21. Tanque de almacenamiento de agua.
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Figura 6.22. Sensor de temperatura DALLAS DS18B20.

b2) Bomba

Para mover el agua en el circuito experimental, se usa una bomba de propulsion a chorro de la firma
DAB (Italia) que se muestra en la Fig. 6.23. La misma puede operar con liquidos no corrosivos, de
baja viscosidad, no inflamables ni explosivos, sin presencia de gas, ni particulas solidas o fibrosas.
Las condiciones de operacion de la bomba se indican en la Tabla 6.6, en particular se debe operar
con una temperatura inferior a 40°C.

Figura 6.23. Bomba a chorro DAB, modelo LEO AJM75.

Tabla 6.6. Valores de operacion de la bomba a chorro.

Temperatura Potencia de pH del
max. (°C) salida (kW) Calfdal Cabeza de agua (m) liquido Voltaje | Conexion
Motor/ max. (V) | NPT (in)
medio Fluido* | Min. | Max. | (L/min) | Succién | Propulsiéon | Min. | Max.
60 40 0.3 2.2 140 9 90 6.5 8.5 *120 1

b3) Variador de frecuencia

La bomba anterior se conecta eléctricamente al variador de frecuencia (inverter), que cuenta con
una configuracion para el suministro a la tension eléctrica requerida de 240 V. El inverter (Fig.
6.24) de la misma firma DAB (Italia), estd conectado eléctricamente a la bomba para regular la
frecuencia de ésta y asi variar su presion y caudal. Las condiciones de operacion estan sujetas a
aquéllas de la bomba, esto incluye las condiciones descritas anteriormente. Para operar de manera
manual, es decir, en una forma en que se pueda modular la frecuencia de trabajo de la bomba, es
necesario activar esta funcion en el inverter.
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Figura 6.24. Variador de frecuencia DAB Active Driver Plus.

Tabla 6.7. Valores de operacion del inverter.

Temperatura de trabajo (°C) Frecuencia Presion Conexion
Motor/medio Fluido (Hz) max. en Caudal max. | Voltaje | NPT (in)
Min. | Max. | Min. Max. | Min. | Max. cabeza de (L/min) V) In | Out

agua (m)

0 50 4 40 12 50 90 140 240 1% | 1Y%

b4) Balon

En el sistema bomba-inverter existe un balon de aire llenado a presion (Fig. 6.25), que proporciona
una presion de respuesta en la bomba para evitar que el motor deba hacer muchos arranques durante
la operacion. Es una forma de asegurar que la bomba no se apague cuando la demanda de agua baja.
También provee una proteccion contra el golpe de ariete. Las condiciones de operacion se muestran

en la Tabla 6.8.

Figura 6.25. Balon de aire de 2.5-8 bar.

Tabla 6.8. Valores de operacion del balon de aire a presion.

Temperatura .

mix. (°C) Cap(alf)ldad Conexion NPT (in)
Min. | Max.

-10 99 5 Ya
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b5) Man6émetros

El mandémetro conectado directamente a la bomba indica la presion del flujo liquido que pasa a
través de ella, como primera etapa de medicion en el circuito. No es una medicion fina de la presion
e indica simplemente los valores gruesos para el flujo del circuito. Se cuenta ademas con 3
manometros adicionales para estos propositos, ver Fig. 6.26 y Tabla 6.9.

Figura 6.26. Mandmetros de ajuste grueso.

Tabla 6.9. Mandmetros de ajuste grueso.

Capacidad (psi) Cantidad CN%IEFIE::?
30 1
100 1 1/4
145 1

b6) Rotametros
El circuito hidraulico cuenta con dos rotametros Flownics para medir el caudal del agua (Figura
6.27), que operan de acuerdo con los datos de la Tabla 6.10.

Figura 6.27. Rotdmetros de liquidos Flownics.

Tabla 6.10. Valores de operacion de los rotdmetros.

Capacidad (GPM) Conexion NPT (in)
Min. Max.
0.5 5 1
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El circuito experimental se completa con instrumentos de control digital en ambiente LabVIEW de
la firma National Instruments (NI) de USA, como tarjetas microelectronicas, méddulos para la
lectura y envio de datos al PC, sistemas de adquisicion DAQ y analisis de datos, graficacion,
ademas de un PC. Los dispositivos de medicién se instalan en el sistema experimental en
correspondencia de puntos especificos, se unen con los de regulaciéon y control, programando los
métodos de adquisicion y control con el equipo de NI y el software LabVIEW. Finalmente, una
vista del intercambiador compacto con esponja metalica y del sistema experimental de prueba,
desarrollado en el marco del OE 2, se brinda en la siguiente Fig. 6.28.

Figura 6.28. Vista del intercambiador de calor compacto y del circuito experimental de prueba.
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7. Modelar computacionalmente el flujo convectivo y la transferencia de calor del
intercambiador con esponjas metalicas

7.1.Introduccion

Dos métodos efectivos para estudiar las aplicaciones térmicas de esponjas metalicas son las técnicas
experimentales y los métodos computacionales de fluido dindmica (CFD). Como es muy complejo
ensayar experimentalmente en detalle el efecto de todos los parametros, se han desarrollado muchos
estudios numéricos con CFD, algunos basados en la teoria de la media en el volumen (VAT) y la
determinacion de los términos de cierre, como reportado en el trabajo de revision de Zhao [Zhal2].
Aplicaciones de las ecuaciones RANS para representar el flujo de aire en el interior de esponjas
ceramicas usadas en la recuperacion de energia solar son llevadas a cabo por Wu et al. [Wull].
Odabaee y Hooman [Odal2] reportan resultados numéricos sobre la reduccion de la resistencia
térmica del lado aire para un intercambiador de calor de cuatro filas, que presenta tubos de aluminio
revestidos por esponjas metalicas en configuracion de flujo cruzado. También se han publicado
diferentes trabajos computacionales llevados a cabo con el software Comsol Multiphysics [Bay14,
Bial2, Bif13, Dial2, Vill6, Chil9]. Andreozzi et al. [And16] aplican el mismo software para
estudiar sumideros de calor construidos con esponja metalica con y sin aletas, variando los
parametros geométricos del sumidero. Barbieri et al. [Barl7] investigan numéricamente esponjas
metalicas de 5 PPI y con porosidad 0.95, mientras que aplicaciones para sumideros de calor de
dispositivos microelectronicas han sido evaluados por Bayomy and Saghir [Bay16]. En el caso de
intercambiadores de calor compactos, estudios interesantes, entre otros, se deben a Kim y Kim
[Kim17] que evaltian computacionalmente el desempeio térmico intercambiadores de placa unidas
con técnicas de brazado o a Buonomo et al. [Buol8] que investigan el mecanismo de intercambio
termofluidico en esponjas de aluminio, asumiendo condiciones LTNE (Local Thermal Non
Equilibrium). En otro trabajo Bayomy y Saghir [Bayl7] investigan la transferencia de calor de
sumideros de calor para enfriamiento de dispositivos electronicos, fabricados con esponjas metalica
de aluminio, desarrollando tres diferentes geometrias del sumidero. Los autores usan el software
Comsol Multiphysics para evaluar y comparar sucesivamente la distribucion de la temperatura, los
numeros de Nusselt y la caida de presion de las tres geometrias. Por otro lado, Bidar et al. [Bid16]
desarrollan un modelo computacional de la transferencia de calor convectiva forzada para analizar
el flujo de aire a través de canales verticales llenos de esponja metalicas de 10 PPI (ntimero de
poros por pulgada lineal) y valores especificos de la porosidad.

Generalmente, los métodos numéricos necesitan de trabajo experimentales para su validacion. En
este sentido, actividades experimentales para ensayar flujos térmicos a través de esponjas metalicas
se deben entre otros a Mancini et al. [Manl0a] que miden la caida de presion en seis muestras de
esponjas metalicas con diferentes valores de PPl y porosidad. El mismo grupo de investigadores
determinan los coeficientes de transferencia de calor mediante un trabajo de laboratorio [Man10b],
evaluando el calentamiento de flujo de aire en diferentes muestras de espumas metélicas de celda
abierta y usando varios valores de velocidad del aire. En cambio, Maid et al. [Mail7] analizan el
intercambio térmico en tubos de intercambiadores colocados en contracorriente. Wang et al.
[Wan18] experimentan el flujo de agua y la trasferencia de calor en tubos llenados con esponjas de
aluminio y titanio y Xu et al. [Xul8] brindan una revision de estudios de flujo convectivo y
regimenes térmicos para esponjas metalicas y nanofluidos.

Estudios numéricos que modelan medios porosos han sido desarrollados para capturar los detalles
de la intricada estructura de las esponjas, considerando el sistema poroso solido-fluido como
homogéneo [KoplO]. Ademas, otros trabajos computacionales que modelan un volumen
representativo elemental (REV) de una esponja con sus fases solidas y vacias han brindado
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resultados prometedores [Boo0O3a, Boo0O3b]. Krishnan et al. [Kri06] estudian el flujo y la
transferencia de calor en una celda periddica unitaria y obtienen la conductividad térmica efectiva,
la caida de presion y la transferencia de calor local, usando una simulacion directa de la estructura
celular de una espuma a celda abierta. Resultados computacionales interesantes basados en
escansiones micro-tomograficas con rayos X de la geometria de la esponja han sido desarrollados
por muchos autores, entre otros Meinicke et al. [Meil5], Dixit y Gosh [Dix18] y Jafarizade et al.
[Jaf18]. Ranut ef al. [Ran14] usan informacion de la microestructura de espumas metalicas de celda
abierta, obtenida por micromografia de rayos X, en un modelo computacional para estudiar el
régimen laminar del flujo y la transferencia de calor; los autores demuestran la efectividad de estos
novedosos materiales en aplicaciones termofluidicas. También el efecto de los pilares (struts) de las
esponjas, que se interconectan en los nodos formando celdas y poros, sobre el mecanismo de
transferencia de calor convectivo ha sido estudiado numéricamente [Amb16]. Los autores analizan
esponjas reales e ideales de 40 PPI con porosidad de 0.87, 0.94 y 0.96. La geometria de estos
materiales celulares se obtiene mediante microtomografia de rayos X computarizada para las
muestras reales y a través del modelo de Lord Kelvin para aquellas ideales. Las ecuaciones
diferenciales del transporte convectivo de calor se resuelven con el método de elementos finitos en
Comsol Multiphysics y los resultados computacionales de dan en términos del coeficiente de
transferencia de calor y de la distribucion de la presion.

Mas recientemente en [Alf21] se desarrollan investigaciones numéricas para evaluar sumideros de
calor fabricados con aletas agudas de esponjas metalicas, comparandolos con el caso tradicional de
agujas sin esponjas metalicas. El método computacional usado es el de volumenes finitos en una
geometria de tipo tridimensional y los resultados numéricos obtenidos demuestran que la
incorporacion de estos materiales celulares en el sumidero investigado mejora la transferencia de
calor. Finalmente, Yang et al. [Yan21] desarrollan un modelo computacional para estudiar el
coeficiente de transferencia de calor intersticial entre aire y espuma metalica de celda abierta en las
hipotesis de LTNE. El trabajo considera rotacion del sistema y demuestra que el coeficiente de
transferencia de calor intersticial disminuye con el aumento de la porosidad de la esponja.

7.2 Hipoétesis del modelo computacional

Para poder establecer las hipdtesis del modelo computacional del intercambiador, se revisan los
resultados obtenidos con las actividades de los OE 1 y 2, en particular la actividad 1 del OE1 y las
actividades 1 y 2 del OE2. Se deben fijar los alcances del modelo computacional del flujo
convectivo conjugado a la transferencia de calor del intercambiador con esponjas metalicas. En este
contexto, también es necesario evaluar la capacidad computacional disponible, para poder
seleccionar condiciones de modelacion, como si es flujo en medio poroso, laminar o turbulento,
estacionario/no estacionario, incompresible/compresible o cuales modelos de CAD de esponjas se
pueden simular, etc. En efecto, la modelacion y simulacion de sistemas de intercambio térmico de
una cierta complejidad requiere velocidad del procesador del computador y memoria RAM
adecuadas, ya que los grados de libertad del modelo a resolver, directamente ligados a los
requerimientos computacionales, pueden ser muy elevados.

De acuerdo con las consideraciones anteriores, el proposito es ahora desarrollar un modelo
computacional que incorpore los mecanismos de transferencia de calor y flujo en el intercambiador
de calor, en presencia de un medio celular o poroso representado por la esponja metalica de Figura
7.1. En el dispositivo el calor se intercambia entre dos fluidos, agua caliente y aire frio, cruzando las
paredes solidas de los ductos y de la esponja y despreciando las pequefias perdidas de calor a través
de las paredes externas del dispositivo. En este caso se modelan fendmenos de transferencia de
calor convectiva y difusiva en los fluidos, y de conduccion solamente en las paredes solidas de la
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esponja, en régimen estacionario. A raiz de los resultados satisfactorios obtenidos anteriormente por
el mismo grupo de investigacion del proyecto [Chi09], se decide elaborar el modelo computacional
en el software comercial Comsol Multiphysics 6.0, para el cual se dispone de las licencias
institucionales correspondientes. Comsol Multiphysics constituye una herramientaCAE (Computer
Aided Engineering) basada en el método numérico de elementos finitos, con librerias muy
adecuadas para la modelacion y simulacion de fendmenos multifisicos. El software dispone ademas
de modelos completos para la representacion del medio poroso y de algoritmos robustos para el
mallado computacional.

La Fig. 7.2 muestra el intercambiador de calor compacto obtenido con las actividades del OE2 y
con las dimensiones geométricas brindadas en el capitulo 6 y reportadas en la Figs 6.8, 6.9 y 6.10
anteriores. El modelo CAD del intercambiador disefiado en SolidWorks version 2022 se ha
importado en el software Comsol Multiphysics 6.0 para crear la geometria tridimensional de la
region computacional. El propodsito es desarrollar un primer modelo, completo de todos los
parametros de los mecanismos de flujo y calor, y obtener la convergencia de este. En este caso el
intercambiador presenta tres tubos pequefios para el flujo de agua, unidos a una esponja como
elemento de transferencia de calor. Como se aprecia en la Fig. 7.2, el intercambiador tiene ademas
un plano de simetria, representado por el plano yz pasante por la mitad del tubo cilindrico central.
Con el proposito de limitar los requerimientos computacionales del modelo, se puede reducir a la
mitad la region de calculo, sin afectar la solucion numérica, ya que esta se reproduce exactamente
en las dos mitades del dispositivo. Asi, la sucesiva Fig. 7.3 brinda la mitad inferior del
intercambiador modelada en Comsol Multiphysics, resaltando en color oscuro (azul) la region
porosa de la esponja de cobre a contacto con los tubos que transportan agua. Ademas, se estudian
los dos casos siguientes: a) el intercambiador en ausencia de la esponja metalica, es decir el
intercambio de calor entre los dos fluidos se da a través de las paredes de los tres tubos de cobre
presentes; b) el intercambiador con esponja metalica, es decir los mecanismos térmicos involucran
también las superficies extendidas de la esponja, colocada hacia la corriente de aire frio. Desde el
punto de vista del calculo computacional, la diferencia entre los dos casos anteriores es la presencia
del medio poroso o celular en el modelo b), el cual en esta instancia serd modelado como un lecho
de esferas empaquetadas. De acuerdo con la revision bibliografica y también mediante los
resultados obtenidos anteriormente en [Chil9], esta alternativa se hace necesaria, ya que las
dimensiones del intercambiador y de la esponja de cobre presente son importantes. La solucion
computacional obtenida con esferas empaquetadas permitira modelar y analizar igualmente los
mecanismos de intercambio térmico del dispositivo, sin recurrir a operaciones de mallado (meshing)
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Figura 7.2 Seccion del intercambiador de calor dividido por simetria y modelado computacionalmente. En
color oscuro (azul) la region porosa de la esponja de cobre a contacto con los tubos que transportan agua.

de los pilares celulares (struts) de la esponja, evitando asi crear un modelo no eficiente
numéricamente con la capacidad computacional normalmente disponible. Para la fisica del modelo,
se asume que el flujo de aire refrigerante que atraviesa los espacios vacios conectados de la esponja
porosa es débilmente compresible, mientras el flujo de agua caliente en los tubos cilindricos del
intercambiador es incompresible. Ambos flujos se estudian en condiciones estacionarias y laminar y
se acoplan a los mecanismos de transferencia de calor del sistema térmico del dispositivo.

7.3 Ecuaciones gobernantes y modelo computacional

Siguiendo las hipotesis del parrafo 7.2 anterior, las ecuaciones de conservacion gobernantes del
modelo computacional estacionario son las Ecs. 7.1, 7.2, 7.3 y 7.4 siguientes:
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pCyulVT =V » (kVT) + @ Eq. 7.1
V-{pu) =0 Eq.7.2
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Z(ue?) L= -Tp+7e[{nPu+ @) - 2@ ewf]- (cu+F  Eq.74

F

Mediante el conjunto de las cuatro ecuaciones diferenciales anteriores, se representan
respectivamente: la conservacion de la energia térmica, modelada por la ecuacién de Fourier con
términos convectivos (Ec. 7.1) [Htm21]; la ecuacion de continuidad y de conservacion del
momentum lineal, dadas por las ecuaciones de Navier- Stokes (Ecs. 7.2 y 7.3) [Cfd21]; la ecuacion
de Brinkmann (Ec. 7.4) para el transporte del momentum lineal [Cfd21], para el caso de la region
del intercambiador ocupada por el material poroso (esponja metalica de cobre), modelado como un
lecho de esferas empaquetadas [Cre21, Cmp21]. La Ec. 7.4 modela un flujo de tipo no Darciano,
estacionario y sin generacion o sumidero de materia, para el cual la conservacion de masa esta dada
por la misma Ec. 7.2. Ademas, en el modelo se consideran fuerzas de arrastre de tipo Forchheimer y
Ergun, por lo cual se afiade, en el lado derecho de la Ec. 7.4, un término viscoso proporcional al
cuadrado de la velocidad del fluido, —pPB|uju. Vale sefalar que en las ecuaciones anteriores, 7 es la
temperatura y p, u, £, Cp and Q son, respectivamente, la densidad del fluido, la velocidad del
fluido, la conductividad térmica, el calor especifico a presion constante y la fuente o sumidero de
calor. Ademas, en las Ecs. 7.3 y 7.4 5 es la viscosidad dindmica y p es la presion, mientras I y F
representan el tensor identidad y las fuerzas de cuerpo, respectivamente. Finalmente, en la Eq. 7.4
£, y x modelan respectivamente la porosidad y la permeabilidad del medio, mientras que para las

fuerzas de arrastre de tipo Forchheimer y Ergun, f es un coeficiente que se relaciona con la
tortuosidad del medio poroso.

Sucesivamente se evaltian las propiedades del sistema de intercambio térmico, usando los modulos
Heat Transfer [Htm21] y CFD [Cfd21] del software Comsol Multiphysics® 6.0. Para acoplar los
dos mecanismos de transferencia se selecciona la interfaz fisica Conjugate Heat Transfer. En el
modelo, el calor se transfiere desde una corriente laminar de agua caliente a un flujo de aire frio,
mediante fenémenos de conveccion y conduccion en los fluidos y de conduccion en las regiones
solidad del sistema. Para el sélido se considera el material cobre con densidad de 8960 kg/m?,
conductividad térmica de 400 W/(m-K) y capacidad calorica a presion constante de 385 J/(kg'K). A
partir del modelo computacional desarrollado con las actividades descritas anteriormente, se fijan
sucesivamente las condiciones de borde apropiadas con el propdsito de llevar a cabo corridas
preliminares de simulacion del flujo convectivo y la transferencia de calor del intercambiador de
calor en estudio. Para este fin se usan datos de literatura y condiciones experimentales obtenidos
mediante la investigacion realizada en el marco del OE 1 y OE 2. Para la ecuacion de balance de la
energia térmica, se asumen las siguientes condiciones: a) en la entrada, una temperatura 7in,a de
300 K (aproximadamente 26.9 °C) para el flujo de aire y una temperatura 7in,w de 312 K
(aproximadamente 38.9 °C) para el flujo de agua; b) en las salidas, —n-gq = 0 para los dos
fluidos, donde q es el flujo de calor y n es la direccion normal en la superficie de salida; c)
condiciones de simetria en la seccion mediana del intercambiador de calor, pues es posible reducirlo
en dos partes iguales, como se aprecia en la Figura 7.3 ; d) condiciones de aislamiento térmico en el
resto de las superficies. En cambio, para el calculo del campo de velocidades, se impone: a) en la
entrada, una componente de velocidad normal Uin,a del aire refrigerante igual a 1.5 m/s y una
componente de velocidad normal Uin,w de 0.05 m/s para el flujo de agua; b) en las salidas, una

42



presion relativa nula; ¢) condiciones de simetria en la seccion mediana del intercambiador de calor;
d) condiciones de no deslizamiento en el resto de las superficies solidas.

La ultima operacion consiste en desarrollar la malla computacional de calculo para el
intercambiador de calor, para poder aplicar el método de elementos finitos. Se usa una malla no
estructurada en las regiones cilindricas de entrada y salida del intercambiador, asi como en la
cercania de los tubos donde circula el agua. En cambio, se implementa una malla estructurada de
tipo mapped en las regiones intermedias del dispositivo. La Fig. 7.4 brinda una vista superior de la
malla computacional del modelo. De esta manera la region de calculo se discretiza usando
voltimenes tetraédricos libres y prismas con una dimensién maxima del elemento de 2.75x10° m y
un elemento minimo de 0.298x10~ m. En el interior de las regiones cilindricas de los tubos de agua,
se reducen las dimensiones maximas y minimas de los elementos a 0.967x10° m y 0.0149 x10 m,
respectivamente. Adicionalmente, se crean las capas limite en correspondencia de las paredes
solidas, usando valores estandares del software. El numero de grados de libertad (DFOs) que debe
ser resuelto es de aproximadamente 2.7x10° mas 1.3x10° DOFs internos, para cada uno de los
casos simulados.
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Figura 7.3 Malla computacional del intercambiador de calor.

7.4 Resultados

De acuerdo con los valores investigados en el estado del arte, los resultados computacionales se
obtienen en correspondencia de una velocidad de entrada del aire de enfriamiento Ui, de 1.5 m/s
y una velocidad de entrada del agua U, de 0.05 m/s, siendo la temperatura de entrada del agua
Tinw de 312 K y la temperatura de entrada del aire de enfriamiento 7j,. igual a 300 K. Como
adelantado anteriormente, se consideran los dos casos: a) el intercambiador en ausencia de la
esponja metalica; b) el intercambiador con la esponja metalica de cobre, modelada como un lecho
poroso de esferas empaquetadas.
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a) Intercambiador de calor sin esponja metalica

En este caso, los dos fluidos intercambian calor en flujo cruzado a través de las paredes solidas de
los tubos de cobre, sin la presencia de las superficies extendidas de la esponja. Las ecuaciones
gobernantes del modelo son las ecuaciones anteriores 7.1, 7.2 y 7.3. Considerando las condiciones
de simetria presentes en el intercambiador de calor, las Figs. 7.5 y 7.6 se refieren a la mitad del
dispositivo y reportan los calculos de la magnitud de la temperatura y de las superficies de igual
temperatura, respectivamente. Se observa que los valores se encuentran justamente en el rango
establecido para las dos corrientes de fluidos, es decir en el intervalo 300-312 K. La corriente de
aire sufre un pequefio calentamiento durante su recorrido, saliendo del dispositivo con una
temperatura de aproximadamente 304 K debido al calor recibido a través de los tubos de cobre, los
cuales se encuentran practicamente a una temperatura de 312 K, como se aprecia en la Fig. 7.5. El
agua no alcanza a enfriarse y sale del intercambiador con una temperatura muy cercana a la de
entrada, es decir aproximadamente 312 K. Siempre la Fig. 7.5 evidencia que existe un flujo de aire
mas frio en la region central dirigido hacia los tubos que transportan agua transversalmente y unas
zonas laterales de aire mas caliente. Las superficies isotérmicas de la Fig. 7.6 permiten apreciar con
mayor claridad el patron térmico en el intercambiador, debido al flujo cruzado entre aire y agua, con
la posibilidad de observar el comportamiento en su interior. La Fig. 7.7 brinda la magnitud de la
velocidad en unos planos horizontales del dispositivo térmico (planos yz), donde se aprecia
claramente el flujo central de la corriente de aire que impacta los tubos de cobre que transportan
agua caliente. Los resultados evidencian que el aire de refrigeracion mantiene solo centralmente la
velocidad de entrada de 1.5 m/s, luego acelera cuando fluye entre los tubos transversales de cobre
donde alcanza una velocidad maxima de 2 m/s. Finalmente desacelera nuevamente y recupera su
velocidad cuando sale del sistema con aproximadamente este valor maximo. La transferencia
convectiva de calor se ve favorecida por el aumento de la velocidad de la corriente de aire en la
region central, sin embargo, las bajas velocidad en las partes laterales del intercambiador y las
pequenias areas superficiales de intercambio de los tubos transversales no permiten un adecuado
intercambio de energia. Consecuentemente el agua no pierde energia, como evidencia la sucesiva
Fig. 7.8 que muestra un valor practicamente constante de su temperatura, igual a 312 K, a lo largo
de los tubos del dispositivo.
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Figura 7.5. Magnitud de la temperatura (grados K) en el intercambiador de calor.
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Figura 7.6. Iso-superficies de temperatura (grados K) en el intercambiador de calor.

Slice: Velocity magnitude (m/s)

Figura 7.7. Magnitud de la velocidad en m/s de los dos fluidos del intercambiador de calor.
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Figura 7.8. Magnitud de la temperatura (en grados K) de la corriente de agua del intercambiador de calor.

b) Intercambiador de calor con esponja metalica de cobre

En esta seccion se brindan otros resultados computacionales preliminares del flujo convectivo y la
transferencia de calor del intercambiador. Los resultados han sido obtenidos asumiendo la presencia
de la esponja metalica de cobre, colocada centralmente a contacto con los tubos que transportan
agua caliente. La esponja se modela como un medio poroso constituido por esferas de cobre
empaquetadas en condiciones de LTE (local thermal equilibrium). Las ecuaciones diferenciales del
modelo computacional son ahora las ecuaciones anteriores 7.1, 7.2, 7.3 y 7.4. Las esferas tienen un
diametro de 0.5 mm. y ademas se consideran de material cobre con una densidad de 8960 kg/m?,
conductividad térmica de 400 W/(m-K) y capacidad calérica a presion constante de 385 J/(kg-K).

La Fig. 7.9 brinda los nuevos valores de temperaturas en el intercambiador, donde se evidencia
claramente el cambio del patron térmico debido a la presencia del medio poroso, el cual facilita la
transferencia de energia a través de las superficies de las esferas empaquetadas. En efecto, la
corriente de aire frio experimenta un aumento de temperatura de 300 K a practicamente 312 K,
denotando, en correspondencia de la region porosa, un repentino equilibrio térmico con el agua que
fluye en los tubos. La regidon porosa, que modela la esponja metalica central a contacto con los
tubos, demuestra operar de forma similar a un conjunto de aletas. Comparando con la Fig. 7.5, los
resultados de la Fig. 7.9 muestran que ahora el calor se distribuye mejor desde la superficie de los
pequefios tubos cilindricos hacia el aire y se reduce asi la resistencia térmica del sistema. La Fig.
7.10 da un particular de las superficies isotérmicas en esta region denotando una mejor uniformidad
de los valores de temperatura. Respecto del cambio térmico experimentado por el agua, este no es
significativo, debido a su mayor capacidad térmica, aproximadamente 4 veces mayor que la del
aire. La Fig. 7.11 traza un perfil axial de temperatura del agua que fluye en el tubo inferior del
dispositivo, pudiéndose apreciar una temperatura de salida de aproximadamente 311.55 °C, es decir
una disminucion de solamente 0.45°C. Finalmente, la Fig. 7.12 brinda el patrén de velocidades en
un plano horizontal del intercambiador que secciona el tubo cilindrico inferior justo por la mitad. Se
observa la estructura debida a la recirculacién del aire que, impactando con el medio poroso de las
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Figura 7.9. Magnitud de la temperatura (grados K) en el intercambiador de calor, en presencia del medio
poroso constituido por esferas de cobre empaquetadas.

Figura 7.10. Detalle de las iso-superficies de temperatura (grados K) en la region porosa cercana a los tubos
donde fluye agua caliente.

esferas empaquetadas, forma dos vortices principales laterales. Esta condicion favorece la mezcla
del fluido y por lo tanto homogeneiza la temperatura frente del medio poroso (ver Figs. 7.9 y 7.10),
mejorando la transferencia de energia en el sistema del lado aire. El modelo asume condiciones de
flujo laminar, mas conservativas que las de régimen turbulento en términos de transferencia, por lo
tanto, la eventual presencia de mezcla turbulenta contribuiria a mejorar el intercambio de calor.
Luego el aire, una vez superado los pequefios tubos cilindricos transversales, se alinea y fluye por la
seccion de salida. En este plano las velocidades calculadas del fluido son del orden de 0.1 m/s, con
valores que alcanzan 1 m/s en la corriente central. Los resultados computacionales evidencian asi la
peculiar estructura del flujo de aire, con valores que varian en la direccion transversal al flujo,
debido al movimiento de este fluido en cruzar el sistema de tubos cilindricos y en particular el
medio poroso de las esferas empaquetadas.
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Figura 7.11. Perfil axial de temperatura del agua en el centro del tubo inferior: z=0 mm entrada del tubo;
z=130 mm salida del tubo.
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Figura 7.12. Patron de flujo en un plano axial de temperatura del agua en el centro del tubo inferior: z=0 mm
entrada del tubo; z=130 mm salida del tubo.

De acuerdo con los resultados obtenidos, se concluye que el modelo computacional es eficaz para la
descripcion del flujo conjugado con la transferencia de calor a través del intercambiador, en
presencia de la esponja metalica, seleccionada como material para mejorar la tasa de transferencia
térmica. Las simulaciones numéricas confirman que la transferencia de calor depende de la
estructura del flujo, tomando ventaja del aumento de éarea superficial especifica de la esponja
metalica, proporcionando asi una transferencia de energia térmica muy efectiva hacia el lado del
aire. El modelo computacional es capaz de capturar las caracteristicas fundamentales del
acoplamiento entre flujo y trasferencia de energia térmica, pudiéndose considerar una herramienta
valida para la evaluacion del intercambiador.
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8. Evaluar y caracterizar el intercambiador de calor con esponjas metalicas, mediante
trabajo experimental

Son muchas las variables involucradas en el sistema de intercambio térmico y es imposible
estudiarlas todas al mismo tiempo. A raiz del analisis de los componentes del circuito y luego de
realizar varias pruebas y analizar las limitaciones de cada equipo y de sistema completo, se
seleccionaron las variables y experimentos expuestos en este capitulo. La ejecucion de
experimentos fue basada en protocolos de la teoria de DOE (Design of Experiments) sin necesidad
de preocuparnos por el tamafio de muestra, puesto que los sensores toman datos continuamente,
pudiendo maés bien elegir la cantidad de muestras dentro de periodos de estabilidad. Las técnicas de
analisis de datos seleccionadas se caracterizan por ser basicas, pruebas de normalidad, de
homogeneidad de varianza, test de medias (test de Tukey), graficos de comparacién como principal
herramienta de la estadistica descriptiva, seleccionadas porque evalian con mayor claridad el
desempefio de cada experimento. Las hipotesis por probar son expuestas como experimentos, donde
cada uno de estos propone una configuracién alternativa de intercambio térmico y de este se miden
multiples respuestas. Por lo tanto, la utilizacion de disefios de experimentos clasicos, no resulto ser
una alternativa con resultados mejores que las técnicas expuestas a continuacion.

8.1.Introduccion

De acuerdo con la literatura, al analizar el comportamiento de un sistema de intercambio térmico,
las variables de entrada que influyen directamente en su desempefio se pueden enumerar en: 1)
constitucion de los fluidos de trabajo, 2) flujo volumétrico de los fluidos de trabajo, 3) direccion de
los fluidos de trabajo (si van a trabajar en contra-flujo, flujo paralelo, por ejemplo), 4) temperatura
de entrada de los fluidos de trabajo, 5) presion de entrada de los fluidos de trabajo, 6) superficie de
contacto efectiva para la transferencia de calor entre los fluidos de trabajo, 7) material de los
componentes intercambiadores de calor, 8) areas trasversales o geometria de las estructuras que
transportan los fluidos de trabajo, y 9) caracteristicas de operacion de los fluidos de trabajo (si se da
flujo laminar, turbulento, si son fluidos compresibles o no, entre otros). Todas estas variables son
controlables, y la mayoria ya fue definida durante el disefio e implementacion fisica del
intercambiador de calor detallado en otras secciones de este documento.

Ahora, al caracterizar la respuesta de un sistema térmico, las principales variables de salida se
pueden resumir en: 1) la temperatura de salida de los fluidos de trabajo, y 2) la presion de salida de
los fluidos de trabajo. Donde la diferencia de estos pardmetros con respecto a los valores para las
variables de entrada homdlogas, producen el cambio (o delta, A) en la temperatura o presion del
intercambiador del calor, factores que luego se pueden utilizar para calcular una figura de mérito
como el coeficiente de desempefio (COP), o la eficiencia del proceso, por ejemplo.

Para medir las variables seleccionadas se hace uso de sensores analdogicos de alta precision, marca
WIKA, para temperatura y presion absoluta. Estos sensores dan una sefal eléctrica continua en el
tiempo, y es gracias al sistema de adquisicion y acondicionamiento de datos desarrollado en
LabVIEW que se pueden discretizar los valores de salida de estos componentes. De esta manera,
por medio del algoritmo de control creado en este software, se tomaron datos de las temperaturas y
presiones de entrada y salida para el agua y el aire en lapsos de 30 segundos a 1 minuto,
aproximadamente, recolectindose en promedio 300 mediciones para diferentes caudales de entrada
de agua y aire.

Luego, las variables elegidas para realizar las mediciones del sistema de intercambio térmico son
las siguientes: Temperatura de entrada del Agua (TWin), Temperatura de salida del Agua (TWout),
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Temperatura de entrada del Aire (TAin), Temperatura de salida del Aire (TAout), Presién de
entrada del Agua (PWin), Presion de salida del Agua (PWout), Presion de entrada del Aire (PAin),
y Presion de salida del Aire (PAout).

8.2.Experimentos
Los experimentos disefiados que se han elegido mostrar en este apartado son los siguientes:

Experimento 1

Medicion de variables para intercambiador compuesto de tres tubos de cobre que transportan agua,
no se utiliza ninguna espuma como elemento de intercambio, solo se hace pasar el agua por los
tubos de cobre y el aire como fluido de enfriamiento; este experimento es utilizado como control y
sus resultados serviran para comparar el desempefio de los componentes agregados a otros
experimentos.

Experimento 2
Medicion de variables para intercambiador compuesto de tres tubos de cobre que transportan agua
con un componente de esponja metalica que los recubre y el aire como fluido de enfriamiento.

Experimento 3
Medicion de variables para intercambiador compuesto de seis tubos de cobre que transportan agua
con dos componentes de esponja metalica que los recubre y el aire como fluido de enfriamiento.

Experimento 4

Medicion de variables para intercambiador compuesto de tres tubos de cobre que transportan agua
con un componente de esponja metalica que los recubre adherida con pasta térmica y el aire como
fluido de enfriamiento.

Experimento 5

Medicion de variables para intercambiador compuesto de dos series de tres tubos de cobre que
transportan agua, cada una con componente de esponja metalica que los recubre adherida con pasta
térmica y el aire como fluido de enfriamiento.

La generacion de informacion de estos experimentos es amplia, se van a exponer primero los
resultados de los experimentos 4 y 5 porque tiene los mejores desempeios, para luego compararlos
con el experimento 1 de control. Posteriormente se van a brindar los resultados de comparacion de
los cinco experimentos.

8.3.Resultados

8.3.1. Temperaturas de entrada y de salida del agua y del aire para experimentos con uso de
pasta térmica y esponja de cobre (Experimentos 4 y 5)

Para la configuracion operativa descrita para el Experimento 4, con pasta térmica para adherir una
esponja, se obtuvieron los resultados mostrados en la Figura 8.1, para la temperatura de entrada y
salida del agua a diferentes caudales de agua (de 0.5 gal/min a 3.0 gal/min, con incrementos de 0.5
gal/min), y variando el caudal de entrada del aire a intervalos, iniciando en 7.068 L/min y
finalizando en 23.408 L/min. Se logra apreciar la disminucion en los valores de entrada de la
temperatura al ser comparados con las mediciones de salida para cada segmento ensayado.
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Figura 8.1. Temperatura entrada Agua (TWin) (a), Temperatura salida Agua (TWout) (b) vrs caudal de aire,
para diferentes caudales de agua, para Exp.4: con pasta térmica, una esponja.

Para los caudales de agua de 0.5 a 2.0 gal/min las temperaturas tanto de entrada como de salida del
agua no parecen estar influenciadas por el caudal de aire, mientras que los flujos de agua mayores a
2.0 gal/min muestran una variacion cada vez mayor al variar el caudal del aire. Este fenomeno se
puede explicar si se analiza el comportamiento del fluido dentro de los tubos de cobre, clasificando
su patréon de movimiento en flujo laminar (incluyendo los flujos en estado de transicién) o
turbulento. Para saber si un fluido se encuentra en uno o el otro estado, se hace uso del nimero de
Reynolds, el cual indica que flujos con un nimero de Reynolds menos a 4000 se pueden clasificar
como laminares, mientras valores mayores o iguales a 4000 son flujos turbulentos.

Para el caso de estudio, el nimero de Reynolds para el caudal de agua de 0.5 gal/min es de 1520.95,
incrementandose gradualmente para los caudales subsiguientes, hasta llegar a un valor de 9379.21
para el caudal de 3.0 gal/min, lo que refleja una transiciéon de flujo laminar a uno turbulento. Ahora,
un flujo laminar se caracteriza por ser un flujo de fluido suave y ordenado, con capas paralelas de
fluido que se mueven sin una mezcla significativa. Esta manera ordenada y predecible de
desplazamiento no beneficia el flujo de calor convectivo, lo que, aunado a una baja capacidad
calorifica del aire y volimenes de agua desplazados por unidad de tiempo relativamente altos,
hacen que el variar el caudal de aire no influya significativamente en el intercambio térmico entre
los dos fluidos de trabajo.

Caso contrario sucede cuando el fluido se acerca al régimen turbulento, el cual se caracteriza por ser
un tipo de flujo de fluido dinamico y cadtico con movimientos irregulares y formacion de
remolinos, vortices y cambios bruscos en su velocidad y presion, lo que beneficia e impulsa un
mejor flujo de calor convectivo. Por esta razon, al valor del caudal de agua acercarse a los 3
gal/min, y aprovechar cada vez mas los patrones de mezcla de este tipo de flujo y, por ende, darse
una mejor transferencia de calor entre ambos fluidos de trabajo, més influencia tiene el incremento
en el caudal volumétrico del aire al entrar en contacto con la matriz porosa.
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Siempre para el Experimento 4, se obtuvieron los resultados mostrados en la Figura 8.2, para la
temperatura de entrada y salida del aire a diferentes caudales de agua en un rango de 0.5 gal/min a
3.0 gal/min, variando el caudal de entrada del aire en intervalos de 0.05 L/min, iniciando en 1.10
L/min y finalizando en 1.60 L/min.
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Figura 8.2. Temperatura entrada Aire (TAin) (a), Temperatura salida Aire (TAout) (b) vrs caudal de aire, para
diferentes caudales de agua, para Exp.4: con pasta térmica, una esponja.

Se logra apreciar el aumento en los valores de salida de la temperatura al ser comparados con las
mediciones de entrada para cada segmento ensayado. En este caso el incremento es observado
consistentemente para todos los caudales de agua ensayados, lo que indica que, entre mayor caudal
de agua y, por lo tanto, mayor volumen de agua desplazado por las tuberias de cobre, mas calor
absorbe el flujo de aire, calentandose acorde.

Para la configuracidn operativa descrita para el Experimento 5, con pasta térmica y dos esponjas, se
obtuvieron los resultados mostrados en la Figura 8.3, para Temperatura de entrada y salida del agua
para los mismos caudales de agua detallados anteriormente, y variando el caudal de entrada del aire
en intervalos, iniciando en 7.068 L/min y finalizando en 23.408 L/min. Se logra apreciar la
disminucién en los valores de entrada de la temperatura al ser comparados con las mediciones de
salida para cada segmento ensayado. También para este grafico, en el que se utilizan dos esponjas,
notamos el mismo comportamiento que para el ensayo con una esponja, para los caudales de agua
de 0.5 a 2.0 gal/min las temperaturas tanto de entrada como de salida del agua no parecen estar
influenciadas por el caudal de aire, mientras las mayores a este valor son cada vez mas dependientes
del cambio en este parametro. El fenémeno termodinamico explicado previamente se mantiene y es
valido para describir también el comportamiento observado en este ensayo.
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Figura 8.3 Temperatura entrada Agua (TWin) (a), Temperatura salida Agua (TWout) (b) vrs caudal de aire,
para diferentes caudales de agua, para Exp.5: con pasta térmica, dos esponjas.

Caudal Agua
{gal/min)
05

10

15

20

25

30

Siempre para el Experimento 5, se obtuvieron los resultados mostrados en la Figura 8.4, para
Temperatura de entrada y salida del aire a diferentes caudales de agua, en un rango de 0.5 - 3.0
gal/min y paso de 0.5 gal/min, y variando el caudal de entrada del aire en intervalos, iniciando en
7.068 L/min y finalizando en 23.408 L/min.
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Figura 8.4. Temperatura entrada Aire (TWin) (a), Temperatura salida Aire (TWout) (b) vrs caudal de aire,
para diferentes caudales de agua, para Exp.3: con pasta térmica, dos esponjas.
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Se logra apreciar el aumento en los valores de salida de la temperatura al ser comparados con las
mediciones de entrada para cada segmento ensayado. En este caso el incremento es observado
consistentemente para todos los caudales de agua ensayados, donde el volumen de agua desplazado
transfiere calor al flujo de aire por medio de la matriz porosa, calentandolo en relacion con cambio
en el flujo aire, también.

8.3.2. Comparacion de resultados entre Experimentos 1,4y 5

La Figura 8.5 muestra los resultados obtenidos para el cambio en temperatura (AT) del agua a
diferentes caudales de agua, variando el caudal de aire en cada ensayo, y para los Experimentos 1, 4
y 5, respectivamente. Estamos entonces comparando el sistema con solo los tres tubos de cobre de
trasporte de agua (ATO) con el sistema que utiliza una esponja adherida con pasta térmica (ATW1)
y el sistema que adhiere dos esponjas(ATW2). Se nota que la diferencia entre las curvas de entrada
y salida de la temperatura para cada valor de caudal de agua y para todos los experimentos, es
menor a 1°C.
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Figura 8.5. Diferencia entre Temperatura entrada y salida del agua (AT) vrs caudal de aire, para Exp.1 (a),
Exp. 4 (b) y Exp.5 (c), para diferentes caudales de agua.

Este fendmeno se puede explicar en el hecho de que los caudales de agua ensayados, si se comparan
con los caudales de aire utilizados, son demasiado grandes. Por ejemplo, tomando en cuenta la
densidad especifica del agua y el aire, se puede demostrar que el volumen de agua que pasa a través
de los tubos de cobre es mil veces mayor que el volumen de aire que atraviesa la matriz porosa del
sistema. Esto, aunado a la capacidad calorifica del agua en comparacion con la del aire, resulta en
una transferencia de calor del agua hacia el aire que solo logra enfriar el liquido de trabajo en menos
de un grado.
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Ahora, asumiendo que el caudal del aire en este experiemento no muestra influencia sobre el AT del
agua, se va a comparar, para los diferentes caudales del agua, si sus medias son iguales. Es decir, se
hipotiza que para el rango de caudal de agua bajo el cual se realizan los experimentos, no influencia
el cambio de temperatura. Las medias de la ddiferencia entre Temperatura de entrada y de salida del
agua del Exp.1 (deltaTWO0), del Exp.4 (deltaTW1) y Exp.5 (delta TW2) se muestran en Tabla 1. En
Tabla 2 se muestran los resultados de la comparacion de medias de la ddiferencia entre Temperatura
de entrada y salida del agua del Exp.1 , del Exp.2 y Exp.3, mediante comparacion estadistica de
medias de Tukey, para cada uno de los caudales de agua de referencia. Se prueban las hipdtesis de
normalidad y homogeneidad en varianza.

Tabla 8.1: Estadisticos descriptivos de Exp 1,4y 5.
Error
estandar
de la
Variable Media media Desv.Est. Minimo Maximo
delta TWO0 04737 00384 03118 -02646 13430
delta TW1 04312 00173 01406 01828 06826
delta TW2 04659 0,0206 01662 02023 08188

Tabla 8.2: Comparacion de las medias de diferencia entre Temperatura entrada y salida del agua del Exp.1 ,
del Exp.4 y Exp5 , por caudal de agua.

Caudal de Interpretacion
agua Factor N Media Agrupacién

0,5 gal/min delta TW2_0,5 11 0,7114 A La media del AT de Exp0 y Exp5 son iguales
delta TW1.0,5 11 0,67008 A B La media del AT de Exp4 y Exp5 son iguales
delta TWO0_0,5 11 0,483 B La media del AT de Exp0 y Exp5 NO son iguales

1,0 gal/min delta TW1_1,0 11 0,3796 A La media del AT de los tres Exp NO son iguales
delta TW2_1,0 11 0,2751 B
delta TW0_1,0 11 0,1679 C

1,5 gal/min delta TW2_1,5 11 0,56472 A La media del AT de Exp0 y Exp5 son iguales
delta TW0_1,5 11 0,4603 A La media del AT de Exp0 y Exp5 NO son iguales
delta TW1_1,5 11 0,3159 B a la media de Exp4

2,0 gal/min delta TW0_2,0 11 0,344 A La media del AT de los tres Exp 0,4 y 5 son
delta TW2_2,0 11 0,28380 A iguales
delta TW1_2,0 11 0,2798 A

2,5gal/min delta TW0_2,5 11 0,6324 A La media del AT de Exp4 y Exp5 son iguales 'y
delta TW1_2,5 11 0,44714 B estas No son iguales a la media del Exp0O
delta TW2_2,5 11 0,4364 B

3,0 gal/min delta TW0.3,0 11 0,7546 A La media del AT de Exp4 y Exp5 son iguales y
delta TW2_3,0 10 0,5300 B estas No son iguales a la media del Exp0
delta TW1_3,0 11 0,4944 B

Estos resultados de comparacion de medias indican que la diferencia de temperatura de entrada y
salida del experimento que utiliza solo los tubos de cobre que trasporta el agua vrs el uso de
esponjas adheridas con pasta térmica, son diferentes. El uso de esponjas tiene valores mayores de
AT que para el experimento de control, y este valor es casi siempre mayor cuando se utilizan dos
componentes de esponja en vez de uno solo.
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La Figura 8.6 reune los resultados obtenidos para los Experimentos 1, 4 y 5, para la diferencia de
temperatura (AT) conseguida en el flujo de aire para las configuraciones de control (solo un tubo de
cobre, sin esponja como elemento intercambiador de calor), 1 esponja y 2 esponjas con pasta
térmica en contacto con los tubos de cobre.
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Figura 8.6. Diferencia entre Temperatura entrada y salida del aire (AT) vrs caudal de aire, para Exp. 1 (a),
Exp. 4 (b) y Exp. 5 (c), para diferentes caudales de agua.

La adicion de la pasta térmica obedece a la suposicion de que, incluyendo este material, se puede
mejorar el intercambio de energia entre los elementos del sistema. Sin emabrgo hay que considerar
que el coeficiente de transmision de calor de la pasta términa es menor que el coeficiente de
trasmision de calor de la esponja, pudiendo causar una resistencia termica para el mecanismo de
conduccion del calor en los solidos. Los ensayos fueron llevados a cabo variando tanto el caudal de
agua entre los 0.5 gal/min y los 3 gal/min, con un incremento de 0.5 gal/min; como el caudal de
aire, iniciando los ensayos en 7.068 L/min y finalizando en 23.408 L/min, con pasos iguales.

Se puede notar el incremento sustancial en el AT si se compara el desempefio del sistema para los
ensayos con solo el tubo de cobre y una esponja con pasta térmica, obteniendo para el primer caso
una diferencia de temperatura menor a 2°C; mientras que para la segunda configuracion se obtienen
AT que van desde los 2°C hasta los 6°C para los diferentes caudales de aire, aproximadamente. Esta
misma tendencia se observa al comparar los resultados de los experimentos con una esponja y dos
esponjas, donde el cambio de temperaura para este ultimo ordenamiento supera, en promedio, los
6°C. Esta conducta demuestra que, al aumentar el area efectiva de contacto entre los elementos
térmicos del arreglo experimental, se favorece el intercambio de calor entre los fluidos de trabajo.
Ahora, la Figura 8.7 muestra las curvas de comportamiento de AT para el flujo de aire para los
mismos experimentos anteriores, pero esta vez dependientes del valor del caudal de agua para los
diferentes caudales de aire definidos anteriormente.
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Figura 8.7. Diferencia entre Temperatura de entrada y salida del aire (AT) vrs caudal de agua, para Exp. 1 (a),
Exp. 4 (b) y Exp. 5 (c), para diferentes caudales de aire.

La tendencia observada es anéloga a aquella discutida previamente para la Figura 8.6, y demuestra
la influencia que tiene el desplazamiento volumétrico del agua a través de los tubos de cobre, donde
se nota un ligero incremento en los valores de AT al aumentar el flujo de agua para todos los
caudales de aire ensayados. Esto se traduce en un creciente intercambio de energia al aumentar
tanto la cantidad de agua que es trasportada a través de los tubos, como el volumen de aire que pasa
por la matriz porosa.

La Figura 8.8 muestra los resultados obtenidos para la diferencia de presion Ap del agua para los
experimentos 1, 2, y 3 para los diferentes caudales de agua ensayados (iniciando en 0.5 gal/min y
finalizando en 3.0 gal/min). Para las configuraciones con el tubo de cobre sin esponja y para una
esponja se tiene una diferencia de presién aproximadamente equivalente a 1.6 bar, pues para ambos
casos el recorrido del agua dentro del tubo de cobre es la misma. Ahora, para dos esponjas como
elementos intercambiadores de calor, el nimero de tubos de cobre en contacto con la matriz porosa
es el doble que, con una esponja, por esta razon, se experimenta una pérdida de presion que se ve
reflejada en un Ap menor que los ensayos anteriores (1.3 bar, aproximadamente).
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Figura 8.8. Diferencia entre Presion de entrada y salida del agua (Ap) vrs caudal de agua, para Exp. 1 (a), Exp.
2 (b) y Exp. 3 (c), para diferentes caudales de aire.

8.3.3.Comparacion de resultados entre Experimentos 1,2 ,3,4y5

Se comparan los AT del agua para el Exp.1 (ATWO0), Exp.2 (ATW1: una esponja), Exp.3 (ATW2:
dos esponjas), Exp.4 (ATWlp: una esponja adherida con pasta térmica), Exp.5 (ATW2p: dos
esponjas adheridas con pasta térmica). La comparacion se realizo para los dos caudales de agua
extremos, 0.5 y 3.0 gal/min.

Para la configuracion operativa descrita para los Experimentos del 1-5, se comparan los resultados
mostrados en la Figura 8.9, para AT del agua para dos caudales de agua, variando el caudal de
entrada del aire en intervalos iguales, iniciando en 7.068 L/min y finalizando en 23.408 L/min. Se
logra apreciar la disminucion del comportamiento de todas las curvas AT del agua vrs caudal de aire
para el caudal del agua de 3 gal/min, respecto del caudal 0.5 gal/min, comportamiento que es
similar a aquel visto en los ensayos de la seccion 8.3.1, donde el fendmeno termodinamico que se
experimenta al tener un fluido en transicion de régimen laminar a turbulento explica la tendencia
observada en estas graficas.

Por ultimo, se muestra en la Figura 8.10 la comparacion de los diferentes cambios en la temperatura
del aire para los caudales de 0.5 gal/min y 3.0 gal/min en las configuraciones del sistema sin
esponja como elemento intercambiador de calor y con solo los tubos de cobre, 1 esponja con y sin
pasta térmica, y 2 esponjas con y sin pasta térmica, también. Los resultados muestran claramente
una diferencia marcada en los valores obtenidos para el AT del sistema con solo los tubos de cobre
(TAO), con respecto a los otros dos escenarios.
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Figura 8.9. Diferencia entre Temperatura entrada y salida del Agua (AT) vrs caudal de aire, para Exp 2, 3,4y
5, para caudales de agua de 0,5 y 3 gal/min.
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Figura 8.10. Diferencia entre Temperatura de entrada y salida del aire (AT) vrs caudal de aire, para Exp. 1, 2,
3,4y 5 para dos caudales de agua.
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La tendencia general de las diferentes curvas es ir aumentando la diferencia de temperatura
conforme se incrementa el caudal de aire, comportamiento que ya ha sido discutido en apartados
anteriores. Otro comportamiento recurrente es la mejora en el rendimiento al utilizar dos esponjas,
aumentando el area efectiva de contacto, en lugar de una sola. Al comparar los valores obtenidos
para las configuraciones de una y dos esponjas con y sin pasta térmica se puede notar que, para dos
esponjas con pasta térmica, su rendimiento es mejor que para una esponja con pasta térmica (un AT
mayor al comparar las respectivas graficas). Pero para los casos de una esponja con pasta térmica y
una esponja sin pasta térmica, el cambio en temperatura es menor con pasta térmica que sin este
elemento a 0.5 gal/min, y con valores muy parecidos para 3.0 gal/min. Este comportamiento se
puede explicar si se considera la posibilidad de que el contacto cobre-a-cobre de la esponja con el
tubo era mejor que el contacto esponja-pasta térmica-tubo, donde este ultimo crea una resistencia
térmica mayor al tener estos materiales coeficientes de conductividad térmica muy diferentes (400
W/m*K para el cobre y 16-18 W/m*K para la pasta térmica, aproximadamente), lo que obstaculiza
una eficiente transferencia de energia entre los diferentes componentes del sistema.

8.4.Conclusiones

Para caracterizar y evaluar la respuesta de un sistema térmico pueden utilizarse la diferencia entre
las variables de temperatura de entrada/salida de los fluidos de trabajo y la presion de entrada/salida
de los fluidos de trabajo. La influencia del caudal de aire sobre las temperaturas tanto de entrada
como de salida del agua, dependen del comportamiento del fluido dentro de los tubos de cobre,
clasificando su patréon de movimiento en flujo laminar (incluyendo los flujos en estado de
transicion) o turbulento. Esto hace que interpretar el cambio de Temperatura vrs el aire para
diferentes caudales, sea una tarea dificil. De aqui que la calidad, disponibilidad y estabilidad del
sistema de medicion es de suma importancia para seguir avanzando en esta linea de investigacion.

En general, se logra apreciar el aumento en los valores de salida de la temperatura del aire al ser
comparados con las mediciones de entrada para todos los caudales de agua ensayados, lo que indica
que, entre mayor caudal de agua y, por lo tanto, mayor volumen de agua desplazado por las tuberias
de cobre, mas calor absorbe el flujo de aire, calentandose acorde. La diferencia de temperatura de
entrada y salida del experimento que utiliza solo los tubos de cobre que trasporta el agua vrs el uso
de esponjas adheridas con pasta térmica, son diferentes. El uso de esponjas tiene valores mayores de
AT que para el experimento de control, y este valor es casi siempre mayor cuando se utilizan dos
componentes de esponja en vez de uno solo. Rendimientos mejores pueden ser obtenidos superando
las actuales limitaciones del sistema experimental, porque los caudales de agua son demasiado
grandes respecto del caudal del aire, resultando en una transferencia de calor del agua hacia el aire
muy baja, que solo logra enfriar el liquido de trabajo en menos de un grado. Ademas, debe
considerares que la capacidad termica del agua es mucho mayor a la del aire.

De la comparacion de los Exp 0, 4 y 5 se puede conluir que existe un incremento en el AT del aire
de los componentes que utilizan esponja metalica como elemento de transferencia de calor, siendo
el cambio de temperaura mayor para el componente con dos esponjas quien en promedio muestra
un aumento promedio de 6°C, respecto al dispositivo sin uso de esponja.Al comparar los valores
obtenidos para las configuraciones de una y dos esponjas con y sin pasta térmica se puede notar
que, para dos esponjas con pasta térmica, su rendimiento es mejor que para una esponja con pasta
térmica (un AT mayor al comparar las respectivas graficas). Pero para los casos de una esponja con
pasta térmica y una esponja sin pasta térmica, el cambio en temperatura es menor con pasta térmica
que sin este elemento a 0.5 gal/min, y con valores muy parecidos para 3.0 gal/min.
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9. Evaluar la eficiencia del intercambiador de calor mediante un modelo computacional
validado

9.1.Introduccion

La primera actividad consiste en analizar los valores que se han establecido y usado efectivamente
durante la campana experimental realizada para ensayar el intercambiador de calor compacto. El
dispositivo ha sido disefiado con elementos térmicos que incorporan esponjas metalicas de cobre y
los datos necesarios se obtienen del desarrollo de todas las actividades anteriores, en particular las
llevadas a cabo en el marco del OE 4. Especificamente, se evaluan las propiedades de los elementos
térmicos usados en el intercambiador, confirmando conductividad térmica, densidad, presencia de
defectos, geometrias de las celdas, porosidad y otras propiedades fisicas de los materiales. Otros
resultados muy importantes son los que derivan de los valores de operacion del circuito de prueba
usado en la campafia experimental, como temperatura de la corriente fria y de la corriente caliente,
flujos masicos, perdida de presion etc. Sucesivamente, mediante el modelo computacional
preliminar desarrollado con las actividades del OE 3 y descrito en el capitulo 7, se lleva a cabo la
modelacion y simulacion del flujo y de la trasferencia de calor en el intercambiador con esponjas
metalicas, efectivamente usado en el banco experimental. Se retinen asi todos los datos y se
introducen en el modelo, fijando los valores reales de las propiedades de materiales y fluidos y las
condiciones de operacion efectivamente desarrolladas.

9.2. Modelacion computacional del intercambiador de calor compacto

Los resultados numéricos de las simulaciones se contrastan con los valores experimentales de
perdida de presion, temperatura de entrada y salida de los fluidos, valores de flujo masico, etc.
planificados y luego registrados con la actividad 5 el OE 4. El propésito es de tener una validacién
del modelo computacional desde el punto de vista de los fendmenos de transporte convectivo y de
los mecanismos térmicos. En particular, se ajustan algunos parametros del modelo desarrollado con
el software computacional Comsol Multiphysics de manera de reproducir con las simulaciones los
valores experimentales. Se desarrollan simulaciones numéricas con un ajuste ciclico de los
parametros, mediante el analisis de los resultados computacionales obtenidos. En el especifico, a
partir de los resultados numéricos se ajustan integralmente los parametros del modelo
computacional, calibrando ulteriormente las magnitudes fijadas con las actividades 2,3 y 4 del OE 3
y mejoradas con las mismas actividades del presente objetivo especifico. Todos los investigadores
participan, pues esta actividad contempla el analisis global del modelo con consideraciones de
caracter integral.

A culminacion de la etapa experimental, se dispone de datos de laboratorio para las siguientes
configuraciones principales del intercambiador de calor compacto, obtenidos con las actividades del
OE 2 y del OE 4:

a) intercambiador con tres tubos cilindricos de cobre para la circulacion de agua, sin esponja
metalica;

b) intercambiador con seis tubos cilindricos de cobre para la circulacion de agua, sin esponja
metalica;

¢) intercambiador con tres tubos cilindricos de cobre para la circulacién de agua, a contacto
con una esponja metalica de cobre, sin y con pasta térmica;
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d) intercambiador con seis tubos cilindricos de cobre para la circulacion de agua, con dos
esponjas metalicas de cobre a contacto, cada una, con tres tubos, sin y con pasta térmica.

Se estudia primeramente la configuracion a), la cual al no presentar superficies extendidas
representa el caso de menor transferencia de calor del dispositivo. Sucesivamente se analiza el
comportamiento del intercambiador de calor con la presencia de dos esponjas metalicas
(configuracion d) que otorgan en cambio la mayor area de transferencia térmica. En ultimo se
modelan los restantes casos b) y ¢). En todos los casos se asume una temperatura de entrada del
agua T;,,» de 312 K (38.85 °C) y una temperatura de entrada del aire de enfriamiento 7;,, igual a
300 K (26.85 °C).

9.2.1 Intercambiador con tres tubos cilindricos de cobre para la circulacién de agua, sin
esponja metalica (caso a)

De acuerdo con los valores experimentales de este caso y analizados en el capitulo anterior, los
resultados computacionales se obtienen para una velocidad de entrada del aire de enfriamiento Ui, ,
de 0.457 m/s, correspondiente a un caudal de 10 L/min y una velocidad de entrada del agua Us, .,
igual en los tres tubos, de 2.123 m/s, equivalente a un caudal de 5.678 L/min (1.5 galones/min).
Los valores anteriores, las propiedades termo-fisicas de los fluidos [Ber11], el didmetro D y el area
transversal de las secciones de entrada A4, la temperatura de entrada T, el flujo masico 1 y el

numero de Reynolds Re, se brindan en la Tabla 9.1 para los flujo de aire y agua.

La Fig. 9.1 traza la temperatura del agua en la seccion de salida del tubo central de cobre, que
resulta ser practicamente igual a la de entrada de 312 K. Esto indica que el agua no experimenta
cambios significativos, aunque el aire si aumenta su temperatura, como demuestra la siguiente Fig.
9.2. El perfil de la velocidad del agua en la misma secciéon de salida se brinda en la Fig. 9.3,
denotando un valor maximo cercano a los 2.5 m/s. Para corroborar si los tres tubos de cobre, en
ausencia de esponja metalica, son capaces de transferir calor adecuadamente, se selecciona el caso
que, de acuerdo con la teoria, brindaria la mejor transferencia de calor. Esto se da cuando se tiene
un valor maximo del caudal del aire y un valor minimo de aquel del agua.

Tabla 9.1 Valores experimentales usados para la evaluacion del intercambiador de calor sin esponja metalica
(caso a).
a) Flujo de aire

Magnitud Valor
Diametro de entrada D 21.54x10° m
Seccidn de entrada 4 0.36440x10 m?
Caudal de entrada O, 10 L/min (0.16667x10-3 m%/s)
Velocidad de entrada Uj,, 0.457 m/s
Temperatura en la entrada Tj.q 300 K
Densidad p (a 300K, 1atm) 1.1614 kg/m?
Viscosidad dindmica ¢ (a 300K, latm) 1.846x107 Pass
Capacidad calorica a presion constante ¢, (a 300K, latm) | 1.007 kJ/(kg-K)
Numero de Prandtl Pr (a 300K, latm) 0.707
Flujo mésico
m, = pll A 0.19357x1073 kg/s
Numero de Reynolds 619

Re.=p UinaD/pu
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312

311.99

311.98

Temperature (K)

311.97

311.96

b) Flujo de agua

Magnitud Valor
Diametro de cada entrada D 4.35x10° m
Seccion de cada entrada 4 0.14862x10™* m?
5.678 L/min
Caudal total de entrada Q,, (0.94635x10 m/s)
Caudal de cada entrada O, 0.31545x10* m%/s
Velocidad en cada entrada Ui, 2.123 m/s
Temperatura en la entrada Tin, 312K
Densidad p (a 312K y psar) 992 kg/m’
Viscosidad dindmica ¢ (a 312K y psar) 0.669x107 Pa-s

Capacidad calorica a presion constante ¢, (a
3 12K y psat)

4.178 kJ/(kgK)

Numero de Prandtl Pr (a 312K y psar)

4.44

Flujo masico en cada entrada
Minw = PUn

0.3130x10°" kg/s

Flujo masico total
mh' = 3ml'i'! w

0.9390x10°" kg/s

Numero de Reynolds cada entrada
Rew=p UpwD/u

13694

Temperature (K) in the central outlet tube

37

38 39 40
y (mm)

41

42 43

Figura 9.1. Magnitud de la temperatura (grados K) del agua en correspondencia del tubo de salida central del
intercambiador, para un caudal de 10 L/min de aire y de 5.678 L/min (1.5 galones/min) de agua, caso a).
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Temperature (K) along the exchanger longitudinal axis
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Figura 9.2. Magnitud de la temperatura (grados K) del aire en correspondencia del eje longitudinal del
intercambiador, para a un caudal de 10 L/min de aire y de 5.678 L/min (1.5 galones/min) de agua, caso a).
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Figura 9.3. Magnitud de la velocidad (m/s) del agua en correspondencia del tubo de salida central del
intercambiador, para un caudal de agua de 5.678 L/min (1.5 galones/min), caso a).

Para los datos experimentales medidos en laboratorio y expuestos en el capitulo 8 anterior, esta
condicion corresponde a un caudal de 23.408 L/min de aire y un caudal de 1.893 L/min (0.5
galones/min) de agua, respectivamente. Los valores anteriores darian una velocidad de entrada del
aire de enfriamiento U;,, de 1.071 m/s y una velocidad de entrada del agua Ui, igual en los tres
tubos, de 0.7 m/s. Los respectivos nimeros de Reynolds serian ahora de 1451 para el aire y de 4515
para el agua. Para estas condiciones, las sucesivas Figs. 9.4, 9.5 y 9.6 grafican respectivamente, la
temperatura del agua en la seccion de salida del tubo central de cobre, la temperatura del aire en la
seccion de salida central del intercambiador y la velocidad del agua en la misma seccion del tubo de
cobre central. Comparando con el caso anterior, se aprecia una liviana reduccion de la temperatura
del agua al salir del dispositivo, asi como un aumento de la temperatura del aire en la salida, debido
a que el flujo masico del agua, proporcional a su caudal, es ahora inferior.
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Figura 9.4. Magnitud de la temperatura (grados K) del agua en correspondencia del tubo de salida central del
intercambiador para un caudal de 23.408 L/min de aire y de 1.893 L/min (0.5 galones/min) de agua, caso a).
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Figura 9.5. Magnitud de la temperatura (grados K) del aire en correspondencia en correspondencia del eje
longitudinal del intercambiador, para un caudal de 23.408 L/min de aire y de 1.893 L/min (0.5 galones/min)
de agua, caso a).
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Figura 9.6. Magnitud de la velocidad (m/s) del agua en correspondencia del tubo de salida central del
intercambiador, para un caudal de agua de 1.893 L/min (0.5 galones/min), caso a).
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9.2.2 Intercambiador con seis tubos cilindricos de cobre para la circulacion de agua y dos
esponjas metalicas (caso d)

Esta condicion se refiere al intercambiador de calor con la presencia de seis tubos donde circula el
agua, cada tres a contacto con una esponja de cobre, como mostrado en la Fig. 6.7 del capitulo 6
anterior. Una particular del intercambiador se brinda en la Fig. 9.7, en la cual se puede observar el
mallado computacional en la region de las esponjas unidas a los tubos de cobre. Para la modelacioén
de las dos esponjas metalicas de cobre ERG del intercambiador, se asume que estas presentan las
caracteristicas indicadas en el parrafo 5.2.2 y que el contacto con las paredes de los seis tubos de
cobre es perfecto, es decir se desprecia la resistencia térmica de contacto.
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Figura 9.7. Particular del mallado computacional en la region de las esponjas metalicas a contacto con seis
tubos de cobre donde circula el agua (en la figura se observa solo la mitad del intercambiador, que ha sido
dividido en dos por simetria).

Inicialmente se analizan los datos experimentales para caudales de 10 L/min de aire y 5.678 L/min
(1.5 galones/min) de agua. Los valores anteriores arrojan siempre una velocidad de entrada del aire
de enfriamiento Ui, igual a 0.457 m/s. Sin embargo, la velocidad de entrada del agua Uiy, igual
en los seis tubos, es ahora de 1.0615 m/s, es decir la mitad del caso a), cuando existian solamente
tres tubos. El correspondiente numero de Reynolds es igual a 6847 en la entrada de cada tubo de
agua del intercambiador. La Fig. 9.8 traza los dos perfiles de temperatura del agua en proximidad de
la salida de los dos tubos centrales de cobre, es decir los dos tubos inferiores de la Fig. 9.7. Ambos
perfiles muestran valores muy cercanos a los 312 K, indicando que el agua no reduce su
temperatura de manera significativa. La diferencia de los dos perfiles se debe a que el aire, cuando
cruza la region del segundo tubo, ubicado en la derecha, aproximadamente entre las coordenadas y
= 10+16 mm de la Fig. 9.8, se encuentra mas caliente y por lo tanto en condiciones menos
favorables para enfriar el agua. En cambio, el agua del primer tubo, que se localiza a izquierda,
aproximadamente entre las coordenadas y = -16+10 mm de la Fig. 9.8, puede intercambiar calor con
un aire mas frio. Los perfiles de velocidad en las mismas secciones de salida del agua se pueden
observar en la sucesiva Fig. 9.9. La temperatura del aire en el intercambiador se muestra en la Fig.
9.10, indicando que la trasferencia de calor aumenta por la presencia de las dos esponjas de cobre,
ya que el aire sale practicamente con un valor cercano a los 312 K, es decir casi 12 grados Kelvin
mas de los 300 K del aire que entra al dispositivo.
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Figura 9.8. Magnitud de la temperatura (grados K) del agua en correspondencia de la salida de los dos tubos
centrales de cobre del intercambiador, para un caudal de 10 L/min de aire y de 5.678 L/min (1.5 galones/min)
de agua, caso d).
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Figura 9.9. Magnitud de la velocidad (m/s) del agua en correspondencia de la salida de los dos tubos centrales
de cobre del intercambiador, para un caudal de agua de 5.678 L/min (1.5 galones/min), caso d).
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Isosurface: Temperature (K)

Figura 9.10. Magnitud de la temperatura (grados K) del aire en el intercambiador, para un caudal de 10 L/min
de aire y de 5.678 L/min (1.5 galones/min) de agua, caso d).
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También en este caso se analizan los experimentos para los cuales se espera una mejor transferencia
de calor, es decir cuando el caudal del aire es maximo y aquel del agua es minimo. En los datos
experimentales de laboratorio del capitulo 8 anterior, estos son representados por el caudal de
23.408 L/min de aire y el caudal de 1.893 L/min (0.5 galones/min) de agua, respectivamente. Los
valores anteriores brindan una velocidad de entrada del aire de enfriamiento U, de 1.071 m/sy
una velocidad de entrada del agua Ui, w, igual en los seis tubos, de 0.354 m/s. Los correspondientes
numeros de Reynolds son de 1451 para el aire y de 2283 para el agua. Algunos resultados
computacionales obtenidos con el modelo se presentan en las figuras sucesivas. La temperatura del
agua en proximidad de la salida de los dos tubos centrales de cobre, es decir los dos tubos inferiores
de la Fig. 9.7 se traza en la Fig. 9.11, los respectivos perfiles de velocidad en la Fig. 9.12, mientras
que la Fig. 9.13 reporta la temperatura del aire cuando sale del dispositivo térmico. En el caso de la
Fig. 9.11, ambos perfiles muestran nuevamente valores muy cercanos a los 312 K, indicando que el
agua aun no reduce su temperatura de manera significativa. La diferencia de los dos perfiles se debe
a que el aire, cuando cruza la region del segundo tubo, ubicado en la derecha hacia la salida, se
encuentra mas caliente y por lo tanto en condiciones menos favorables para enfriar el agua. Esto se
aprecia en la sucesiva Fig. 9.14 que brinda un particular del campo térmico en la cercania de las
esponjas, donde es evidente el calentamiento que sufre el aire cuando cruza los primeros tres tubos
de cobre. En cambio, el agua del primer tubo, que se localiza a izquierda hacia la entrada del flujo
de aire, puede intercambiar calor con un fluido mas frio, pudiendo reducir un poco mas su
temperatura. Los perfiles de la Fig. 9.12, para las mismas secciones de salida del agua, indican un
patrén parabolico de la velocidad. Finalmente, la temperatura del aire en el intercambiador trazada
evidenciada en la Fig. 9.13, evidencia que la trasferencia de calor aumenta por la presencia de las
dos esponjas de cobre. En efecto el aire sale practicamente con un valor de 312 K, es decir el
maximo valor que podria obtener en el intercambiador, demostrando que las esponjas son muy
eficientes en proporcionar las superficies extendidas necesaria para aumentar la tasa de
transferencia de energia térmica.

Temperature (K) in the central outlet tubes
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Figura 9.11. Magnitud de la temperatura (grados K) del agua en correspondencia de la salida de los dos tubos
centrales de cobre del intercambiador, para un caudal de 23.408 L/min de aire y de 1.893 L/min (0.5
galones/min) de agua, caso d).
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Figura 9.12. Magnitud de la velocidad (m/s) del agua en correspondencia de la salida de los dos tubos

centrales de cobre del intercambiador, para un caudal de agua de 1.893 L/min (0.5 galones/min), caso d).
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Figura 9.13. Magnitud de la temperatura (grados K) del aire en el intercambiador, para un caudal de 23.408
L/min de aire y de 1.893 L/min (0.5 galones/min) de agua, caso d).

Figura 9.14. Valores de temperatura (en grados K) de la region de las esponjas metalicas a contacto con seis
tubos de cobre donde circula el agua (en la figura se observa solo la mitad del intercambiador, que ha sido
dividido en dos por simetria).
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9.2.3 Otros casos modelados del intercambiador de calor (caso c)

Este caso corresponde a la presencia de una sola esponja metalica de cobre en el intercambiador de
calor a contacto con tres tubos cilindricos de cobre. En Fig. 9.15 y 9.16 se brindan algunos
resultados computacionales para una velocidad de entrada del aire de enfriamiento Ui, de 0.457
m/s, correspondiente a un caudal de 10 L/min y una velocidad de entrada del agua Ui, igual en los
tres tubos, de 2.123 m/s, equivalente a un caudal de 5.678 L/min (1.5 galones/min). Sucesivamente
en Fig. 9.17 y Fig. 9.18 se trazan las mismas curvas para el caso de un caudal de 23.408 L/min de
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Figura 9.15. Magnitud de la temperatura (grados K) del agua en correspondencia del tubo de salida central del
intercambiador, para un caudal de 10 L/min de aire y un caudal de agua de 5.678 L/min (1.5 galones/min).
€aso C).

Temperature (K)

40
y {(mm)

Velocity (m/s) in the central outlet tube

2.6
2.4F
22F
5]
1.8
1.6f
1.4r
1.2
1)
0.8F
0.6
0.4
0.2f
0

=

Velocity (m/s)

L 1 L 1 ]
38 385 39 395 40 40.5 41 415 42
y (mm)

Figura 9.16. Magnitud de la velocidad (m/s) del agua en correspondencia del tubo de salida central del
intercambiador, para un caudal de agua de 5.678 L/min (1.5 galones/min), caso c).

aire y un caudal de 1.893 L/min (0.5 galones/min) de agua, respectivamente. Los valores anteriores
darian una velocidad de entrada del aire de enfriamiento U, de 1.071 m/s y una velocidad de
entrada del agua Uiy, igual en los tres tubos, de 0.7 m/s. Como es de esperar, se confirman en todos
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Figura 9.17. Magnitud de la temperatura (grados K) del agua en correspondencia del tubo de salida central del
intercambiador, para un caudal de 23.408 L/min de aire y un caudal de 1.893 L/min (0.5 galones/min) de

agua, caso ¢).
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Figura 9.18. Magnitud de la velocidad (m/s) del agua en correspondencia del tubo de salida central del
intercambiador, para un caudal de agua de 1.893 L/min (0.5 galones/min), caso c).

los casos los resultados obtenidos para el caso de dos esponjas, es decir el agua no modifica
sustancialmente su temperatura, mientras que la presencia del material celular del lado aire es
beneficiosa, observandose un aumento importante de su temperatura.

9.3.Modelacion computacional de otras condiciones de operacion del intercambiador de
calor

La ultima actividad consiste en usar el modelo computacional final del intercambiador de calor para
simular otras condiciones de operacidén que pueden ser de interés, llevando a cabo las simulaciones
numéricas con los parametros sintonizados anteriormente. El analisis se relaciona con las
propiedades del intercambiador con esponjas metalicas, su capacidad efectiva de trasferir el flujo de
calor entre los fluidos y su eficiencia en términos mas globales. En este caso es de utilidad simular
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algunos casos que permitan evaluar la eficiencia del intercambio térmico, por ejemplo, variando el
fluido o las temperaturas de operacion. Los resultados obtenidos en la campafia experimental y
confirmados por el modelo computacional del intercambiador de calor muestran que el dispositivo,
con la presencia de las esponjas de cobre en la superficie de los tubos cilindricos que transportan
agua caliente, es eficiente en trasferir el calor en el lado aire. En el caso del lado agua, aunque la
energia térmica de este fluido se trasmite hacia las paredes solidas de los tubos y sucesivamente al
aire, la tasa de intercambio no modifica sustancialmente la temperatura del agua, pues su capacidad
térmica y su densidad son mucho mayor que las del aire. Por lo anterior es interesante simular el
uso del intercambiador de calor con esponja metéalica cuando se sustituye el agua con un fluido de
menor capacidad térmica y densidad, por ejemplo, en aplicaciones de intercambio térmico aire-aire
o mas generalmente gas-gas. En seguida se presentan los resultados obtenidos con el modelo
computacional para un intercambiador de seis tubos y dos esponjas metalicas, como el analizado en
el caso d) anterior, pero para un caso de transferencia de calor aire-aire.

9.3.1 Intercambiador con seis tubos cilindricos de cobre y dos esponjas metalicas para
trasferencia de energia aire-aire.

Se asume un caudal de 23.408 L/min de aire frio que entra al dispositivo con una temperatura igual
a 300 K (26.85 °C). El aire caliente, con un caudal de 1.893 L/min (0.5 galones/min) entra por los
seis tubos cilindricos de cobre con una temperatura de 312 K (38.85 °C) Los valores anteriores
brindan una velocidad de entrada del aire de enfriamiento de 1.071 m/s y una velocidad de entrada
del aire caliente, igual en los seis tubos, de 0.354 m/s. Los valores anteriores, las propiedades
termo-fisicas de los fluidos [Berl1], el didmetro D y el area transversal de las secciones de entrada
A, la temperatura de entrada 7, el flujo masico 11 y el nimero de Reynolds Re, se brindan en la

Tabla 9.2 para el flujo de aire frio y caliente, respectivamente.

Tabla 9.2 Valores experimentales usados para la evaluacion del intercambiador con seis tubos y dos esponjas
metalicas para transferencia de energia aire-aire.
a) Flujo de aire frio

Magnitud Valor
Didmetro de entrada D 21.54x10° m
Seccion de entrada 4 0.36440x10° m?
: 3
Caudal de entrada Qu. 233.408 L/min (0.39013x10
m°/s)
Velocidad de entrada Uiy, 1071 m/s
Temperatura en la entrada T 300K
Densidad p (a 300K, 1atm) 1.1614 kg/m?
Viscosidad dinamica x (a 300K, latm) 1.846x10 Pas
Capacidad calorica a presion constante ¢, (a 300K, latm) | 1.007 kJ/(kg-K)
Numero de Prandtl Pr (a 300K, 1atm) 0.707

Flujo mésico

e = plly A
0.45326x1073 kg/s

Numero de Reynolds 1451
Rey=p Uine D/ pt
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b) Flujo de aire caliente

Magnitud Valor
Didmetro de cada entrada D 4.35x10° m
Seccion de cada entrada 4 0.14862x10** m?
Caudal total de entrada QO 1893 L/min

oh (0.31550x10"* m%/s)

Caudal de cada entrada Qi 0.05258x10** m>/s
Velocidad en cada entrada Uy, s 0.354 m/s
Temperatura en la entrada Tins 312K
Densidad p (a 312K, 1 atm) 1.1215 kg/m?
Viscosidad dindmica ¢ (a 312K, 1 atm) 1.903x107 Pa-s
?;ﬁ;zldad calodrica a presion constante ¢, (a 312K, 1.0075 kl/(kg K)
Numero de Prandtl Pr (a 312K, 1 atm) 0.705
Flujo masico en cada entrada
Mig i = pUin pA 0.58968x10 kg/s
Flujo masico total
Migp = G0 0.35383x10™* kg/s
Numero de Reynolds cada entrada 91
Re,= P Uin,h D /,u

La Fig. 9.19 muestra el perfil axial de velocidad del aire caliente en el centro del tubo inferior
derecho (ver Fig. 9.7), donde ahora el aire que entra con una temperatura de 312 K sale del tubo con
un valor un poco superior a los 300 K. Es evidente que se logra enfriar el aire hasta la temperatura
minima de casi 300 K , es decir hasta la temperatura del aire frio que entra al dispositivo. La
sucesiva Fig. 9.20 confirma estos resultados, en efecto la temperatura del aire en la salida de ambos
ductos cilindricos inferiores es de casi 300 K.

Temperature (K) along the lower tube axis
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Figura 9.19. Perfil axial de temperatura del aire caliente en el centro del tubo inferior del intercambiador (el
de derecha en la Fig. 9.7): z = --70 mm entrada del tubo; z=60 mm salida del tubo. Temperaturas de entrada:
aire frio 300 K, aire caliente 312 K.
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Temperature (K) in the central outlet tubes
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Figura 9.20. Magnitud de la temperatura (grados K) del aire caliente en correspondencia de la salida de los
dos tubos centrales inferiores del intercambiador. Temperaturas de entrada: aire frio 300 K, aire caliente 312
K.

9.3.2 Intercambiador con seis tubos cilindricos de cobre y dos esponjas metalicas para
trasferencia de energia aire-aire, con variacion de la temperatura del aire frio

Se estudia ahora el caso de un intercambiador de calor de seis tubos y dos esponjas metalicas para la
transferencia de calor aire-aire, asumiendo que el aire frio entra al dispositivo con una temperatura
menor, igual a 280 K, es decir 6.85 °C. Se mantiene en 312 K (38.85 °C) la temperatura de entrada
de la corriente de aire caliente. También se conservan los caudales del caso anterior, es decir 23.408
L/min y 1.893 L/min, para el aire frio y caliente, respectivamente. El perfil axial de velocidad del
aire caliente en el centro del tubo inferior derecho (ver Fig. 9.7) se brinda en la Fig. 9.21, indicando
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Figura 9.21. Perfil axial de temperatura del aire caliente en el centro del tubo inferior del intercambiador (el
de derecha en la Fig. 9.7): z = --70 mm entrada del tubo; z=60 mm salida del tubo. Temperaturas de entrada:
aire frio 280 K, aire caliente 312 K.
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Temperature (K) in the central outlet tubes
T

2821 ! ! ! ! I
282.05- A
282+ 1
281.95- 1
281.9- 1
281.85F 1
T 281.8¢ 1
E 281.75F 1
3 281.7f 1
g 281.65F 1
2 281.6- 1
E 281.55F 1
281.5- 1
281.45F 1
281.4+ 1
281.35- 1
281.3F 1
281.25—A 1

281.2L 1 1 I I I L I

-15 -10 -5 0 5 10 15

y (mm)

Figura 9.22. Magnitud de la temperatura (grados K) del aire caliente en correspondencia de la salida de los
dos tubos centrales inferiores del intercambiador. Temperaturas de entrada: aire frio 280 K, aire caliente 312
K.

que el aire que entra con una temperatura de 312 K sale del tubo con un valor un poco superior a los
281 K. Nuevamente el aire caliente se enfria hasta la temperatura minima de casi 280 K, es decir
hasta la temperatura del aire frio que entra al dispositivo. La sucesiva Fig. 9.22 confirma estos
resultados, en efecto la temperatura del aire en la salida de ambos ductos cilindricos inferiores es
poco superior a los 280 K.

9.4.Conclusiones

Los resultados anteriores permiten concluir que el intercambiador de calor compacto, fabricado con
esponjas metalicas unidas a los tubos que transportan un fluido caliente, es efectivo en transferir
energia hacia el fluido frio. El modelo computacional confirma cuanto observado con las pruebas
experimentales, es decir que el aire a contacto con las superficies extendidas de las esponjas
metalicas recibe de manera eficiente el calor y por lo tanto modifica sustancialmente su
temperatura. En el caso del agua, que fluye en el interior de los tubos cilindricos del dispositivo, la
variacion de la temperatura no es tan evidente. En efecto, esto es consecuente con los mecanismos
fisicos de la transferencia de calor, ya que la capacidad térmica y la densidad del agua son mucho
mayor que las del aire. Por lo tanto, se podrian incorporar algunas mejoras al sistema del
intercambio, con el proposito de reducir la temperatura del agua. Algunas de estas para considerar,
serian:

a) aumentar la longitud de los tubos para la circulacion del agua caliente, por ejemplo, creando
un serpentin, que permita un recorrido mas largo y por lo tanto un area de intercambio
mayor;

b) luego, para no aumentar el tamafio del intercambiador, prever un sistema de circulacion del
aire frio acorde a la solucion indicada en a);

¢) reducir el espesor de pared de los pequefios tubos de cobre para la circulacion del agua,
facilitando el flujo de calor y por lo tanto contribuyendo a las mejoras anteriores a) y b).

Finalmente, en el caso que el agua caliente se sustituya con aire caliente, por ejemplo, en
aplicaciones de tipo aire-aire o gas-gas mas en general, los resultados computacionales demuestran
que ambas corrientes, la fria y la caliente, alcanzan el equilibrio térmico, evidenciando un proceso
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de intercambio muy eficiente. Este comportamiento se confirma también en el caso que la
temperatura de la corriente de aire frio varie, ya que nuevamente el aire caliente que fluye en el
interior los tubos sale del dispositivo en equilibrio térmico con el fluido frio.

9.5. Referencias
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10. Evaluar la capacidad térmica de esponjas metalicas con propiedades magnetocaloricas
como elementos intercambiadores de calor en un sistema de refrigeracion magnética

10.1. Introduccion

Con la adhesion de Costa Rica a diferentes convenciones y protocolos internacionales, como el
Protocolo de Montreal relativo a las sustancias que agotan la capa de ozono o la Convencidon Marco
de Naciones Unidas sobre el Cambio Climatico [Rer10], entre otros, esta comprometida a dirigir sus
esfuerzos para limpiar su huella de carbono y alcanzar la carbono neutralidad en el afio 2021
[Prep18]. A pesar de los esfuerzos, el uso de energia generada a partir de combustibles fosiles y la
elevada cantidad de emisiones de gases de efecto invernadero asociadas a esta actividad [Alp18]
sigue creciendo continuamente, impactando no solo el nivel de vida de nuestra sociedad, sino
también el balance natural de nuestro ambiente, situacion que ya no es sostenible. Por este motivo,
el Plan Nacional de Ciencia y Tecnologia 2015-2021 expresa el alto grado de urgencia asociado a la
necesidad de asegurar no solo el ahorro de energia [Men18], sino también la bisqueda y generacion
de fuentes de energia limpia. El mundo cientifico y académico trabaja para desarrollar soluciones
reales y seguras que mejoren la eficiencia de los dispositivos energéticos residenciales e
industriales, reduciendo asi, el impacto ambiental.

Entre los diferentes usos de la energia en los sectores industrial y residencial, se encuentran los
dispositivos de refrigeracion y aire acondicionado, que representan aproximadamente el 15% de
consumo eléctrico a nivel mundial [Motl15]. Estos sistemas se basan en el método de vapor-
compresion que funciona transfiriendo calor al comprimir mecanicamente un material refrigerante
(elemento intercambiador de calor) en un liquido frio a baja presion, para luego expandirlo en un
gas caliente a alta presion. Es conocido que estos materiales refrigerantes son generalmente gases
que tienen la capacidad de agotar la capa de ozono y aumentar el efecto invernadero,
comprobéandose que son responsables de inclusive el 1% de emisiones de CO> en el mundo. Por este
razon, como una alternativa limpia para reemplazar el método de vapor-compresion y su sistema de
intercambio de calor, actualmente se investigan soluciones que consideran el uso de superficies
extendidas, nano-fluidos, materiales porosos y celulares, y materiales con propiedades
magnetocaloricas, entre otros, donde las tecnologias de tri-generacion, ciclo de aire, sorcion-
absorcion, eyectora, Stirling, termoeléctrica, termoacustica y magnetocalorica son consideradas las
mas importantes opciones emergentes para reemplazar los actuales dispositivos de refrigeracion
[Kit15]. Estas nuevas alternativas hacen uso de, por ejemplo, ondas de sonido y gases inertes
dentro de un resonador para producir enfriamiento (efecto termoacustico); o del efecto Peltier para
dispositivos de enfriamiento termoeléctrico, el cual se basa en la union de dos materiales
conductores diferentes que al unirse y hacer circular una corriente eléctrica a través de ellos se
calienten o enfrian dependiendo de la direccion de dicha corriente [Tasl10]. Estos métodos son
ambientalmente amigables, pues no utilizan gases con compuestos que degradan la capa de ozono o
aumentan el efecto de invernadero (gases CFC o clorofluorocarbonos, entre otros). Ademas,
presentan una eficiencia y capacidad de enfriamiento mayor si se compara con la actual tecnologia
de vapor-compresion. La Tabla 10.1 resume el estado de desarrollo, la capacidad de enfriamiento
(capacidad térmica) —definida como la habilidad de un sistema de refrigeracion para remover calor
de un ambiente—, y el Coeficiente de Desempeifio (COP, por sus siglas en inglés, “Coefficient Of
Performance”) —definido como el trabajo realizado por el sistema de refrigeracion para remover una
cierta cantidad de calor de un ambiente [Tas10, Garl7].

En particular, la refrigeracion magnética, que hace uso de un material magnético en estado sélido
como refrigerante activo e intercambiador de calor, que se calienta en presencia de un campo
magnético y se enfria cuando este es retirado, es una promisoria tecnologia alterna al alcanzar el
valor de COP mas alto entre los demas métodos mencionados. Ademas, si se compara su eficiencia
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Tabla 10.1. Caracteristicas de las nuevas alternativas para refrigeracion comercial y doméstica.

Capacidad de Eficiencia/COP

Tecnologia Estado de desarrollo s
enfriamiento

Sistemas en etapa de diseflo y 12kW-1MW 0.3a-50°C,0.5a
desarrollo. 12°C
Sistemas hechos a la medida para
aplicaciones especificas (procesamiento
de comida, transporte refrigerado)
disponibles.
Disponible para aplicaciones de
enfriamiento por debajo de los 0°C.
Sistemas de refrigeracion aun en estado
de disefio y desarrollo.
Sistemas hechos a la medida para
aplicaciones especificas (procesamiento
de comida, transporte refrigerado)
disponibles.
Sistemas en etapa de disefio y
desarrollo.
Sistemas de bajo costo y baja eficiencia
disponibles.
En etapa de disefio y desarrollo.
Termoacustica Comercializacion prevista dentro de 5- | 1W-1kW Hasta 1.0
10 afios.
En etapa de disefio y desarrollo.
Magnetocaldrica Comercializacion prevista dentro de, al | Hasta 540W
menos, 10 afos.
Tecnologia vigente desde hace 200
Vapor-Compresioén anos. Eporme varledgd d.e sistemas Hasta 2.5kW Alrededor de 1
comerciales para aplicaciones
industriales y domésticas.

Tri-generacion

Ciclo de aire 11kW-700kW 0.4-0.7

Sorcidon-Absorcion 35kW-1MW 0.4-0.7

Eyectora 1kW-60MW Hasta 0.3

Stirling 15-300W 1.0-3.0

Termoeléctrica 1W-20kW 0.6 a 0°C

1.8 a temperatura
ambiente

con el método actual de vapor-compresion, esta puede alcanzar hasta el 30%-60% del ciclo de
Carnot, en contra del 5%-10% de los dispositivos de refrigeracion actuales, lo que se traduce en
la potencial capacidad de reducir el consumo de energia hasta en un 20%-30% [Vell6].Por otro
lado, esta tecnologia posee una gama adicional de excelentes caracteristicas como una
configuracion compacta, bajo ruido, alta eficiencia, buena estabilidad y longevidad [Yul0, Mez17].
A pesar de esto, la maxima capacidad de enfriamiento reportada no supera los 540W (aunque se
prevé que alcance valores en el orden de los kW en los proximos afios), donde el intervalo de
temperatura maximo alcanzado es de, aproximadamente, 10K con una temperatura inferior de 21°C
[Tus13]; lo que, por el momento, no supera el desempefio nominal de los sistemas clasicos de
refrigeracion [Tas10].

Por esto, en el afan de mejorar el desempefio general de los sistemas de refrigeracion magnética y
conociendo que, en cualquier sistema de refrigeracion, la relacion de eficiencia y consumo de
energia esta directamente ligada al elemento intercambiador de calor, los métodos emergentes
actuales han tratado de aumentar su superficie de intercambio térmico con aletas y laminas,
considerando que la resistencia térmica del aire es el factor dominante en el proceso de enfriamiento
[Men18]. Conociendo la combinacion tnica de propiedades que exhiben las espumas metalicas de
celda abierta (o esponjas metalicas) y las configuraciones porosas como camas empaquetadas de
esferas, por ejemplo, tales como una estructura liviana, alta resistencia estructural y rigidez, buenas
propiedades de aislamiento acustico, fuerte absorcion de impactos y capacidad para amortiguar
vibraciones [Sim01], aunado a una excelente conductividad térmica de la fase solida metalica y una
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mayor superficie de intercambio térmico que las aletas; este tipo de material se convierte en una
alternativa innovadora y eficiente que puede mejorar el rendimiento de los actuales elementos de
intercambio térmico en el ciclo de refrigeracion magnética.

10.2. Marco Teorico

10.2.1 Efecto Magnetocaldrico y Principios Termodinamicos

La refrigeracion magnética a temperatura ambiente se basa en el efecto magnetocalorico (MCE, por
sus siglas en inglés, “Magnetocaloric Effect”). Este fendmeno magneto-termodinamico se da
cuando cierto material o aleacion metalica que exhibe esta caracteristica es expuesta a un campo
magnético, calentandose (MCE directo). El proceso inverso sucede cuando el campo magnético
aplicado decrece, haciendo que el material se enfrie (proceso adiabatico-isobarico) [Plal13]. Este
cambio en la temperatura del material se puede describir como la variacion en la energia interna del
mismo [Noul3] y se puede derivar de la primera Ley de la Termodindmica para un sistema cerrado
como sigue

du = dg — ow Eq. 10.1

lo que implica que la energia interna 1t aumentara si se agrega calor g o se realiza trabajo w sobre el
material magnetocalorico. Para el caso del MCE, el trabajo se realiza cuando el material
magnetocalorico (MCM, por sus siglas en inglés, “Magnetocaloric Material”) entra en el campo
magnético H, lo que también provoca un aumento en la magnetizacion interna M del material. Este
trabajo se puede expresar matematicamente de la siguiente manera

dw = —puHdM Eq. 10.2

sustituyendo la Eq. 10.2 en la Eq 10.1, y aplicando la segunda Ley de la Termodindmica para un
proceso reversible

dg = Tds Eq. 10.3
hace que la relacion de energia interna se exprese como
du= Tds + uyHdM Eq. 10.4

donde s representa la entropia total del sistema. Los componentes de la entropia total de cualquier
sistema son la entropia reticular §;, la entropia eléctrica §; y la entropia magnética 5, En un
sistema adiabdtico, el 5, es el que cambia si el dominio se expone a un campo magnético. Debido a
este comportamiento, la entropia especifica depende no so6lo de la temperatura del sistema, sino
también del cambio del campo magnético. Siguiendo esta afirmacion, la relacion que describe la

entropia del sistema se escribe como

ds(T,H) = Z_r);; dT + {;‘—;)Tdﬂ Eq. 10.5

Si la Eq. 10.3 se considera en condicion adiabética, la Eq. 10.5 se puede reescribir de la siguiente
manera

Z_;)H ar = _(;'Ti)rdH Eq. 10.6

La sustitucion de la Eq. 10.5 en la Eq. 10.3 da la relacion del calor especifico ¢y la capacidad
calorifica especifica c
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dq = cu(T,H)dT + ¢ (T, H)dH Eq. 10.7

De esta manera,

Cp = Z‘DH =T Z—T)H Eq. 10.8
Cr = (2—;)_{ = T(%)T Eq. 10.9

Considerando la Eq. 10.8, 1a Eq. 10.6 se puede reescribir de la siguiente manera

dT:—(L)(E)TdH Eq. 10.10

c/ WO H

y con la conocida relacion de Maxwell

E)T:#D(Zi:)ﬁ Eq. 10.11

la Eq. 10.10, que define el cambio de temperatura adiabatico del MCM, se puede escribir como

T aM
dT = _(;)FD(E)HdH Eq. 10.12
La Eq. 10.12 también se puede expresar en términos de una fuente de calor volumétrica si ¢y se
mueve al lado izquierdo de la relacion y se multiplica por la densidad g del MCM. Por lo tanto, este
reacomodo produce la siguiente ecuacion

o aM .
Per G = _P-“DT(E)H df = Qs Eq. 10.13

que es, finalmente, la relacion que describe el efecto magnetocalorico de un material que exhibe

- . AT , .
esta caracteristica, donde tanto ¢ como el termino —, que se define como la razén de cambio de la
c oy aM e
temperatura adiabatica del MCM con respecto a la temperatura, y (E) , que se puede describir
H
como el cambio en la magnetizacion interna del material con respecto al cambio en su temperatura
y la intensidad del campo magnético, se pueden medir experimentalmente.

10.2.2 Regenerador Magnético Activo y ciclo magnético

Actualmente, las aplicaciones que utilizan este fendmeno fisico para dispositivos de enfriamiento se
basan en lo que se conoce como un regenerador magnético activo. Esto se debe a que el efecto
magnetocalorico de un material con esta caracteristica no es suficiente por si solo para alcanzar el
rango de temperaturas requeridas para aplicaciones de refrigeracion por lo que, para expandir este
rango de operacion, se utiliza el principio de regenerador magnético activo. Un regenerador
magnético activo (0 AMR, por sus siglas en inglés, Active Magnetic Regenerator) es una estructura
porosa compuesta por un material magnetocalorico a través del cual se bombea un fluido en la
direccion contraria al flujo de calor. Este regenerador tiene una doble funcion, pues cumple el papel
tanto de elemento refrigerante, como de regenerador de calor [Bar81]. En los ultimos afios, la
totalidad de los prototipos de refrigeradores magnéticos desarrollados se han basado en este
enfoque. El funcionamiento de un AMR se basa en cuatro pasos [Tus13], que también se pueden
describir como una analogia general a los procesos o ciclos de refrigeracion por vapor-compresion.
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Estos pasos se encuentran ilustrados en las Figs. 10.1 y 10.2 y se pueden resumir, para un material
con un efecto magnetocalodrico directo, en [Tus13, Noul3], donde cabe destacar que para utilizar el
MCE se debe ejecutar este ciclo termodindmico cerca de la temperatura de Curie del material:

a) Magnetizacion adiabatica: el regenerador magnético activo se expone al cambio — el

b)

d)

aumento del campo magnético hasta su valor maximo — en consecuencia, cada pieza del
material magnetocaldrico en el regenerador magnético activo se calienta.

Calentamiento isobarico: el calor es absorbido por el fluido refrigerante, que es impulsado
desde el ambiente externo frio a través del material magnetocalérico caliente, hacia el
ambiente externo caliente, donde el calor recibido del MCM se transmite a los alrededores.

Desmagnetizacion adiabatica: el regenerador magnético activo se expone de nuevo al
cambio — la disminucidn del campo magnético hasta su valor minimo — y, en consecuencia,
cada pieza de material magnetocaldrico en el regenerador magnético activo se enfria.

Enfriamiento isobarico: el calor es transferido del ambiente externo caliente al ambiente
externo frio por medio del fluido refrigerante, que es nuevamente impulsado a través del
material magnetocaldrico, donde el fluido se enfria, permitiéndole absorber de nuevo calor
del ambiente externo frio (la camara del refrigerador, por ejemplo).

>
=
2
E H=0
2 D A
<
1)

H=>0
£ / ¢ b

Teold Thot Tcmpf:rﬂmr{:

Figura 10.1. Ciclo de Carnot para refrigeracion magnética que consiste en cuatro pasos; calentamiento
isobarico de A a B, desmagnetizacion adiabatica de B a C, enfriamiento isobarico de C a D, y finalmente
magnetizacion adiabatica de D a A [Pet08].
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Figura 10.2. Ciclo de refrigeracion-regeneracion magnética activa [Tus13].

83



Para la implementacion de este tipo de sistemas de refrigeracion basados en el principio AMR se
han propuesto dos enfoques; el primero con regeneradores que exhiben un movimiento lineal de sus
componentes (como el desplazamiento horizontal del circuito magnético ilustrado en la Fig. 10.2, y
el segundo con regeneradores que rotan a través de un campo magnético. El primer enfoque suele
mantener un funcionamiento mas estable, es mas robusto y permite la variacion rapida y efectiva de
diferentes condiciones operacionales (por ejemplo, la frecuencia de trabajo o numero de ciclos
termodinamicos por unidad de tiempo) y geometrias del material magnetocalérico [ YulO]; mientras
los sistemas desarrollados bajo el segundo enfoque son mas compactos y dirigidos a satisfacer
aplicaciones de corte comercial, lo que se traduce en mayores frecuencias de trabajo si se compara
con los AMR de movimiento lineal, y por lo tanto, una mayor capacidad de enfriamiento, pero
utilizando cantidades de material magnetocalérico muy grandes [Engl2, Rus10].

Debido a la versatilidad de los AMR de movimiento lineal, en los ultimos afios se han construido y
probado varios dispositivos experimentales basados en este primer enfoque [Kaw11, Bah08, Bou09,
Tagl3, Dup09, TrelO, Turll, Ball2]. Por ejemplo, Tusek et al. [Tus13] desarroll6 un aparato
experimental que, de manera general, estaba compuesto por tres secciones: el nucleo del
dispositivo con el AMR, un imén permanente como generador del campo magnético y el sistema
de traslado del fluido refrigerante. El nucleo contenia, aparte del material magnetocaldrico, un
intercambiador de calor (camara termostatica), cuya funcidn era proveer una temperatura constante
del fluido refrigerante en un lado del AMR; y un calentador eléctrico del otro lado del AMR (cable
resistivo térmico) que actiia como un simulador de carga fria y es controlado por un transformador
variable. El iman era permanente con una aleacion de Nd-Fe-B. El proceso de magnetizacion-
desmagnetizacion del regenerador se daba por medio del movimiento lineal de este iman. El flujo
del compuesto refrigerante esta a cargo del sistema de traslado, el cual estd basado en un actuador
eléctrico con una velocidad y una carrera de los pistones ajustable.

Un segundo sistema basado en el mismo principio de funcionamiento es el propuesto y desarrollado
por Spichkin et al. [Spil4], el cual, como generador del campo magnético no utiliza un iman
permanente, sino un solenoide que crea un campo variable (de 0 a 1.8T) al ser alimentado con
corriente alterna (circuito magnético). Esta configuracion permite realizar mediciones directas del
intervalo de temperatura que puede llegar a alcanzar el sistema al hacer uso de termocuplas
acopladas en la plataforma que contiene el material magnetocalorico y en lados caliente y frio del
AMR. También permitia la medicion de la intensidad del campo magnético generado al hacer uso
de magnetometros acoplados a un gausimetro [Spil4, Fral8]. Esta medicion hace posible el calculo
del coeficiente de desempeiio (COP), que, para este caso particular, se define como la relacion entre
la carga de trabajo por enfriamiento (capacidad térmica) conseguido por el sistema y la carga total
de trabajo suministrada, relacion que considera el trabajo requerido por el sistema de traslado del
fluido y el circuito magnético. El célculo de esta ultima variable se realizaba como sigue:

dsloxt)
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mag

dtdx Eq. 10.14

donde la potencia W,e se define como la integral de la temperatura con respecto a la entropia .S de
cada segmento del material magnetocalérico en el AMR. La integral se debe evaluar en un ciclo de
trabajo del sistema en estado estable, siendo luego multiplicado por la masa total m, del material y
la frecuencia de trabajo v.

Para el segundo enfoque, Aprea ef al. [Aprl5, Aprl6] informaron sobre experimentos realizados en
un AMR giratorio que consta de un arreglo de Halbach con imanes permanentes, obteniendo un
valor promedio maximo del campo magnético de 1,10 T. El frigorifico constaba de ocho
regeneradores dispuestos radialmente llenos de esferas de Gd con una masa total de 1,20 kg. El
sistema de accionamiento- desplazamiento consistia en un motor de corriente continua sin
escobillas que hacia girar los imanes a velocidades variables entre 0,1 a 1 Hz de frecuencia de
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trabajo. El dispositivo logré una potencia de refrigeracion méaxima de 190 W. Para un rango de
temperatura de 6K, el dispositivo produjo 100W con un COP de 0,6. En 2017, el mismo grupo
implement6 una red neuronal artificial [Aprl7] para optimizar el rendimiento de este frigorifico
magnético giratorio. Albertini et al. [Alb17] realiz6 un estudio preliminar de un prototipo de
refrigerador magnético giratorio compuesto por cuatro AMR estaticos y un rotor con dos imanes
permanentes ensamblados. En 2018, Chaudron [Cha34] desarroll6 el dispositivo de refrigeracion
magnético con un AMR giratorio mas grande jamas creado. Fue disefiado para proporcionar 15 kW
de potencia de refrigeracion con una diferencia de temperatura entre los ambientes externos frio y
caliente de 20K. Este dispositivo tenia 32 compartimentos donde se podian insertar regeneradores
magnéticos activos. Sin embargo, sus pruebas preliminares se realizaron con solo dos regeneradores
donde se utilizaron cinco diferentes materiales con aleaciones de Gd y Gd con diferentes
temperaturas de Curie. Los autores reportaron un 60% de eficiencia para las pruebas preliminares.
También, Lozano et al. [Loz16] disefid6 un refrigerador magnético giratorio. El proceso de
magnetizacion/desmagnetizacion del AMR fue proporcionada por una configuraciéon de rotor-
(arreglo de imanes permanentes) estator (hierro dulce), que logré una densidad maxima de flujo
magnético de aproximadamente 1T. El prototipo constaba de ocho pares de AMR estacionarios con
camas llenas de, aproximadamente, 1,7 kg de esferas de Gd (con un didmetro entre 425-600um).
Dos valvulas rotativas fueron utilizadas para sincronizar los ciclos hidraulico y magnético. Los
autores lograron un intervalo maximo de temperatura sin carga de 12 K a 1,5 Hz de frecuencia de
trabajo, con una potencia de refrigeracion fue de 150 W. Para un poder de enfriamiento maximo
reportado de 80,4 W y frecuencia de funcionamiento de 0,8 Hz, el dispositivo proporcionaba un
rango de cambio de temperatura de 7,1 K con un COP de 0,54 y una eficiencia del 1,16%. Por
ultimo, Huang et al. [Hual9] desarrollaron un prototipo de AMR rotativo, con campo magnético
promedio de 0,875 T. El dispositivo utilizaba siete regeneradores dispuestos asimétricamente con
una masa total de 1,18 kg de Gd y un control automaético en tiempo real para un sistema de valvula
solenoide programable que permitia producir el flujo de fluido sincronizado con el ciclo magnético.
Los autores informaron una potencia de refrigeracion maxima de 162,4 W con carga cero en un
rango de temperatura de 11,6 K.

10.2.3 Procesamiento de los regeneradores

Como se ha dicho, el AMR se define como un medio poroso que alberga el material
magnetocalorico y constituye el refrigerante solido activo. En un sistema de refrigeracion
magnética, este material es el artifice de implementar la diferencia de temperatura entre el ambiente
frio (espacio fisico que se requiere enfriar) y el ambiente caliente (usualmente, el medio ambiente)
durante el ciclo magnético y el de ampliar el efecto magnetocalorico intrinseco del material de la
matriz regenerativa. Actualmente, entre las estructuras porosas de facil manufactura para un AMR
se encuentran los lechos o camas empaquetadas de esferas y las placas paralelas. En otros casos, se
usan polvos compactados, hilos y particulas irregulares, como lo indicado por Trevizoli et al
[Tre10]. La realizacion de estructuras regenerativas a pequefia escala, por ejemplo, lecho de laminas
paralelas de espesor menor a 0.1 mm, y distancias entre ldminas de 0.05 mm, geometrias de esferas
menores a 0.1 mm empaquetadas o micro-canales en piezas monolitica, representa un desafio
importante para el futuro de la refrigeracion magnética. La estructura porosa permite al fluido de
transferencia de calor de fluir y simultdneamente de intercambiar calor con las paredes del solido.
En general un AMR requiere una adecuada geometria que garantice la trasferencia de calor entre el
fluido de trabajo y las paredes del sélido poroso, con una caida de presion pequefia en el flujo y
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Figura 10.3. Tipos de regeneradores magnetocaldricos [Tus13].

trasferencia de calor en direccion axial (pérdidas al ambiente) con valores despreciables. De hecho,
el buen desempefio de un AMR depende de las propiedades de la matriz térmica regenerativa. Por
ejemplo, canales de flujo muy reducidos en una matriz porosa brindan coeficientes de trasferencia
de calor mas altos con respecto a los de canales mas grandes, sin embargo, presentan valores altos
de disipacion viscosa y caida de presion. De acuerdo con Lei et al. [Leil7], la caida de presion y la
disipacion viscosa en un lecho de particulas empaquetados son relativamente altos. Por otro lado,
aunque las estructuras ordenadas con laminas paralelas tienen un menor valor de caida de presion
por efectos viscosos, no es facil aumentar el coeficiente de trasferencia de calor, debido a la
dificultad de fabricar canales de flujo pequefios. La Fig. 10.3 propone diferentes geometrias para la
estructura porosa de un AMR.

Existen algunas propiedades bien definidas para la fabricacion del componente AMR de un sistema
de refrigeracion magnética. Con el proposito de asegurar las mejores condiciones termofluidicas en
el interior de la matriz porosa o celular, entre estas propiedades las mas relevantes son la porosidad,
el diametro hidrdulico y el area superficial volumétrica [Leil7]. Para entender la importancia de
estos parametros, es suficiente recordar sus definiciones: la porosidad es la fraccion de vacios del
regenerador; el diametro hidraulico representa la relacion entre el area de la seccion de flujo y el
perimetro de la seccidon mojada multiplicado por cuatro; finalmente, el area superficial volumétrica
es el total de las areas superficiales en una unidad de volumen. La geometria de un material para la
fabricacion de un AMR es un factor critico que afecta la eficiencia del proceso de transferencia de
calor y por lo tanto de la refrigeracion, controlando la transformacién del trabajo magnético en
energia térmica suministrada o recibida de las reservas térmicas durante el ciclo magnético.
Finalmente, las propiedades anteriores se deben ademas conciliar con aquellas del fluido de
transferencia, en muchos casos representado un compuesto de agua mas algun refrigerante,
debiendo poseer alta conductividad térmica y bajos valores de viscosidad.

10.2.4 Materiales Magnetocaloricos

El material magnetocalérico MCM es el pilar fundamental de un dispositivo magnetocalorico. Estos
materiales magnetocaloricos son de dos tipos segun el orden de la transicion de fase entre los
estados ferromagnético y paramagnético, a saber, materiales magnetocaldricos de primer orden
(FOMT, por sus siglas en inglés, “First-order magnetocaloric materials”), que sufren cambios
discontinuos en la magnetizacion con el cambio de temperatura, y materiales magnetocaléricos de
segundo orden (SOMT, por sus siglas en inglés, “Second-order magnetocaloric materials™), que
experimentan cambios continuos en su magnetizacion con el cambio de temperatura.
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Figura 10.4. Cambio en (a) la magnetizacion y (b) la entropia con respecto a la temperatura para un material
magnetocaldrico de segundo orden [Got16].
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Figura 10.5. Cambio en (a) la magnetizacion y (b) la entropia con respecto a la temperatura para un material
magnetocaldrico de primer orden [Got16].

Especificamente, en la Fig. 10.4 (a), se muestra un esquema del comportamiento magnético de un
material ferromagnético cerca de la temperatura de Curie T,. La curva verde representa la
magnetizacion en funcion de la temperatura M{T) en campo cero. En T, la magnetizacion
desaparece y el material pasa de ser ferromagnético a paramagnético. Esta es una transicion de fase
puramente magnética de segundo orden. En los campos magnéticos también se observa una cierta
magnetizacion en la fase paramagnética debido a la alineacion parcial de los espines (curva naranja
en la Fig. 10.4 (a)). La Fig. 10.4 (b) muestra la entropia del material en funcion de la temperatura en
las proximidades de la transicion de segundo orden. Como ya se sabe, la entropia total es una
combinacion de la entropia reticular 5;, la entropia eléctrica Sz y la entropia magnética 5. Esta
dependencia de la entropia total con la temperatura sin campo magnético se muestra
esquematicamente como la curva verde en la Fig. 10.4 (b). Al aplicar un campo magnético, los
momentos magnéticos se alinean hasta cierto punto. Por lo tanto, el orden del sistema magnético
aumenta, lo que se relaciona con una disminucion de la entropia magnética. Por esta razon, el
campo magnético externo reduce la entropia, lo que se ilustra con la curva naranja en la Fig. 10.4
(b). Esta disminucién de la entropia se observa en condiciones isotérmicas. El respectivo cambio de
entropia AS; es trazado como una flecha vertical en la misma figura. En condiciones adiabaticas, la
entropia total debe permanecer constante. Con el fin de compensar la disminucion de la
contribucién magnética, la entropia reticular aumenta. Por esta razén, la aplicacion de un campo
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magnético da como resultado un calentamiento del material en AT, que se ilustra como la flecha

horizontal. A diferencia de la transicion de segundo orden, en la Fig. 10.5 se muestra
esquematicamente una transicion convencional de primer orden. Esta transformacion se observa,
por ejemplo, en el material La-Fe-Si para algunos contenidos de Si. Se puede observar una
discontinuidad en la magnetizacion del material tanto en la curva de entropia magnética como en la
de entropia total debido a la transformacion entre dos fases estructuralmente diferentes. En la
imagen idealizada de la Fig. 10.5 (a), la fase ferromagnética es estable a bajas temperaturas. En T;,
el material se transforma a la fase de alta temperatura con baja magnetizacion. En principio, la fase
de baja temperatura seguiria siendo ferromagnética hasta su temperatura de Curie, que se ilustra
mediante la curva de magnetizacion extrapolada (linea discontinua verde). Sin embargo, este
comportamiento se ve interrumpido por la transicion magnetoestructural.

La aplicacion de un campo magnético da como resultado el cambio de la temperatura de transicion
T.. Esto ocurre debido a que el campo magnético estabiliza la fase con mayor magnetizacion,

siendo esta la fase de baja temperatura. El cambio de la temperatura de transicion en los campos

,L- dT; .. C ., . .
magnéticos —, que es positivo para una transicion convencional de primer orden, puede entenderse

como la fuerza impulsora del efecto magnetocaldrico en estos materiales. Por ejemplo, si uno
permaneciera en la fase paramagnética a una temperatura entre T,(H,) y T.(H,), la aplicacion del

campo magnético H; daria como resultado la conversion del material en su fase de baja

temperatura. En cuanto al efecto magnetocalorico, ahora depende de si estan presentes condiciones
adiabaticas o isotérmicas.

El diagrama de entropia total correspondiente se muestra igual en la Fig. 10.5 (b). Notese que la
curva de entropia tiene también una discontinuidad en el caso ideal. Sin embargo, debido al cambio
de la temperatura de transicion en los campos magnéticos, el diagrama S(T) tiene la forma de un

paralelogramo (curvas verde y naranja en la Fig. 10.5 (b)). Cuando se mantiene la temperatura
constante, la entropia disminuye con la aplicacion del campo magnético. Por lo tanto, A5 también

es negativo (flecha vertical en la Fig. 10.5 (b)), como fue el caso de la transicion de segundo orden
anterior. Cuando un campo magnético se aplica adiabaticamente, el diagrama S(T) se cruza
horizontalmente, lo que resulta en un aumento en la temperatura del material. Vale la pena sefialar
que, en el esquema de la misma figura, las curvas de entropia no se superponen en la region de baja
temperatura, esto se debe a que el campo magnético afecta la fase ferromagnética aumentando
ligeramente el ordenamiento de los momentos magnéticos, contrarrestando el desorden debido a
fluctuaciones térmicas. Por lo tanto, la magnetizacion aumenta ligeramente, como lo muestra la
diferencia entre las curvas verde y naranja en la Fig. 10.5 (a). En consecuencia, la entropia total se
reduce ligeramente en la fase ferromagnética bajo la aplicacion de un campo magnético. También
se observo un efecto similar en la Fig. 10.4, que estaba relacionada con la transicion puramente
magnética de segundo orden. Esto implica que en la Fig. 10.5, tanto la transicion de primer y
segundo orden se superponen.

Generalmente, tanto los materiales FOMT como SOMT se utilizan para aplicaciones de
refrigeracion magnética [Kitl5, Gotl6]. El Gd es un material SOMT convencional ampliamente
estudiado y por lo tanto se toma como punto de referencia, pues tiene una temperatura de Curie
cercano a la temperatura ambiente. Sus aleaciones con metales de tierras raras (por ejemplo, Tb, Er
y Dy) son otros ejemplos de materiales con una transiciéon magnética de segundo orden. Materiales
FOMT convencionales incluyen La-Fe-Si-H, La-Fe-Mn-Si-H, La-Fe-Co-Si y Mn-Fe-P-Si, junto a
las aleaciones de Heusler.
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A pesar de que los AMR, segun su definicion, estan compuestos por materiales porosos como el
elemento con propiedades magnetocaléricas, el concepto de espumas metalicas de celda abierta
acoplado a este sistema no cuenta alin con investigaciones muy exhaustivas. Como hemos vistos en
los capitulos anteriores, existen diferentes trabajos que analizan el desempefio térmico de espumas
metalicas de celda abierta, por ejemplo, de aluminio, como elementos intercambiadores de calor
compactos [Buol8, Boo03], concluyendo que estos materiales exhiben una resistencia al
intercambio térmico 2 o 3 veces menor a los demas elementos de intercambio de calor disponibles
comercialmente, utilizando la misma cantidad energia. Para caracterizar este comportamiento, se
han desarrollado diversas actividades experimentales para ensayar flujos térmicos a través de
esponjas metalicas, entre estos Mancini et a/. [Man10] miden la caida de presion en seis muestras
de esponjas metélicas con diferentes valores de porosidad, Maid et al. [Mail7] evaluan el
intercambio térmico en tubos en contracorriente de intercambiadores, Wang et al. [Wanl8]
experimentan el flujo de agua y la trasferencia de calor en tubos llenados con esponjas de aluminio
y titanio y Xu et al. [Xul8] brindan una revision de estudios de flujo convectivo y regimenes
térmicos para esponjas metalicas y nano-fluidos. Estas espumas metalicas de celda abierta se
consideran materiales interesantes también para mejorar la transferencia de calor en muchas
aplicaciones, por ejemplo, en intercambiadores de calor criogénicos y sumideros de calor compacto,
como sefialado por Lu et al. [Lu98]. Debido a su intrinseca alta porosidad y grande area especifica
[Boo03], estos materiales son prometedores para mejorar la eficiencia de procesos de intercambio
térmico. Sin embargo, la complexidad del proceso de intercambio térmico convectivo y el alto
numero de parametros presentes requiere una actividad experimental intensa para poder disefar
componentes con buenas propiedades para la transferencia de calor, en particular para los sistemas
de refrigeracion.

10.2.5 Simulacion computacional de sistemas de refrigeracion magnética

Una herramienta importante a la hora de evaluar el comportamiento magnético y la capacidad
térmica de los sistemas de refrigeracion magnética, asi como la estructura de la matriz interna de los
AMR, es la modelacion y simulacion computacional, recurso que ha probado su utilidad y ventaja
al ayudar a reducir el volumen de trabajo experimental de laboratorio y los costos asociados,
especialmente cuando se requiere usar equipos sofisticados, no siempre disponibles. De manera
general, diversos trabajos computacionales han sido llevados a cabo, por ejemplo, para calcular el
consumo energético de circuitos magnéticos [Youl6], optimizar la respuesta de campos magnéticos
variables [Ris10, Pet08], evaluar el rendimiento de diferentes materiales [Bay14] y compuestos con
propiedades magnetocaloricas en funcion de su respuesta en temperatura [Bial2, Vill6], analisis de
diferentes geometrias de AMR [Youl7], desarrollo de aplicaciones para sumideros/pozos de calor de
dispositivos microelectronicos [Barl7, Bayl7], y calcular eficiencia general de sistemas de
refrigeracion magnética al variar parametros como el flujo masico, material o frecuencia de trabajo
[Bif13, Dial2], respectivamente. En particular, los estudios de medios porosos usando modelacion
numérica se han usado para capturar detalles morfologicos especificos de estructuras intricadas de
esponjas [Kop10]. Ademas, la modelacion computacional que emplea un volumen representativo
elemental (REV) de este material celular con su fase solida y su interfaz de vacios ha mostrado
resultados prometedores [Boo03]. Krishnan et al. [Kri06] estudiaron el fluyo y la trasferencia de
calor en una unidad de celda, calculando conductividad térmica efectiva, caida de presion y valores
de calor transferido usando una simulacion directa de la estructura de una esponja. Modelos
computacionales de interés basados en microtomografia con rayos X de geometrias de esponjas han
sido desarrollados por muchos autores, entre otros Meinicke et al. [Meil5], Dixit et al. [Dix18] y
Jafarizade et al. [Jafl8]. Bayomy y Saghir [Bayl7] investigaron la transferencia de calor de
sumideros en enfriamiento de dispositivos electronicos, usando el software Comsol Multiphysics®,
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para evaluar distribucion de temperatura, nimeros adimensionales de Nusselt y caida de presion de
tres tipos de sumideros. Por otro lado, Bidar ef al. [Bid16] desarrollaron un estudio computacional
de transferencia de calor convectiva en una esponja metalica de 10ppi (nimero de poros por
pulgada lineal) y diferentes valores de porosidad. Otras aplicaciones de modelacion computacional
para evaluar las prestaciones térmicas de materiales celulares se deben a Wu et al. [Wul 1], Odabee
y Hooman [Odal2] y Mancin et al. [Man10], entre otros.

Respecto de la evaluacidon de las propiedades materiales celulares para la refrigeracion magnética
usando experimentos de modelacion computacional, el trabajo numérico de Bouchekara et al.
[Boul4] se enfoca en predecir y optimizar las propiedades geométricas de una capa refrigerante de
material magnetocalorico en un ciclo AMMR. Los autores proponen el método inverso donde,
definiendo primero los valores a obtener de potencia refrigerante, perfil de temperatura, entre otros,
se optimiza el proceso para las dimensiones del sistema de refrigeracion. Por otro lado, una revision
de la modelacion numérica para estudiar regeneradores magnéticos activos se debe a Nielsen ef al.
[Niell], los cuales enfatizan sobre la necesidad de modelar los complejos fendmenos de
transferencia de calor, dinamica del flujo y campos magnéticos que interesan el AMR. Respecto del
flujo, los autores sefialan el fenomeno de los canales de flujo (channelling effects) generado por la
distribucion de porosidad no uniforme en la direccion transversal del lecho de AMR. Para un lecho
de particulas empaquetadas, el mecanismo de canales de flujo depende de la relacion entre el
diametro del regenerador y el diametro de la particula y, en particular, es mas importante cuando
esta relacion es mas pequefia. Los investigadores Roudaut et al. [Rou09], usan una modelaciéon con
diferencias finitas de un sistema de refrigeracion AMMR y técnicas numéricas de Disefio de
Experimentos, usando agua como fluido de intercambio y placas de gadolinio para el regenerador.
Las conclusiones de este trabajo resaltan que existen dos factores criticos, la longitud y el espesor
del flujo, los cuales influencian la diferencia de temperatura aprovechable del sistema,
compensando el bajo valor del efecto magnetocalérico disponible para la refrigeracion magnética.
También el flujo masico del fluido constituye un factor importante a considerar, de acuerdo con los
resultados de esta investigacion.

10.2.6 MCM como capas delgadas o peliculas finas

Materiales con un efecto magnetocaldrico gigante, una transicion magneto—estructural de primer
orden o una transicion elasto—magnética han demostrado el mayor potencial para este tipo de
aplicacion. Aun asi, otras propiedades son de igual importancia y deben ser tomadas en cuenta a la
hora de disefar estos sistemas, caracteristicas tales como un bajo costo y facilidad de fabricacion de
los regeneradores magnéticos (ARM), pérdidas por histéresis magnética bajas, temperaturas de
transicion cercanas a la temperatura ambiente, cero toxicidad, excelente resistencia a la corrosion,
buena conductividad térmica y una alta relacidon de su area superficial-volumen que permita una
rapida y eficiente transferencia del calor al fluido refrigerante [Mool13]. Al mismo tiempo, una
excelente estabilidad mecanica durante los ciclos de refrigeracion, asi como una buena ductilidad y
resistencia, son requerimientos criticos a la hora de desarrollar un ARM. Con el fin de producir
regeneradores magnetocaloricos con estas caracteristicas, investigaciones recientes [Mool3,
Moh22] han utilizado técnicas de manufactura aditiva de metales o impresion 3D para la
fabricacion de RM mas estables, demostrando que conformar la geometria de estos materiales como
estructuras porosas uniformes ayuda a maximizar la transferencia de calor entre el refrigerante
solido y el fluido de trabajo, ademas de que minimiza la caida de presion del fluido, resultando en
un regenerador magnético con propiedades térmicas y rendimiento superior.

Paralelamente a estas investigaciones, también se ha estudiado la posibilidad de utilizar peliculas
finas de material magnetocaldrico depositadas en diversos sustratos, tales como metalizaciones o
polimeros [Had15, Ham21, Kral5]. Se ha demostrado que esta configuracion es capaz de conservar
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las propiedades magnéticas y térmicas propias del material, con una reduccion no significativa en el
efecto magnetocalorico del RM. A pesar de esto, este enfoque se ha convertido en una opcion valida
pues tiene el potencial de aumentar la estabilidad mecénica del regenerador magnetocalorico.

Aun con los diferentes métodos que se han desarrollado y probado, el asegurar cierto grado de
ductilidad y resistencia mecanica, asi como estabilidad en fatiga por el ciclo de magnetizacion—
desmagnetizacion normal del ARM sigue siendo un desafio [Bell8]. Por esta razoén, como una
alternativa para mejorar las propiedades mecénicas de los ARM, manteniendo la relacidén area
superficial-volumen, las caracteristicas magnetocaldricas y el rendimiento térmico, se evalua el
estrés termo—mecanico que sufren peliculas finas de material La(Fe,Co,Si)i3 al ser depositadas
sobre estructuras porosas metalicas con una geometria uniforme, haciendo uso de métodos de
modelacidn y simulacidon computacional. En particular, la aleacion de material La(Fe,Co,Si);3 posee
un efecto magnetocalorico considerable, una temperatura de Curie o de transicion manejable en el
rango de 250K a 340K, ademas de una relativamente buena estabilidad mecanica en fatiga [LyulO,
Sch18, Ros10].

10.3. Metodologia

10.3.1 Caracterizacion experimental

Recordando la Eq. 10.13, el efecto magnetocalorico se puede describir en términos tanto del calor
especifico del material ¢, como del cambio adiabatico en la temperatura AT,; del mismo. Para

averiguar estas dos variables usualmente se hace uso de técnicas de calorimetria para la medicion
del calor especifico y mediciones de temperatura adiabatica directas [Cugl6, Porl5, Por21] sobre el
MCM.

Calorimetria diferencial de barrido (DSC)
La medicién de la temperatura y el calor especifico dependiente del campo magnético ¢, {H,T) se

puede realizar mediante calorimetria diferencial de barrido (DSC, por sus siglas en inglés
“Differential Scanning Calorimetry”) y calorimetria de relajacion. Un gran ntimero de DSC
comerciales estan disponibles para la estimacidon de calor especifico y calor latente de procesos de
primer orden, sin embargo, estos instrumentos no son adecuados para trabajar en campos
magnéticos, surgiendo varios problemas al realizar tales experimentos, como efectos mecanicos en
partes ferromagnéticas y en la propia muestra y la dependencia del campo magnético de los
sensores, entre otros. Por esto, la técnica DSC, que mide directamente el flujo de calor que fluye
entre la muestra y el calorimetro una vez definida una velocidad de barrido de temperatura, es
particularmente adecuada para la deteccion de calor latente. Esta técnica utiliza placas Peltier como
sensores de flujo de calor, y su principio de funcionamiento se basa en el hecho de que obligan a la
muestra a seguir un barrido de temperatura constante. La conductancia térmica finita del sensor,
colocado entre la muestra y la estructura del calorimetro, es el origen de una diferencia de
temperatura. Mediante el efecto Seebeck, las placas Peltier convierten esta diferencia de
temperatura en una caida de tension. Dado que la conductancia térmica de las células puede
considerarse bastante independiente del campo magnético y no caracterizada por variaciones
abruptas en temperatura, la diferencia de temperatura entre las placas multiplicada por la
conductancia térmica de la celda (K._;), da el flujo de calor ({J) que fluye entre la muestra y el

calorimetro, como sigue:
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Q="K . Eq. 10.15

donde § es el coeficiente de Seebeck del sensor y AV,_,;; es la caida de voltaje entre las placas de las

celdas. Luego, este instrumento se calibra utilizando muestras de referencia cuyo calor especifico se
puede encontrar en la literatura. Los mas comunes son: cobre, molibdeno y zafiro. Dado que el
calor especifico del cobre puede variar ligeramente dependiendo de su pureza, normalmente se
prefiere el uso de monocristal de zafiro. Esta técnica requiere una preparacion de medicidon simple y
puede proporcionar indirectamente, después de la integracion de las curvas de calor especificas del
campo, los valores de As; como de AT, 4, pero con un indice de error bastante elevado.

Medicion directa del cambio en la temperatura adiabatica
Para evitar el calculo indirecto de AT, derivado de la medicion del ¢, con la técnica anterior, el

desarrollo de los sistemas experimentales para la estimacion de AT, resulta fundamental si lo que
se requiere es una medicion precisa y rapida del cambio de temperatura del material y la
observacion del comportamiento efectivo de los sistemas estudiados en condiciones adiabaticas.
Como ejemplo, se planea realizar ciclos termomagnéticos caracterizados por ramas adiabaticas. La
especificacion de “mediciones precisas” significa que esta técnica, si se adopta un funcionamiento
adecuado del instrumento, permite la reduccion de errores experimentales en comparacion con las
técnicas indirectas, cuya propagacion del error aumenta la incertidumbre del valor final. El campo
magnético se puede variar de diferentes maneras mientras se realizan mediciones AT, ; directas. Se
pueden lograr barridos de campo mas rapidos (10725 — 107 1s) con campos magnéticos pulsantes,
mientras que los més lentos (107%s —10%) se inducen moviendo mecanicamente el iman
permanente o encendiendo y apagando un electroiméan. Las configuraciones donde la muestra se
mantiene siempre en la misma posicion son mas convenientes ya que las condiciones cuasi-
adiabaticas son mas faciles de reproducir, mientras que si el material se mueve dentro y fuera del
campo magnético podrian surgir problemas con el control de temperatura en la region alejada de la
posicion estandar donde deberia permanecer la muestra. Los sensores tipicos utilizados para estas
mediciones son: los termopares o termocuplas, termorresistencias de alta precision con baja
dependencia del campo magnético, y en algunos casos camaras o microfonos infrarrojos. Se
necesitan muestras con masas bastante altas (m = 20mg) para obtener resultados confiables con
esta técnica.

En el caso de una muestra conductora de electricidad, el efecto de las corrientes parasitas inducidas
por el campo magnético sobre el cambio de temperatura medido directamente generalmente no se
analiza en detalle. Sin embargo, se puede estimar que un barrido de campo de ~2Ts~! en una

muestra de gadolinio de 3 mm x 3 mm x 3 mm (resistividad eléctrica ~1.3x10~°lm) deberia
inducir mediante corrientes parasitas un aumento de temperatura del orden de 1072K. Este efecto
generalmente es dificil de detectar en campos bajos (pgAH = 2T) cuando se comparan las curvas
AT, ; de “calentamiento” y “enfriamiento”.

Esta técnica tiene dos ventajas principales. La primera, en principio es facil de realizar y
proporciona una estimacion directa del cambio de temperatura, el cual es el parametro por
determinar mas importante cuando se estudian aplicaciones con materiales que exhiben MCE en
dispositivos de refrigeracion magnética, por ejemplo. Por otro lado, se debe prestar mucha atencion
al uso de esta técnica. Puede resultar incomodo ya que es necesario tener especial cuidado al montar
las muestras para evitar dafios al sensor de temperatura y realizar un contacto térmico estable y
preciso. En algunos casos se requiere incluso un cuidado especial para evitar la deteccion de picos
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de tension inducidos por el campo magnético variable en los conductores del cableado utilizado
para medir la resistencia del sensor.

10.3.2 Disefio del circuito experimental

El primer paso para disefiar el sistema de refrigeracion magnética es conocer la totalidad (o en su
defecto, la mayoria) de las variables involucradas en el proceso y diferenciar cudles de ellas afectan
directamente, en mayor o menor medida, la respuesta del dispositivo. La Tabla 10.2 retne las
variables encontradas para las categorias 1) No conozco, no puedo medir, 2) Conozco, pero no
puedo medir, y 3) Conozco y puedo medir, tal y como se describen en la seccion 4. Metodologia.
Basados en esta clasificacion, las variables de la tercera categoria son, por ser aquellas que puedo
controlar, las que deben ser tomadas en cuenta a la hora de planear una estrategia o proceso
experimental, en este caso, un disefio de experimentos. En el especifico, las variables de esta ultima
categoria y que se encuentran en cursiva en la Tabla 10.2, son aquellas que estan directamente

Tabla 10.2. Variables involucradas en el disefio del sistema de refrigeracion magnética.

No conozco, no puedo Conozco, pero no puedo

. . Conozco, puedo medir
medir medir P

Condiciones de
manufactura para los
diferentes materiales del
sistema:

Temperatura.
Humedad relativa.
Presion.
Condiciones/
reactividad (de los
gases) de la camara
de fabricacion.

ANENENEN

De los materiales del
sistema:

v’ Indices de friccion
de los pistones
(sistema de bombeo
del fluido)

Del circuito magnético:

v’ Pérdidas del
material
ferromagnético

v Flujo magnético
total

v’ Permeabilidad
magnética de los
materiales

v' Reluctancia del
circuito magnético

v' Fuerza
magnetomotriz

Del proceso:

v Temperatura (D)

v’ Presion (D)

v’ Caudal mdsico (I)

v’ Intensidad de
campo magnético

@

Voltaje y corriente

consumidos

(potencia) (D)

v’ Frecuencia de
trabajo (I)

Del material

magnetocaldrico:

v' Dimensiones de las
muestras

V' Geometria (I)

v' Dimensiones de sus
poros, poros por
pulgada/cm

v' Aleacion

v" Conductividad
térmica

v Fase, arreglo
estructural atdmico

v" Microporosidad

v Magnetizacion

\

De los materiales

estructurales del

sistema:

v" Conductividad
térmica

v' Aleacion

v" Dimensiones y
geometria

v" Torque y potencia
(sistema de bombeo
y movimiento del
circuito magnético)

Del circuito magnético:

v' Aleacion del
material
ferromagnético

v" Magnetizacion del
material
ferromagnético

v' Cantidad de vueltas
N de la bobina de
induccion

Del fluido

intercambiador de calor:

v" Composicion
quimica

relacionadas a la capacidad térmica y eficiencia energética del sistema y que, por lo tanto, han sido
elegidas como aquellas de mayor impacto y que seran motivo de estudio. En particular, aquellas que
tiene la simbologia (I) a su lado, son los factores independientes por analizar durante el proceso
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experimental, mientras que las que poseen una (D) a la derecha son las respuestas medibles del
dispositivo de refrigeracion magnética. A pesar de que las variables de temperatura, presion, caudal
masico, intensidad de campo magnético, potencia, frecuencia de trabajo y geometria de las esponjas
metalicas seran las cantidades fisicas que seran medidas durante el proceso experimental, las demas
variables detallas en la categoria “Conozco, puedo medir” son caracteristicas y propiedades
controlables que deben ser cuidadosamente elegidas y disefiadas durante el desarrollo del
dispositivo general de refrigeracion magnética. Estos parametros también afectan, aunque en menor
medida (y por esta razdén no son considerados factores en el planteamiento de un DOE, por
ejemplo), la respuesta en temperatura, presion y potencia del sistema, por lo que deben permanecer
inalterados en el proceso de experimentacion con el fin de que no se conviertan en posibles fuentes
de error o introduzcan algin grado de variabilidad no deseada en la salida del sistema. Por ejemplo,
para el circuito magnético, la aleacion del material ferromagnético sumado a su nivel de
magnetizacion, inciden directamente en la potencia necesaria que tendra que consumir/suministrar
el sistema de alimentacion para alcanzar cierta densidad de flujo magnético; o la aleacion del
material magnetocalérico estd directamente relacionada al intervalo de temperatura que puede llegar
a alcanzar durante el ciclo de magnetizacion-desmagnetizacion; de la misma manera, el torque y
potencia del actuador eléctrico (motor) que controla el transporte del fluido a través del AMR,
determina no solo la frecuencia de trabajo, sino también el caudal masico del fluido y su presion de
entrada.

Como ya sabemos, el dispositivo de refrigeracion magnética se divide en tres secciones, es decir:

1. El ntcleo, donde se encuentra el material magnetocaldrico (esponja metalica) junto con
los ambientes frio y caliente.

2. El circuito magnético, encargado de suministrar el campo magnético variable.

3. El sistema de bombeo/movimiento del fluido, cuya funcion es hacer circular el fluido
de trabajo a través del ntcleo del dispositivo y a través de material magnetocalorico.

En la parte central del nucleo se coloca el material magnetocalérico, ensamblando los sistemas que
actuan como ambientes frio y caliente como sigue: al lado derecho del AMR se coloca el calentador
eléctrico que actia como carga térmica (elemento que el sistema debe enfriar o ambiente frio);
mientras que en el lado izquierdo se encuentra una camara termostatica cuya funcion es mantener
una temperatura constante del fluido (ambiente caliente o externo). En el nucleo se ubican tres de
los tipos de sensores necesarios para medir las variables independientes y dependientes definidas en
la seccion anterior, distribuidos de la siguiente manera: dos sensores de temperatura, dos de presion
y dos de flujo masico en los extremos izquierdo y derecho del material magnetocaldrico (para un
total de doce sensores), en el espacio intermedio entre este elemento y los ambientes frio y caliente.
Cada sensor espaciado al menos Smm uno del otro y guardando al menos 3cm entre sensores del
mismo tipo. Se colocan ademas dos sensores de temperatura extra tanto en el calentador eléctrico
como en la camara termostatica, con el fin de monitorear el cambio de temperatura especifico de la
primera y la no varianza en la segunda. El campo magnético variable se produce por medio de un
circuito magnético, previamente disefiado y optimizado, y que es alimentado por un generador de
corriente alterna. El movimiento lineal de este circuito, que permite completar el ciclo de
magnetizacidn-desmagnetizaciéon del material magnetocalorico, es accionado por un actuador
eléctrico (motor paso a paso), que a su vez es acondicionado eléctricamente por un Sistema de
Acondicionamiento y Adquisicion de Datos (SAAD). La frecuencia de este movimiento es
controlada por medio de LabVIEW. En el ensamblaje de este componente se incluyen dos sensores
de flujo magnético que se ubican en la apertura del circuito por la cual fluye el campo magnético
dirigido al AMR. Ademas, se incluyen dos voltimetros/amperimetros para medir la potencia que
consume este elemento y su sistema de movimiento. El sistema de movimiento del fluido de trabajo
cuenta con dos pistones ubicados en los extremos del nicleo, estos son controlados por un actuador
eléctrico (motor) que a su vez es acondicionado eléctricamente por SAAD. Las sefiales de control
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para configurar la velocidad y frecuencia de trabajo de este elemento se dan por medio de
LabVIEW. Se coloca un voltimetro/amperimetro en la entrada de potencia del actuador eléctrico
para conocer el consumo energético de este componente.

La Fig. 10.6 muestra el esquema estructural y distribucion espacial de las tres secciones del
dispositivo de refrigeracion magnética y sus componentes: el nucleo, con el AMR y sus ambientes
frio y caliente; el sistema de movimiento del fluido junto a su actuador eléctrico; y el circuito
magnético, ilustrado como una bobina polarizada, en conjunto con su fuente de alimentacioén y su
sistema de movimiento lineal. Se incluye la ubicaciéon de los sensores, ademas de las conexiones
eléctricas necesarias entre estos, los actuadores eléctricos y el SAAD. Por ultimo, el sistema de
control, desarrollado en LabVIEW, es ejemplificado por la PC, donde se encuentra el algoritmo de
control y la interfaz al usuario.

Estructuralmente, el nucleo tiene dimensiones totales de 50x5x5cm de largo, ancho y alto,
respectivamente. El material magnetocalérico, la camara termostatica y el calentador eléctrico,
descritos anteriormente, comparten dimensiones de 10x4x4cm de largo, ancho y alto,
respectivamente. La carcasa que encierra estos componentes tiene un grosor de pared de 0.5cm y
debe ser fabricada en un material aislante, de preferencia plastico con una baja conductividad
térmica k, por ejemplo, ErtaLyte (k = 0.288 W/m-K) o Nylon (k = 0.250 W/m-K), si se considera la
opcion de construir los diferentes componentes estructurales del sistema haciendo uso de
tecnologias de manufactura aditiva o impresién 3D de polimeros. Los 10cm sobrantes en los
extremos del ntcleo se utilizan para empotrar los pistones del sistema de movimiento del fluido,
pistones cuya cara debe tener dimensiones de 4x4cm de largo y ancho, respectivamente. La Figura
10.7 ofrece un modelo 3D del arreglo de estos componentes junto con el circuito magnético
(etiquetado como “imén”) y los actuadores eléctricos del dispositivo (motores). Los diferentes
sensores se colocan en la parte inferior del nticleo, respetando la distribucion ya detallada, en
agujeros de entre 3.5mm (minimo) y 5.0mm (maximo) de diametro perforados en la carcasa del
material. Esta restriccion obliga a que la seccidon transversal expuesta de los sensores de
temperatura, presion y flujo masico no exceda esta ventana dimensional. Junto con la restriccion
anterior, las caracteristicas eléctricas especificas de cada sensor utilizado en el dispositivo de
refrigeracion magnética se resumen a continuacion:

a) Los sensores de flujo magnético son de tipo Hall, con un intervalo de medicion que va de
los OT hasta 5T, maximo. Deben contar con una salida digital de -10V a 10V, o en su
defecto, con una sefial de control dentro de este intervalo. La frecuencia a la cual operan
debe incluir el rango que va desde ~0Hz (DC) hasta los 50-100Hz, maximo.

b) Para medir temperatura se utilizan termocuplas tipo K, con un rango de operacion que va
desde los -20°C hasta los 120°C. La salida debe ser digital dentro del intervalo de -10V a
10V, inclusive. Deben ser capaces de trabajar en ambientes liquidos.

c¢) Los voltimetros/amperimetros necesarios para calcular potencia deben ser capaces de
medir, en corriente alterna (AC), 110/220V, con una corriente asociada de hasta 35A para
el circuito magnético. Para los demas componentes, que utilizan corriente directa (DC), el
rango de medicion de la tension y corriente eléctricas debe ir de 0-220V y de 0-40A,
respectivamente.

d) Los sensores necesarios para medir caida de presion en los extremos del AMR deben operar
en un rango de 0 hasta 4bar (ABS), maximo. Ademads, deben contar con una salida digital
en un intervalo de tension eléctrica de entre -10 y10V. Deben ser capaces de operar en un
ambiente liquido (sumergibles).

e) Para los medidores de flujo masico se debe asegurar que estos sean tipo “liquido” (no es
otra restriccion mas que deben ser capaces de operar en un medio liquido), con una
operacion en un rango aproximado de Oml/min a 3000ml/min. Su salida debe ser digital
dentro de un rango de -10V hasta inclusive 10V.
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Figura 10.6. Diagrama esquematico del sistema de refrigeracion magnética disefiado.
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Figura 10.7. Modelo 3D del sistema de refrigeracion magnética. Modificado de [Pet08].

Los actuadores eléctricos que componen los sistemas de movimiento del fluido de trabajo y la
trayectoria lineal del circuito magnético son motores estandar NEMA bipolares paso a paso con un
torque que va desde los 0.1N'm hasta los 0.8N'm (depende de la velocidad, r/min). Su consumo de
potencia maximo/nominal es de 24VDC/1.4A, y cuentan con una precision de 0.72° por paso.
Ademas, el principio de fabricacion y funcionamiento permite un rapido y efectivo acople entre
diferentes componentes electronicos, asi como una facil magnetizacién de las bobinas internas para
un efectivo control de la posicion de su eje.

El Sistema de Acondicionamiento y Adquisicion de Datos (SAAD) tiene como componente
principal un CompactDAQ de National Instruments, en conjunto con sendas placas de adquisicion y
acondicionamiento eléctrico de sefales de 16 canales con entradas y salidas de control digitales que
operan en un rango de -10V hasta 10V, inclusive. De este intervalo de operacién de tension
eléctrica deriva la restriccion de que la salida/entrada de control de los diferentes sensores debe
estar dentro de estos parametros (no necesariamente deben cubrir todo el rango de -10V a 10V, pero
si ajustarse a uno dentro de estos limites). Adicionalmente, se cuenta con un ensamblaje de relés
capaces de manejar cualquier tipo de actuador eléctrico (en este caso, los motores de los sistemas de
movimiento del fluido y el circuito magnético). El control maestro de todos estos componentes lo
provee el algoritmo de control desarrollado en LabVIEW. En particular, el algoritmo de control
gjecuta la siguiente secuencia para completar un ciclo de magnetizacion-desmagnetizacion del
AMR:

1. Se mueve el circuito magnético de tal manera que el campo magnético que produce incida
directamente sobre el material magnetocalorico o AMR, magnetizandolo.

2. Se da el movimiento del fluido de trabajo desde el ambiente frio hacia el ambiente caliente,
pasando a través del material magnetocalérico, que se ha calentado producto de su
magnetizacion.

3. Se mueve el circuito magnético de tal manera que el campo magnético que produce no
incida directamente sobre el material magnetocaldrico, desmagnetizandolo.

4. Se da el movimiento del fluido de trabajo desde el ambiente caliente hacia el ambiente frio,
pasando a través del material magnetocalorico, que se ha enfriado producto de su
desmagnetizacion.

Aparte de controlar el movimiento de los elementos de bombeo del fluido y trayectoria del circuito
magnético, el sistema de control también tiene la funcion de controlar las variables de frecuencia de
trabajo, intensidad del campo magnético, velocidad del fluido (determinada por la velocidad de
movimiento de los pistones), y el tiempo o periodo de magnetizacion y desmagnetizacion del
material magnetocalorico. Estos parametros son ajustables, lo que quiere decir que el usuario puede
elegir qué valor deben tomar para un determinado ensayo.
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De igual manera, para estudiar el comportamiento teoérico de los AMR, se analizaron diferentes
geometrias de AMR (con cuatro diferentes indices de porosidad), manufacturadas en
gadolinio: platos paralelos, esferas, polvo en forma de escamas y cilindros. Las variables
seleccionadas fueron el maximo intervalo de temperatura alcanzado por el sistema y su capacidad
térmica aplicada (potencia consumida) a diferentes valores de flujo méasico (que esta relacionado a
la caida de presion del sistema) y frecuencia de trabajo (factores). Estas variables son calculadas
indirectamente mediante los valores de temperatura en los extremos del AMR (termocuplas), los
valores de corriente y tensidon eléctricas otorgadas al dispositivo (amperimetro/voltimetro), el
movimiento de los pistones y sus dimensiones, y el tiempo de magnetizacion/desmagnetizacion del
sistema, respectivamente.

Para los dos factores utilizados se plantearon cuatro y tres niveles como sigue: 0.33, 0.3, 0.22 y
0.155 Hz para la frecuencia de trabajo; y 0.16, 0.42 y 0.95 volumen del fluido desplazado para flujo
masico. Para este planteamiento, tomando en cuenta los resultados obtenidos para la capacidad
térmica del sistema utilizando la ecuacion 10.14, y calculando el trabajo magnético realizado por el
sistema mediante el uso de un modelo numérico, el COP experimental predictivo del dispositivo fue
obtenido en funcion del intervalo de temperatura para diferentes volimenes de fluido desplazado y
geometrias del AMR.

10.3.3 Modelado matematico-computacional

Estrés termo-mecanico en capas delgadas de MCM.

El comportamiento observado durante ensayos de tension/compresion del material La(Fe,Co,Si)13
es falla fragil con formacion de multiples grietas o fisuras durante las pruebas y previas a la falla
total. Al analizar la orientacion de las grietas con respecto a la direccion de la carga se reconocen
dos mecanismos de falla. El primero, fractura por ruptura debido a la tension de traccion transversal
y paralela a la carga aplicada. El segundo, fractura por esfuerzos cortantes creada en un angulo
cercano a los 45° con respecto a la fuerza aplicada. Ambos tipos de fractura son comunmente
observados en materiales semi— o fragiles, tales como rocas, ceramicas, granitos, marmol y
cemento, donde estos materiales exhiben deformaciones inelasticas dependientes del tiempo
[Yin22, Pan13]. Debido a esta analogia, el comportamiento mecénico de la aleacion La(Fe,Co,Si)3
se puede modelar como un material con propiedades visco—plasticas acopladas con el dafio inducido
por las grietas [Zho08, Yin22]. Para este fin, se acoplan los mddulos de “Viscoplasticidad” y
“Darnio”, parte de la fisica de “Mecdanica de Solidos” disponible en el software COMSOL
Multiphysics. Ademas, el estrés térmico que sufre el material durante el ciclo de magnetizacion—
desmagnetizacion es tomado en cuenta al incluir el médulo de “Expansion Térmica”. Los ciclos
necesarios para la falla del material se calculan en el mddulo de “Fatiga”. Para el comportamiento
de la capa fina de material magnetocalorico se acoplan las fisicas anteriores con la de “Membrana”.
Para el estudio del estrés termo—mecanico se utiliza el modelo de Chaboche para materiales
viscoplasticos, asi como un modelo de dafio escalar basado en deformacién, particularmente el
modelo de dafio por deformacion equivalente por estrés de Rankine. El ciclo de magnetizacion—
desmagnetizacion se modela como una carga térmica en un rango de 250K a 340K a una frecuencia
de 2Hz. La fatiga se calcula con el modelo de Morrow para volumenes definidos.

El modelo geométrico del material consiste en una estructura celular similar a una espuma con una
matriz de esferas distribuidas regularmente, cada una con un didmetro de Smm y una distancia de
separacion de 4mm entre sus centros. Las dimensiones totales del material son de 72x72x20mm?,
tal y como se muestra en la Fig. 10.8 (a). La pelicula delgada de material magnetocaldrico tiene un
grosor de 100nm. Para el modelo matematico, el tensor de la razoén de cambio de deformacion
visco—plastica del modelo visco—plastico de Chaboche [Amb07] esta dado por la relacion
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Sref Eq. 10.16

donde, 4 es el coeficiente de la razon de cambio visco—plastico (1/s), n es el exponente de estrés,
Oy ¢ € €l nivel de tension de referencia (Pa) y nPes el tensor coaxial al tensor del estrés. La funcion
de fluencia dentro de los corchetes Macaulay de la Eq. 10.16 esta definida como

F, = ¢lo) — oy, Eq. 10.17

donde el esfuerzo equivalente ¢(z) es la tension de von Mises. El tensor n” es calculado tomando
en cuenta el potencial visco-—plastico (., = F,, cuando se utiliza el esfuerzo equivalente de von

Mises
o _ % _ 3dew(s)
n? === Eq. 10.18
Dada la propiedad
nPinl =3 Eq. 10.19

la taza de cambio de la deformacion visco—plastica esta finalmente dada por

: S, & yn Eq. 10.20
Evpe = ‘JEEFP:EF;,:A{;} q. 10.

Por otro lado, el modelo de dafio de Rankine [85] define la deformacion equivalente desde el
esfuerzo principal sin dafio mas grande o,y como sigue

Eaqg = ia_:.;] Eq. 10.21

donde E es el modulo de Young. En esta formulacion, los corchetes Macaulay son utilizados para
remarcar el hecho de que solo los esfuerzos en tension (positivos) pueden causar dafio.

Para el modelo escalar de dafio es importante definir una ley de la evolucion del dafio. Para este
caso, la ley de ablandamiento por deformacion lineal define el dafio desde

d(x) = (l —%) (i) . K EZE, Eq. 10.22

dix) =0 ;i K< g, Eq. 10.23

donde £, denota el inicio del dafio, calculado desde la tension de rotura @, y el modulo de Young
E, de modo que &y = @, /E. El parametro &¢ se deriva de otras propiedades del material, tales como
la tensidn de rotura, el tamafio caracteristico de elemento h,;, y la energia de fractura por unidad de
volumen g, como

gp=—22 4% Eq. 10.24

Gtzfich 2
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(a) (b)

Figura 10.8. (a) Estructura porosa metalica con una matriz de esferas uniforme, y (b) modelo fisico
simplificado de la estructura porosa para el analisis computacional.

La expresion de Morrow para fatiga es una relacion exponencial dada por
m
AW, = W/ (2N5) Eq. 10.25

donde AW} es el rango de la densidad de energia disipada durante un ciclo, N es el nimero de
ciclos hasta la falla del material, y I-‘la}' y m son constantes propias del material. Dado que la

viscoplasticidad es un proceso inelastico, la densidad de energia disipada I#; debe ser obtenida al
integrar la densidad de energia visco—plastica disipada, la cual estd dada por

WLF =0: &y Eq. 10.26
Finalmente, si se asume que la carga térmica aplicada sobre el ARM es uniforme a lo largo de todo
el solido, el modelo fisico se puede simplificar al analisis de una porcion uniforme que represente
fielmente las condiciones del proceso ciclico de magnetizacion—desmagnetizacion que sufre el
material. De esta manera, la estructura de la Fig. 10.8 (a) se puede representar como el arreglo
geométrico mostrado en la Fig. 10.8 (b), donde se ha dado una condicion de simetria a cada
superficie y borde presente en cada una de las caras del modelo y para todas las fisicas involucradas
(mecénica de solidos y membrana). Esta condicion asegura la repetibilidad tridimensional en el
espacio de la estructura como si se estuviera analizando la totalidad del modelo fisico propuesto.

Las diferentes propiedades mecanicas y térmicas del material magnetocalodrico utilizadas durante el
analisis de los esfuerzos termo—mecanicos se resumen en la Tabla 10.3 [Moh22, Glul9]. Este
estudio es dependiente del tiempo y se corre en el periodo que dura un unico ciclo del proceso de
magnetizacion—desmagnetizacion del regenerador magnetocalorico.
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Tabla 10.3. Propiedades mecanicas generales para el material magnetocalérico La(Fe,Co,Si)s.

Propiedad Valor

Modulo de Young 97 [GPa]
Cocficiente de Poisson 0.3

Densidad 7240 [kg/m’]
Coeficiente de expansién térmica | 26.1x10°°[1/K]
Tension de ruptura 620 [MPa]
Energia de fractura 123 [kJ/m?]

Medio poroso, cama empaquetada y placas paralelas

Se han llevado a cabo varios estudios computacionales para evaluar el rendimiento de este ciclo
AMR utilizando diversos materiales magnetocaldricos. Tusek et al. [Tusl3] utilizaron Gd en un
regenerador de lecho empaquetado y descubrieron que las esferas mas pequefas producian una
mayor capacidad de enfriamiento debido a mejores propiedades de transferencia de calor. En
[Kitl5] se inform6 el primer método para optimizar el nimero minimo de capas necesarias para
aumentar el rendimiento de un AMR con placas paralelas. Trevizoli ef al. [Trel0] desarrollaron un
modelo computacional que también utiliza un AMR con un lecho empaquetado de esferas,
concluyendo que para aumentar la precision de las simulaciones se deben considerar la
irreversibilidad de la transferencia de calor interna del sistema, las pérdidas viscosas del trabajo. Se
deben tener en cuenta las pérdidas debidas a la fase de desmagnetizacion y las pérdidas de calor al
ambiente. En [Had15] se usaron técnicas de modelado y simulacion para optimizar la longitud de
las capas de AMR fabricadas con diferentes compuestos de LaFeMnSiH. Descubrieron que el mejor
rendimiento del regenerador se produjo a una frecuencia de 0,1 Hz con una longitud de capa de 200
mm, obteniendo una temperatura de tramo simulada de 41 K. Aprea et al. [Aprl5, Aprl7]
evaluaron seis AMR diferentes, demostrando que los regeneradores de placas paralelas tienen
mayor eficiencia, pero solo si las placas estan perfectamente paralelas, siendo el lecho empaquetado
de esferas la opcion mas viable para aplicaciones reales.

Durante el desarrollo de este proyecto se ha estudiado el rendimiento de tres MCM diferentes (dos
aleaciones Heusler, Nis¢MnssoInie: y NisoMnsslnis, y Gd) en un ciclo AMR mediante la
construccion de un modelo computacional robusto en COMSOL Multiphysics® [Cmp21]. Un
primer enfoque, como se muestra en la Fig. 10.9, utiliza un conjunto completo de placas paralelas
como regenerador, intercambiadores de calor frio y caliente (CHEX y HHEX, respectivamente) y
un fluido de trabajo. El modelo tiene una geometria fija y opera con valores constantes para la
velocidad del fluido, el periodo del ciclo y el campo magnético, pero cambia la temperatura inicial
del sistema para que coincida con la temperatura de cada MCM estudiado a la que se maximiza el
MCE (cercana a la temperatura de Curie). El cambio adiabatico de la temperatura del material AT,

y las capacidades calorificas de los materiales se han medido experimentalmente en lugar de tomar
aproximaciones medias de campo, y el movimiento del fluido considera pérdidas viscosas. Las
principales métricas utilizadas para evaluar el rendimiento del dispositivo magnético son el rango
de temperatura maximo obtenido, la capacidad de enfriamiento en condicién sin carga y el
coeficiente de rendimiento (COP). Un segundo enfoque, en lugar de utilizar un AMR de placas
paralelas, hace uso de un medio poroso configurado como cama empaquetada de esferas de Gd,
como se muestra en la Fig. 10.10. El modelo computacional desarrollado esta basado en el modulo
de Transferencia de Calor Conjugado de COMSOL Multiphysics®, que combina la Transferencia
de Calor en Soélidos y Fluidos y la fisica de Flujo Laminar bajo la interfaz Multifisica de Flujo No
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Figura. 10.9. Modelo del sistema de refrigeracion magnética con AMR de placas paralelas y condiciones
iniciales utilizadas.

Isotérmico. Para la cama empaquetada de esferas, se agrega el medio poroso como un dominio
continuo en las fisicas descritas. Las variables dependientes, como la presion y velocidad del fluido
y la distribucion de temperatura a través del AMR, se resuelven utilizando el método de elementos
finitos. Por lo tanto, los perfiles de velocidad y presion se determinan primero a lo largo del fluido y
luego se utilizan para resolver la distribucion de temperatura en los dominios sélido y fluido durante
los flujos de fluido frio y caliente, respectivamente. Este proceso se repite durante varios ciclos de
enfriamiento para que el sistema alcance una condicion de estado estable.

Para el caso del AMR con placas paralelas, si se supone que el flujo de fluido es laminar, la
distribucion de velocidades en el fluido se determina resolviendo las ecuaciones de continuidad y
momento de Navier-Stokes, como sigue

pr (54 W-WU) — VU +p =0 Eq. 10.27

V-U=10 Eq. 10.28
donde pr es la densidad del fluido, u; es la viscosidad dindmica del fluido, U es el campo de

velocidades del fluido, 1 es la presion y t es el tiempo. Luego, la distribucion de temperatura en los

dominios del regenerador solido y de los intercambiadores de calor se calcula resolviendo la
ecuacion

aT: . .
Pst,sa—:— kVPT, = Quee + Qur Eq. 10.29

donde ¢, . es la capacidad calorifica especifica del solido, T es la temperatura del solido y k_es la

conductividad térmica del sélido. Aqui, el MCE se introduce en el término Q,r-z como fuente de
calor en la ecuacion de energia y se define con base en la Ecuacién 10.13. Posteriormente, la
transferencia de calor para fluidos incompresibles con términos convectivos, con el término Qg
uniendo los dominios solido y fluido, se calcula mediante la siguiente ecuacion

T . - .
Pror (L +W VT ) =k, V3T, = —Qr Eq. 10.30
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Figura. 10.10. Modelo del sistema de refrigeracion magnética con AMR modelado como medio poroso en un
dominio continuo, y condiciones iniciales utilizadas.

donde c,, ¢ es la capacidad calorifica especifica del fluido, T es la temperatura del fluido y k¢ es la

conductividad térmica del fluido. El vector de velocidades calculado en las Ecs. 10.27 y 10.28 se
utilizan en la ecuacion 10.30 para determinar la transferencia de calor por conveccion. Ahora para
el caso del AMR con medio poroso (Fig. 10.10), primero definimos como un material poroso a
aquel que posee una estructura solida (matriz porosa) con huecos (poros) llenos de un liquido o gas.
Dos variables caracterizan principalmente a los materiales porosos, la porosidad que describe la
relacion entre el volumen de huecos/poros V- y el volumen total V; . como sigue

_ ¥
Veot

p Eq. 10.31
y la permeabilidad x que especifica la capacidad de un fluido para atravesar el material. Para lechos
porosos de esferas solidas empaquetadas con un diametro uniforme, £, puede variar entre 0,2595

(empaque romboédrico) y 0,4764 (empaque cubico).

La ley basica que describe el flujo en materiales porosos es la ley de Darcy. Darcy fue el primero en
hacer un estudio de un flujo laminar incompresible a través de un dominio sélido con particulas de
tamafio casi uniforme en 1856. Describe una relacion lineal entre el campo de velocidades u y el

gradiente de presion p de la siguiente manera

u= —ivp Eq. 10.32
donde u es la viscosidad dinamica del fluido. Esta expresion solo es valida para velocidades muy
bajas o con un nimero de Reynolds bajo {Re = 10). En caso de flujo relativamente rapido

{Re = 10}, la relacion lineal de Darcy entre velocidad y caida de presion ya no es valida. Por lo

tanto, para capturar estos efectos, una forma general de la relacion no lineal del gradiente de presion
con la velocidad se puede escribir como

—Up=-— Eu + Bpeulul Eq. 10.33

donde py es la densidad del fluido de trabajo.
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Por este motivo, el régimen de flujo a través de un lecho empacado debe identificarse primero a
partir del nimero de Reynolds. Para nimeros de Reynolds Re = 10, el flujo se puede describir
mediante la ecuacidon de Kozeny-Carman (flujo darciano). Para 10 <t Re <- 1000 o régimen de
transicion, el flujo se describe mejor mediante la ecuacion de Ergun, y para Re = 1000 el
comportamiento del flujo se puede aproximar mediante la ecuacion de Burke-Plummer para flujos
turbulentos. En nuestro caso, al calcular el nimero de Reynolds para diferentes velocidades de flujo
y areas caracteristicas del sistema de refrigeracion, este siempre se encuentra en el régimen de
transicion 10 < Re =< 1000, por lo que la ecuacion por utilizar sera aquella de Ergun, la cual
relaciona la caida de presion y la velocidad con un incremento de un término cuadratico, donde
dicha caida de presion se describe mediante la relacion

o 1s0 |:l_5p:|!. 1.75 (1-sp)
VPEE s Mt s puelul Eq. 10.34
donde x y j estan dados por
dz 52
=—— Eq. 10.
150 (1-5p) q.10.35
_ 175 (1-5p)
= PR Eq. 10.36

Siguiendo la ecuacion 10.33, la velocidad de Ergun se calcula como

-

K &

U=——— = Vp Eq. 10.37
r F K\~
H 1+u'1+4[',—1} Bpflvpl

Ahora, si usamos el niimero de Reynolds y el factor de friccion f, para camas empaquetadas

Re = Zeerlvl Eq. 10.38
| 1—£p:|,-.,z
dp b _ 150
fr = |Vpl i lioey)  Re + 1.75 Eq. 10.39
la velocidad de Ergun también se puede escribir como
K 1.75
=——|1- )'ﬁ' Eq. 10.40
" Iz ( fo P d

Para la interfaz entre el medio poroso y los dominios de fluido fuera del regenerador, las ecuaciones
de Brinkman describen fluidos que se mueven rapidamente (10 << Re < 1000) en medios porosos
con el potencial cinético de la velocidad y la presion del fluido para impulsar el flujo. Estas
ecuaciones extienden la ley de Darcy para describir la disipacion de la energia cinética por arrastre
viscoso como ocurre con las ecuaciones de Navier-Stokes y, debido a eso, esta interfaz se adapta
bien a la transicidon entre flujo lento en medios porosos gobernados por la ley de Darcy y flujo
rapido en canales abiertos. descrito por las ecuaciones de Navier-Stokes. Las variables dependientes
en las ecuaciones de Brinkman son la velocidad de Darcy y la presion. El flujo en medios porosos
se rige por una combinacion de la ecuacion de continuidad y la ecuacion de momento, que juntas
forman las ecuaciones de Brinkman como sigue
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%{Eppf}'l' UK {pf-u} =Qm Eq. 10.41

4

E(@ + (e - F}l) =—-Vp+V- [i{y{?u+ {:T-"u}r}—gp{:?- u}]}] — (K'lp +%)u +F

sp L0 &

Eq. 10.42

donde u es la viscosidad dindmica del fluido, u es el vector de velocidad, Py es la densidad del
fluido, p es la presion, £, es la porosidad, &k es la permeabilidad del medio poroso y @,, es una

fuente de masa o depdsito, si el sistema asi lo requiere. En nuestro caso de estudio no tenemos
fuentes o sumideros de masa.

Por otra parte, los fendmenos de transferencia de calor para medios porosos se dividen en dos
ecuaciones de balance de energia, una para la parte solida y otra para el dominio liquido,

PCoa itV q.=Q, Eq. 10.43

AT,
Pffwa—:"' PrCosttp VI +V g =0 Eq. 10.44

donde ug es el vector de velocidad del fluido, y @,y @ son las fuentes de calor solidas y fluidas.
Luego, la regla de la mezcla para medio porosos se aplica multiplicando la ecuacién 10.43 por la
fraccion de volumen so6lido I[l — & :I, y multiplicando la ecuacion 10.44 por la porosidad &,, y
sumando las ecuaciones resultantes.

Ahora bien, en el AMR poroso, debido al ciclo de magnetizacion-desmagnetizacion y al flujo del
fluido, la temperatura del dominio solido del regenerador T es diferente a la temperatura del fluido

de trabajo T;. Esto significa que no existe equilibrio térmico entre los dominios sélido y fluido. Por
esta razon, las ecuaciones. 10.43 y 10.44, con un término de fuente adicional que cuantifica el calor
intercambiado entre ambas fases y reemplazando Q. con (., debido a que el MCE es la tinica
variable que contribuye como fuente de calor, se convierten en

(1-6)pCos 2+ Vo qs = qup (T =) + (1 — £,)Onics Eq. 10.45
Eppft'p}fi—?+ Pl sllp VI + Vg, = qifl[j'; - T}} Eq. 10.46
con
a. = —(1- 2,k VT, Eq. 10.47
Qs = —EphsVIs Eq. 10.48

como los flujos de calor conductivo solido y fluido, donde k. y k¢ son las conductividades térmicas
solida y fluida, y g, es el coeficiente de transferencia de calor convectivo intersticial, que tiene la
siguiente relacion para una cama empaquetada con esferas esféricas

QSJ' = ﬂ'ﬂ'_;f hﬂ'_;f Eq 1049
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donde a r es la superficie especifica

_ 8{1-=p)
=f T,
_i"p

a Eq. 10.50

donde 1, es el radio de las esferas. El coeficiente de transferencia de calor intersticial h,¢ viene
dado por

1 2Zrp Ej
a = kN + 2. Eq. 10.51

donde f# = 10 para particulas esféricas y Nu es el nimero de Nusselt de liquido-a-sélido derivado
de la siguiente correlacion

Nu = 2.0+ L1Pr'/3Reg*® Eq. 10.52

El namero de Prandtl Pry el nimero de Reynolds Re,, estan definidos por

pr = %2f Eq. 10.53
kf
_ 2rpog|lug]
Re, = ~2*L00 Eq. 10.54

Ahora, para la definicion de las condiciones iniciales y de borde, primero el regenerador de ambos
modelos estd hecho de MCM, los intercambiadores de calor frio y caliente estan construidos de
cobre y el fluido de trabajo es agua pura. Como se muestra en las Figs. 10.9 y 10.10, a los limites
externos se les imponen condiciones adiabaticas, excepto los limites externos de CHEX y HHEX,
que tienen un flujo de calor prescrito. Se supone que los dominios so6lidos y el fluido estan en
perfecto contacto siguiendo la condicion de frontera dada en la relacion

(), =)

Ademas, en cada interfaz fluido-solido se ha impuesto la condicién de “no-slip”.

Eq. 10.55
¥=Hri

La configuracion geométrica implementada en el modelo se resume en la Tabla 10.4, donde se
construyeron un total de 26 placas paralelas en el regenerador para el primer modelo. Para el
segundo modelo con el medio poroso, el AMR sustituye las placas paralelas pero sus dimensiones
coinciden con area ocupada por las placas paralelas mas el espacio entre ellas. Para el ciclo de
refrigeracion descrito en secciones anteriores, los pasos de tiempo para las cuatro etapas estan
distribuidos simétricamente. Este parametro, junto con otros de igual importancia, como la
intensidad del campo magnético, el periodo del ciclo, la velocidad del fluido en las fases de flujo
del fluido, la temperatura general inicial para cada MCM vy los coeficientes de transferencia de calor
para los limites exteriores de los intercambiadores de calor se proporcionan en la Tabla 10.5. En
particular, para los coeficientes de transferencia de calor de los materiales, se supone un contacto
térmico perfecto entre el intercambiador de calor caliente y el ambiente exterior haciendo que el
valor del coeficiente de transferencia de calor en el limite exterior del extremo caliente sea muy
grande. Por otro lado, para evaluar el rendimiento del regenerador a la méaxima capacidad de
refrigeracion, el coeficiente de transferencia de calor en el CHEX se establece en 0 W/(m2.K), es
decir, no se considera ninguna carga de refrigeracion en estas simulaciones.
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Tabla 10.4. Configuracion geométrica de los modelos.

Parte Dimensiones (mm?)
Placas paralelas 80x 0.25
Intercambiador de calor frio 50x 10

Intercambiador de calor caliente 50x5

Canal del fluido 230x 14

Distancia entre intercambiadores
de calor y el regenerador

Distancia entre placas paralelas 0.01

10

Tabla 10.5. Condiciones iniciales y de trabajo para ambos modelos.

Parametro Valor
Fuerza del campo magnético 1.8T
Periodo ciclico total 2s

Tiempo del flujo del fluido Is

Tiempo de (de)magnetizacion Is
Velocidad del fluido 0.024 m/s
Flujo de calor en CHEX 0 W/(m2.K)
Flujo de calor en HHEX 10E3 W/(m?.K)
Temperatura inicial para Nisg sMns42Inie. 298K
Temperatura inicial para NisoMnj3sIn;s 316K
Temperatura inicial para Gd 292K

Luego, la evaluacion del rendimiento del sistema estd determinada por el rango de temperatura
alcanzado por el dispositivo y la capacidad de enfriamiento. AT, es la diferencia de temperatura
entre los intercambiadores de calor frio y caliente. Para la capacidad de enfriamiento, la cantidad de
enfriamiento por ciclo absorbido se determina mediante la integracion del flujo de calor a través del

limite exterior del CHEX de la siguiente manera
qi = Jy I q dxat Eq. 10.56

donde 1 es el periodo del ciclo y Lygx es la longitud del intercambiador de calor. La capacidad de
refrigeracion correspondiente por ciclo ahora se calcula mediante la relacion

ql=% Eq. 10.57

Derivado de la capacidad frigorifica, también podemos calcular el coeficiente de rendimiento
(COP) del sistema. Primero, el calor rechazado por ciclo se determina mediante la integracion del
flujo de calor a través del limite exterior del HHEX de la siguiente manera

qn = Iy Jo " il dxdt Eq. 10.58

Entonces, el trabajo total realizado por el AMR es la suma del trabajo requerido para magnetizar el
regenerador y el trabajo requerido para desplazar el fluido

w,

tat = Winag T+ Womp Eq. 10.59
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El trabajo requerido para magnetizar y desmagnetizar el regenerador se puede calcular con la
ecuacion

W;}mg =qy 1+ 4. Eq. 10.60

Luego se necesita la caida de presion en el regenerador para calcular la potencia de bombeo
requerida para mover el fluido de trabajo a través del AMR. Generalmente, la relacion entre estas
dos variables se describe mediante

. UeVp
Wowmp =

Eq. 10.61
Npump

donde 1,mp €s la eficiencia de la bomba, que se supone es de alrededor 0,8 para la mayoria de los

dispositivos.

Finalmente, el COP del AMR se calcula mediante la relacion

]
cop=—— Eq. 10.62

Weae

10.4. Resultados experimentales y analisis

10.4.1 Analisis termo-mecanico en peliculas finas de La(Fe,Co,Si) 3

Como una medida de comparacion del rendimiento en fatiga de este material, el primer escenario de
estudio consistio en el analisis del modelo fisico de la estructura porosa como si estuviera
constituida totalmente por la aleacion de material magnetocalorico La(Fe,Co,Si)i3. El esfuerzo por
estrés termo—mecanico se muestra en la Figura 10.11 (a), mientras la deformaciéon equivalente
producto de estos esfuerzos se ilustran en la Figura 10.11(b). De igual manera, los ciclos para falla
de la pieza vienen dados en la Figura 10.11 (c). La concentracion de esfuerzos se da en las
conexiones entre las diferentes celdas del material, donde el enlace estructural es mas delgado
(Imm entre una célula esférica y otra). El valor de la tensiéon de von Mises en estos puntos supera
los 30MPa, pero se encuentra ain muy por debajo de la tension de ruptura (es 20 veces menor,
aproximadamente). Este comportamiento se repite en la deformacion equivalente, donde la mayor
tasa de cambio en el volumen del solido se da en los mismos puntos, con un valor de 21.19x10*
mm/mm. Por esto, al examinar los puntos de falla en la Figura 10.11 (b)., el material de hecho
colapsa en dichas uniones. Por ultimo, los ciclos necesarios para falla son 5690, aproximadamente,
lo cual esta lejos de los ciclos que deben soportar los diferentes sistemas de refrigeracion
convencionales durante su vida 0til (de manera general, 1x10° ciclos [Moo13]).

En el segundo escenario, siendo la estructura porosa metalica conformada por aluminio y recubierta
con la capa delgada de material La(Fe,Co,Si)3, los resultados obtenidos se muestran en las Figs.
10.12, 10.13, y 10.14. En particular, en la Fig. 10.12 se ilustran las deformaciones equivalentes
tanto del solido como de la capa delgada del regenerador magnetocalorico, la Fig. 10.13 muestra la
evaluacion de la concentracion de esfuerzos en estos dos componentes, mientras que en la Fig.
10.14 se aprecia el nimero total de ciclos necesarios para que el material falle. Se puede apreciar
que, para los valores obtenidos de las deformaciones equivalentes, la estructura porosa solida sufre
un cambio en su volumen en el orden de 28x10° mm/mm (Fig. 10.12 (a).), mientras que la
membrana se deforma un poco mas (alrededor de 48x10° mm/mm, segtn la Fig. 10.12 (b)), en los
puntos donde se encuentra la mayor concentracion de esfuerzos. Esta similitud en la deformacién
equivalente hace que, durante el ciclo magnético, el fendmeno de expansion—contraccion que sufre
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Figura 10.11. (a) Tension de von Mises, (b) deformacion equivalente, y (c) ciclos para falla obtenidos para la
estructura de material magnetocalérico La(Fe,Co,Si)is.

tanto el sélido como la capa delgada de material magnetocaldrico, y que es causada por el cambio
de temperatura, no se convierta en una fuente de esfuerzos en tension—compresion significativa,
pues la tasa a la cual cambian sus volimenes se mantiene relativamente cercana una de la otra, lo
cual es una consecuencia directa de los valores en sus respectivos coeficientes de expansion térmica
(24x10° 1/K del aluminio base y 26.1x10° 1/K del material La(Fe,Co,Si)13). Al evaluar las
concentraciones de esfuerzos tanto en el solido como en la membrana, se puede notar que en la
estructura porosa base (Fig. 10.13 (a).) la tensidon de von Mises no supera los 15MPa en los puntos
de mayor esfuerzo, que vuelven a ser las uniones entre las celdas del material. Para los mismos
puntos, pero de la capa delgada de La(Fe,Co,Si)i3, los valores de la tension de von Mises rondan
también los 15MPa. Por ultimo, los ciclos necesarios en fatiga para la falla de la pieza completa
superan los 200.000 (Fig. 10.14), siendo la membrana la estructura que sufre la ruptura, pues se
puede notar que la estructura metalica conserva su integridad practicamente intacta.

109



Sélido, Deformacién equivalente 0 %10  Membrana, Deformacién equivalente 0
31.49 48.58
28.59 43.46
257 38.35
22.8 3324
1991 2813
17.01 23.02
14.12 17.91
11.23 12.8
8.33 7.69
5.44 258
4 0
(@) (b)

Figura 10.12. Deformacion equivalente para (a) la estructura porosa metalica, y (b) la capa delgada de
material La(Fe,Co,Si)13.

Al comparar los resultados obtenidos en los escenarios de estudio, se puede notar que la
deformacion que sufre la membrana o capa delgada de material La(Fe,Co,Si)i3 es menor que la
deformacion sufrida por la estructura porosa constituida completamente por este mismo material.
Esta diferencia se debe a que la estructura de aluminio impone sobre la membrana, en gran medida,
su comportamiento mecanico frente a la deformacion equivalente por estrés térmico.

Este comportamiento dominante de la base metalica de la estructura porosa sobre la capa delgada de
material La(Fe,Co,Si)13 no solo afecta la tasa de cambio de volumen del material magnetocaldrico,
sino que se refleja también en la concentracion de esfuerzos de la pieza. Si se examinan las
tensiones de von Mises para ambos casos y a lo largo de sus superficies, tanto para los puntos de
mayor fluencia (uniones entre celdas) como en los cuerpos centrales de la pieza, se nota una

Sélido, Tensién de von Mises (MPa) 0 o Membrana, Tensién de von Mises (MPa) 0

(a) (b)

Figura 10.13. Estrés sufrido por (a) la estructura porosa metalica, y (b) la capa delgada de material
La(Fe,Co,Si)i5.



disminuciéon importante en el valor de dicho estrés, pues se pasa de un valor de 30MPa para la
estructura constituida por tinicamente La(Fe,Co,Si)13 a 15MPa, aproximadamente, para la pelicula
fina del mismo material magnetocaldrico, pero en la estructura porosa metalica.

Por ultimo, esta reduccion de aproximadamente 50% en el estrés acumulado en la capa delgada de
material La(Fe,Co,Si); se refleja directamente en el aumento de la cantidad de ciclos minimos
necesarios para falla de la pieza con este material depositado sobre la estructura metalica. De una
resistencia a fatiga de poco mas de 5 mil ciclos de la pieza constituida por unicamente el material
magnetocalorico, se pasé a mas de 200 mil ciclos de vida util. A pesar de que es una gran mejora,
queda atn por debajo del rendimiento de los procesos convencionales de refrigeracion (mas de
1x10° ciclos de vida promedio), permitiendo que este enfoque sea considerado como una alternativa
viable a la hora de disefiar ¢ implementar regeneradores magnéticos con buenas propiedades y
estabilidad mecanica.

Ciclos para falla, Morrow 0 5 mm ®
| 4 10
6 I
8
0 9.5
min: 2.05E5 9
|
5 85
mm 8
i -10
| 7
- N 7
2
£ 3
L) P @ : 6.5
b '\ . 15
~ -y < 10 6
2 ;5
y\[/'x mm 55

Figura 10.14. Ciclos minimos necesarios para falla de la estructura porosa.

10.4.2 Delta Tad y Cp para diferentes MCM

Como el MCE de cualquier material con esta caracteristica es descrito por los parametros
AT.4(H,T)y €y (H,T) (ecuacion 10.13), estos fueron medidos utilizando las técnicas detalladas en

secciones anteriores. Estos datos experimentales fueron obtenidos como una colaboracion entre el
Instituto de Materiales para la Electronica y el Magnetismo (IMEM) y el Departamento de Fisica de
la Universidad de Parma, en Parma, Italia. Luego, las curvas experimentales resultantes para AT,y

¢, para las aleaciones Heusler NisoMnssInis y NiswgsMnssolnier, y Gadolinio, y que se muestran las

Figs. 10.15 y 10.16, respectivamente, son alimentadas en los modelos computacionales
desarrollados para los AMR con placas paralelas y medio poroso como funciones interpoladas.
Ademas, es importante sefialar que, a diferencia del NisoMnsslnis y el Gd, que manifiestan un MCE
convencional cercano a su temperatura de transicion o temperatura de Curie, la aleacion de Heusler
Nis9.sMn3zs2Inge. exhibe una histéresis térmica pronunciada causada por su transicion ferromagnética
a paramagnética de primer orden. que tiene lugar en su transformacion de fase martensitica. Esta
caracteristica no solo afecta el comportamiento ciclico del AT, del material, como se muestra en la

Fig. 10.15, donde una curva describe la fase de calentamiento del MCM vy otra el proceso
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Figura 10.15. AT, 4 para cada MCM utilizado para un cambio en campo magnético de 1,8T.
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Figura 10.16. Valores de calor especifico para cada material magnetocalorico utilizado bajo un campo
magnético de 0T y 1,8T.

de enfriamiento, sino que también muestra un MCE inverso (al incidir el campo magnético el

material se enfria, y cuando este se remueve, el material se calienta) cercano a 300K.

10.4.3 Desempeiio térmico de AMR con placas paralelas y medio poroso

La Fig. 10.17 ilustra el desarrollo del AT a lo largo del tiempo para (a) el NigcMnz4zlnie 1, (b)
NisoMnssIngs y (c) Gd, respectivamente. Para cada simulacion se realizaron 600 ciclos, lo que

112



equivale a 1200 s con un paso de tiempo de 0,1s. Como era de esperar, el Gd es capaz de construir
un AT mayor a lo largo del AMR si se compara con las aleaciones Heusler estudiadas, debido a su

mayor AT,  También es notorio que, para el total de ciclos simulados, el Gd y el NisoMnssIn;s no
llegan a una condicion de estado estacionario, donde el AT entre dos ciclos consecutivos es igual o

menor a 0.01K, por lo que es necesario aumentar el niimero de ciclos del estudio hasta que se
cumpla la condicion anterior. Mientras tanto, NisgsMnsaolnie; alcanzd un estado estable en unos
200 segundos. Aqui vale la pena observar mas de cerca el comportamiento de la aleacion
Nig96Mnss2Inie1. Como muestra un MCE inverso por debajo de 300 K junto con una histéresis
térmica, la parte caliente del sistema es incapaz de generar una diferencia de temperatura positiva
con el entorno. Esto significa que el dispositivo ya no es un sistema de refrigeracion, sino que se
comporta como una bomba de calor, ya que la diferencia de temperatura entre el lado caliente del
AMR vy los alrededores ahora permite que el calor ingrese al regenerador. Para evitar esta situacion,
se necesita una mejor comprension del MCE inverso y de la histéresis térmica del material, junto
con un estudio de otras condiciones de operacion, por ejemplo, configuracion de doble imén con la
mitad del regenerador magnetizado a medio ciclo con el otro. medio desmagnetizado, y diferentes
condiciones iniciales, como la frecuencia de trabajo, o el volumen de fluido desplazado en un ciclo.

o
— AMR Hot Side
— AMR Cold Side

Temperature (K)
N
w
o

[¢] 500 1000
Time (s)

— AMR Hot Side
— AMR Cold Side

Temperature (K)
w
-
N

0 500 1000
Time (s)

305-
300-
295
290

285-
280
275;

AMR Hot Side
— AMR Cold Side

Temperature (K)

o] 500 1000
Time (s)

Figura 10.17. Comportamiento de AT en el tiempo en los extremos caliente y frio del AMR para los
materiales (a) Nigo sMnz42Inie.1, (b) NisoMnsslnis, y (c) Gd.
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Figura 10.18. Gradiente de temperatura a través del AMR durante las fases (a) calentamiento isobarico y (b)
enfriamiento isobarico.

La Fig. 10.18 muestra la evolucion de la temperatura en 2D en todo el dispositivo magnético
durante los pasos (a) del flujo del fluido hacia el ambiente caliente (calentamiento isobarico) y (b) el
flujo del fluido hacia el ambiente frio (enfriamiento isobarico) durante el ciclo magnético descrito.
Para mayor comodidad, las imagenes se tomaron utilizando al Gd como material modelo. Durante
la fase de calentamiento isobarico, el calor generado en el AMR debido al MCE se transfiere al
fluido de trabajo y se mueve hacia el HHEX, donde liberara el calor al lado caliente del sistema (el
medio ambiente). En la fase contrario, durante el enfriamiento isobarico, después de desmagnetizar
el regenerador, el AMR que se encuentra mas frio, reduce la temperatura del fluido. Luego, el fluido
enfriado se transfiere hacia el CHEX, reduciendo la temperatura del lado frio del sistema.

Para estudiar el rendimiento del sistema térmico, se utilizan tres métricas para evaluar el desempefio

de los MCM estudiados en las simulaciones: primero, el AT, ,,, entre los intercambiadores de calor

frio y caliente del sistema; segundo, la potencia frigorifica del dispositivo, y tercero, el coeficiente
de rendimiento COP sin carga térmica. Para los dos ultimos pardmetros, como se indica en la
ecuacion 10.61, se necesitan las pérdidas de presion a lo largo del AMR vy la velocidad del fluido.
La Fig. 10.19 muestra (a) el cambio de presion a través del regenerador, (b) el perfil de velocidad
durante las fases de calentamiento y enfriamiento isobdrico, y (¢) la distribucion de velocidad 2D en
el AMR. Las pérdidas de presion son bajas (~3360 Pa) debido a la geometria del AMR y a la
perfecta alineacion entre las placas paralelas. En un regenerador real, garantizar que cada placa esté
perfectamente alineada es una tarea dificil de lograr, lo que provoca importantes pérdidas de
presion, generacion de vortices en el fluido y mala distribucion de la temperatura.

Por otra parte, los perfiles de velocidad muestran un gran cambio en su valor cuando el fluido
ingresa a los canales del regenerador. Este comportamiento obedece al principio de Bernoulli, ya
que el area se reduce drasticamente junto con el cambio en la presion. Como la velocidad del fluido
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Figura 10.19. (a) Pérdidas de presion, (b) velocidad del fluido en los canales durante las fases de
calentamiento y enfriamiento isobarico, y (c) perfil de velocidad 2D en el AMR durante los flujos de fluido.

a lo largo del canal es un parametro clave que determina directamente la eficacia del AMR, se
necesitan mas estudios para encontrar el valor éptimo de esta variable, ya que, si la velocidad del
fluido es demasiado lenta, el efecto de enfriamiento del MCM no se aprovecha por completo, pero
si es. demasiado alta, ahora el CHEX absorbera el calor proveniente del HHEX y del ambiente
exterior. En las simulaciones realizadas, con una velocidad del fluido dentro de los canales cercana
a 0,08 m/s la cantidad de fluido desplazado a través de los canales en cada ciclo es de
aproximadamente 30% del fluido dentro del AMR.

Los valores de AT, capacidad de enfriamiento y COP obtenidos se resumen en la Tabla 10.6. Lo

primero para tener en cuenta es el valor negativo de COP del material NissMnss2Inie.i, €l cual se
explica con el hecho expuesto anteriormente, el AMR trabajando con esta aleacién Heusler
martensitica funciona como un dispositivo de bombeo de calor en lugar de un sistema de
enfriamiento. Ademas de este comportamiento, su capacidad frigorifica y AT,,,,, son los mas bajos

si se comparan con los valores alcanzados por el NisoMnsslnis y el Gd. Ahora bien, el Gd se
comporta mejor en términos de AT, y potencia frigorifica calculada, pero la aleacion

NisoMnssInis no se queda lejos de ello, de hecho, sus nimeros siguen muy de cerca a las
capacidades generales de Gd, con un AT, ., y una diferencia de potencia de enfriamiento entre

ellos de aproximadamente 2.3K y 125W, respectivamente. Para la métrica COP, de hecho, la
aleacion de Heusler NisoMnssIns tiene un valor mdés alto que el Gd. Esto significa que el
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NisoMnssIn;s muestra una mayor razoéon de enfriamiento util proporcionado por trabajo requerido, lo
que puede traducirse en el hecho de que este material magnetocaldrico tiene un menor consumo de
energia y la mayor eficiencia de los tres MCM analizados aqui, pero aun asi quedandose atras si se
compara con la mayoria de los aires acondicionados y refrigeradores convencionales (que tienen
valores COP de 2,3 a 3,5, aproximadamente), por ejemplo. Sin embargo, las respuestas de
rendimiento logradas por el NisoMnsslnis tienen el potencial de hacer de este material una
alternativa preferible al Gd considerando la abundancia y el costo de sus elementos constituyentes.
Un inconveniente que debemos considerar con este compuesto de Heusler es que las métricas
obtenidas se calcularon a su temperatura maxima (es decir, su temperatura de transicion de Curie),
que es de alrededor de 316 K, mientras que el Gd trabaja cerca de la temperatura ambiente ~292 K.
Por lo tanto, las aplicaciones en las que este material encontrard su utilidad son los procesos
industriales y quizas los dispositivos eléctricos/electronicos. Otra posibilidad es realizar un
adecuado ajuste de la composicion elemental de esta aleacion Heusler, con el proposito de acercar
su temperatura de transicion Curie a la temperatura ambiente, preservando su comportamiento
magnetocalorico y respuesta en rendimiento.

Tabla 10.6. parametros de rendimiento para todos los materiales magnetocaloricos estudiados.

Parametro Valor
NigocMnsqolnie
Cambio de temperatura 4.5K
Capacidad frigorifica 151.05W
Coeficiente de rendimiento -1.05
NisoMnssins
Cambio de temperatura 14.89K
Capacidad frigorifica 847.81W
Coeficiente de rendimiento 1.80
Gadolinio
Cambio de temperatura 17.25K
Capacidad frigorifica 974.78W
Coeficiente de rendimiento 0.79

10.4.4 Evaluacion del comportamiento de varios AMR

Conociendo que las variables que influyen la respuesta del MCM en términos de su intervalo de
temperatura, la capacidad de enfriamientos y el desempefio energético en un sistema de
refrigeracion magnético son, esencialmente, la frecuencia de trabajo, la velocidad del fluido o
caudal masico (relacionado directamente con la frecuencia de trabajo), la intensidad de campo
magnético y la geometria o porosidad del AMR, se estudiaron diferentes curvas calculadas basados
en datos experimentales que exhiben comportamientos que relacionan los factores antes detallados.
Lo que se busca con la utilizacion de estos datos es obtener modelos o ecuaciones de regresion que
ayuden a obtener datos comparativos para el comportamiento que se puede esperar y luego
optimizar al variar ciertos parametros de entrada para el disefio del sistema de refrigeracion
magnética detallado en secciones anteriores. Un primer conjunto de ecuaciones se obtuvo al realizar
una regresion polinomial ctbica para obtener la linea de mejor ajuste sobre los datos calculados
computacionalmente para las geometrias de AMR tipo placas paralelas (de ahora en adelante se
denotara como AMR tipo A) y medio poroso (denotado como tipo F), inicamente. Estas geometrias
exhiben una porosidad promedio de 0.2564 y 0.3490, respectivamente. Las curvas obtenidas se
muestran en las Figs. 10.20 y 10.21 para los AMR tipo A y F, respectivamente, donde se analiza la
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respuesta en temperatura de estos AMR al variar el Volumen de Fluido Desplazado (o VFD, como
una medida de la velocidad de desplazamiento del fluido) a diferentes frecuencias de trabajo. Las

ecuaciones se resumen a continuacion:

para el AMR tipo A,

IT(f = 0.33Hz) = 11.77 + 38.51VFD — 64.54VFD* + 25.38VFD?
IT(f = 0.30Hz) = 9.22 + 52.23VFD — 77.33VFD* + 29.38VFD?
IT (f = 0.22Hz) = 5.62 + 61.90VFD — 81.07VFD? + 29.31VFD?3
IT(f = 0.155H=z) = 8.02 + 36.15VFD — 40.27VFD? + 12.90VFD?
para el AMR tipo F,
IT(f = 0.33Hz) = 7.75 + 27.53VFD — 30.22VFD* + 9.09VFD?

IT (f = 0.30Hz) = 4.98 + 36.46VFD — 38.80VFD? + 11.69VFD?3
IT (f = 0.22Hz) = 5.56 + 28.14VFD — 27.15VFD?* + 7.41VFD?3
IT (f = 0.155Hz) = 499 + 19.94VFD — 14.35VFD? + 2.56VFD?

Variable |
—8— {=033Hz
=B {-03Hz
== f=022Hz
—& - 1=0155Hz

Intervalo de Ternperatura [K]
=4

on 0z 04 0.6 oz 10 12 14

Volurmen de Fluido Desplazado [I]

Eq.
Eq.
Eq.
Eq.

Eq.
Eq.
Eq.
Eq.

10.63
10.64
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10.67
10.68
10.69
10.70

Figura 10.20. Curvas de mejor ajuste IT [K] vs. VFD [1] del AMR tipo 4 para diferentes frecuencias de

trabajo.
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—B— §-0.3Hz
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Intervalo de Temperatura [K]
]

02 04 06 0s 10 12 14
Volumen de Fluido Desplazado []

Figura 10.21. Curvas de mejor ajuste IT [K] vs. VFD [l1] del AMR tipo F para diferentes frecuencias de

trabajo.
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Con la respuesta en Temperatura obtenido, y variando el Volumen de Fluido Desplazado, la Fig.
10.22 muestra las curvas de mejor ajuste obtenidas para la Capacidad de Enfriamiento del sistema
para los mismos dos tipos de AMR descritos anteriormente.

Variable

—— V=015 [4]
—8— =015 [F]
== y=095 |4]
—& - y=p35 [F

Capacidad de Enfriamiento (W]

Intervalo de Temperatura [K]

Figura 10.22. Curvas de mejor ajuste CE [K] vs. IT [1] para diferentes porosidades del AMR y Volimenes de
Fluido Desplazado.

Las ecuaciones de regresion lineal obtenidas para este caso se muestran a continuacion:

CE (V = 0.16] — AMR 4) = 3.13 — 0.20IT Eq. 10.71
CE(V = 0.16] — AMR F) = 2.34 — 0.24IT Eq. 10.72
CE (V = 0.95] — AMR 4) = 10.57 — 0.70IT Eq. 10.73
CE(V =095 — AMR F) = 8.19 — 0.56IT Eq. 10.74

De manera similar, se obtuvo el conjunto de ecuaciones de regresion lineales que describen el
comportamiento del desempenio energético o COP del sistema para los AMR tipo A y F, para el
Intervalo de Temperatura ya mencionado y para dos diferentes Voliumenes de Fluido Desplazado
(0.16 y 0.95, respectivamente). La Figura 10.23 muestra las curvas de mejor ajuste para los datos
obtenidos de la Figura 8, donde las relaciones de regresion calculadas se describen a continuacion:

COP (V =0.16] — AMR A) = 1638 — 1.07IT Eq. 10.75
COP (V =0.16] —AMR F) = 10.30 — 1.05IT Eq. 10.76
COP (V =095] —AMR A) = 12.00 — 0.84IT Eq. 10.77

COP(V =095/ - AMR F) = 7.00 — 0.50IT Eq. 10.78

Un ualtimo conjunto de ecuaciones fue calculado al analizar los datos del comportamiento de la
presion del fluido refrigerante al variar la velocidad con la cual este circula a través de dos espumas
metalicas de aluminio en un sistema de refrigeracion compacto (no magnético). Estas mediciones se
realizan como punto de referencia y comparacion pues la caida de presion en un sistema de
refrigeracion magnético no depende de si aplica o no un campo magnético o si el material tiene o
no MCE, sino que solo depende de las condiciones iniciales del fluido, la geometria y las
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Variable
L —— Y015 [4]
u —B— =015 [F]
== =035 [a]
—& - y=pa5 (A

Coeficiente de Desemnpefio
o

Intervalo de Temperatura [K]

Figura 10.23. Curvas de mejor ajuste COP vs. IT [1] para diferentes porosidades del AMR y Volimenes de
Fluido Desplazado.
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Figura 10.24. Curvas de mejor ajuste P [bar] vs. v [m*s"!] para dos espumas metélicas con diferentes
porosidades.

caracteristicas del regenerador. Para este caso particular, la porosidad medida para los materiales
bajo andlisis corresponde a 82.5% para la espuma identificada como 92-03, y 66.9% para la espuma
92-06.

La Figura 10.24 muestra las curvas de mejor ajuste obtenidas, mientras las ecuaciones de regresion
cuadréticas calculadas son las siguientes:

P (Espuma92 — 03) = 0.02 + 0.44v — 1.11¢° Eq. 10.79
P (Espuma 90— 06) = 0.07 + 1.08v — 1.20v> Eq. 10.80

Finalmente, los valores p, S, R? y R? (ajustado) para la totalidad de los analisis y ecuaciones de
regresion realizadas se muestran en la Tabla 10.7. En particular, es de interés saber si la asociacion
entre la respuesta obtenida del modelo y el factor o variable de entrada analizado es
estadisticamente significativa. Para este fin, el valor p calculado debe ser igual o menor al nivel de
significancia elegido, en este caso, 0.05. Si se revisan los valores de p mostrados en la Tabla 10.7
ninguno incumple esta restriccion, por lo que se puede concluir que una asociacion estadisticamente
significativa entre la variable de entrada y la respuesta obtenida. La otra variable estadistica de
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bondad que se debe analizar para conocer que tan bien se ajusta el modelo obtenido a los datos es el
R2, pues este representa el porcentaje de variacion en la respuesta que es explicada por la curva de
mejor ajuste calculada, es decir, entre mayor sea este valor, mejor es el ajuste del modelo a los
datos. Tomando una mirada a los valores de R? detallados en la Tabla 10.7, se nota que todos son
mayores a 90, lo que significa que el modelo se ajusta adecuadamente a los datos y explica un alto
porcentaje de la variacién que exhiben el comportamiento de las variables analizadas.

Tabla 10.7. Variables clave estadisticas para analizar las regresiones calculadas.

Ecuacion p S R? R? (ajustado)
10.63 1.75x10* 1.03496 94.0% 92.8%
10.64 3.57x107 1.01836 92.2% 90.5%
10.65 4.57x10°¢ 0.83904 92.9% 91.4%
10.66 3.64x107 0.19876 98.1% 97.6%
10.67 4.17x107 0.14178 98.8% 98.5%
10.68 1.72x108 0.13671 99.3% 99.1%
10.69 4.05x107¢ 0.14366 99.0% 98.8%
10.70 1.72x108 0.13430 98.5% 98.0%
10.71 7.10x10°13 0.06434 99.4% 99.4%
10.72 6.57x1078 0.07993 98.7% 98.6%
10.73 1.53x10° 0.07638 99.8% 99.8%
10.74 7.63x10°13 0.06525 99.9% 99.9%
10.75 4.36x101° 0.89304 96.5% 96.2%
10.76 4.29x108 0.32705 98.9% 98.7%
10.77 6.60x1077 0.25296 98.7% 98.5%
10.78 * 0 100.0% 100.0%
10.79 7.71x107° 0.02829 99.9% 99.9%
10.80 2.87x10°¢ 0.04267 99.8% 99.8%

10.5 Conclusiones

De las investigaciones realizadas, primero se evalud el comportamiento termo—mecanico y en fatiga
que sufre una capa delgada o pelicula fina de material La(Fe,Co,Si)13 depositado en una estructura
porosa metalica de aluminio. Con este propdsito se plantearon dos diferentes escenarios; el primero
supone que toda la pieza esta constituida con el material magnetocalorico La(Fe,Co,Si)13, mientras
en el segundo se tiene una base metalica de aluminio y un recubrimiento con un grosor de 100nm de
material La(Fe,Co,Si)i3. Para estos dos casos se obtuvieron los valores de esfuerzo, deformacion
equivalente y ciclos necesarios para la falla de la estructura. Los resultados obtenidos en ambos
estudios fueron luego comparados para determinar si existe diferencia en el rendimiento mecanico y
en fatiga entre una estructura conformada completamente por La(Fe,Co,Si)i3 y otra con una base
metalica y un capa delgada de La(Fe,Co,Si);3.

Los resultados de esta comparacion demuestran que la estructura con base metalica y un
recubrimiento de material La(Fe,Co,Si)13 poseen una mayor estabilidad mecanica y resistencia a
fatiga con respecto a la pieza constituida totalmente de La(Fe,Co,Si)i3, pues el valor de los
esfuerzos en los puntos de mayor concentracion de estrés decaen en hasta un 50% para la membrana
de material magnetocalérico. Este comportamiento se refleja también en la deformaciéon
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equivalente, siendo este pardmetro menor en la pieza con recubrimiento que en la estructura porosa
de solo La(Fe,Co,Si)i3. Por tltimo, los ciclos necesarios para falla del material crecen en casi 40
veces mas para la pieza con la capa delgada de material La(Fe,Co,Si):13, comparada con la pieza
conformada completamente del mismo material. Este desenlace muestra el potencial de crear
regeneradores magnetocaloricos activos con bases metalicas con geometrias uniformes y capas
delgadas de materiales magnetocaldricos, convirtiendo este enfoque una opcion factible para su
implementacion y manufactura en sistemas de refrigeracion magnética.

También, en el marco de este proyecto se ha presentado y desarrollado un modelo bidimensional de
un regenerador magnetocaldrico activo AMR construido con placas paralelas y material poroso y
fabricado con materiales magnetocaldricos. El enfoque del modelo utiliza tres MCM diferentes
como refrigerantes y calcula su respuesta de rendimiento en términos de AT.,., capacidad de

enfriamiento y COP logrado sin mediar una carga térmica. Las simulaciones muestran que el
compuesto martensitico Nigg¢Mnsz42Inietiene un comportamiento no-deseable ya que actfia como
un dispositivo de bombeo de calor debido a su MCE intrinseco inverso e histéresis térmica
pronunciada, demostrando también el AT,y 4, y potencia de enfriamiento mas bajos si es comparado

con los otros materiales analizados. Se deben considerar modificaciones adecuadas a las
condiciones operativas para explotar este material en una maquina magnetocalorica.

El gadolinio es capaz de generar el mayor ATy, y potencia de enfriamiento, pero seguido de cerca
por NisoMnsslnis, con un AT, de aproximadamente 15K y una capacidad de enfriamiento de

aproximadamente 847,81W. Ademas, NispMnssIn;s tiene la eficiencia mas alta (COP), lo que lo
convierte en una opcion viable con gran rentabilidad, pero para aplicaciones que trabajan cerca de
316K. Sin embargo, los resultados obtenidos alientan futuros analisis donde se puedan variar
diferentes parametros de entrada (flujo masico desplazado en cada ciclo, frecuencia de trabajo,
configuracion del circuito magnético, entre otros) con el fin de encontrar las condiciones O6ptimas de
trabajo para cada material magnetocalorico estudiado.

Una ultima parte de esta seccidon de la investigacion se centré en la evaluacion estadistica de la
capacidad térmica, eficiencia y desempefio energético del sistema de refrigeracion magnética con
AMR construidos con materiales porosos (espumas metalicas, camas empaquetadas de esferas y
placas paralelas) como elementos intercambiadores y regeneradores de calor.

Para esto se definieron las variables de entrada que se consideran las de mayor incidencia en la
respuesta en temperatura, presion, capacidad de enfriamiento y desempeno energético del sistema
de refrigeracion magnética. La delimitacion de estos factores permitié el desarrollo y disefio
técnico-esquematico del dispositivo de refrigeracion magnética con un AMR de medio poroso que
mostraba diversas caracteristicas y restricciones que permitieron estudiar la respuesta de su
comportamiento al analizar y variar una amplia gama de variables de entrada, tales como, caudal
masico, frecuencia de trabajo, geometria interna de la matriz del AMR, entre otras.

Una buena aproximacion del comportamiento de las salidas del sistema de refrigeracion, al variar
sus variables de entrada, se obtuvo al calcular modelos de regresion y curvas de mejor ajuste para
diversas condiciones, resultados y configuraciones experimentales de interés. Los conjuntos de
ecuaciones obtenidos se ajustan adecuadamente a los datos estudiados y presentan asociaciones
estadisticamente significativas entre los diferentes factores de entrada y sus respectivas respuestas.

Los resultados obtenidos muestran, de manera general, que queda por hacer trabajos sustanciales si
se quiere que esta tecnologia crezca y encuentre un nicho de mercado estable. Por ejemplo,
optimizar de mejor manera los circuitos hidraulicos, desarrollar més eficientes y mas accesibles
fuentes de energia magnética o mejorar el desempefio de las existentes, sintetizar materiales con
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propiedades magnetocaloricas mas altas (AT,z; y ¢, altos), disenar AMR con geometrias

g
optimizadas, encontrar condiciones iniciales y de operacion ideales para cada material, entre otros.
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11 Conclusiones Generales

Para los OE1_OE4:

Las esponjas metalicas de cobre resultan la eleccidon viable para la construccion de los componentes
del intercambiador de calor, debido a que no requieren de ulteriores procesos de fabricacion,
presentan buenos valores de conductividad térmica, brindan una estructura celular homogénea que
reduce la presencia de condiciones de anisotropia importante en sus propiedades, son caracterizadas
por el fabricante, pueden ser maquinadas e integradas en dispositivos mediante uniones, adhesivos,
etc. y tienen un costo moderado.

Para disefiar alternativas de intercambiador compacto se consideraron los siguientes criterios:

e ¢l intercambio de calor es entre agua caliente y aire frio,

e ¢l intercambiador de calor compacto debe permitir una facil construccion, en laboratorios
disponibles en el TEC, con limitacidon de los costos de manufactura;

e ¢l intercambiador debe permitir realizar faciles modificaciones durante el desarrollo del
trabajo experimental; el modo de ensamble de los elementos, en particular de los tubos
metalicos y de la espuma metélica de celda abierta que sera unida a estos, debe poderse
realizar con los procesos tecnoldgicos disponibles a los investigadores;

e con el propodsito de limitar las dimensiones del dispositivo es preferible desarrollar un
disefio modular del intercambiador.

El circuito de prueba, los valores de las magnitudes geométricas, los materiales, sus dimensiones,
las conexiones presentes en el dispositivo, la presencia eventual de valvulas, reductores e
instrumentos de medicion deben responder a conceptos tedricos de mecanica de fluidos y
trasferencia de calor;

Se propone un intercambiador de calo compacto y modular que presenta configuraciones entre la
combinacion de tres o seis tubos cilindricos de cobre para la circulacion de agua, contacto o no de
estos tubos con esponja metalica de cobre; y contacto de esponja metalica a tubos con y sin pasta
térmica.

Para caracterizar y evaluar la respuesta de un sistema térmico pueden utilizarse la diferencia entre
las variables de temperatura de entrada/salida de los fluidos de trabajo y la presion de entrada/salida
de los fluidos de trabajo.

En general, se logra apreciar el aumento en los valores de salida de la temperatura del aire al ser
comparados con las mediciones de entrada para todos los caudales de agua ensayados, lo que indica
que, entre mayor caudal de agua y, por lo tanto, mayor volumen de agua desplazado por las tuberias
de cobre, mas calor absorbe el flujo de aire, calentandose acorde.

La diferencia de temperatura de entrada y salida del experimento que utiliza solo los tubos de cobre
que trasporta el agua vrs el uso de esponjas adheridas con pasta térmica, son diferentes. El uso de
esponjas tiene valores mayores de AT que para el experimento de control, y este valor es casi
siempre mayor cuando se utilizan dos componentes de esponja en vez de uno solo. Rendimientos
mejores pueden ser obtenidos superando las actuales limitaciones del sistema experimental, porque
los caudales de agua son demasiado grandes respecto del caudal del aire, resultando en una
transferencia de calor del agua hacia el aire muy baja, que solo logra enfriar el liquido de trabajo en
menos de un grado.
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Existe un incremento en el AT del aire de los componentes que utilizan esponja metalica como
elemento de transferencia de calor, siendo el cambio de temperaura mayor para el componente con
dos esponjas quien en promedio muestra un aumento promedio de 6°C, respecto al dispositivo sin
uso de esponja.

Al comparar los valores obtenidos para las configuraciones de una y dos esponjas con y sin pasta
térmica se puede notar que, para dos esponjas con pasta térmica, su rendimiento es mejor que para
una esponja con pasta térmica (un AT mayor al comparar las respectivas graficas). Pero para los
casos de una esponja con pasta térmica y una esponja sin pasta térmica, el cambio en temperatura es
menor con pasta térmica que sin este elemento a 0.5 gal/min, y con valores muy parecidos para 3.0
gal/min.

Para el OE 3 y OE5

De acuerdo con los resultados obtenidos, se concluye que el modelo computacional es eficaz para la
descripcion del flujo conjugado con la transferencia de calor a través del intercambiador, en
presencia de la esponja metalica, seleccionada como material para mejorar la tasa de transferencia
térmica. Las simulaciones numéricas confirman que la transferencia de calor depende de la
estructura del flujo, tomando ventaja del aumento de éarea superficial especifica de la esponja
metalica, proporcionando asi una transferencia de energia térmica muy efectiva hacia el lado del
aire. El modelo computacional es capaz de capturar las caracteristicas fundamentales del
acoplamiento entre flujo y trasferencia de energia térmica, pudiéndose considerar una herramienta
valida para la evaluacion del intercambiador.

El modelo computacional confirma cuanto observado con las pruebas experimentales, es decir que
el aire a contacto con las superficies extendidas de las esponjas metalicas recibe de manera eficiente
el calor y por lo tanto modifica sustancialmente su temperatura. En el caso del agua, que fluye en el
interior de los tubos cilindricos del dispositivo, la variacion de la temperatura no es tan evidente. En
efecto, esto es consecuente con los mecanismos fisicos de la transferencia de calor, ya que la
capacidad térmica y la densidad del agua son mucho mayor que las del aire. En el caso que el agua
caliente se sustituya con aire caliente, por ejemplo, en aplicaciones de tipo aire-aire o gas-gas mas
en general, los resultados computacionales demuestran que ambas corrientes, la fria y la caliente,
alcanzan el equilibrio térmico, evidenciando un proceso de intercambio muy eficiente. Este
comportamiento se confirma también en el caso que la temperatura de la corriente de aire frio varie,
ya que nuevamente el aire caliente que fluye en el interior los tubos sale del dispositivo en
equilibrio térmico con el aire frio.

Para el OE6:

Los resultados de esta comparacion de rendimiento mecanico y en fatiga entre una estructura
conformada completamente por La(Fe,Co,Si)i3 y otra con una base metalica y un capa delgada de
La(Fe,Co,Si)13 demuestran que la estructura con base metalica y un recubrimiento de material
La(Fe,Co,Si)13 poseen una mayor estabilidad mecénica y resistencia a fatiga con respecto a la pieza
constituida totalmente de La(Fe,Co,Si)i3, pues el valor de los esfuerzos en los puntos de mayor
concentracion de estrés decaen en hasta un 50% para la membrana de material magnetocalérico.

Los ciclos necesarios para falla del material crecen en casi 40 veces mas para la pieza con la capa
delgada de material La(Fe,Co,Si)i3, comparada con la pieza conformada completamente del mismo
material. Este desenlace muestra el potencial de crear regeneradores magnetocaldricos activos con
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bases metalicas con geometrias uniformes y capas delgadas de materiales magnetocaloricos,
convirtiendo este enfoque una opcidn factible para su implementacion y manufactura en sistemas de
refrigeracion magnética.

También, en el marco de este proyecto se ha presentado y desarrollado un modelo bidimensional de
un regenerador magnetocaldrico activo AMR construido con placas paralelas y material poroso y
fabricado con materiales magnetocaldricos. El enfoque del modelo utiliza tres MCM diferentes

como refrigerantes y calcula su respuesta de rendimiento en términos de AT,,.,, capacidad de

enfriamiento y COP logrado sin mediar una carga térmica. Las simulaciones muestran que el
compuesto martensitico Nigg¢Mnsz42Inie tiene un comportamiento no-deseable ya que actiia como
un dispositivo de bombeo de calor debido a su MCE intrinseco inverso e histéresis térmica
pronunciada, demostrando también el AT,,,,, y potencia de enfriamiento mas bajos si es comparado

con los otros materiales analizados. Se deben considerar modificaciones adecuadas a las
condiciones operativas para explotar este material en una maquina magnetocalorica.

El gadolinio es capaz de generar el mayor AT,,,,, y potencia de enfriamiento, pero seguido de cerca
por NisoMnsslnis, con un AT,,,,, de aproximadamente 15K y una capacidad de enfriamiento de

aproximadamente 847,81W. Ademas, NisoMnssIn;s tiene la eficiencia mas alta (COP), lo que lo
convierte en una opcion viable con gran rentabilidad, pero para aplicaciones que trabajan cerca de
316K. Sin embargo, los resultados obtenidos alientan futuros analisis donde se puedan variar
diferentes parametros de entrada (flujo masico desplazado en cada ciclo, frecuencia de trabajo,
configuracion del circuito magnético, entre otros) con el fin de encontrar las condiciones 6ptimas de
trabajo para cada material magnetocalorico estudiado.

Respecto de la evaluacion estadistica de la capacidad térmica, eficiencia y desempefio energético
del sistema de refrigeracion magnética con AMR construidos con materiales porosos (espumas
metalicas, camas empaquetadas de esferas y placas paralelas) como elementos intercambiadores y
regeneradores de calor: se definieron las variables de entrada que se consideran las de mayor
incidencia en la respuesta en temperatura, presion, capacidad de enfriamiento y desempefio
energético del sistema de refrigeracion magnética. La delimitacion de estos factores permitio el
desarrollo y disefio técnico-esquematico del dispositivo de refrigeracion magnética con un AMR de
medio poroso que mostraba diversas caracteristicas y restricciones que permitieron estudiar la
respuesta de su comportamiento al analizar y variar una amplia gama de variables de entrada, tales
como, caudal masico, frecuencia de trabajo, geometria interna de la matriz del AMR, entre otras.

Una buena aproximacion del comportamiento de las salidas del sistema de refrigeracion, al variar
sus variables de entrada, se obtuvo al calcular modelos de regresion y curvas de mejor ajuste para
diversas condiciones, resultados y configuraciones experimentales de interés. Los conjuntos de
ecuaciones obtenidos se ajustan adecuadamente a los datos estudiados y presentan asociaciones
estadisticamente significativas entre los diferentes factores de entrada y sus respectivas respuestas.

Los resultados obtenidos muestran, de manera general, que queda por hacer trabajos sustanciales si
se quiere que esta tecnologia crezca y encuentre un nicho de mercado estable. Por ejemplo,
optimizar de mejor manera los circuitos hidraulicos, desarrollar més eficientes y mas accesibles
fuentes de energia magnética o mejorar el desempefio de las existentes, sintetizar materiales con

propiedades magnetocaloricas mas altas (AT,z y ¢, altos), diseiar AMR con geometrias

optimizadas, encontrar condiciones iniciales y de operacidn ideales para cada material, entre otros.
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12 Recomendaciones

Los resultados obtenidos en el desarrollo de este proyecto introducen nuevos aspectos que merecen
ser investigados, dando continuidad al esfuerzo que el grupo de investigadores ha puesto en esta
area de la ingenieria. La convergencia de métodos analiticos, experimentales y computacionales de
alto desempefio y la tecnologia que ha sido posible implementar y usar en el curso del proyecto,
permiten proyectar una ruta a seguir para contribuir en la investigacion del sector energia.
Finalmente, la actualidad de los temas estudiados es una oportunidad para fortalecer los vinculos
existentes de colaboracion cientifica internacional.
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