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RESUMEN

Las instalaciones de produccion de frio por compresion de vapor suponen
un alto porcentaje de consumo energético, por lo que es esencial disponer de
herramientas para optimizar de su disefio y facilitar su mantenimiento. Para ello se
emplean los modelos matematicos con los cuales poder simular y predecir su
comportamiento tanto en régimen estacionario como transitorio, y en particular, el
de los intercambiadores de calor que las constituyen.

El método de los limites méviles (LM) es particularmente interesante por
su grado de exactitud y rapidez de ejecucion. Con él se calculan los limites de las
zonas de flujo en las que se distribuye el refrigerante aplicando volumenes de
control de limites variables. En la zona bifésica los volimenes de liquido y vapor
saturados estan relacionados por la fracciéon media de huecos (FMH), que con
frecuencia se toma como invariante con el tiempo, y solo se considera como
variable en los problemas con transitorios severos, en los aparecen o desaparecen
zonas en el intercambiador. Por otra parte, de las muchas expresiones existentes
en la literatura para la fraccion media de huecos, con frecuencia se usan las
correlacionadas con el deslizamiento.

En este trabajo se presenta el modelo para los intercambiadores de calor
del ciclo de compresion que se han desarrollado con el método LM, incluyéndose
también los modelos estacionarios de los equipos de caudal masico, todo ello
programado con Matlab. En las ecuaciones del modelo se pueden incorporar
diferentes expresiones de la fraccion media de huecos, cuyos resultados se
analizan y comparan, junto con el empleo de diferentes expresiones para el
deslizamiento. Se comprueba que los resultados dependen de las caracteristicas de
los transitorios analizados, pudiéndose usar como solucién de compromiso la
correlacion de Zivi.

Asi mismo, se comprueba que el modelo es mas robusto cuando se
considera variable la fraccion media de huecos, y que para los transitorios
estudiados, es indistinto tomar cualquiera de los métodos existentes para resolver
la temperatura de las paredes de las zonas de los intercambiadores.

El procedimiento para resolver el sistema de compresiéon de vapor ha
consistido en el acoplamiento de los distintos elementos que lo configuran,
obteniéndose unos resultados para el sistema global similares a los obtenidos para
los modelos parciales.






SINOPSI

Les instal-lacions de produccid de fred per compressiéo de vapor suposen
un elevat percentatge del consum energetic, cosa per la qual ¢és essencial disposar
de ferramentes per tal d’ optimitzar el seu disseny i de facilitar el seu
manteniment. Per a aixd s’utilitzen els models matematics amb els quals poder
simular i predir el seu comportament tant en régim estacionari com transitori, i
particularment, el dels bescanviadors de calor que els constitueixen.

El métode del limits mobils (LM) és particularment interessant pel seu
grau d’exactitud i rapidesa d’execucid. Amb ell es calculen els limits de les zones
de flux en qué es distribueix el refrigerant aplicant volums de control de limits
variables. En la zona bifasica, els volums de liquid i vapor saturats estan
relacionats per la fraccid mitjana de buits (FMB), que amb freqii¢ncia es pren com
invariant amb el temps, i només es considera com a variable en els problemes o
situacions amb transitoris severs, en qué apareixen o desapareixen zones en el
bescanviador. Per una altra banda, per a la FMB, d’entre les moltes expressions
existents en la literatura, es prenen, freqiientment, només les correlacionades amb
el lliscament.

En aquest treball es presenta el model per als bescanviadores de calor del
cicle de compressid que s’han desenvolupat amb el métode LM, incloent-hi, aixi
mateix, els models estacionaris del equips de cabdal massic, tot aixd programat
amb Matlab. En les equacions del model es poden incloure les diferents
expressions de la FMB, els resultats del qual s’analitzen i comparen, juntament
amb la utilitzacié de diferents expressions per al lliscament. Es comprova que els
resultats depenen de les caracteristiques dels transitoris analitzats, sent possible
d’utilitzar, com a solucié de compromis, la correlacié de Zivi.

Aixi mateix, es comprova que el model és més robust quan es considera
variable la FMB, i que per als transitoris estudiats, és indistint prendre qualsevol
dels métodes existents per a resoldre la temperatura de les parets de les zones del
bescanviador.

El procediment per a resoldre el sistema de compressié de vapor ha
consistit en I’acoblament dels distints elements que el configuren, obtenint-ne uns
resultats per al sistema global similars als obtinguts per als models parcials.






ABSTRACT

Vapour compression chillers represent a high percentage of total power
consumption in developed countries. Therefore the development of tools is
necessary to optimize their design and facilitate the maintenance. This is achieved
by means of mathematical models which are useful to simulate and predict both
their transient and steady state behavior, and particularly, that of the
corresponding heat exchangers.

Moving boundary model (MB) is particularly interesting due to both its
degree of accuracy and execution speed. With this model the refrigerant flow
regions are computed using lumped control volumes with variable boundaries. In
the two-phase zone the saturated vapor and liquid volumes are related by the mean
void fraction (MVF) which is often taken as invariant over time, and only
considered as a variable in the problems with sever transients, when some
refrigerant zones can appear or disappear. On the other hand, from the many
existing MVF expressions, those correlated with the slip ratio are often used.

In this work the MB model for the heat exchangers of the cooling plant is
presented along with the stationary model for the mass flow devices. The models
are programmed with Matlab. In the system model the different expressions of the
MVF can be inserted, and the results are analyzed and compared along with
different slip ratio expressions. It can be checked that the results depend on the
analyzed transient characteristics, and Zivi’s correlation can be taken as an
intermediate solution.

It can also be verified that the model robustness is improved when the
MVF is considered as time dependent. Also, for the studied transients, any of the
exiting wall temperature models can be used.

The vapor compression system has been solved by modeling each of the
individual components and integrating them together. The obtained results are
very similar to those obtained for the partial models.
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Capitulo 1. inTrRODUCCION

1.1 JUSTIFICACION

El ciclo de compresion de vapor es el método mas extendido a nivel mundial
para la produccién de frio, utilizandose en gran parte de aplicaciones de refrigeracion
doméstica, comercial, industrial y climatizacion. Asi pues, debido a la multitud de
aplicaciones y su relevancia, las instalaciones de produccién de frio por compresion de
vapor suponen un alto porcentaje de consumo energético, y pueden suponer un alto
impacto econémico y medioambiental. El impacto medioambiental se contabiliza por un
lado, por el efecto invernadero indirecto asociado al origen de la energia utilizada, y por
otro, por el efecto directo potencial asociado a las fugas de refrigerante cuando se
utilizan refrigerantes con un elevado potencial de calentamiento mundial (PCM).

Por lo tanto, con el objetivo de mejorar la eficiencia energética de los sistemas
de compresion de vapor en aras de un consumo racional de la energia, podemos
encaminar los esfuerzos hacia la optimizacion en el disefio de los componentes y hacia
la mejora de la operacion del sistema. Cabe destacar que tan importante resulta el disefio
de buenos componentes como su operacion, ya que, dado un cierto sistema, una correcta
operacion/regulacion del mismo puede suponer ahorros energéticos de hasta el 20% a lo
largo su vida util.

Por todo ello, y especialmente en las instalaciones con alto consumo energético,
se estd dando cada vez mayor importancia a mantener y operar de forma optima las
instalaciones de compresion de vapor para conseguir el funcionamiento de la instalacion
en las condiciones de operacion mas idoneas, adaptdndose adecuadamente en cada
instante a la demanda térmica, y evitando el funcionamiento anémalo o con
degradaciones que conllevan un mayor consumo energético. La experiencia ensefia que
la operaciéon de un sistema debe cumplir un triple objetivo: instalaciones funcionando
libre de anomalias y degradaciones, operacion energéticamente eficiente del sistema y
un mantenimiento de la calidad de las condiciones de produccion. Sin embargo, esta
preocupacion no esta suficientemente reflejada en muchos de los sistemas actuales. Las
alternativas para mejorar la eficiencia pasan por:

e Desarrollar sistemas que sean capaces de detectar anomalias y degradaciones
en los sistemas de refrigeracion de forma automatica, para conseguir mejorar
el mantenimiento de la instalacion y minimizar el consumo energético.

e Mejorar la adaptacion de las condiciones de operacion en condiciones
cambiantes y en transitorios. Conociendo que gran parte de los sistemas de
compresién trabajan bajo condiciones altamente dindmicas y cambiantes,
resulta conveniente que el sistema adapte continuamente sus parametros de
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Capitulo 1

funcionamiento a las nuevas condiciones de trabajo y lo haga tanto en estado
estacionario como en transitorios.

e Mejorar la regulacion en los intercambiadores de calor. Algunos autores que
proponen técnicas para controlar los sistemas de los fluidos secundarios de
cara a conjugar mejor eficiencia del ciclo frigorifico y menor consumo de los
sistemas secundarios.

Ante la necesidad de mejorar los disefios y operacion de los sistemas de
produccion de frio, es necesario contar con sistemas mas eficientes, induciendo esto a
disponer de modelos que caractericen de una forma lo mds aproximada posible el
comportamiento real de la instalacion. Esos modelos, que constituyen una
representacion de las principales caracteristicas y de las propiedades del sistema, se
emplean para describir y predecir su comportamiento y suelen aplicarse en el disefio y
mejoramiento tecnologico de componentes, asi como en la operacion Optima de la
instalacion.

En la literatura existe gran cantidad de articulos relativos a los modelos
estacionarios, que han sido altamente desarrollados, y que se emplean en gran medida
para el disefio y valoracion de los intercambiadores de calor. Pero el comportamiento
dindmico del sistema y sus componentes, especialmente de los intercambiadores de
calor, es tan importante como el comportamiento estacionario y mas teniendo en cuenta
que gran parte de las condiciones de operacion de muchos sistemas van siguiendo las
variaciones de carga y condiciones ambientales cambiantes, caracterizandose su
comportamiento por transitorios de operacion en mayor o menor medida. Ademas, el
conocimiento y comprension del comportamiento dinamico nos permite explicar la
influencia de varios de los parametros de disefio en dicho comportamiento, y nos
permite medir indirectamente los coeficientes de transmisién de calor y otros
pardmetros.

Por todo lo anterior, en la presente tesis doctoral se propone un modelo fisico
que utiliza para su desarrollo y validacién una instalacién experimental de produccion
de frio por compresion de vapor, usando el refrigerante R134a como fluido de trabajo.
Este modelo nos dara una completa informacion sobre el comportamiento del sistema,
tanto en estado estacionario como transitorio y podrd ser utilizado, a través de
simulaciones, para una operacion eficiente, reduciendo de esta manera su consumo
energético y contribuyendo a la atenuacion del impacto ambiental.

La investigacion se desarrolla dentro del grupo ISTENER (Ingenieria de los
Sistemas Térmicos y Energéticos) de la Universitat Jaume I y el Instituto ISIRYM
(Instituto de Seguridad Industrial, Radiofisica y Medioambiental) de la Universidad
Politécnica de Valencia. El contenido experimental del presente trabajo se ubica en las
instalaciones del grupo ISTENER dentro del Departamento de Ingenieria Mecanica y
Construccién de la Universidad Jaume L
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Introduccion

1.2 OBJETIVOS Y ALCANCE GENERAL DE LA TESIS

La presente tesis doctoral persigue el desarrollo de un modelo fisico dinamico
que permita simular el comportamiento del sistema de compresion de vapor en
cualquier régimen de funcionamiento. Este objetivo general se puede descomponer en
los siguientes objetivos:

- Caracterizacion dindmica de los principales componentes que conforman un
sistema de compresion de vapor.

- Desarrollo de un modelo fisico capaz de predecir el comportamiento de un
sistema de compresion de vapor en régimen transitorio y, por extension,
también en régimen estacionario.

- Validacién experimental del modelado tanto de los componentes como del
sistema global.

1.3 METODOLOGIA

La metodologia de trabajo establecida para el desarrollo de la presente tesis
doctoral se ha basado en la caracterizacion dinamica del comportamiento de los
componentes de una instalacién de compresion de vapor y en la realizacion de ensayos
sobre una instalacion experimental, completamente monitorizada, para realimentar el
modelo y validarlo en un amplio rango de funcionamiento.

Asi pues, en un primer estadio ha sido necesario realizar un esfuerzo de
modelizacién dindmica de los componentes a través de sus principios fisicos de
funcionamiento. Con ello se ha llegado a una primera modelizacion de los componentes
de la instalacion.

Utilizando un banco de ensayos (instalacion de compresion de vapor
monitorizada) se ha establecido un plan de ejecucion de ensayos que permitan
caracterizar el comportamiento real de un sistema de compresion de vapor en un amplio
rango de funcionamiento y se han llevado a cabo ensayos tanto en estados estacionarios
como en los transitorios de operacion habituales ante variaciones de las condiciones de
operacion.

Con los resultados de los ensayos se ha emprendido una validacién de los
modelos propuestos para caracterizar el comportamiento de los componentes, con una
fase de realimentacion y reajuste del modelado.

Finalmente, a partir del modelado de los componentes, se ha construido un

modelo dinamico global que ha sido validado con los datos extraidos de la fase
experimental para demostrar su funcionamiento y validez de aplicacion.
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Capitulo 1

1.4 ORGANIZACION DEL DOCUMENTO

El presente documento se ha estructurado en siete capitulos cuyo contenido se
resume de la siguiente forma:

Capitulo 1: En el presente capitulo se ha introducido la motivacion,
principales objetivos de la tesis doctoral y metodologia utilizada.

Capitulo 2: Se presentan los antecedentes y la revision del estado del arte del
modelado de los sistemas de compresion de vapor.

Capitulo 3: Este capitulo plantea el modelado dindmico del sistema y
desarrolla el modelado de los diferentes componentes del sistema de
compresién de vapor.

Capitulo 4: Presenta una descripcion del banco de ensayos utilizado para la
realizacion de los ensayos experimentales, presentando las caracteristicas de
los componentes que conforman el banco de ensayos y de la instrumentacion
utilizada. Asi mismo, se presentan los ensayos realizados para intentar
caracterizar, en un amplio rango de funcionamiento, el comportamiento
dinamico del sistema.

Capitulo 5: Este capitulo se centra en la validacién del modelado de los
componentes de la instalacion.

Capitulo 6: Una vez realizada la validacion de la caracterizacion realizada de
los componentes del sistema de compresidn de vapor, se presenta la
construccidon del modelo dinamico global y su validacion experimental

Capitulo 7: En este capitulo se resumen las principales conclusiones de la
tesis doctoral y los trabajos futuros que se plantean a partir de la misma.
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Capitulo 2. ANTECEDENTES

2.1 INTRODUCCION

Siendo el sistema de compresién de vapor el mas usado en las aplicaciones de
produccion de frio, el consumo de dichas instalaciones supone un alto porcentaje del
consumo energético global. Asi, por ejemplo, las superficies comerciales con 3.700 —
5.600 m” suponen un consumo entre 2 y 3 millones kWh/afio [1], que representa
alrededor del 50% de la energia total. En el caso de edificios de oficinas, se ha estimado
que el consumo debido al uso de sistemas de acondicionamiento de aire, basados en
gran parte en el sistema de compresion de vapor, estd entorno al 20-40% del consumo
de energia total en paises desarrollados [2], pudiendo aumentar dicho porcentaje en caso
de funcionamiento defectuoso o en presencia de degradaciones.

De esta forma, ante esta situacion de gran consumo de las instalaciones de
compresion de vapor, existe la necesidad de un consumo racional de la energia de tales
sistemas, lo cual se puede conseguir, entre otras medidas, con la mejora en el
funcionamiento de los sistemas de compresion de vapor. Estas mejoras deben estar
encaminadas tanto hacia el disefio de componentes como hacia una 6ptima operacion
del sistema, libre de anomalias y degradaciones. De tal manera, para mejorar el
funcionamiento y gestion de este tipo de instalaciones resulta conveniente recurrir a la
modelizacién para disponer de un modelo, o representacion de las principales
caracteristicas y propiedades del sistema, capaz de predecir su funcionamiento ante los
principales cambios en las variables de operacion.

Entre los objetivos del modelado se encuentra la caracterizacidon y mejor
entendimiento del comportamiento de los sistemas objeto del modelado. Para llevar a
cabo esta caracterizacion, resulta necesario describir aspectos importantes del sistema
en términos de relaciones matematicas. En la practica, ni el modelo ni su representacion
son unicos, por lo que la seleccion dependera del tipo de sistema a estudiar y del tipo de
analisis que se desee practicar, [3]. El modelo de un sistema de refrigeracion consistira
en el conjunto de las relaciones para cada uno de los componentes, de cuya resolucion
se obtendra la prediccién del comportamiento de las variables de interés y de la
operacion del sistema. En la bibliografia existe una gran cantidad de trabajos que tratan
sobre la modelizacion de sistemas de compresién de vapor [4, 5]. Dentro de estos
trabajos se pueden encontrar distintas estructuras topoldgicas aplicadas a: aire
acondicionado residencial [6], bombas geotérmicas [7], sistemas de aire acondicionado
para automévil [75], enfriadoras tipo tornillo [8], refrigeracion doméstica [9], sistemas
complejos de compresion de vapor [ 10], entre otros.
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Capitulo 2

En este capitulo se trata de pasar revista a la descripcién y clasificacion de los
modelos de los sistemas de compresion de vapor, resaltando la importancia de los
modelos dinamicos. Para ello, se revisa la literatura existente sobre estos modelos, sus
diferentes enfoques para analizar los transitorios, sus componentes y controles, para
resumir, entre otras cosas, las metodologias adoptadas y su aplicabilidad a los sistemas
de compresion de vapor. Dicha literatura versa sobre partes individuales de las
instalaciones y sobre el sistema completo.

2.2 CLASIFICACION DE LOS MODELOS

Los modelos pueden referirse a los componentes de un sistema o bien a la
totalidad del mismo, pudiendo ser sencillos o complejos en su estructura. En la literatura
se puede encontrar clasificaciones muy detalladas de los sistemas, [3,11,12]; de modo
resumido, los modelos de los sistemas de compresion de vapor se pueden clasificar
seglin:

a) Los fundamentos del modelo, encontrando asi:

e modelos fisicos, basados en fundamentos fisicos o principios basicos
caracteristicos de cada componente, balances de masa y energia, propiedades
termofisicas, y

e modelos empiricos o de caja negra, basados en correlaciones obtenidas a
partir del analisis de los datos experimentales.

b) Las caracteristicas dindmicas, donde se encuentran dos tipos de modelos:

e dinamicos, aquellos en los que la salida en un tiempo t depende de la entrada
aplicada en ese mismo tiempo t y tiempos anteriores, y se representan por
ecuaciones diferenciales, (los sistemas dindmicos que tratamos son
deterministicos en tanto que para dos entradas diferentes el sistema produce
dos salidas distintas),

e estaticos, cuando la salida en un tiempo determinado solo dependen de la
entrada aplicada en ese mismo tiempo, y se representan mediante ecuaciones
algebraicas,

c) El tratamiento espacial, como son:

e modelos discretos, que tienen en cuenta variaciones detalladas acerca del
fenémeno en estudio, centrandose en el analisis de pequefios volimenes de
control, y

e modelos globales, que ignoran las variaciones espaciales, y que consideran
homogéneas las distintas propiedades en puntos especificos.
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2.2.1 MODELOS Fisicos

Estos modelos aplican los principios fisicos basandose en los balances de masa,
energia y cantidad de movimiento. Se sustentan en la aplicacion de las leyes fisicas para
la caracterizacion del sistema bajo estudio, y al mismo tiempo consideran las
caracteristicas geométricas de los componentes, propiedades de los fluidos y materiales,
e incluso datos o correlaciones proporcionadas por el fabricante. En la estructura de
estos modelos es también posible identificar y ajustar pardmetros mediante el
conocimiento de datos experimentales. Estos ajustes suelen realizarse sobre aquellos
pardmetros tanto fisicos (longitud de la tuberia, seccion recta del intercambiador), como
empiricos (fraccion media de huecos-FMH-, coeficientes de transmision de calor), que
tienen una incertidumbre considerable [74]. Este tipo de modelos fisicos son
subdivididos por algunos autores en categorias de acuerdo al grado de complejidad y a
la cantidad de informacién empirica requerida. En cuanto a los modelos fisicos
podemos subdividirlos en funcién de la consideracion temporal y espacial. Conforme
hemos visto, podemos encontrar modelos estacionarios y dindmicos en cuanto a su
consideracion espacial, y globales y discretos en funcion del tratamiento espacial.

2.2.1.1 MODELOS ESTACIONARIOS

Durante mucho tiempo, los procedimientos de disefio y evaluacion de los
sistemas de compresion de vapor se han basado en la simulacidn estacionaria de su
funcionamiento, [13].

Estos modelos no consideran la dependencia respecto al tiempo de las variables
usadas. Son generalmente usados en el disefio de sistemas globales o de componentes y
para la simulacién de puntos de operacion. Los modelos estacionarios son fttiles en
muchos casos, pero bajo condiciones transitorias pueden dar una inexactitud inaceptable
[25].

En la literatura es posible encontrar muchos trabajos del modelado fisico
estacionario de componentes o sistemas globales. Por ejemplo, Braun et al. [14],
desarrollan un modelo para predecir el requerimiento de energia y la capacidad
frigorifica de un compresor centrifugo con velocidad variable. Winandy et al. [15]
estructuran un modelo escrito en el software EES (Engineering Equation Solver) para
un compresor alternativo tipo abierto usando R12 como fluido de trabajo; la base del
modelo estd fundamentada en la evolucion del refrigerante al paso del compresor,
mediante balances de energia y fundamentos fisicos. Asi también, el modelo es capaz de
determinar las pérdidas de calor al ambiente y el efecto con la temperatura de descarga
principalmente para compresores pequefios. Winandy y Lebrun [16] analizan de manera
experimental compresores tipo scroll herméticos bajo diferentes métodos de inyeccion.
Proponen un modelo simple caracterizado por la evolucion del refrigerante al paso del
compresor bajo ciertos conceptos fisicos tradicionales. Los resultados importantes son
la temperatura de descarga, el flujo masico trasegado y la potencia consumida por el
compresor. El modelo se basa en cuestiones fisicas y el interés de analizar el
funcionamiento del compresor es en lapsos de tiempo definidos.

Algunos autores, aparte de estructurar el modelo bajo conceptos fisicos, también
centran su interés en el algoritmo de soluciéon, como es el caso de Srinivas y
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Padmanabhan [17]. Demuestran la gran eficiencia computacional que tiene el algoritmo
Warner’s [18] a través del modelado de un compresor alternativo basado en leyes
fisicas, y la aplicacién del modelo consiste en analizar las variaciones para cierta
configuracion mecanica del compresor .

Como ejemplo de estudio con el objetivo de lograr una mayor comprension y
control sobre el funcionamiento del componente analizado, Pérez-Segarra et al. [19]
desarrollan un modelo planteado de forma discreta basado en fundamentos fisicos,
balances de masa y energia con gran lujo de detalle para un compresor alternativo
hermético. El modelo se orienta al andlisis de las eficiencias volumétrica, isoentropica y
combinada (eléctrica y mecanica). Los resultados son validados por medio de una
simulacion del comportamiento del compresor. El criterio propuesto del modelo va
encaminado al entendimiento del compresor, como aplicacion en el disefio y procesos
de optimizacion.

Los modelos estacionarios también se emplean para la optimizacién del
consumo de energia. Para ello, Navarro-Esbri et al [20] proponen un modelo de un
sistema de compresion de vapor con velocidad variable para la optimizacion energética
que aplican a un sistema de refrigeracion. El modelo incluye también el consumo
debido a los caudales de los fluidos secundarios, demostrando su significativa influencia
en la eficiencia del sistema global. El modelo se aplica a la optimizacion energética
tomando las salidas como las variables a controlar para obtener la maxima eficiencia. Al
expresar la eficiencia total en funcién de dichos caudales y de la velocidad del
compresor, y estableciendo un punto de consigna para la temperatura del agua enfriada
(salida), se crea una funcién (la eficiencia total) que se optimiza mediante el
establecimiento de puntos de consigna para dichos caudales.

El modelado de los intercambiadores de calor es particularmente importante
debido a su repercusion en el funcionamiento de un sistema de compresion de vapor. En
la bibliografia se pueden encontrar formas diversas de analizarlos, [21]:

1) Modelo de simple nodo (o de los parametros concentrados): es aquel donde
todo el intercambiador se analiza en un nodo, aplicando cualquier metodologia
de analisis térmico, como el método de la diferencia media logaritmica, [22].

2) Andlisis multi-nodal: el intercambiador de calor se divide en pequefios
volimenes de control (modelo discretizado) especificando parametros o
condiciones en cada uno de ellos [23]. Este modelo tiene una precision mayor
que el anterior, pero el proceso de simulacion comienza a ser lento.

3) Zonas asociadas al estado del refrigerante: dependiendo de las condiciones
del fluido, el intercambiador se puede dividir en zonas y analizar segun el estado
del fluido. Por ejemplo, el condensador se puede dividir en zona de
desrecalentamiento, condensacion y subenfriamiento, estando los parametros
concentrados en cada zona, [24].

Mas adelante veremos una clasificacion similar para los modelos dindmicos.

Aplicando un enfoque discreto hay ejemplos en la bibliografia, especialmente
para los intercambiadores de calor. Asi, Browne y Bansal [25] proponen un modelo
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global para un sistema de compresion de vapor basado en el andlisis de los
intercambiadores de calor. El andlisis es por zonas de transferencia de calor y con un
tratamiento espacial discretizado. Los parametros de salida son la potencia eléctrica, el
coeficiente de operacion y temperaturas de operacion, que se calculan a partir de los
datos de entrada al modelo los cuales son faciles de obtener. Los resultados del modelo
muestran un ajuste por debajo del * 10%.

2.2.1.2 MODELOS DINAMICOS

Aspectos generales

Desde un estado estacionario el sistema se puede ver sometido a un
comportamiento inestable. Ese es el caso cuando una instalacion se pone en marcha y se
acerca hacia un estado estacionario, o cuando se para desde un estado estacionario, o
cuando es sacada de ese estado. También cuando hay variaciones en la temperatura o
caudal de los fluidos secundarios. El modelado dindmico de un sistema trata de predecir
su comportamiento frente a ese tipo de variaciones. Ademas de estos dos regimenes de
trabajo estd el cuasi-estacionario, durante el cual las respuestas transitorias son mucho
mas rapidas que los transitorios de las entradas. En esa situacion el sistema se mueve
rapidamente a través de una secuencia de estados estacionarios aunque sometido a
condiciones variables con el tiempo. Esta representacion es util cuando las constantes de
tiempo de las entradas difieren de las del sistema en 6rdenes de magnitud. En esos casos
se puede utilizar el modelado estacionario para estudiar el comportamiento transitorio.

En particular, para los intercambiadores de calor constituyentes del sistema (que
son los que requieren mayor trabajo de modelizacion [84]), el procedimiento de analisis
en estado estacionario proporciona los balances de energia entre los caudales que
experimentan un intercambio de calor, asi como los perfiles de temperatura en esas
corrientes, pero no proporciona informacion sobre el comportamiento dinamico [13].
Sin embargo, los sistemas de compresidn, y con ellos los intercambiadores de calor,
estan normalmente en estado dinamico. Gupta observa seis tipos de cambios [26]:

(1) Variaciones a modo de impulsos en los caudales de entrada y/o en la
temperatura de los fluidos aplicados para despegar los depositos de sedimentos

en las superficies de intercambio de calor.

(2) Cambios escalonados en los caudales de entrada y/o en la temperatura de los
fluidos debidos a necesidades del proceso o durante las arrancadas y paradas.

(3) Cambios periodicos en los caudales de entrada y/o en la temperatura de los
fluidos.

(4) Ensuciamiento gradual de las superficies de intercambio por causa de
incrustaciones que afectan al coeficiente global de transmision de calor.

(5) Reduccién gradual de la superficie de intercambio de calor por taponamiento de
los tubos o porque comienzan a fugar.
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(6) Recubrimiento gradual de la superficie de intercambio debido a gases
incondensables presentes en un flujo de condensacion, o emitidos por los
liquidos debido a un cambio de temperatura, y/o por falta de venteo y purga.

Hay muchas situaciones en las que es fundamental el andlisis del
comportamiento dindmico, como por ejemplo, los transitorios severos en sistemas de
seguridad que podrian causar accidentes, y que se podrian prevenir mediante un
conocimiento exacto de su comportamiento dindmico. También resulta importante
conocer las respuestas térmicas frente a cambios en las temperaturas o caudales de
entrada a dichos intercambiadores para entender los efectos sobre los mismos o sobre el
producto con el que intercambian calor. Es por todo ello que desde hace mas de
cincuenta afios ha ido en aumento el interés y estudio del comportamiento dinamico de
los intercambiadores de calor, pues se consideran como una parte fundamental de los
sistemas de compresion de vapor.

En comparacion con el andlisis estatico, el analisis dindmico de los
intercambiadores de calor proporciona mayor informacion sobre la situacion
operacional y efectos de las estructuras de los intercambiadores, y es util para evaluar
los siguientes aspectos [26]:

e los efectos sobre los flujos de fluidos, tales como la tasa de transmision de calor,
caida de presion, ensuciamiento, reduccion de incrustaciones, dafios por
vibraciones;

los efectos sobre los procesos aguas abajo;

los efectos sobre los controladores requeridos;

el nuevo estado y el tiempo requerido para alcanzarlo;

el tiempo requerido para retornar al estado estacionario previo;

los cambios requeridos en las condiciones de trabajo estacionarias de modo que

la operacion sea mas estable o que el tiempo de desfase sea minimo,

e siel sistema es estadisticamente estable, por ejemplo, si tras una alteracion de un
estado estacionario el sistema tiende al estado original, o si es dindmicamente
estable, es decir, si tras una alteracion de un estado estacionario el sistema
volvera al estado estacionario original, pudiendo ser el proceso de convergencia,
bien periddico o bien aperiddico;

e ¢l estrés térmico en el interior del intercambiador y juntas, etc.

Ademas, el analisis dinamico permite desarrollar estrategias de control para
conseguir multiples objetivos tales como control de temperatura y humedad en sistemas
de climatizacion, asi como la minimizacién de la energia requerida para restituir los
valores de consigna en dichos sistemas frente a perturbaciones, [27,28].

Para construir un modelo de un sistema completo se procede, en primer lugar, a
preparar modelos de cada uno de los subsistemas, y después se integran en un sistema
general. Por tanto, para que un modelo del sistema represente correctamente el
comportamiento real, cada uno de sus componentes debe estar modelado de la manera
mas exacta posible, por lo que los fendmenos que tienen lugar en cada uno de ellos se
deberan representar matematicamente hasta el grado de precision requerido. En el
capitulo 3 se describe mas detalladamente el procedimiento de construccion del modelo.
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Antes de la construccion de un modelo matematico es necesario determinar si
los transitorios que van a aparecer son de pequefia o gran escala. Los transitorios de
gran escala son provocados por cambios en la carga, puesta en marcha, paro, control de
realimentacion, etc., y las respuestas son del mismo orden de magnitud que el tiempo
total del ciclo. A su vez, los transitorios de gran escala provocan la desaparicion o
aparicion de zonas en el intercambiador, (p.ej., la zona de vapor sobrecalentado en el
evaporador, lo que condiciona las ecuaciones del modelo). Los transitorios de pequefia
escala estan causados por fluctuaciones (posiblemente aleatorias) de las condiciones,
como son la dindmica de las valvulas del compresor, cambios de carga y cambios en la
temperatura ambiente, etc... Las respuestas en este caso se miden en una escala mucho
menor.

Es ademds importante concretar los requisitos del modelo. Durante los
transitorios se dan fendmenos en todos los componentes que estan ausentes durante el
régimen estacionario. Asi como los cambios en la carga y en las condiciones
ambientales provocan cambios en la distribucion del refrigerante en los
intercambiadores. Ello, a su vez, provoca cambios en las condiciones de entrada/salida
en el compresor, y en el punto de trabajo del dispositivo de expansion. De los cuatro
componentes fundamentales de un sistema de compresion de vapor, los transitorios en
los intercambiadores son normalmente los mas lentos y los que tienen el mayor impacto
en el sistema. Es necesario considerar la distribucion de la masa en los intercambiadores
como funcién del tiempo y del espacio, lo que requiere balances transitorios de masa
para contar con el almacenamiento local. Las capacitancias térmicas de los cuerpos de
los intercambiadores y del refrigerante se deben considerar para tratar el
almacenamiento local de energia. Cuando el fluido secundario es agua, salmuera o agua
glicolada la inercia térmica de los fluidos secundarios se convierte en un factor
significativo. Para determinar variaciones temporales y espaciales de la presion en los
intercambiadores, que es el potencial motor para el caudal masico, se debe usar la
ecuacion para la conservacion del momento. Ello es bastante complicado pues requiere
la solucidon de la ecuacion de Navier-Stokes para fluidos compresibles [29], pero
veremos que puede evitarse mediante simplificaciones adecuadas.

Otros fenomenos que se podrian considerar son: migraciéon aceite, espumeo,
revaporizacion (flashing) en la valvula de expansion, penduleo, etc.,

También se persigue que el modelo sea lo suficientemente rapido para que pueda
predecir los fendmenos importantes. Eso se facilita introduciendo suposiciones
adecuadas para simplificar el formalismo matematico sin perder detalles importantes y
aplicando enfoques de modelizacion que requieran menos tiempo de ejecucion. Sobre
esto volveremos mas adelante al tratar sobre los enfoques del modelado.

Asimismo son necesarias técnicas numéricas eficientes para reducir el tiempo de
calculo, que deben poder trabajar lo mas cerca posible del tiempo real, y con error
aceptable. Ademas, ese tiempo de ejecucion viene condicionado por el uso de librerias
dindmicas para calcular las propiedades del refrigerante [129], lo que requiere de un
mayor tiempo de ejecucion. En nuestro modelo hemos sustituido las llamadas a esa
libreria por ecuaciones de ajuste, con lo que el tiempo de ejecucion se reduce
sensiblemente.
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Suposiciones simplificadoras usuales

En general, un modelo transitorio es un conjunto acoplado de ecuaciones
diferenciales espacio-temporales en derivadas parciales, que se transforman en
ecuaciones diferenciales ordinarias y ecuaciones algebraicas cuando se aplican
suposiciones simplificadoras. Las suposiciones que normalmente se emplean (aunque
no simultaneamente) para simplificar las ecuaciones diferenciales en derivadas parciales
son:

el caudal en los intercambiadores es unidimensional y homogéneo,

la conduccioén axial en el refrigerante es despreciable,

el vapor y el liquido del refrigerante estan en equilibrio térmico,

el efecto de la dindmica de ondas de presion es despreciable,

la expansion es isoentalpica,

la compresion es politrdpica,

las resistencias térmicas de los elementos metalicos son despreciables frente
a las capacitancias.

Otras suposiciones que se aplican a los intercambiadores de calor son:
e se desprecia la pérdida de carga a lo largo del equipo,
e se desprecian las pérdidas de energia potencial y cinética,
e las propiedades del refrigerante en cada volumen de control se consideran
constantes en cada instante de tiempo, tomandose sus valores medios,

En el condensador se aplican suposiciones como que el calor transferido en la region de
condensacion se emplea integramente para condensar el fluido, [61] .

Suposiciones que se aplican al evaporador son [60]:

e ¢l calor transferido en la region de dos fases se supone que solo es absorbido
por el liquido saturado, por lo que la transmision de calor solo tiene lugar en
la zona del liquido saturado,

e 1o se tiene en cuenta la capacidad térmica ni almacenamiento de masa en las
Zonas con vapor,

e los volumenes de vapor y liquido saturado en la regién de dos fases estan
conectados por las relaciones dadas por Wedekind et al. [85], basadas en el
concepto de fraccion hueca (anexo A); esta relacion suele tomarse como
constante, (mas adelante y en el capitulo 3 se vera este asunto con mas
detalle).

Enfoques de la modelizacion

En general, la modelizacion de un componente del sistema se puede efectuar,
bien a partir de los mapas del equipo, que son correlaciones obtenidas
experimentalmente, o bien a partir de los principios fisicos y fenomenologicos. Los
mapas tienen la desventaja de que solo tienen validez en el rango en el que se han
generado, pero su ventaja es que el modelo se mantendrd cerca del funcionamiento
conocido y permite seguir la pista de las desviaciones [30, 31]. Por otra parte el enfoque
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basado en los principios bdsicos es mas robusto pero es mas caro en cuanto a
computacion.

Los mapas suelen emplearse para el compresor [37], mientras que los principios
basicos son invariablemente usados para los intercambiadores y dispositivos de
expansion, siendo los intercambiadores los que requieren el mayor trabajo de
modelizacion.

En la revision bibliografica se encuentra una clasificacion de las técnicas de
modelizacién que son: el método de los parametros concentrados (el menos preciso), el
de los limites moviles dependiente de la fase y el método de las diferencias finitas o
independiente de la fase (éste también se denomina discretizado, de parametros
distribuidos o de volimenes finitos).

El método de los pardmetros concentrados aplicado a los intercambiadores
supone que las temperaturas de los flujos de fluidos y de materiales sdlidos, son solo
funciones del tiempo, o sea, que el fluido y el material sélido tienen conductividad
térmica infinita. Esto simplifica mucho el modelo matematico, lo que es apropiado para
el disefio de controladores. Este método es computacionalmente mas simple, pues
consiste en un sistema finito de ecuaciones algebraicas y de ecuaciones diferenciales de
primer orden. Sin embargo la desventaja consiste en que se pierde detalle espacial al
promediar los parametros de estado sobre el total del volumen de control, e ignora
aspectos dinamicos importantes como es el cambio en la posicion del limite entre la
zona bifésica y las otras (de una sola fase) [64]. Eso es debido a que esos estudios tienen
como objetivo otros aspectos, como son el enfriamiento de recintos asociados, que no
son propiamente los de la dindmica del intercambiador; se basan en parametros
efectivos y solo describen los mecanismos fisicos dominantes para la transmision de
calor. Estos modelos son los que normalmente se presentan en los libros de texto [100].

En el método de los limites (o contornos) moviles el intercambiador se divide en
secciones de volumen variable correspondientes al estado del refrigerante, que puede ser
liquido, bifasico, vapor recalentado o liquido subenfriado. Durante los transitorios se
produce un cambio en las condiciones del refrigerante por lo que esos volumenes son
variables y se da una redistribucion continua de la masa. Por ello es necesario conocer
como varian los limites entre los volimenes o zonas adyacentes. Asi, en el condensador
habrian dos zonas limite: una entre el vapor recalentado y la zona bifésica, y otra entre
ésta y la de subenfriamiento. Especial atencidon se requiere cuando los limites de las
fases entran o salen del intercambiador, como en los transitorios de gran escala. Como
resultado, este tipo de modelo predice con bastante precision las salidas importantes
como son el recalentamiento, subenfriamiento y la presion del intercambiador. Otra
ventaja es que se trata de una modelizacion de bastante bajo orden, por lo que es
apropiado para las técnicas de control. Fue propuesto primeramente por Wedekind [85].

En el método de las diferencias finitas, las ecuaciones de conservacion se
aproximan mediante un esquema de diferencias finitas, que consiste en la division de
los intercambiadores en partes (de posible volumen constante, y con un nimero minimo
de ellas), cada una definida con sus propias propiedades de estado. La formulacién para
cada elemento es independiente de la fase y por ello idéntica en todas las fases. Un
ejemplo de estudio mediante esta metodologia de elementos individuales (evaporador)
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es el de Aprea y Renno [32], y para el sistema completo de compresion de vapor estan
los de Rossi y Braun [33] y Braun y Bendapudi [34].

Debido a que la masa del refrigerante se redistribuye en los componentes de
manera significativa durante los transitorios, pudiendo afectar notablemente el
funcionamiento del sistema, es por lo que se desarrolld de manera importante este
método para predecir con mas exactitud su funcionamiento. Hay paquetes comerciales
de software como el Sinda/Fluent apropiados para modelizar mediante este enfoque
[35].

También es posible combinar el método del limite movil con el de las
diferencias finitas. Ello supone unas diferencias finitas dependientes de la fase con
elementos cuyos volumenes cambian con el tiempo sin elementos que abarquen los
limites entre zonas.

Ademas de las clasificaciones anteriores, el flujo del refrigerante en dos-fases se
puede modelizar, bien mediante un modelo homogéneo o mediante un modelo de flujos
separados donde interviene el deslizamiento (correlacion con el deslizamiento). En el
primero, las dos fases gas y liquido se consideran en equilibrio térmico y moviéndose a
la misma velocidad. En el segundo, las velocidades de cada fase, liquido y vapor son
diferentes, y se necesita crear el modelo dependiendo de la naturaleza de cada flujo:
burbujeante, bala, anular, etc. En estos modelos no es necesario un equilibrio térmico
entre las fases. Estos modelos los comentamos mas detenidamente cuando hablemos del
deslizamiento.

2.2.2 MODELOS EMPIRICOS O DE CAJA NEGRA

El analisis de un sistema de compresion de vapor se puede realizar utilizando los
datos experimentales sobre su funcionamiento. De esa manera se pueden emplear
correlaciones que proporcionan la capacidad frigorifica y la curva de consumo en
funcién de los datos experimentales de las temperaturas de condensacion y evaporacion,
[36]. En particular, y para los compresores, [37], este tipo de modelos (mapas) son los
mas usados por la normativa ARI e ISO.

Los datos de la instalacion real pueden ser utilizados también para ver la
repercusion de los elementos consumidores de frio en el funcionamiento de Ia
instalacion, pues una instalacién (y particularmente las complejas con multiples
compresores, evaporadores y condensadores), puede verse afectada no solo por el
disefio de la instalacién generadora de frio sino también por cémo se consume y se
demanda el frio que aquella produce. Con esa informacién es posible disefiar cambios
para el conjunto productor-consumidor [38], con el resultado final de una mejora de la
eficiencia de la planta frigorifica.

Cuando el usuario de una instalaciéon quiere obtener un modelo de un equipo
concreto que refleje las condiciones reales de funcionamiento, la evolucidon de sus
parametros con el tiempo tras su uso prolongado (como su eficiencia), también se
recurre a modelos empiricos que proporcionen informacién sobre las acciones
correctoras a efectuar para mantener sus condiciones 6ptimas de trabajo [39]
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Otra posibilidad que permiten los datos experimentales es que se pueden formar
modelos no tan solo de los componentes individuales sino también de la planta global
en funcién de las variables de interés como puede ser el volumen de producto generado
(p.¢j. hl en una planta de la industria de la bebida), Fig. 2.1. Estos modelos, que se
pueden obtener para cada parte del proceso, son utiles para predecir el consumo en
funcion de la produccion prevista y de las condiciones estacionales, y para detectar

desviaciones y analizar los factores causantes de las mismas, [40].

kWh/mes

Consumo electricidad (kWh) vs produccion (hl)
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Fig. 2.1 Modelo para el consumo de electricidad de una fabrica del sector de la

En cuanto a los mapas comentados, ademas de emplearse para los compresores
también los hay para los otros elementos de la instalacion. Vemos un ejemplo en la Fig.
2.2, correspondiente a un evaporador de 2000 kW, en una industria de la alimentacion,
donde se proporciona el coeficiente global de transmision de calor en funcion del caudal
del fluido secundario.

alimentacion
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Fig. 2.2 Coeficiente global de transmision de calor de un evaporador de 2000 kW en
funcién del caudal del fluido secundario.

Los modelos de caja negra modelos se emplean principalmente en el ambito de
los modelos estacionarios. Tienen como su principal ventaja que son simples y rapidos,
pero en la mayoria de los casos son incapaces de predecir el comportamiento del
sistema fuera de las condiciones de prueba [41].

En el campo de los métodos de modelizacion dindmicos, los modelos de caja
negra se emplean en redes neuronales [12, 42].También se emplean en aquellos
modelos orientados hacia el diseflo de estrategias de control,[31,43]. Inicialmente se
empleaban técnicas SISO que no daban buenos resultados en comparaciéon con
estrategias avanzadas de control, [89]. Si bien la exactitud requerida de esos resultados
puede ser proporcionada por métodos como el de los limites moéviles, con éste se
obtienen modelos de orden elevado (10-12) que todavia son muy complicados para su
uso en estrategias avanzadas de control. Como alternativa a esos métodos se pueden
utilizar los datos de los transitorios para desarrollar un modelo empirico dinamico [28].
Capturando solo los datos del comportamiento dindmico dominante se demuestra que
un modelo de 3er orden con cuatro entradas y dos salidas es suficiente para predecir la
dindmica de interés, y por tanto muy apropiado para el disefio de controladores.

2.2.3 RESUMEN DE LA CLASIFICACION DE MODELOS

Segtin lo visto en apartados anteriores se puede resumir la clasificacién de los
modelos y su utilidad en los siguientes puntos:

e Los modelos estacionarios son de gran utilidad para la mayoria de las
aplicaciones de disefio de instalaciones o componentes. En cuanto a los
intercambiadores de calor, ponen de manifiesto los balances de calor entre los
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flujos de los fluidos que pasan a su través asi como los perfiles de temperatura
(independientes del tiempo) de esas corrientes, pero no proporcionan
informacion  sobre los cambios en unas variables debido a
cambios/perturbaciones en otras. Por otra parte, su extrapolacién para la
descripcion de la dinamica del sistema puede dar resultados erréoneos a menos
que se trate de procesos cuasi-estacionarios.

e Los modelos empiricos o de caja negra son usados principalmente para los
modelos estacionarios. Son muy usados en compresores, ya que junto con las
valvulas de expansion son los elementos para los que se emplean modelos
estacionarios por ser su comportamiento mucho mas rapido que el de los
intercambiadores de calor. No obstante, también se emplean para los otros
elementos del ciclo y son utiles en la industria para construir modelos y referir el
comportamiento de la instalacion en funcién de la unidad de producto generado.

e Antes hemos comentado las limitaciones de los modelos estacionarios frente a
comportamientos no-estacionarios de las instalaciones. Por ello alli donde se
requiere conocer y predecir el funcionamiento transitorio de los equipos es
necesario disponer de un modelo dinamico por ser de gran utilidad para los
técnicos que gestionan el funcionamiento de una instalaciéon al proporcionar
informacion sobre la dinamica de los componentes; es ademas imprescindible
para el disefio y control de los mismos. La predicciéon de su comportamiento
durante los transitorios es fundamental incluso para la seguridad de los equipos.

En nuestro caso necesitamos un modelo fisico para tener conocimiento preciso
de los procesos que tienen lugar en la instalacion, y por otra parte, nuestro objetivo
también es disponer de una herramienta para analizar y predecir el comportamiento
dinamico del sistema sin perder precision. Por todo ello desarrollaremos un modelo
fisico dindmico basandonos en el método de los limites mdviles y parametros
concentrados.

2.3 FUNDAMENTOS FisicOS GENERALES DE LOS COMPONENTES
PRINCIPALES

De acuerdo con el apartado anterior y para aplicar en la instalacion un modelo que
refleje la dindmica de un sistema de compresion de vapor, y de sus componentes y que
no requiera de mucho tiempo de computacion, nos centraremos en los modelos fisicos
dindmicos que emplean el método de los limites-moéviles. La instalacion sera descrita en
detalle en el capitulo 4, pero antes comentaremos en este apartado los fundamentos mas
generales que se relacionan con los componentes principales de un sistema de
compresion de vapor.

Desde el punto de vista de la modelizacion, los componentes del sistema se
clasifican en dinamicos y estaticos. Los compontes dindmicos son el evaporador y
compresor para los que mas adelante desarrollaremos modelos de limites-moviles y
parametros concentrados partiendo de ecuaciones en derivadas parciales y obteniendo
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después ecuaciones diferenciales ordinarias. Los componentes considerados estaticos
son el compresor y la valvula de expansion, pues se supone que actlian
instantdneamente en comparacion con los componentes dindmicos y se modelan
mediante relaciones algebraicas. Los compresores por lo general son modelados a través
del conocimiento de eficiencias isoentrdpicas, volumétricas o globales y de las
caracteristicas mecénicas. La valvula de expansion en la mayoria de los casos se estudia
como un proceso de expansion isoentdlpico, y algunos autores la modelan a través de la
constante caracteristica k.

2.3.1 COMPRESOR

La funcién del compresor consiste en transferir el vapor desde la baja presion en
la salida del evaporador hasta la alta presion con la que entrara en el condensador.

Existen diferentes tipos de compresores cuya evolucion en los ultimos afios ha
ido dirigida hacia una mejora de la eficiencia, pues constituye la parte de mayor
consumo de energia en el sistema de compresion.

Los compresores usados en la industria del frio, se clasifican acorde al método
empleado para lograr el efecto de compresion [44], constituyendo asi dos grupos
formados por los compresores de desplazamiento positivo (volumétricos) y los de
desplazamiento cinético (dindmicos).

En los compresores de desplazamiento positivo el vapor o gas es absorbido hacia
un espacio en el cual se reduce el volumen durante la rotacion de los ejes cuando esta
funcionando el compresor. Debido a la reduccidon de volumen, la presion del vapor o gas
incrementa. Los tipos de compresores que se encuentran en este grupo son:

a) reciprocantes (alternativos)
b) paleta

¢) tipo scroll

d) tornillo

En los compresores de desplazamiento cinético (dinamicos) el aumento de presion se
obtiene por la conversion de energia cinética suministrada a un flujo constante de vapor,
y convirtiendo esta energia en presion a través de un difusor. Un ejemplo de este tipo
son los turbocompresores.
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Piston Paleta Scroll

R :\ //{/%,/

Rotativo Rotativo

(un rotor) (dos rotores) Turbo compresor

Fig. 2.3 Tipos de compresores

Los compresores alternativos se pueden dividir en compresores herméticos,
semiherméticos y de tipo abierto.

En los compresores herméticos existe una Unica carcasa que contiene tanto al
compresor como al motor de accionamiento, la cual estd totalmente sellada, evitando de
esta manera la posibilidad de fugas de refrigerante a través de esta carcasa. Se aplican
en pequeflas instalaciones: refrigeradores domésticos, congeladoras, enfriadoras, etc.
Por lo general en estos compresores se pueden usar refrigerantes como el R134a,
R404A, R407C, R600a y R290. Debido a su disefio por el cual los vapores “frios”
procedentes de evaporador se ponen en contacto con el devanado del motor eléctrico,
enfriandolo y consiguiendo aumentar la vida util del motor. No es posible la utilizacion
de fluidos refrigerantes que ataquen el cobre de los devanados, como es el caso del
amoniaco. Los compresores semi-herméticos y de tipo abierto se utilizan en
refrigeracion comercial, como frigorificos de supermercados. El campo de aplicacion de
estos, es de medias y altas potencias (17 a 600 kW).

Los compresores rotativos se basan en un movimiento de giro constante, por lo
que el flujo de vapor en la admisién y el escape es constante. Su rendimiento
volumétrico es grande en comparacion con los del tipo alternativo, y su campo de
aplicacion esta limitado por la temperatura de compresion que no debe rebasar un valor
maximo de 140°C. Esta limitacion supone que para el amoniaco no debe sobrepasarse
una relacién de compresion de un valor de 8, siendo los valores del rendimiento
volumétrico muy bajos para estos valores con compresores alternativos. En un
compresor de tornillo pueden alcanzarse unos valores de relaciones de compresion
superiores al disponer de enfriamiento por inyeccion de liquido. Los compresores de
tornillo son muy usados cuando se maneja el amoniaco como refrigerante.
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Los compresores tipo scroll, son de reciente aparicion en el mercado. En la
actualidad superan a los compresores rotativos en el campo de la climatizacién de baja
potencia. Con relaciones de compresion del orden de 2.5 a 3.5 (aire acondicionado) se
tienen mejores prestaciones que con los compresores alternativos, aunque por encima de
relaciones de 5 se igualan.

Los compresores dindmicos o centrifugos son muy apropiados para sistemas de
aire acondicionado, industria petroquimica y procesos, pues tienen la capacidad de
desplazar grandes volumenes, aunque tienen poca capacidad de utilizacion ante
relaciones de compresion elevadas. En este tipo de compresores se usan fluidos como el
metano, propano y etileno.

2.3.1.1 ANALISIS DEL PROCESO DE COMPRESION

El compresor de la instalacion en estudio es un compresor alternativo por lo cual
se realiza el analisis de los procesos que ocurren en su interior. Estos pueden dividirse
en cuatro partes que son: aspiracion, compresion, descarga y re-expansion del vapor
refrigerante, y se representan en la Fig. 2.4: en el punto d, la valvula de aspiracion se
abre y el vapor del refrigerante que sale del evaporador entra al cilindro, mientras que el
piston se mueve hacia la derecha hasta el punto muerto del fondo (punto a), en cuyo
momento el volumen del cilindro esta llenado con vapor y la valvula de aspiracion

valvula de /\

descarga  ssm—

o

valvulade I
aspiracion K
' '
:
c b "
£ooq :
1
L 1
. compresion .
" "
1 1
1 1
1 1
1 1
1 15 1
1 1
ko] a
: d 1
1 1
1 1
1 1
1 1
1 1 1
1 1 1
— >
C V,

Fig. 2.4 Ciclo de un compresor alternativo

cierra, comenzando el proceso de compresion. El volumen comprendido entre los
puntos d y a es el volumen de admision V. Cuando se llega al punto b, la presion
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alcanza el suficiente nivel como para abrir la valvula de descarga y de esta manera el
refrigerante es dirigido al condensador. Este proceso tiene lugar hasta que el piston
alcanza su tope en el punto muerto superior (punto ¢). El espacio de volumen que queda
a la izquierda, es llamado volumen muerto (clearance volume). El origen del volumen
muerto se debe a la necesidad de evitar golpes en el punto muerto superior y dejar
espacio para la accion de las valvulas. El gas o vapor se expande cuando el pistdn se
mueve hasta el punto d. El volumen desde el fondo (punto a) hasta el tope del punto
muerto superior (punto c) es el volumen desplazado V;, (swept volume), es decir, es el
volumen geométrico que serd ocupado por el vapor. Tanto el volumen muerto y el
desplazado son parametros importantes en el modelado del compresor. Las presiones
mostradas en el diagrama no son presiones reales de condensacion y evaporacion debido
a las caidas de presion que ocurren a través de las valvulas de aspiracion y descarga. Las
caidas de presion, sin embargo, son relativamente pequefias comparadas con el valor
total de la presion.

Existe gran cantidad de literatura sobre los compresores de desplazamiento
positivo [44], aparte de la suministrada por los propios fabricantes de los equipos donde
figuran las ecuaciones que los caracterizan. Para un compresor con z cilindros, con una
carrera de piston S y con un diametro D, el volumen desplazado en [m’] se puede
estimar mediante la ecuacién (2.1):

2
v, = z(%)g @1)

El caudal volumétrico V; [m?3/s] vendra dado en funcién de la velocidad o
régimen de giro N [rpm] del compresor:

Ve = V;-N/60 (2.2)

Rendimiento volumétrico y caudal masico

La influencia del espacio muerto se traduce en una disminucion del volumen que podria
circular en el caso de que fuese perfecto. Este efecto puede valorarse mediante el
concepto de rendimiento volumétrico como vemos seguidamente. Definiendo dicho
rendimiento como:

volumen de admision V. Myeq (2.3)
Ny = = =

volumen desplazado  V; Migeq

Myear Y Migear SON los caudales real e ideal del refrigerante respectivamente. A partir de
(2.3) y de las relaciones entre los volimenes indicadas a la Fig. 2.4 llegamos a la
expresion:

. V. Vg (2.4)
Y Vo=V Vo=V

Teniendo en cuenta que:
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e V.= volumen del espacio muerto,
o V./(V, —V.) =C, % del espacio muerto respecto del volumen desplazado,

y que por considerar que la compresion es adiabatica:

Pdechca = PaspVg (2.5)
Vd = Vc . t1/5

con t = Pyege/Pysp 0 tasa de compresion, podemos reescribir la ecuacion (2.3) como

=1+ C(1—t5) (2.6)

1
con C(1 —t3) < 0, que muestra que el rendimiento volumétrico disminuye al aumentar
la tasa de compresion o el espacio muerto. Otros factores que afectan a 7, son la
presencia de valvulas, la adicién de calor al vapor aspirado, las fugas y la presencia de
incondensables y lubricante junto al fluido refrigerante.

Ademas de la relacion dada en (2.3), el caudal masico del refrigerante depende
del rendimiento volumétrico de esta otra manera. Como el caudal volumétrico real
trasegado es M, - V5, y cOmo el volumen geométricamente esta dado por (2.2) resulta:

nyVeN 2.7

r=
Vasp

En el cap. 3 veremos una expresion para 7, obtenida experimentalmente que responde a
lo que hemos comentado anteriormente sobre los modelos empiricos.

Trabajo de compresién

En cuanto al trabajo neto de compresion de un gas, se puede calcular como el
trabajo de compresidon menos el trabajo ganado durante la re-expansion [45].
Considerando un proceso politropico, con pV™ = cte, el trabajo especifico por ciclo de
compresion viene dado por:

n-1 2.8)

k Pdesc n
W=——P —=] -1
k—1 aspVasp ( Pasp

La potencia consumida se obtiene mediante las ecuaciones (2.7) y (2.8), [80]:

W (2.9)

Ncomb

Potcomp =

donde n¢omp s el rendimiento combinado o global, que tiene en cuenta las ineficiencias
electromecanicas del motor y transmision, asi como las ineficiencias que ocurren dentro
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del compresor como pueden ser por efectos de la friccion. El rendimiento combinado
debera estar en funcion de los parametros basicos de operacion, y en el capitulo 3, ec.
(3.14), emplearemos un modelo empirico obtenido a partir de los parametros basicos.

2.3.2 INTERCAMBIADORES DE CALOR

Los intercambiadores de calor son equipos usados para transferir calor entre dos
o mas corrientes de fluidos a diferentes temperaturas. Tienen un sin nimero de
aplicaciones y abarcan campos tales como la generacion de energia, procesos quimicos,
industria de la alimentacion, del automdvil, refrigeracion de equipos electronicos, aire
acondicionado y refrigeracion. El papel de los intercambiadores de calor es muy
importante desde el punto de vista del ahorro y conservacién de la energia en los
procesos industriales, pues de su correcto disefio y mantenimiento depende su eficiencia
y por ende su repercusion en el consumo de energia.

Los intercambiadores de calor pueden clasificarse de acuerdo con el criterio de
Kakac y Liu [46]:

Recuperadores y regeneradores

Procesos de transferencia: contacto directo y contacto indirecto
Geometria y construccion: tubos, platos y superficies ampliadas
Disposicion del flujo: paralelo, contracorriente o flujo cruzado

Existe gran cantidad de literatura sobre intercambiadores de calor, y sus tipos y
fundamentos pueden encontrarse en cualquier libro de texto [100].

Los intercambiadores mas sencillos son los concéntricos de modo que por el
tubo interno circula uno de los fluidos mientras que por el espacio anular entre los dos
circula el otro, Fig. 2.5:

E ”TLJ " =
il : _?Ul]n “}

T |

@) (b)

Fig. 2.5 Intercambiadores de calor tubos concéntricos. (a) Flujo paralelo. (b)
Contracorriente.
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Una configuraciéon muy comun es en los intercambiadores de calor es el de
carcas-tubos. Las configuraciones difieren de acuerdo al niimero de pasos por tubos y
carcasa, la forma mas simple implica un solo paso por tubos y carcasa como se muestra
en la
Fig. 2.6 a). En estos intercambiadores normalmente se instalan deflectores (bafles) para
aumentar el coeficiente de conveccion del fluido del lado de la carcasa.

Entrada Salida Entrada Salida de la
a los tubos carcasa
alos de la
tubos / carcasa \l/
L |

T N S e

=== (= ==X oy
- >

I 1 1 H ¥ L 1
I 10 aln]s I
v VoA

Entrada Salida

ala de los Salida Entrada a
carcasa tubos de los la carcasa
tubos
(a) (b)

Fig. 2.6 Intercambiadores de carcas-tubos, (a) de un paso por carcas y cuatro por tubos
y (b) dos pasos por carcasa y dos por tubos

En la Fig. 2.6 b) se muestra otra configuracién, con dos pasos por carcasa y
cuatro pasos por tubos. El de banco de pruebas que utilizamos en nuestro trabajo es
similar a éstos, siendo de un paso por carcasa y dos por tubos.

Existen otros tipos de intercambiadores como los de flujo cruzado
(perpendiculares entre si) en el que un fluido va por el interior de tubos paralelos entre
si y el otro fluye por el exterior y perpendicular al anterior. Pueden ser sin aletas para
dirigir al fluido que va entre ellas y mantenerlo perpendicular al que va por los tubos, o
sin aletas con lo que el fluido exterior pierde su direccién perpendicular al anterior
produciéndose una mezcla.

Otra geometria muy comun en los sistemas de compresion de vapor, son los
intercambiadores de calor de placas; éstos son construidos con placas delgadas
formando canales de flujo. Las corrientes de los fluidos son separadas por las placas
(pueden ser lisas o corrugadas), las cuales son usadas para la transferencia del calor,
como se ilustra en la Fig. 2.7:
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Fig. 2.7 Intercambiador de placas y diagramas de las trayectorias de los flujos

Cuando lo que se necesita es una superficie de transferencia de calor por unidad
de volumen muy grande (arriba de los 700 m*/m’), se emplean los intercambiadores de
calor compactos, los cuales tienen arreglos complejos de tubos con aletas o placas. Se
usan normalmente cuando al menos uno de los fluidos es un gas, en consecuencia se
caracterizan por un coeficiente de conveccion pequefio [100]. Los tubos pueden ser
planos o circulares y las aletas pueden ser de placa o circulares.

En cuanto a los intercambiadores que trabajan como evaporadores se pueden
definir como de conveccion forzada cuando el liquido a enfriar es impulsado por una
bomba exterior, o si fluye de modo natural por diferencia de densidades. Algunas veces
el refrigerante va por el interior de los tubos y el fluido secundario por el exterior, y
otras veces es al contrario.

Los evaporadores también se pueden clasificar en inundados o de tipo seco
segun que el liquido refrigerante cubra toda la superficie de intercambio de calor, o
segun que una porcion tenga gas y se esté recalentando. Segun esto los evaporadores
con valvula de expansion son del tipo seco (expansion seca) y los que tienen valvula de
boya son los inundados.

2.3.2.1 Coeficiente global de transferencia de calor. Configuracion cilindrica.

El coeficiente global de transferencia de calor es un término que relaciona la
potencia térmica transferida entre dos fluidos a través de una pared de separacion con la
diferencia de temperatura entre los fluidos separados por un sélido y la superficie de
transferencia de calor de dicha pared. En configuraciones cilindricas, este concepto
deriva de la analogia eléctrica para dichas configuraciones. En la Fig. 2.8 se presenta
una tuberia multicapa que separa un fluido caliente, que circula por su interior a una
temperatura T,, de un fluido a menor temperatura, ambiente exterior Ty, siendo las
temperaturas en la superficie interior T;, en la superficie entre capas T, y en la
superficie exterior T;.
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Rl oy A 7

Fig. 2.8 Circuito térmico equivalente.

La potencia térmica transferida desde el fluido a mayor temperatura, fluido interior,
al fluido a menor temperatura, se puede expresar utilizando el circuito térmico
equivalente de la Fig. 2.8:

(7, -1,) (2.10)

- 1 +NZ:2 ln(rz‘%) X | B
(n,-A(n)) @7 Lk) (b, Alr))
(Ta_Tb)

"i b
! e =7, 1

(ha.z-n-L-r,)+;(2-ﬂ-L-k,)+(hb 2-7m-L-ry)

con lo que finalmente la potencia térmica se puede expresar como:

.- 2-7-L-(T,-T,) _ (r,-T1,) _(r,-1) @11
i+l i+l RT
1 +N21n(r%)+ 1 1 +szln(r%)+ 1
(o) = &) Ger) en) T k) (on)
2-m-L
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y la resistencia térmica equivalente tendria la expresion:

szln(ri% ) I

1 7

+ + 2.12
o ) E k) o) 212
T 2-7-L '

De la expresion (2.12) se puede extraer el coeficiente global de transferencia de
calor, U, para un cilindro hueco multicapas,

U= lA( - ! (2.13)
T r 1 szln(ri%) 1
+ +
2.7[.L.r.(ﬂ rl) i=l (kz) (hb 1’3)
2--L

ln(riﬂ j
1 = r 1 (2.14)

Como se puede observar en la ecuacidon (2.14), el coeficiente global de
transferencia de calor para configuraciones cilindricas va a depender del radio al que se
refiera la superficie de transferencia de calor A(r). Por lo tanto, el concepto de U en
configuraciones cilindricas va necesariamente ligado a la superficie de transferencia de
calor de referencia. Asi pues, es usual hablar del producto U-A, ya que la definicion de
U va ligada a la de A.

2.3.3 DISPOSITIVO DE EXPANSION

El paso de fluido refrigerante desde la alta presion en el condensador a la baja
presion del evaporador se consigue mediante su laminacion a través de un orificio de
seccion variable o constante que es la valvula de expansion (TXV). Esta circulacion
produce la pérdida de carga necesaria en la instalacion para reducir la presion de
condensacion hasta la de ebullicion en el evaporador. Es decir, permite la existencia de
la baja presion de evaporacion.
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La Fig. 2.9 ilustra varios tipos de dispositivos de expansion, los cuales se
dividen en:

Valvula de expansion manual Valvula de expansion electronica

Tubo capilar Valvula flotante de baja presion

Valvula de expansion automatica Valvula flotante de alta presion

bl Bad B o
RN

Valvula de expansion termostatica Regulador de nivel constante

La valvula que empleamos en la instalacion experimental es la termostatica cuyo
cometido es ademds tratar de mantener aproximadamente un cierto grado de
recalentamiento en la linea de aspiracion en todas las situaciones.

La valvula de expansion asegura el flujo de refrigerante necesario hacia el
equipo de evaporacion con el fin de contrarrestar las cargas. Ese flujo se combina con la
transferencia de calor en el evaporador de modo si la transferencia de calor se
incrementa en el evaporador, el flujo masico a través del evaporador debera
incrementarse también [44]. Es decir, la TXV alimenta al evaporador como respuesta a
la sefial de sobrecalentamiento del refrigerante en la salida del mismo. Un aumento del
grado de recalentamiento aumenta la presion en el bulbo de la TXV, de modo que ésta
abre mas el caudal del refrigerante y este aumenta hasta que la sefial de
sobrecalentamiento disminuye. En otras palabras, el caudal de entrada del refrigerante y
su cambio en respuesta a la sefial de sobrecalentamiento son dependientes del tiempo.

membrana

\

orificio

/T\ automatica

manual termostatica

flotante de baja presion

flotante de alta presion

Fig. 2.9 Valvulas de expansion

Su funcionamiento es como sigue, [132]. Por una parte el caudal movido por el
compresor esta dado por:
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rhr,comp =1y N-Vg/Vsuc (2.15)

Por otra parte el caudal circulante por el evaporador es:

e = Qe/(hee — hge) (2.16)
calculado a partir de la potencia térmica del evaporador y el salto entalpico en el mismo.

Finalmente, el caudal que atraviesa la valvula es:

My, =CyAgy2 p- (P —Fe) (2.17)

En el caso en que la temperatura (presion) de evaporacién aumentase, el caudal
por la véalvula disminuiria, y lo mismo en el evaporador. Pero en el compresor
aumentaria el rendimiento volumétrico y disminuiria el volumen especifico del vapor en
la aspiracion, por lo que aumentaria el caudal del compresor. Por tanto, habria que
aumentar el grado de apertura de la valvula de expansion. Esa apertura es la que
consigue la TXV.

En cuanto al funcionamiento de la valvula hemos visto que si la carga se
incrementa la valvula deberd abrir mas, y el resorte componente de este equipo de
desplazara de su posicion de equilibrio anterior hasta la nueva al moverse el husillo. La

Fig. 2.10 muestra la capacidad de refrigeracion en funcion del grado de recalentamiento
GR.

Qevap 4

Viélvula totalmente abierta

Capacidad de reserva

100% de capacidad

GR
Fig. 2.10 Capacidad de refrigeracion vs grado de recalentamiento.

El punto A de la Fig. 2.10 representa el grado de recalentamiento estatico
(generalmente ajustado en fabrica); este grado puede ser cambiado por ajuste del resorte
que lleva la valvula. Este punto representa el grado de recalentamiento minimo con el
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cual se abre la véalvula. El grado de recalentamiento adicional necesario para abrir la
valvula hasta la capacidad nominal de la valvula se denomina recalentamiento de
apertura, y estd representado por la diferencia A-B. La suma del grado de
recalentamiento estatico y el de apertura es el recalentamiento de trabajo o maximo.

En la figura anterior se observa una capacidad de reserva por encima de la
maxima. Muchas valvulas son seleccionadas por tener una capacidad de reserva por
encima del tope, aunque esto se consigue solamente a costa de un grado de
recalentamiento muy grande. De la grafica se deduce que si estando la valvula
completamente abierta la carga del evaporador aumenta aun mads, el grado de
recalentamiento incrementa rapidamente.

2.4 REVISION BIBLIOGRAFICA DE LOS MODELOS DINAMICOS

Hay trabajos muy completos sobre revision bibliografica referente a la
modelizacién de sistemas de compresion de vapor. Los trabajos de Lebrun [47] y
Bendapudi [84] proporcionan mucha informacion sobre trabajos significativos en este
campo, y parte de lo que sigue se apoya en [84]. Vamos a revisar esa literatura asi como
los trabajos mas recientes lo que nos orientara en las aportaciones a realizar.

Literatura que muestra interés por la prediccion de los comportamientos
dindmicos de los equipos para los procesos quimicos se detecta ya hacia los afios 50,
[48,66]. Pero hay una serie de autores posteriores que son citados casi siempre en las
revisiones bibliograficas de los articulos que se publican y en las referencias principales.

Wedekind juega un papel fundamental en el método de los limites méviles para el
modelado de los sistemas de compresion de vapor. En 1966 y junto con Stoecker
publica un trabajo sobre la respuesta transitoria del punto efectivo de transicion de fase
en los flujos en evaporacion y condensacion frente a aumentos y descensos en escalon
del caudal del refrigerante [49]. Més tarde efectud trabajos tedricos y experimentales
sobre la respuesta transitoria y el movimiento oscilatorio del punto de transicion (o de
secado) [50, 51], demostrando que su posicion fluctuaba, incluso en estado estacionario.
Posteriormente propuso el uso de la fraccion media de huecos para desarrollar un
modelo para un sistema de compresion de vapor con cualquier tipo de intercambiador
de calor con dos fases, consiguiendo asi poder estudiar la zona bifasica con el detalle
necesario y sin necesidad de utilizar la ecuaciéon de conservacion del momento,
[85,126]. En [126], Beck describe un modelo de limites-moviles para una incompleta
vaporizacion. Sin embargo, Mithraratne [52] afirma que los estudios de Wedekind
pueden no ser aplicables a los intercambiadores en contra-corriente debido a la
distribucion de la carga de calor.

He X.D. et al., [89], estudiando un sistema completo de compresion de vapor,
tratan de desarrollar un modelo adecuado para un control (multi-variable) de varios
pardmetros a la vez que permita controlar diferentes variables por separado, tales como
la presion de evaporacion y el grado de recalentamiento. Para ello, y en primer lugar,
desarrollan el modelo completo empleando el método de los limites-mdviles, pero
considerando constante la fraccion media de huecos (al igual que hace Wedekind [85]).
El compresor 1o modelan mediante la eficiencia volumétrica y compresion politropica y
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para la valvula de expansion toman la ecuacion de un orificio. El sistema de ecuaciones
obtenido (de orden 11.°), es aplicable a cualquier sistema de compresion de vapor,
aunque después, ese sistema queda reducido a otro de 4.° orden mas apropiado para el
control y aplicable solamente a dindmicas de pequefia escala. Posteriormente He et al.
[96], desarrollan un modelo de un evaporador con dos zonas, y muestran un modo de
simplificar el modelo al eliminar los “estados” de la zona de recalentamiento por ser
normalmente corta y contener solo una pequefia porcién del refrigerante. El modelo
dindmico de esa region se puede reemplazar por un modelo semiempirico.

Willatzen et al [90] y Petit et al. [97], en 1998 desarrollan un modelo general de
limites moéviles y parametros agrupados que es de los pocos, hasta 2006, junto con el
propuesto por Shah et al. en 2003 [125], que permite que la zona de vapor
sobrecalentado aparezca o desaparezca, tratando asi de modelar los transitorios intensos
(alta escala). Debido a que el modelo de diferencias finitas (desarrollado primeramente
por Gruhle e Isermann [53] y seguido luego por MacArthur y Grald [54] y por Yasuda
el al. [55]), es computacionalmente caro y lento, tratan de aplicar el modelo de los
parametros concentrados y limites moéviles (He et al. [56]), pero tropiezan con la
dificultad de que tal modelo no prevé la posibilidad de que algunas zonas aparezcan o
desaparezcan durante los transitorios intensos.

Como el estudio es general y aplicable tanto al evaporador como al condensador,
es por lo que el intercambiador considerado tiene tres zonas, y por ello tienen que
construir mdédulos de ecuaciones para cada una de las posibles combinaciones de
estados del refrigerante, aunque restringen a cuatro los casos que se puedan presentar, es
decir: liquido-bifasico-vapor, liquido-bifasico, solo bifasico, bifasico-vapor. No
consideran la posibilidad “todo vapor” que podria darse en una puesta en marcha. Para
el manejo de esas posibilidades utilizan un programa maestro.

Para resolver el problema obtienen un sistema de ecuaciones en forma explicita
a partir del sistema de ecuaciones implicito debido a problemas con los programas
disponibles para resolver el sistema de ecuaciones diferenciales algebraicas.

Para la zona bifasica emplean una fraccion media de huecos que consideran
practicamente constante durante la operacidn, es decir, independiente de la longitud de
las otras zonas.

El modelo se aplica a un refrigerador doméstico con el objetivo de optimizar el
consumo de energia pero no se muestran resultados de validacion.

El problema de la conmutacién entre zonas empleando el método de los limites
mdviles es abordado posteriormente por otros autores como Zhang et al. [127],
Mckinley at al. [99], Liang et al. [57] y Li et al. [92].

Las consecuencias del tipo de flujo considerado en el modelo de un
intercambiador es analizado por Jakobsen et al, [109]. Para ello emplea un
intercambiador co-axial en contracorriente al que aplica las ecuaciones de conservacion
de la masa, energia y momento en forma unidimensional y para cuya resoluciéon emplea
correlaciones empiricas para la caida de presidn, coeficiente global de transmision de
calor y para la fraccion media de huecos.
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El software comercial Sinda/Fluent es utilizado aqui por ser apropiado para
simular modelos con flujo homogéneo y de flujos separados (slip-flow); y para resolver
el sistema de ecuaciones emplea una aproximacién de diferencias finitas y parametros
concentrados. El método para reducir las ecuaciones basicas esta dado en el manual del
software y en el trabajo de Ploug-Soerensen et al. [58].

La validacién que efectuan confirma que el modelo homogéneo predice una
cantidad de refrigerante (y un volumen de la zona bifasica) menor que la real, por lo que
debe emplearse el modelo de flujos separados cuando se requiere mayor precision en el
analisis.

Jensen et al. [114], mencionan la necesidad de desarrollar modelos de bajo orden
(con bajo nimero de variables de estado), y por tanto rapidos y féciles de linearizar,
para poderlos usar con fines de control y optimizacion de sistemas. Para ello desarrollan
un modelo basado en el método de los limites moviles para modelar flujos bifasicos, y
lo aplican a evaporadores de expansion seca, si bien desarrolla un modelo general en el
que se considera la posibilidad de que en la entrada se tenga liquido subenfriado. Las
variables de estado son siete: las longitudes de las zonas de liquido subenfriado, de
evaporacion, presion de evaporacion, entalpia de salida, y las tres temperaturas de las
paredes del tubo.

Ademas, al obtener las ecuaciones de conservacion de la energia en las paredes
del metal asignan valores a la temperatura en el punto de separacion entre las zonas
segun que la longitud de la zona esté aumentando o disminuyendo, (aplican el mismo
procedimiento para las temperaturas en los extremos de la zona de condensacion).

Afirman que en algunos test los tiempos de respuesta dependen de esas
asignaciones pero no concretan ejemplos de esos resultados ni de la influencia sobre los
resultados del modelo.

También mencionan un nuevo método para obtener la fraccion media de huecos
que se basa en el ritmo de evaporacion [113] del refrigerante. Este método es
relativamente facil de emplear cuando la expresion del deslizamiento es constante o
dependiente solo de la presion (caso de la correlacion de Zivi, usada en muchos
trabajos), pero se complica para otro tipo de deslizamientos.

En 2003, Shah et al. [125], desarrollan un modelo para un sistema complejo,
subcritico, con tres evaporadores. Para ello desarrollan un modelo no lineal para los
intercambiadores del sistema estudiado. Para el condensador emplean tres enfoques para
el desarrollo del modelo, uno basado en el método de las ecuaciones diferenciales en
derivadas parciales y limites moviles. Los otros dos enfoques se basan en el método de
la energia, que se a su vez se basa en un trabajo anterior de Rasmussen [59], y en el que
se usan ecuaciones explicitas de la disipacion de la energia, las cuales se demuestra que
son equivalentes. En este trabajo abordan el problema del modelado cuando existen
acumuladores en las salidas del evaporador y condensador de modo que en el
intercambiador pueden aparecer o desaparecer zonas. Simplifican la complejidad de
métodos anteriores que tratan este problema de conmutacion entre zonas al considerar
un coeficiente de transmision de calor del refrigerante variable dependiendo de la masa
en el deposito receptor. En esta situacion no se puede despreciar la fraccion media de
huecos, pues si asi fuese se estaria suponiendo una cantidad de masa constante en la
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zona bifésica, lo que no es el caso ni para el acumulador ni para el tramo bifésico del
intercambiador.

Bendapudi et al. presentan en 2005 un modelo, junto con su validacién, para un
sistema con compresor centrifugo e intercambiadores inundados, [91]. El modelo
emplea el método de los volumenes finitos y estudia el impacto del niimero de
volumenes de control y de los pasos de tiempo (que organiza en varios niveles), en la
precision y velocidad de ejecucion, y predice el comportamiento transitorio incluyendo
la puesta en marcha.

En un principio emplea cuatro volimenes de control para detectar correctamente
el sobrecalentamiento, aunque finalmente necesita al menos quince para un correcto
analisis y funcionamiento del sistema. Este es un trabajo importante para comparar entre
si los métodos de los volimenes finitos y de los contornos mdviles, lo que realizaran
posteriormente (2008).

Zhang y Zhang, [127], son unos de los autores que, ademas de otros como Dhar
and Soedel, [86], Shah et al [125] y Willatzen et al., [90] , tratan de emplear el método
del contorno mdvil para describir procesos en que los que la zona de vapor recalentado
aparece o desaparece, (sobre este problema incidirdn posteriormente Mckinley y
Alleyne [99] y Li y Alleyne [92]). En cuanto al deslizamiento, emplean el modelo de
flujos separados empleando la correlacién de Smith. Al analizar trabajos anteriores,
especialmente de Petit et. al. [97], concluyen que las limitaciones de esos trabajos se
deben a haber considerado una fraccién media de huecos constante y una aproximacion
para la temperatura de la pared entre las zonas poco robusta. En cuanto a este ultimo
asunto y al igual que Jensen [113, 114] discuten el valor que se debe asignar a la
temperatura del metal entre las zonas del intercambiador y proponen una nueva media
ponderada para asegurar cambios suaves en esa temperatura ante cualquier tipo de
variacion de las longitudes de las zonas y también para cuando aparezca o desaparezca
la zona de vapor sobrecalentado.

Cabe sefialar que las limitaciones de los trabajos mencionados se observa porque
la entalpia en la salida del evaporador cambia de manera abrupta en el caso de Petit,
mientras que en el de Zhang ese cambio es suave. Por ello, con el fin de ampliar la
robustez del método de contorno-mévil, y refiriéndose a un evaporador de expansion
seca, utilizan la fraccién de huecos dependiente del tiempo (correspondiente a la
correlacion de Smith) y aplican métodos numéricos para integrarla y obtener la fraccion
media, que simplemente consiste en calcular el valor medio de la fraccion local de
huecos para diez puntos de la zona bifasica. Ademas incorporan la nueva media
ponderada para la temperatura. No obstante toman un valor constante para la presion en
las simulaciones; no muestran de manera especifica las consecuencias de la
aproximacion para la temperatura de la pared, y tampoco proporcionan una validacion
de los resultados, pues solo estudian un caso cuantitativamente.

Como ejemplo de modelos dindmicos basados en el método de los voliimenes
finitos podemos considerar los dos trabajos siguientes relativos a un evaporador y a un
condensador: Un modelo parcial del sistema de compresion de vapor es el realizado por
Llopis et al., [60], en el que desarrollan un modelo dindmico de un evaporador de
carcasa-tubos basado en método de la evolucién de los volimenes de control. El
compresor es de tipo abierto. El propdsito del modelo es el de ser general y de facil
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adaptacion a cualquier tipo de evaporador, y con cualquier tipo de refrigerante, bien
puro o bien una mezcla zeotrdpica. El siguiente modelo parcial sobre el sistema de
compresion es el realizado también por Llopis et. al., [61], sobre un condensador del
tipo carcasa tubos donde al contrario que en el evaporador, el refrigerante fluye por el
exterior de los tubos y el fluido secundario por el interior. El modelo representa el
almacenamiento de masa y energia de refrigerante en el condensador asi como la
capacidad térmica de la carcasa y los tubos, y contempla la temperatura ambiente por su
influencia sobre aquella, siendo su propoésito el mismo que en el caso anterior del
evaporador.

Bendapudi et al., [83], efectian un estudio comparativo, de un sistema con
compresor centrifugo, del comportamiento del sistema en las puestas en marcha y
transitorios con cambio de carga. Los intercambiadores son inundados y de carcasa-
tubos. La comparacion es entre los tipos de modelos que mas se usan, a saber, el de las
diferencias finitas (o volimenes finitos) y el de los contornos-méviles [83], y para ello
se basan en un estudio anterior [91]. El interés por el modelo se basa en el desarrollo de
controladores. Confirmando los ya adelantado por Willatzen y Petit [97], resaltan la
necesidad de saber de antemano los modos de funcionamiento en que se pueden
encontrar los intercambiadores en cuanto al numero de zonas, pues al variar, el nimero
de ecuaciones a resolver cambia de manera discreta.

El evaporador puede tener una o dos zonas, mientras que el condensador puede
tener una, dos o tres zonas, y el cambio de una configuracién de zonas a otra, en el que
una de ellas aparece o desaparece, se considera un suceso. La manera de detectar un
suceso es por el cambio del valor de la entalpia en la entrada o salida del intercambiador
segun que supere o pase a ser menor que el valor de la entalpia del vapor o liquido
saturado. El sentido del suceso, es decir, si aparece o desaparece una zona se detecta por
el sentido en que cambia dicha entalpia. Después se explica cualitativamente la manera
de tratar numéricamente el problema y la manera de conmutar entre un grupo de
ecuaciones a otro, especialmente cuando algunas de las variables (estados) vuelven a
aparecer; esto es importante para evitar discontinuidades numéricas, y se consigue
mediante una correcta inicializacion de las variables que reaparecen, en particular las
longitudes de las zonas, aunque no entra en detalles.

Estos autores muestran graficas sobre las predicciones de los estados
estacionarios usando las dos formulaciones. Se muestra que las dos describen muy bien
la evolucion de las presiones y temperaturas del agua en la salida de los
intercambiadores. En cuanto a las predicciones en modo dindmico, analizan las
correspondientes a las presiones, temperaturas del fluido secundario, potencia del
motor, sobrecalentamiento y subenfriamiento. Los resultados son casi idénticos excepto
para el subenfriamiento. Se ve que el modelo de los volimenes finitos es mas preciso
que el de los limites-mdviles, y que si bien dan resultados muy similares, la diferencia
entre los dos modelos es muy significativa cuando hay cambios intensos en la carga,
pero sin que por ello aparezcan o desaparezcan zonas. Las diferencias entre los dos
métodos la atribuyen a que emplean el modelo homogéneo (que sobrevalora la fraccion
hueca [109]), lo que también es corroborado por Feenstra et al. [65], quienes concluyen
que el modelo homogéneo sobreestima hasta un 25% la fraccion hueca para calidades
del vapor de 0.1 y hasta un 80% para calidades de 0.01. No obstante, esto tiene menos
repercusion cuando se aplica el modelo de los volimenes finitos debido a su mayor
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precision, lo que justifica que el primer método sigue mejor las variaciones de la
temperatura real que el segundo.

Ademas se extienden en explicar las razones por las que adoptan las
suposiciones simplificadoras, y la validacion es efectuada en un sistema con compresor
centrifugo de 300 kW usando el refrigerante R134a.

Comprueban que la ejecucion del cédigo del modelo de los limites méviles es
unas tres veces mas rapido que el de los volimenes finitos.

Casi al mismo tiempo que Bendapudi et al. [83], Mckinley y Alleyne [99]
abordan también el problema de desarrollar un modelo basado en los limites-mdviles,
que sea util para control y diagndstico en un sistema de compresion de vapor subcritico,
y con acumuladores a la salida de los intercambiadores. Se centran en el modelo para el
condensador pero se puede extender también al evaporador. El objetivo del modelo es
que refleje correctamente el comportamiento estacionario y transitorio, y en relacion
con éste, que no tenga singularidades cuando aparecen o desaparecen zonas. Ademas
tratan de que sea util no solo para tubos circulares.

Al igual que en trabajos anteriores, Jensen [114], y Zhang [127] , aplican el
modelo de la velocidad del punto de separacion entre zonas adyacentes para asignar un
valor a la temperatura de la pared en ese punto.

Para evitar las singularidades cuando se pasa de wuna configuracion
(representacion) del intercambiador a otra es necesario introducir algunas
modificaciones en las ecuaciones. Asi, en el caso en que desaparece la zona de liquido
subenfriado las ecuaciones de conservacion correspondientes no estan activas pero la
ecuacion explicita para la conservacion de la temperatura (media) de la pared en esa
zona se debe sustituir por una ecuacion diferencial lineal (ecuacién de pseudo-estado),
que permita obtener un valor razonable para esa temperatura en cuanto la zona vuelva a
estar activa. Por la misma razén define una ecuacion de diferencial lineal par la entalpia
(media) en esa zona.

También explica los criterios para conmutar entre representaciones, para lo cual
se basa, por una parte, en la valoraciéon de la longitud (normalizada) de la zona de
subenfriamiento, y por otra, en la diferencia entre el valor de la fraccion media de
huecos, y, y el valor de esa fraccion media en condiciones de equilibrio, yroT, €s decir,
cuando la condensacion es completa. De esa manera, cuando se trata de conmutar de
tres a dos zonas (sin la de subenfriamiento) el criterio es que se detecte que la tercera
zona es menor que un valor minimo y que ademas estd disminuyendo. Y para conmutar
de dos a tres zonas se compara el valor de la fraccién media de huecos con yrgr. Siy es
menor que Yrtor ©s mayor de lo debido y si rebasa un valor minimo establecido
entonces el modelo conmuta de dos a tres zonas.

El modelo es validado en un sistema de compresion de vapor usando R134a y
agua glicolada como fluido secundario. Todo el sistema se modela usando el

Thermosys, que es una toolbox de Matlab/Simulink.

Dos trabajos recientes son los de Li y Alleyne [92] y Liang et. al. [57], que estan
en la misma linea que Dhar y Soedel [86], He et. al [96], Willatzen et al. [90], Jensen y
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Tummescheit [98], Shah et al [125], Zhang y Zhang [127], Bendapudi et al. [83],
Mckinley y Alleyne [99], Kumar et. al. [62], todos ellos tratando de desarrollar un
modelo en el marco del método de los limites-mdviles que refleje fielmente los cambios
de configuracién en los intercambiadores cuando aparecen o desaparecen zonas durante
los transitorios intensos (de alta escala).

En el trabajo de Li y Alleyne [92] el modelo mantiene una estructura constante
pero sirve para diferentes representaciones. Es por tanto una ampliaciéon del trabajo
arriba comentado de Mckinley y Alleyne [99] y trata que el modelo acomode cinco
representaciones (o modos) para el condensador y dos para el evaporador. La diferencia
principal con los trabajos anteriores consiste en las elecciones para la estructura del
modelo y en los criterios para la conmutacion. Ademas utiliza algoritmos como los de
Graebe y Ahlen [63] de modo que los estados inactivos son obligados a seguir la pista
de los estados activos para tener condiciones de inicializacion adecuadas cuando
vuelven a activarse. Con los nuevos esquemas de conmutacién que aplica se asegura la
conservacion de la masa de refrigerante.

La validacion es efectuada modelando el ciclo de compresion de vapor en
Thermosys para simular ciclos de marcha-paro con operaciones de desconexion y
conexion del compresor. El sistema consta de intercambiadores con tubos aleteados
acumuladores de refrigerante un compresor semi-hermético y varios dispositivos de
expansion. Se consideran dos casos para verificar la capacidad del modelo para
representar la puesta en marcha y paro del sistema de compresion de vapor. En el primer
caso se efectian cambios en escalon de la velocidad del compresor y en la apertura de la
valvula de expansion (electronica). En el segundo caso solo se efectian cambios en la
velocidad del compresor.

También es reciente el estudio de Liang et al., [57], sobre la simulacion dindmica
de un sistema de refrigeracion de capacidad variable, en el que el evaporador puede ser
de tipo inundado o de expansion seca. El equipo empleado es un compresor de
velocidad variable, una valvula de expansion electrénica y un evaporador inundado con
aletas. Las suposiciones simplificadoras son las tipicas para el caso del método de los
limites-mdviles, por lo que tampoco en este caso se emplea la ecuacion del momento en
las ecuaciones de conservacion. El coeficiente de pelicula externo para la pared del
intercambiador empleado en las ecuaciones de conservacion de la energia esta dado por
la correlacion para tubos aleteados y corrugados.

El modelo aborda la problematica de las situaciones anormales en las que la
zona de sobrecalentamiento desaparece debido a fallos en el control tras cambios
abruptos en los parametros externos.

Es un modelo simple, que carece de los detalles mostrados por Bendapudi et al.
[83] y Li y Alleyne [92] en cuanto a técnicas para conmutar de una representacion con
dos zonas a otra con solo una, y viceversa, (no obstante de las graficas se deduce que al
menos la temperatura de recalentamiento y la presion de evaporacion se pueden simular
bastante bien). Para ello plantea los dos grupos ecuaciones correspondientes a cada una
de las situaciones tras efectuar el desarrollo tipico de las ecuaciones de conservacion y
la solucién que plantea es la conmutacion entre los dos grupos de ecuaciones basandose
en el valor de la entalpia en la salida del evaporador.
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Para la validacion se basa en las temperaturas de evaporacion y condensacion, el

grado de recalentamiento y el caudal del refrigerante. Se observa en las graficas que el
grado de recalentamiento se hace cero cuando la segunda zona desaparece y que la
presion de evaporacion se ajusta bastante bien al valor real tanto cuando existe esa zona
como cuando no.

2.4.1 CONCLUSIONES DE LA REVISION BIBLIOGRAFICA

Seguidamente resumimos las orientaciones y objetivos de este trabajo doctoral

que se desprenden de la revision bibliografica efectuada.

1))

2)

Cuando se comparan entre si los diferentes modelos dindmicos se concluye que el
modelo de los limites-moviles (LM) y parametros concentrados es el que
proporciona mayor rapidez de ejecucién junto con una precisiéon casi tan buena
como la del método de los volumenes finitos (VF), siendo apropiado tanto para
disefio como para control y prediccion. Por ello es que en este trabajo doctoral nos
centramos en este tipo de modelo.

En la literatura revisada, que por lo dicho en el parrafo anterior esta orientada
principalmente hacia los modelos LM, se hace referencia a la fraccion media de
huecos empleada, siendo su incorporacién por Wedekind [49] uno de los puntos
clave en el desarrollo de los modelos dindmicos. Es frecuente considerar que la
presion de condensacion y/o de evaporacion varian poco asi como las condiciones
del refrigerante en la entrada y salida de la zona bifésica, por lo que (como demostr6
Wedekind) la fraccion media de huecos puede ser considerada casi constante, y por
tanto se puede prescindir de su derivada en las ecuaciones de conservacion.

En cuanto a la fracciéon media de huecos empleada se recurre con frecuencia a la
obtenida mediante la correlacion de Zivi para el deslizamiento, y menos veces a
otras expresiones: en particular, la de Jensen no aparece en las tltimas relaciones de
correlaciones revisadas, [112]. Por ello, una aportacion consistiria en comparar los
resultados del modelo dinamico obtenidos con las expresiones usuales de la fraccion
media de huecos (deducidas a partir del modelo de la fraccion de areas o volumenes
ocupados por el gas del refrigerante), y los obtenidos con la expresion dada por
Jensen [113]. Y otra aportacion (que se deduce de la anterior), seria comparar los
resultados del modelo incorporando en las expresiones anteriores de la fraccion
media de huecos las posibles diferentes expresiones para el deslizamiento.

En cuanto a lo dicho sobre el empleo de la derivada de la fraccion media de
huecos aplicada, se ve que en la medida en que se buscan modelos més robustos, y
en particular, cuando se quiere estudiar los transitorios derivados de la aparicion o
desaparicion de zonas en los intercambiadores, es necesario incluir en las ecuaciones
del modelo dicha derivada. Ejemplos de andlisis sobre las consecuencias de no
emplear una fracciéon media de huecos variable con el tiempo se encuentran en los
trabajos de Zhang [127] y Bendapudi [83]) cuando se refieren al estudio de Petit
[97] y observan discontinuidades en los resultados.

Lo anterior se refiere a la salida del evaporador y a la problematica referente a la
aparicion y desaparicion de zonas; pero en cuanto a la entrada (en particular del
evaporador), las posibles situaciones estan menos contempladas. Es decir, en la
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3)

literatura revisada se considera que lo usual es que el refrigerante entre en el equipo
con una pequefia calidad para el vapor, o que sea liquido subenfriado, (calderas de
un solo paso, o evaporadores inundados, [113]). Pero también cabria contemplar la
situacion en que la entalpia en la entrada del evaporador estaria oscilando no ya por
un subenfriamiento (variable) del refrigerante en la salida del condensador sino por
causa de un subenfriamiento adicional (efectuado entre la salida del condensador y
la valvula de expansion, y oscilante), que provocaria variaciones de la calidad del
vapor entre 0 y 0.2-0.3. En este caso, no solo ya no seria casi constante la condicion
del refrigerante en la entrada, sino que ademas estaria en una region donde la
fraccion media de huecos varia significativamente (y por tanto sus variaciones
respecto del tiempo, como se comenta en el capitulo 3). Un ejemplo de una tal
situacion se da en la industria cuando se aprovecha el refrigerante a la salida del
condensador con una temperatura de unos 30-35°C para evaporar CO;, (almacenado
en estado liquido a -20°C y unos 20 bar), con lo que al subenfriarlo se obtienen
mejoras significativas en la eficiencia de la instalacion (descrita en [38]) y ahorros
de energia considerables, (en el Anexo C se describe brevemente una instalacion de
subenfriamiento de amoniaco mediante la evaporacion de CO,). Tal instalacion
podria ser incorporada en sistemas de compresion de vapor como los descritos por
Bendapudi [83], con un compresor es de 300 kW, y en los descritos por Browne y
Bansal [64] con compresores de 300 y 650 kW.

Por tanto, y para cubrir la posibilidad de trabajar en la zona donde la calidad
oscila entre 0 y 0.3', conviene incorporar la derivada de la fraccion media de huecos
en el modelo, (al decir esto estamos suponiendo implicitamente que, en principio, no
vamos a tratar con la el modelo de flujo homogéneo, (que segtin la literatura, induce
a errores significativos [109, 65]), excepto en la medida que queramos efectuar
comparaciones usando diferentes expresiones de la fraccidon media de huecos).
Aprovechando esta circunstancia, se pueden comparar los resultados de los modelos
tanto sin derivada como con ella, y eso tanto en caso de la fraccion media de huecos
estandar como para la proporcionada por Jensen. Es decir, que la incorporacion de la
derivada tiene sentido en nuestro caso por dos razones: a) por poder estar en una
situacion de alta variabilidad de la calidad del vapor en la entrada del evaporador y
b), por no trabajar con una presion constante (en particular de condensacion), lo que
como veremos, también afecta al valor de la fraccion media de huecos.

Se observa que en algunos modelos revisados se emplea la derivada de la fraccion
media de huecos para analizar los transitorios que se dan cuando la zona bifasica
sale o entra del intercambiador, (utilizando ademas nuevas técnicas de conmutacioén
entre las distintas posibles representaciones). Pero esas instalaciones disponen de
acumuladores en la salida de los intercambiadores, lo que no existe en nuestro
equipo. Por ello nuestro objetivo no es modelar (incorporando la derivada de la
fraccion media de huecos) para analizar esas situaciones, pero si para comprobar
que se obtiene un resultado mas preciso, lo que al menos debe suceder para las
variaciones en la entrada antes dichas y ante variaciones sensibles en la presion. El
modelo seria también un modelo abierto y mas desarrollado para cubrir esas
posibilidades en un futuro. Para ello habria que incorporar en el programa las
técnicas de conmutacion a las que hechos hecho referencia [92,125], y afiadir las
necesarias para la zona de liquido subenfriado en la entrada del evaporador.

' Hemos optado por indicar los decimales con punto en lugar de con coma debido por
disponer de datos que utilizan esa notacion.
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4) Debido a las referencias que hacen Jensen [98], Zhang [127] y Mckinley [99], sobre
la conveniencia de usar las aproximaciones para la temperatura de la pared en los
puntos de separacion de las zonas, y debido a que ademds no muestran graficas
donde comprobar las diferencias entre usarlas y no usarlas, es por lo que
prepararemos el codigo para emplear cualquiera de esos modelos y tratar de ver las
diferencias y mejoras y en qué situaciones son mas evidentes.

5) En muchos trabajos se hace referencia al uso de librerias dinamicas como Refprop.
Pero por lo comentado sobre el requisito de velocidad del modelo, emplearemos
ecuaciones de ajuste obtenidas por nosotros a partir de la libreria dindmica de
Refprop con objeto de ganar en rapidez de ejecucion del codigo.

6) En cuanto a las suposiciones simplificadoras, algunos estudios [60, 61, 83] muestran
cudndo se puede prescindir de incluir en los balances de energia a las carcasas de los
intercambiadores: en el caso del evaporador esta justificado al estar aislado, y en el
condensador por ser la cantidad de calor transferida al exterior pequefia en
comparacion con el total.

7) Si bien hay trabajos donde emplean modelos linealizados y de bajo orden debido a
que el objetivo es disefiar controladores, nosotros no linealizaremos nuestro modelo
por no ser nuestro actual objetivo el disefio de equipos para control.

2.5 APLICACIONES DEL MODELADO EN LOS SISTEMAS DE
COMPRESION DE VAPOR

El objetivo general que se encuentra cuando se revisa la literatura encontrada
sobre modelizacion dinamica es el de obtener informacion sobre las variables internas y
su comportamiento durante los transitorios, pues ya desde los afios cincuenta estaba
clara la necesidad de desarrollar instrumentos precisos y rapidos para el control de
procesos industriales [66], 1o que requeria el uso de formulaciones dinamicas del
problema. La informacion que se obtiene con esta formulacidén se usa principalmente
para lo siguiente [13]:

(1) mejorar los componentes, MacArthur, [67], pues las respuestas transitorias
se ven afectadas por las dimensiones, estructuras, caudales y ensuciamiento,
lo que puede proporcionar indicaciones sobre modificaciones de disefio e
incluso sobre los modos de operar los equipos;

(2) la teoria dindmica puede aplicarse al disefio de un solo elemento [32] o de
todo el sistema [34];

(3) disefio de controladores y desarrollo de la estrategia de control, Nyers and
Stoyan [68], He et al [96], Tashtoush et al. [69], pues del analisis dindmico
(en la fase de disefio) se pueden obtener relaciones entre las entradas y
salidas, y con ello se tienen las bases para el disefio de los controladores con
una mayor eficiencia frente a perturbaciones; con la mejora consiguiente en
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las estrategias de control se reduce el consumo de energia y mejora del
ambiente controlado;

(4) formular la deteccion de fallos y elaborar metodologias de diagndstico,
Clarkea et al. [70], Wang and Xiao [71], Keir and Alleyne, [118]; esto es
debido a que el andlisis dindmico puede predecir respuestas transitorias a
cualquier alteracion y revelar los efectos de uno o varios factores sobre
aspectos transitorios de los intercambiadores [72], pues es capaz de imitar la
operacién de la instalacion, realizar diagnosticos de accidentes y analizar las
medidas preventivas contra ellos;

(5) permite analizar la eficiencia energética de instalacion [73], debido a la
capacidad que tiene el andlisis dinamico de simular tanto los estados
estacionarios como los dinamicos; esto se puede conseguir porque la
simulacién dindmica incluye ecuaciones diferenciales en derivadas parciales
que describen los balances de masa y energia, y con ello se puede optimizar
el disefio y desarrollar un control dptimo; otro ejemplo es el trabajo de
Tashtoush [69], y Ge [24], quienes utilizan el método de zonas (parametros
concentrados) para desarrollar un modelo dindmico de un sistema HVAC.

2.6 CONCLUSIONES DEL CAPITULO

En este capitulo de ha revisado el estado del arte relativo al modelado de los
sistemas de compresion de vapor, bien de sus componentes o del sistema completo.
Dentro de la clasificacion general de los sistemas hemos comenzado por describir los
modelos fisicos y los empiricos (o de caja negra). Estos modelos pueden referirse a
procesos estaticos o dindmicos, siendo éstos los que elegimos para modelar la
instalacion bajo estudio. Los modelos dinamicos, a su vez, pueden desarrollarse
empleando distintos enfoques, cada uno con sus ventajas e inconvenientes, habiéndonos
decantado por el método de los limites-moviles por combinar la precision de los
resultados y la rapidez de ejecucion.

Si bien hemos efectuado una breve revision de los modelos estaticos, la parte
principal del capitulo es la revision bibliografica sobre el modelado fisico dindmico de
sistemas de compresion de vapor y sus aplicaciones en distintas areas. La revision pone
de manifiesto que el modelado de dichos sistemas requiere conocer una serie de
caracteristicas de los elementos constituyentes con las cuales definir el comportamiento
de los elementos del sistema.

Tras las revisiones efectuadas y como continuacion de trabajos anteriores sobre
modelos experimentales y estacionarios la aportacion de esta tesis doctoral estd
orientada hacia el desarrollo y validacion de un modelo fisico dinamico. El modelo
empleara datos de la instalacién facilmente obtenibles, y desde un punto de vista
practico servird para conocer el comportamiento dindmico de la instalacion bajo
condiciones de trabajo variables, con todas las ventajas que supone el modelado
dindmico. También serd una herramienta 1til para predecir y por tanto disefiar los
efectos de un posible subenfriamiento adicional del refrigerante tras la salida del
condensador, con importantes aplicaciones en la industria y en el campo del ahorro de
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energia, especialmente en instalaciones grandes. Ademds permitird determinar qué
expresiones de la fraccion media de huecos (en particular de las correlacionadas con el
deslizamiento) serdn las que mejor resultado den en el modelo.
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Capitulo 3. DESCRIPCION DEL
MODELO DINAMICO

3.1 OBJETIVOS

Después de la descripcion efectuada en el capitulo anterior sobre los distintos
tipos de modelos aplicados a los sistemas de produccion de frio por compresion de
vapor, en este capitulo vamos a describir detalladamente la topologia planteada en el
modelo dinamico propuesto y las principales ecuaciones del mismo, centrandonos en la
caracterizacion de cada uno de los componentes del sistema de compresion de vapor.

La filosofia del modelo estd basada en expresiones matematicas originadas a
partir de los fundamentos fisicos junto con la incorporacién de correlaciones empiricas
establecidas a partir de ensayos experimentales y a partir de datos proporcionados por el
fabricante en los catalogos.

El propdsito del modelo dindmico presentado aqui consiste en utilizar los
pardmetros de entrada, que son facilmente obtenibles por parte del usuario de la
instalacion, con el fin de analizar y evaluar los transitorios que aparecen en el sistema
tras los cambios en aquellos. Ademas, el modelo también debe poder describir el
comportamiento del sistema cuando se encuentre en estado estacionario.

La Fig. 3.1 esquematiza el planteamiento del modelo: por una parte se indican las
entradas del modelo como son los caudales y temperaturas de los fluidos secundarios al
evaporador y condensador, asi como el régimen de giro del compresor y el grado de
recalentamiento estatico; por otra parte se indican las salidas, como son las temperaturas
de salida de los fluidos secundarios, las presiones de evaporaciéon y condensacion,
capacidades, potencia consumida y eficiencia energética de la instalacion.

Las expresiones matematicas empleadas para la caracterizacion de los
componentes del modelo se han programado en Matlab. Los sistemas de ecuaciones de
cada componente del modelo se pueden programar de forma sencilla y posteriormente
se pueden acoplar adecuadamente para obtener el modelo de la instalacion completa.
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| Caracteristicas geométricas
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| Propiedades termofisicas del refrigerante y fluidos secundarios

Fig. 3.1 Esquema del modelo fisico global

El resto del capitulo se organiza como sigue. En la seccién 3.2 se mencionan los
aspectos generales del modelo y en la seccidon 3.3 se describen los aspectos de la
topologia general empleada para el desarrollo del modelo fisico global. En las secciones
posteriores se describe detalladamente la caracterizacion de cada uno de los
componentes que conforman el sistema. En el ultimo apartado 3.9 se describe el
acoplamiento efectuado entre las partes en que se descompone el sistema de elementos
que componen la instalacion.

3.2 ASPECTOS GENERALES DEL MODELO

En el modelo fisico dinamico que se presenta en este capitulo se han considerado
los siguientes aspectos involucrados en el desarrollo del modelo y que influyen en el
comportamiento del sistema:

e El banco experimental empleado para este trabajo se muestra esquematicamente
en la Fig. 3.2, donde se representan los estados termodinamicos considerados
para los andlisis efectuados. Aquellos representan también las entradas y salidas
de cada componente.

e En cada uno de los puntos descritos en la figura anterior se tienen sondas de
temperatura y transmisores de presion para la medida continua de sus valores
con los que determinar los estados termodinamicos.

e Antes de la valvula de expansion se efectia la medida del caudal masico del
refrigerante, y se considerard que es constante a lo largo del circuito de
compresion de vapor.

e Se ignora la presencia de lubricante en el refrigerante para los calculos de las
diversas propiedades termodinadmicas.
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El banco experimental trabaja con fluidos secundarios en los intercambiadores
de calor. En el evaporador se emplea agua glicolada con una concentracion del
30% y en el condensador se usa agua de la red.

e El refrigerante empleado es R134a.

e El evaporador se encuentra aislado, pero el condensador esta expuesto al aire
ambiente.

e Se desprecian las pérdidas de carga en el sistema.

En el esquema de la Fig. 3.2 se aprecian los cuatro componentes principales del
ciclo simple de compresion de vapor unidos a través de las diferentes lineas. En los
intercambiadores de calor se representan también los circuitos de los fluidos
secundarios.

a_ec a_sc
' |
9
AT
Condensador 2
3’
X\/zilvula de
. Compbresor
/ "\ expansion
4 Evaporador 5 1

Fig. 3.2 Esquema simplificado del sistema de compresion de vapor

En la Fig. 3.3 se presenta una vision general del flujo de informacion dentro del
modelo del sistema, en la que se ven las entradas y salidas de cada componente del
sistema indicadas por flechas discontinuas finas; las de trazo grueso son las entradas
globales del sistema, y las continuas indican el flujo del refrigerante.
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Descripcion del modelo dinamico

3.3 METODOLOGIA PARA EL DESARROLLO DEL MODELO

La metodologia general para el desarrollo del modelo presentado en este trabajo
considera varios aspectos:

a) Obtencidon de datos experimentales Instrumentacion del banco de pruebas
b) Modelado fisico de cada componente del ciclo de compresion de vapor

c) Utilizacion del software Matlab para el modelado y simulacion del sistema
d) Estrategia de simulacidn de cada componente y grupos de componentes

e) Acoplamiento de los submodelos entre si.

34 MODELO DE LOS EQUIPOS DE CAUDAL MASICO DEL
REFRIGERANTE

La vélvula de expansiéon y el compresor son dispositivos que actiian sobre el
caudal del refrigerante. De acuerdo con estudios anteriores,[74], la dinamica de los
equipos relacionados con el caudal masico es, usualmente, de un orden de magnitud
superior que la del sistema de compresion de vapor, el cual se desarrolla en segundos o
incluso minutos. Por ello, la constante de tiempo de la dindmica dominante en la valvula
y en el compresor es mas rapida que la correspondiente a los intercambiadores de calor.
Esta diferencia entre las escalas de tiempo es lo que permite emplear para las valvulas
de expansion y los compresores de los modelos dindmicos las expresiones de los
modelos estaticos, las cuales predicen el caudal y entalpia del refrigerante. En lo que
sigue vamos a mostrar los modelos utilizados en nuestro caso para esos dos elementos.

3.4.1 MODELO DE LA VALVULA DE EXPANSION
La valvula de expansion termostatica es modelada como un orificio a través del
cual se expande el refrigerante desde la presion de condensacion hasta la presion de

evaporacion, y para ello se emplean dos relaciones algebraicas. Suponiendo que la
expansion es isoentalpica y que por tanto:

hvélvula,entrada = hva’lvula,salida (3- 1)

El caudal masico a través de este componente puede ser obtenido mediante la
ecuacion (3.2), que ya vimos en la (2.17), y que es la estandar para el flujo a través de
un orificio, [75, 76, 77]:

my = CVAOV 2p(P. — P) 3.2)
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donde P, y P. representan las presiones de condensacion y evaporacion. El coeficiente
de flujo C, depende del grado de apertura de la vélvula, tomando un valor maximo
cuando la valvula estd totalmente abierta, es decir, cuando la véalvula trabaja a su
maxima capacidad. A, se considera como la minima area a través del orificio, que
generalmente no coincide con la seccion recta del orificio. Ambas variables son de
dificil evaluacioén por separado, por lo que se define un nuevo parametro que incluye
estas dos variables, k,, o constante caracteristica [m?], con lo que la ecuacién (3.2)
queda:

m; = kay/p1(Pin — Pout) (-3)

El coeficiente de descarga, k,, se puede determinar con los datos del fabricante, y
corresponde a la condicidn en que la valvula estd completamente abierta:

Ii'lr,cat (3 4)

ky = ——=t
pl(Pin - Pout)

Las valvulas de expansion se caracterizan por una correlacion general, [77]

kA = Ak + Bk Tevap (35)

donde los coeficientes Ay and By para la valvula de nuestro caso son 2.433 - 107° m?
and 4.857 - 1078m? °C~! respectivamente, [78].

En condiciones normales de operacion la valvula de expansion esta parcialmente
abierta, por lo que el flujo real a través del equipo es una fraccion del maximo y viene
dado por la ecuacion (3.6):

o GR — GE (3.6)
My = Mrcat cp—_GE
max

donde GR es el grado de recalentamiento en la salida del evaporador, y GE es el grado
de recalentamiento estatico, que puede ser ajustado mediante el husillo de ajuste. Tanto
GE como GR,.x se obtienen de los datos del fabricante, pero podemos emplear una
correlacion experimental para GR,,4 en funcion de GE que viene dada en la ecuacion
(3.7), [78]:

GRpax = —0.75 + 1.75 - GE 3.7)
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3.4.2 MODELO DEL COMPRESOR

El modelo del compresor se disefia para predecir un amplio rango de
condiciones de operacién. Los parametros calculados son: temperatura de descarga,
caudal masico y el consumo de energia. La caracterizacion se realiza en base a
conceptos fisicos y correlaciones empiricas de las eficiencias volumétrica y combinada,
[79], basadas a su vez en las presiones de operacion, en la velocidad del compresor y en
el grado de recalentamiento (se supone que el refrigerante estd en el mismo estado a la
salida del evaporador y en la entrada del compresor).

Para el calculo de la temperatura de descarga Tgesc consideramos que los
procesos de compresion y expansion son procesos politrdpicos, por lo que dicha

temperatura se puede expresar mediante la ecuacion (3.8),

(3.8)

k-1
pdesc) k

Pasp

Taesc = Tasp <

El valor del exponente politropico, k, presente en la ecuacion (3.8) es
considerado como constante en nuestro modelo [77]. A partir de los datos
experimentales y de la propia ecuacion (3.8) es posible estimar el valor del exponente.
Observando experimentalmente que no existe una variabilidad considerable en la
magnitud del exponente, se puede realizar un analisis estadistico y considerar un valor
promedio, obteniendo asi un valor del exponente de 1.147 con una desviacion estandar
de 0.004515. Para esta consideracion se tomaron un total de 177 ensayos
experimentales correspondientes a R134a, [78].

Para predecir el caudal masico de refrigerante se emplea la ecuacion (3.9):

vVN 3.9)

r=
Vasp

La eficiencia volumétrica 1, depende de los parametros basicos de operacion
mostrados en la Fig. 3.4:

Pasp = f(Tasp, Pasp)
Pasp = f(GR, Pe)
1y = f(Pasp, N, rp)
rp = f(Pe, Pc)

Ny = f(Ps, P, N, GR)

Fig. 3.4 Parametros que influyen en la eficiencia volumétrica
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Con objeto de caracterizar el rendimiento volumétrico, 1, se emplea una
correlacion experimental [75, 80], dada en (3.10):

M,; = a8, — a1GR + a,GR” + a3N — a,N® — agrp + agrp? — a;GR- N —agGR  (3.10)
‘rp+agN - rp

La eficiencia volumétrica estd en funcidon de cuatro parametros caracteristicos,
los cuales son datos que se obtienen experimentalmente en la instalacion. Mediante un
analisis de regresion lineal se obtienen los grados de correlacion parciales de los
mismos que se indican en la Tabla 3.1:

Tabla 3.1 Grados de correlacion de los pardmetros de 1,

Parametros R? (%)
Relacion de compresion, rp 63.33
Grado de recalentamiento, GR 6.12
Velocidad del compresor, N 36.26

El grado de correlacion para la eficiencia volumétrica es R? = 94.21%, y los
coeficientes de (3.10) se dan en la Tabla 3.2:

Tabla 3.2 Coeficientes de la correlacion para la eficiencia volumétrica.

a, 9.02017630E-01 as | 7.30516887E-02
a, 5.25041734E-05 ag | 1.09549289E-03
a, 1.01302088E-03 a; | 1.81500280E-05
a, 4.45451471E-04 dg | 1.51540591E-03
G 8.07560303E-07 @ | 8.80285574E-05

En (3.11) tenemos otra correlacion experimental para la eficiencia volumétrica [20]:

n,, = 0.73341 — 0.00003062 - N + 0.04561 - P, — 0.01237 - P, 3.11)

Para calcular la potencia consumida por el compresor se utiliza (3.12):

i, W (3.12)

Poteomp = .
comb

donde W es el trabajo especifico por ciclo del compresor que viene dado por (3.13):
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(3.13)

k-1
k Pdesc k
W=——P o) -1
k—1 aspVasp <Pasp

El rendimiento combinado, N¢omp, incluye las ineficiencias de transmision y
electromecanicas, asi como las que ocurren en el interior del compresor como resultado
del rozamiento. Este rendimiento esta dado también en funcion de cuatro parametros
caracteristicos de la instalacion, y puede expresarse mediante una ecuacion de ajuste de
2.° grado, [78] con un grado de correlacién R? = 70.34%:

Neomp = Do — b1GR + b,GR* — b3N + byN* + bsP, — bgP,”> —b,GR-N  (3.14)
+ bgGR : Pe - b9N b Pe

Los coeficientes de esta ecuacidn estan en la Tabla 3.3:

Tabla 3.3 Coeficientes de la correlacion para la eficiencia combinada.

b, | 1.07581877E+00 by | 1.05285567E+00
by, | 7.34813961E-02 by | 1.65708127E-01
b, | 7.93571514E-03 b, | 1.96106652E-04
bs | 7 68970614E-03 by | 964519165E-03
b4_ b()

1.11433756E-05 3.74398417E-04

Por otra parte, el estado del refrigerante a la salida del compresor se obtiene a
partir del trabajo de compresion isentrdépico y de la eficiencia de compresion
isentropica, ecuacion (3.15):

(hys — hagp) (3.15)
hgesc = hasp + =P
Nis

donde hgesc ¥ hysp son las entalpias en los puntos 2 y 1 de la Fig. 3.2, respectivamente,
¥ Mis es el rendimiento isentropico que se obtiene a partir de los datos experimentales

[81]:
Nis = —0.0768075 + 0.0002262 - N + 0.0086155 - 1075 - P, + 0.217404  (3.16)
-1075 - P,

(con las presiones en bar). Esta correlacion se obtiene mediante el programa de
estadistica [82] con un grado de correlacion R? = 82.8%.
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El valor de h,4 se obtiene mediante una ecuacion de ajuste en funcioén de P, y
del valor de la entropia en el punto de aspiracion, .

has = f(Pe,s,) (3.17)
sy =f(Pe,h

Seasp

La ecuacion de ajuste la hemos obtenido a partir de los datos de la libreria
Refprop y mediante una funcién desarrollada en Matlab.

3.5 MODELO DE LOS INTERCAMBIADORES DE CALOR

La dindmica de los sistemas de compresion de vapor estd determinada
principalmente por los intercambiadores de calor que lo constituyen [74]. Por ello, el
objetivo principal de su modelado consiste en poder representar lo mas fielmente
posible su comportamiento, tanto en estado estacionario como durante los transitorios.
Por otra parte, estos transitorios pueden ser suaves o intensos, por lo que el modelo debe
poder predecir ambos tipos de transitorios con la mayor precision posible.

El evaporador y el condensador utilizados en la instalacion son del tipo carcasa-
tubos. En el caso del evaporador el refrigerante fluye por el interior de los tubos
mientras que en el condensador fluye por el exterior. En éste, el flujo es una
combinacion de contra-corriente y de flujo cruzado, siendo dirigido por los ‘bafles’
instalados a tal efecto con el objetivo de mejorar la transmision de calor, Fig. 3.5:

Entrada a Salida de
los tubos la carcasa

‘ot
d L, E , I

— 1

="
s
t

Entrada a la Salida de
carcasa los tubos

Fig. 3.5 Intercambiador carcasa-tubos con ‘bafles’ incorporados

El modelado de este flujo puede simplificarse considerando bien un flujo
puramente contra-corriente o puramente de flujo cruzado. Pero mientras que ambos
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enfoques proporcionan resultados similares en cuanto a exactitud, el modelo
contracorriente permite determinar mejor el perfil de la evolucidn de la temperatura del
agua a lo largo del intercambiador [83]. Por todo ello es por lo que tomamos este tipo de
flujo como aproximacion del flujo real.

En los procedimientos de modelado de los sistemas de compresion de vapor
siempre se efectiian aproximaciones que simplifican las ecuaciones y que proporcionan
resultados aceptables [84]. En cuanto a los intercambiadores de calor como los que
empleamos, su dinamica se puede describir matematicamente por las ecuaciones de
conservacion de la masa, del momento y de la energia, por lo que con objeto de obtener
un modelo que refleje la dindmica del sistema y que se pueda tratar matematicamente,
se efectian una serie de suposiciones simplificadoras, que son:

e el caudal de refrigerante es el mismo a lo largo de toda la instalacién
el flujo del fluido se considera unidimensional,
se desprecia la pérdida de carga a lo largo del equipo, (lo que permite obviar
la ecuacion de conservacion del momento), y la presion es solo funcion del
tiempo,

e se desprecian las pérdidas de energia potencial y cinética,

e las propiedades del refrigerante en cada zona del evaporador se consideran
constantes en cada paso de tiempo, tomandose sus valores medios,

e el proceso de expansion en la valvula termostatica es isoentalpico,

e 1o hay conduccién de calor en el fluido en la direccion axial,

e se desprecian las fuerzas de friccion viscosas,

e 1o hay conduccion de calor axial en la pared del tubo, y tampoco hay
variacion de temperatura a lo largo de la seccidén recta, que se supone
constante,

e se desprecian las pérdidas de calor por la carcasa,

e 1o se tiene en cuenta la capacidad térmica ni almacenamiento de masa en las
zonas con vapor,

e los volumenes de vapor y liquido saturado en la region de dos fases estan
conectados por las relaciones dadas por la fraccion media de huecos [85],
como se vera mas adelante al obtener las ecuaciones del modelo,

e las dos fases estan en equilibrio termodinamico

En lo referente a los enfoques que usualmente se emplean para modelar los
intercambiadores de calor, tenemos dos formulaciones principales que se diferencian en
la manera en que se trata el refrigerante. Una es la de los limites méviles (LM), y la otra
es la de los volumenes finitos (VF). Recordando brevemente lo que vimos en el capitulo
2, en la formulacion de limites-moviles el intercambiador de calor se divide en un
nimero de zonas que representan regiones en las que el refrigerante se encuentra en los
diferentes posibles estados [86, 87, 88, 89, 90]; la formulacion se caracteriza porque las
delimitaciones o fronteras entre las zonas se mueven con el tiempo en el interior del
intercambiador. Puesto que los coeficientes de transmision de calor y la densidad del
refrigerante cambian significativamente de una zona a otra, se debe calcular la longitud
de cada zona para poder predecir el intercambio de calor asi como la presion y la masa
del refrigerante, lo que se consigue con este modelo. Las propiedades del refrigerante
son los valores medios en esas zonas. En cambio, en la formulacion de los volimenes
finitos, el intercambiador de calor se divide en un niumero fijo de volimenes de control
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de las mismas dimensiones, [91]. Las ecuaciones de conservacion se discretizan en esos
volimenes de control obteniéndose asi un sistema de ecuaciones diferenciales
ordinarias. El método de los volimenes finitos es mas exacto, pero requiere mayor
tiempo de ejecucion; sin embargo el método de los limites modviles es mas rapido y
conserva un grado de exactitud similar.

3.51 MODELO DINAMICO DEL EVAPORADOR

En este apartado se desarrolla un modelo dindmico para el evaporador de carcasa-
tubos de la instalacion, con el objetivo de simular la evolucion de las variables de
interés, tanto cuando varian las condiciones de trabajo como cuando permanecen
estacionarias. En el caso del evaporador, lo mas frecuente es tener dos zonas, Fig. 3.6: la
zona de evaporacion L;.(t) (o zona bifasica), y la de recalentamiento, L,.(t). En Ila
figura, la entalpia de entrada del refrigerante es hee > hy, y la calidad del vapor en la
entrada es x; = 0. Se trata del caso frecuente en que tras el ligero subenfriamiento que
experimenta el refrigerante en el condensador, y tras su paso por la valvula de
expansion (considerada isoentalpica), la entalpia del refrigerante es tal que la calidad del
vapor esta entre aproximadamente 0.23 y 0.38 (como veremos en el cap. 3). Se ve
también que el refrigerante se evapora por completo y la entalpia en la salida del
evaporador es hge > hg.

Lie(® Lae(t)

x; >0
1My, Ree My, hse

Fig. 3.6 Zonas en el evaporador

Ademas del caso anterior, en el evaporador podrian darse otras variantes. Asi,
existen evaporadores en cuya entrada hay liquido subenfriado y en la salida vapor
recalentado. También puede darse el caso en que en la salida exista un deposito
acumulador, el cual contiene una mezcla de liquido y vapor, de modo que en su salida
siempre hay vapor saturado. En esta situacion la zona de vapor recalentado puede
desaparecer debido a cambios repentinos, con lo que en el intercambiador solo queda la
zona bifasica, y en el deposito acumulador estan las dos zonas de vapor y liquido
saturados. En la practica, y durante los transitorios intensos, puede ocurrir que algunas
de dichas representaciones (o modos) se sucedan [125]. Recientemente también, se han
efectuado trabajos para modelar las conmutaciones entre los diferentes posibles modos,
los cuales se ocasionan principalmente durante las puestas en marcha y paradas de la
instalacion, [92, 99]. Pero aqui abordaremos solamente el caso de evaporador de
expansion seca con las zonas de evaporacion y recalentamiento mencionadas, es decir,
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con X; =0, hee 2 h y hge > hg; la condicion x; = 0 supone tener en cuenta la
posibilidad de que el refrigerante pueda ser subenfriado de modo que la calidad del
vapor en la entrada sea x; — 0.

3.5.1.1 ESTRUCTURA DE ENTRADAS Y SALIDAS DEL EVAPORADOR

La estructura de entradas y salidas se muestra en la Fig. 3.7, que se corresponde
con el esquema del modelo de limites méviles de la Fig. 3.6, donde vemos que el
refrigerante entra en el evaporador con un caudal m, y con una entalpia hge, que
tomamos como entradas del sistema (el caudal del refrigerante en la salida es el mismo
que el de entrada). Las otras entradas son la temperatura y caudal del glicol y el grado
de recalentamiento GR. Los demads términos mostrados en el esquema son resultados o
salidas del modelo.

La soluciéon del problema dindmico también requiere de las caracteristicas
geométricas y las propiedades termofisicas del refrigerante. Las propiedades de los
fluidos en dichos volumenes son las propiedades medias en cada paso temporal.

| Caracteristicas geométricas |

Entradas: ﬂ Salidas:

mr,ee Ll
hr,ee Pe
Mg ee |:> Evaporador |:> Bse
Tg,ee Tt,evap
GR Tt,rec

variables dependientes

ﬁ mle

| Propiedades [Itermofisicas del refrigerante y fluidos secundario |

Fig. 3.7. Entradas y salidas del evaporador

3.5.1.2 METODO DE LAS ECUACIONES DIFERENCIALES EN DERIVADAS PARCIALES
(EDP) PARA EL MODELO DEL EVAPORADOR

El modelo de evaporador que empleamos para la simulaciéon es un modelo
parcial de un intercambiador carcasa-tubos, en el cual el refrigerante fluye por el interior
de los tubos. El fluido secundario es agua glicolada, y fluye por la parte de la carcasa.
La formulaciéon matematica que empleamos es la de los limites-méviles (LM), que se
basa en la evolucion temporal de las longitudes (o volimenes) de las zonas de
evaporacion L., y de recalentamiento L,., Fig. 3.6.

Para describir la dindmica de los intercambiadores de calor con flujo bifasico se

emplean los principios de conservacion de la masa y de la energia, y la 2.% ley de
Newton. Esas leyes se formulan mediante las ecuaciones de Navier-Stockes (una para la
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conservacion de la masa, otra para la conservacion de la energia y tres para la
conservacion del momento), [93, 94]. Por tanto, en cada zona se plantean las ecuaciones
de continuidad, que debido a las suposiciones simplificadoras anteriores se reducen a las
ecuaciones diferenciales unidimensionales en derivadas parciales (3.18), (3.19) y (3.20).
La ecuaciéon (3.20) de conservacién del momento no la emplearemos por haber
despreciado la pérdida de carga en el intercambiador.

dp  d(pu) _ (3.18)
E+ 0z =0
d(ph—P) d(puh) 4 (3.19)
T + 9z - D—inam (Tt Tr)
apu) dpu>) 4 1 (3.20)
T P T L

En cuanto a las paredes del tubo por el que fluye el refrigerante, la ecuacion de
conservacion de la energia simplificada, en la que se desprecia la conduccion de calor
axial, viene dada por:

aT,
mtc S = O(in‘r[Din(Tr - Tt) + O(exT':Dex(Tg - Tt)

(3.21)
Pt gt

Las tres ecuaciones anteriores (3.18), (3.19), y (3.21) se aplican a las dos
regiones del intercambiador (Fig. 3.6), obteniéndose asi un sistema de seis ecuaciones
diferenciales en derivadas parciales, (EDP). La dependencia espacial de dichas
ecuaciones se elimina por integracion a lo largo de la longitud de cada zona aplicando la
regla de Leibnitz para derivacion de integrales con limites dependientes del tiempo,
(3.22):

23(0) 2(0 (3.22)
f 0f(z,t) dz = % f £z, O)dz| — £z, (©), ) d(z, (D) d(z4 (1)

at dt iz 0.9 dt

z3(0) Z1(t)

En las siguientes secciones se efectia dicha integracion con lo que se obtiene un
sistema de ecuaciones diferenciales ordinarias globales (EDO) y con ellas el modelo del
sistema en funcion de los modos dindmicos, que incluyen tanto las propiedades del
fluido como las del intercambiador.

3.5.1.3 CONSERVACION DE LA MASA DEL REFRIGERANTE: ZONA BIFASICA
Después de multiplicar la ecuacion (3.18) por la seccion recta del tubo, Agp,, la

EDP para la conservacion de la masa queda:

0pAsre + o, -0 (3.23)
at 0z
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donde p es la densidad del fluido. Para eliminar la dependencia espacial se integra cada
término entre los limites L = 0 a L = L,,. Aplicando la regla de Leibnitz se obtiene:

Lie (3.24)
f%dZ=A ilee dz| — A L

It sr,e dt 0 p sr,epV le
0

= Asr,e [lee + lee - pVLle]

Para el desarrollo del ultimo corchete en la derecha tenemos que aplicar la
expresion para la densidad media de la mezcla vapor-liquido en la zona bifasica

p=pvy+p(l—y) (3:25)
siendo v la fraccion media de huecos, cuyo concepto se comenta en el Anexo A.
La integral del segundo sumando de la ecuacion (3.23) es inmediata

L1 9 ) (3.26)

donde m;, es el caudal del refrigerante en la linea intermedia de separacion entre la
zona bifésica y la de vapor sobrecalentado, Fig. 3.6.

Operando obtenemos:

dL dp dP., (3.27)
Agre (y—D(pv —pL) e u ) i

dt ar, ) e Tqe
+ (pv — pL)LleY] + ri]r,ie - Ihr,ee =0

dpy
+ (d_Pe (1 —Y) +

3.5.1.4 CONSERVACION DE LA MASA DEL REFRIGERANTE: ZONA DE
RECALENTAMIENTO

Partiendo de la misma ecuacién de conservacién que para el caso anterior,
(3.18), eliminamos por integracion la dependencia espacial correspondiente a la zona de
recalentamiento. La integral del primer sumando entre L = L. @ Ly = Lye + Ly €8:

Lie+Lze LietLze (328)
apAsr d 1 f i
f it dz = Asr_e a f pdz — pr,se(Lle + LZe) + pyLlie
Lie Lie

= Asr_e [OZeLZe + pzelze + pVLle]
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Para desarrollar esta ecuacion hay que tener en cuenta que la densidad media del
vapor en esta zona es

Pze = P(Pe, hze) (3.29)

y que el valor medio de la entalpia se toma como la media entre los valores de entrada y
salida, es decir,

hje + hge (3.30)
2e = 5
2
Operando obtenemos:

dLie  (0pze dpze| dhy dP, (33D

A - 0.5 —

sr_e (pV p2e) dt + ( 6Pe + ahZelpe dPe 2e dt

dp, dh . .
+ (O.S ahz: pe> LZed—:e] + My ge — Myje =0

3.5.1.5 CONSERVACION DE LA ENERGIA DEL REFRIGERANTE: ZONA BIFASICA

Después de multiplicar los dos términos de la ecuacion (3.18) por la seccion
recta del tubo queda:

9(pAsreh — AgrePe) N d(rhh) (3.32)

ot 0z

= T[Din,leain,le(Tt,le - Tr,le)

Empleando de nuevo el método de eliminacién de la dependencia espacial por
integracion a lo largo de la zona bifésica, la integral del primer sumando del término de
la izquierda de la ecuacion (3.32) es:

Lie 9pAg, oh [d Lie . (3.33)
————dz = A4, —f phdz — pyhyL
J;) at sr,e dt 0 le
Para resolver la integral del término de la derecha empleamos la expresion
ph = pyhyy +pLh (1Y) (3:34)
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Al integrar aparece el valor de la entalpia en el punto intermedio (de separacion
entre las dos zonas), h;e, para el que tomamos el valor del vapor saturado, hy.

Operando se obtiene

dL (3.35)
Agre [(pLhL —pvhy)(1 —vy) die
d(p.hy) d(pyhy) dP,
+<T&(1—Y)+TPE(Y)—1 LleE

+ (pVhV - pLhL)YLle] + rhr,iehie - 1’.nr,eehee
Lie

L_Te (Tt,le - Tr,le)

= ain,leAin,e

3.5.1.6 CONSERVACION DE LA ENERGIA DEL REFRIGERANTE: ZONA DE
RECALENTAMIENTO

Partiendo de nuevo de la ecuacidon de conservacion de la energia (3.32), se
integran sus términos entre los limites L = Ly, a Lt = Ly + Lye. Aplicando la regla de
Leibnitz a la integral del primer sumando del término de la izquierda tenemos que:

L1e+LZea AR d Liet+Lze (3.36)
p . . .
f ot dz=A a J- phdZ - pr,sehse(Lle + LZe) + pVhVLle

1e Lie

d .
=A [a (p2ehzelze) + pVhVLle]

donde Lo + Ly = 0, y donde se deben emplear las ecuaciones (3.29) y (3.30), teniendo
en cuenta ademas que h;e = hy.

Operando obtenemos:

dL (3.37)
Asr,e {(thv - pZehZe) Fle

apZe d P2e th th dpe
—+05-— h 0.5— —1|Lye—
+ (ape 05, p, AP ) 2 T 02735, Pze 2¢ 74
dp dh . .
+0.5 <5 hz: o hye + pZe> Lae % } + mr,sehse - mr,iehie
LZe

= Qjn,2eAin,e K (Tt,2e - Tr,Ze)
e
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3.5.1.7 CONSERVACION DE LA ENERGIA EN LAS PAREDES DEL TUBO

Para la suposicion de conduccion unidimensional a través del tubo, se puede
suponer que la temperatura del mismo es uniforme en cada una de las zonas por las que
fluye el refrigerante. El gradiente de temperatura de la pared depende de los flujos de
entrada y salida de calor de la siguiente manera:

oT, (3.38)
meiCor5p = njhing (Tej = Tej) + esjAenj (Taj = Tej)

con j = le,2e, (zonas de evaporacioén y recalentamiento respectivamente), segin la
zona del evaporador considerada. En nuestro caso, las temperaturas de los fluidos en
cada zona se toman como la temperatura media entre la entrada y salida de la zona
considerada.

Al igual que para las anteriores ecuaciones de conservacion, aqui también se
elimina la dependencia espacial mediante integracion a lo largo la longitud de la zona
considerada.

a) Zona de evaporacion

En la zona bifésica, la integral del término de la izquierda de la ecuacion de
conservacion al aplicar la regla de Leibnitz es:

Lie Lie (3.39)
JT; d dL;e
mt,1ecptﬁdz = Myg16Cpt at Tydz — (TtlLle)T
0 0
d dL,
= My1Cpt [a (Tt,1eL1e) - (TtlLle) d_te]
th,l dLl
= mt,lecpt Te (Lie) + Ti1e d—te
dLle]
—(T ——
( tlLle) dt
Los sumandos del tltimo término Ty 1, % y (Telw,.) % se cancelan entre ellos

si consideramos que la temperatura del tubo en el extremo de la zona bifasica
T¢l=1,, coincide con la temperatura media de esa zona Ty 1. Segln esto queda:

Lie (3.40)
th,le

] My 1eCp¢ It dz = Mg 1eCpp e at Lie
0

Juntando este resultado con la integral del segundo término de la ecuacion (3.38)
resulta:
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th,le

Mg 1eCPe e [T]

(3.41)

Lle
= o(in,leAin_le L (Tr,le - Tt,le)
Te

le
+ O(ex,leAex,le LTe (Tg,le - Tt,le)

donde my 1 = mge Lie/Lre.

b) Zona de recalentamiento

En la zona de recalentamiento, la integral del término de la izquierda de la
ecuacion de conservacion al aplicar la regla de Leibnitz es:

Lietls 3.42
e e aTt ( )
f mt’ZeCpt E dZ
Lie
! LietLze

= mt,ZeCpt,Ze a f Tt,ZedZ - (TtlLle+L28) (d_te Te)
Lie
dL, d dL,
+ (TtlLle)d_te = My 2¢Cpt2e [a (Tt,ZeLZe) + (Tt|L1e)d_te]

También aqui consideramos que la temperatura del tubo en el extremo de la zona
le, T¢lr,,, es igual a la de la media de la zona bifésica, T;qe. En este caso no se concreta

ningan valor para Ti|y,, +1,, pues el sumando se anula al ser Ly¢ + Lye = 0.

Juntando el resultado anterior con la integral del término de la derecha de la
ecuacion de conservacion (3.38) obtenemos:

(Tere — Tize) . dT; 2 (3.43)
My 26CP2e L
2e

le dt

L,
= [ain,ZeAin,Ze L_Te (Tr,Ze - Tt,Ze)
e

L
2 (Tg,Ze - Tt,Ze)]

+ O‘ex,ZeAeX_e L
Te

donde myze = mye Loe/Lre.

3.5.1.8 MODELOS PARA LA TEMPERATURA DEL TUBO DEL EVAPORADOR

La suposicion arriba mencionada tanto para la zona bifésica como para la de
recalentamiento, por la que T¢|r,, = T e, €s adoptada por una mayoria de autores [94,
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95, 96 , 97]. Pero existen otras aproximaciones basadas en que al ser variables los
limites entre las zonas, las temperaturas pueden tomar el valor de la zona de la derecha,
o el de la izquierda, o bien, un valor medio. Un enfoque consiste en que el valor en la
zona intermedia depende del signo de la variacion temporal de la longitud de la zona
bifasica de modo que, [98,114]:

L 3.44
T¢ly,,, = Tize cuando >0 (344)
Tl =T do e _
tIL1e = Ty 1 cuando T

y que denominaremos ‘sencillo con derivadas’.

Un segundo enfoque consiste en tomar la temperatura media entre los valores de
las zonas adyacentes [113], que es considerado como un modelo numéricamente
robusto:

1 (3.45)
Tely,, = > (T1e + Tize)

Y un tercer enfoque a considerar es el propuesto por Zhang [127], que consiste
en tomar la media ponderada entre las temperaturas adyacentes:

L, Ly (3.46)
Tely,, = ﬁ Ti1e + ﬁ T 2e
,e ,e

que es mas cercana a la situacion real. Esta ecuacién tiene la misma ventaja que la
(3.44) pero es una funcion continua y suave. Ademads seria adecuada para estudiar los
casos en que desaparece la zona de recalentamiento, pues evita errores como el que se
produciria en la (3.43) cuando L, — 0.

Para aplicar los modelos mencionados tenemos que reescribir las ecuaciones
para las zonas bifasica (3.41), y de recalentamiento, (3.43), de un modo mas general, y
sin la suposicion efectuada de que Ty|y,, = Ty 1e, con lo que queda para la zona bifasica:
Tere — Tile,, (3.47)
Lle

= ain,leAin_e (Tr,le - Tt_1e) + aex_leAex_e (Tg,le - Tt,le)

mCpy Tt,le + L1e

y para la de recalentamiento:
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. tle,. — Tez (3.48)
m,Cp; [Tt,Ze < 1L2 =5
e

= o(m ZeAm e(Tr 2e Tt,Ze) + o(ex_ZeAex_e(T 2e Tt,Ze)]

Estas dos tultimas ecuaciones seran las empleadas en nuestro codigo y en las que se
sustituiran las (3.44), (3.45), o (3.46) para comparar los resultados del modelo y ver qué
modelo es el mas adecuado.

3.5.1.9 RESOLUCION DEL SISTEMA DE ECUACIONES DIFERENCIALES: COMBINACION
ALGEBRAICA DE LAS ECUACIONES DEL MODELO

Hemos visto que el modelo del evaporador consiste en seis ecuaciones de
conservacion, tres por cada zona, y en cada zona una ecuacion de conservacion de la
masa, otra para la energia del refrigerante y otra para la energia de las paredes de los
tubos. Pero algunas de las variables que aparecen en las ecuaciones no se pueden medir
(facilmente) en un experimento real, y tampoco se pueden calcular mediante relaciones
matematicas, como la fraccion media de huecos o la longitud de las diferentes zonas.

Por otra parte, las incdgnitas son las cinco derivadas temporales explicitas
Ly, P, ﬁr_se, Tt_le y Tt_Zey por lo que mediante operaciones algebraicas podemos eliminar
las variables que sobran y formar un sistema de ecuaciones explicito. Para ello se
elimina 1, ;. de las ecuaciones de conservacion de la masa, y su valor se sustituye en
las de conservacidn de la energia.. De esa manera obtenemos un modelo no lineal con
las cinco ecuaciones diferenciales ordinarias siguientes, que contiene solo las cinco
incognitas mencionadas:

Agre - pr - (hy —hy)(1 —y)Lye (3.49)
d(pphy) dpL d(pvhy) dpy
{[ ap, ] 1-y)+ [d—Pe ap, hv] )

- 1} Asr,e ' Llepe

. Ly
= rnr,ee(hee - hV) + Ajn,1e * Ain,e (L_Te> (Tt,le - Tr,le)
e

+ pL(hL - hV)Asr,eYLle
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[(pLhV - pZehZe) + (pV - pL)(Y)hV]Asr,eLle (3-50)
0pze 9pze (dhv) (dhv)
ST 0S5, (GR) | hee + 05 () pee

Pe
1L+ [T @)+ )] e A

ap2e
05 (ahze

> ' h2e + O-SPZe Asr,eLzhr,se

Pe

= mr,eth - mr,sehr,se + Qjp,2e Ain,e L (Tt,Ze - Tr,Ze)
Te

- (pV - pL)hVAsr,eYLle

[(pv = p2e) + (pL = pv) - (1 = V)]AgreLie (3.51)
+ {[(dp )=+ () )]

apZe 6p2e th -

+ +0.5 ( ) Loet Agr P,

[( Pl Ohgelp, ) \dP. /| 2e)eree

dp, .
+0.5 <6h . )Asr_eLZehr_se
2elp,
=My g — ri’1rse = (pv — pL)Asr_eYLle
mtcptTt,evap = O(ex,leAex,e Tg,le - Tt,le) - O(in,leAin,e(Tt,le - Tr,le) (3'52)

Te1e — Tt2e> (3.53)
Lye

mtecpte ( Lle + mtecpteTt 2e

= aex,recAexfe (Tgfze - thZe) - O(infzeAinfe (thze - Tere)

Estas ecuaciones pueden escribirse en forma matricial:

Ziie Zize O 0 0 [ Li] ffie+pulhy —hy)Ageils] (59
Z21,e  Z22e Z23e 0 0 Pe fize — (pv — PL)hVAsr,eYLqI

Z31,e 232 733 0 0 1:lse = f13,e - (pV - pL)Asr,eYLl |

[ 0 0 0 Zyme 0 [T l fige J

lzsse 0 0 0 zgsellq fise

y de forma mas compacta:
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[Zel[%e] = [fe(xe, ue)]

Los términos zjj. y fije se muestran en las dos tablas siguientes, y son los
coeficientes del modelo del sistema de compresion. Conforme veremos mas adelante
(apartado 3.6.4), es frecuente efectuar la aproximacion y = 0, y adoptaran otra forma

cuando desarrollemos V, (apartados 3.6 y 3.7).

Tabla 3.4 Coeficientes z;; . (y = 0).

Zi1e Asr epL(hL - hV)(l - Y)

Z12,e d(pLhy) dpy d(pvhy) dpv
{[ dPe _d_Pth“ (1_Y)+[ dpe }( ) } sre

Z21,e [(pLhV — pZehZe) + (Pv — pL)(Y)hV]Asr e

Z22,e {KaPZe > 4105 <apze
dP, hze dhye

dh ah
] ) (dpv)] -0.5(hy s — hy) + 0.5p5e (d_PZ) - 1} Agr olge

+ [d (1 - ) + _(Y)] Asr thLle
a
Z23e [0.5 ( agze ) -0.5(hy g0 +hy) + o.5p2e] Agr oLoe
2e'p,

Z31,e [(Pv pZe) + (pL Pv) (1 — Y)]Asre
9p2e
) o3 G

{0 (ol (]

)]
o, dPe 2e (sree

a
Z33,e 0.5< P2e >Asr_eL2e
Pe

Zyse Mee Cpte

oh,,

zZ Toie — Tio

ste mtecp,te( eL e)
2e

ZSS,e mtecpte

Las expresiones generales de z,, .y zs; . de deducen de (3.47) y (3.48).

Tabla 3.5 Términos f;;. (¥ = 0).

f . Ly
1Le mr_ee(hee - hV) + Qin_1e Ain_e ( e) (Tt le — r,1e)

L2e

f.

21e . . . _

mr,eth - mr,sehr,se + Qinze * Aine L (Tt,2e Tr,2e)
Te

1:31,e Ii1r,ee - ri'lr,se
f41,63 O‘ex,leAex,e Tg,le - Tt,le) - O(in,leAin,le(’I‘t,le - Tr,le)
fSl,e aex,zeAex_e (Tg,Ze - Tt,Ze) - ain,ZeAin_e(Tt.Ze - Tr,Ze)
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En el desarrollo anterior vemos el término correspondiente a y. Ya vimos en la
revision bibliografica que normalmente ese término se desprecia pero que es
conveniente incluirlo cuando se busca un modelo mas robusto, y en particular cuando se
quiere obtener modelos en situaciones en que algunas zonas aparecen o desaparecen.

En el sistema de ecuaciones (3.54) hemos colocado los términos con la derivada
temporal y en la parte derecha, junto con los términos fje, pues todavia no hemos
determinado la expresion de y, y por tanto tampoco la de su derivada. Mas adelante
(apartado 3.6), veremos que sus expresiones dependen, por una parte, del método con
que obtengamos Y, y por otra, del nimero de zonas existentes en el evaporador (o en el
condensador). Asi, por ejemplo, cuando el evaporador tiene las zonas de evaporacion y
recalentamiento, (sistema de ecuaciones (3.54)), al calcular y aparecen términos en P, y
hee, por lo que al reagrupar términos, a los coeficientes Z12e Z22,e Y Z33 ¢ SE l€s sumaran
términos en P, mientras que a los coeficientes fi1e:f12e ¥ fi3e se les sumardn términos
en hge. Pero cuando el evaporador tiene una sola zona de evaporacién, no solo cambia
el sistema de ecuaciones (que pasa a tener solamente tres incognitas), sino que al
calcular y aparecen términos en P, hge y e, por lo que quedaran alterados los
correspondientes coeficientes zjje y fjje. Por tanto, tras incorporar las diferentes
expresiones para y, y con sus respectivas derivadas desarrolladas, analizaremos los
resultados proporcionados por el modelo en cada caso, es decir, segun las diferentes
expresiones de y, y seglin si incorporamos o no sus respectivas derivadas temporales y.

3.5.2 MODELO DE LA LINEA DE DESCARGA

El interés en modelar la linea de descarga es debido a que propicia un
enfriamiento del refrigerante en la linea de descarga de magnitud considerable. Esto es
debido a la longitud de la linea junto con la diferencia de temperatura entre su superficie
y el ambiente, que provoca una disminucién importante de la temperatura desde la
descarga del compresor hasta la entrada al condensador.

La Fig. 3.8 muestra una imagen termografica de la linea de descarga en una
condicién de operacion, donde se puede apreciar que desde la descarga del compresor

hasta la entrada al condensador se pueden tener temperaturas elevadas.

101.4°C

I
[S)
=]

T T T
3

N
1
Q T —
O

Fig. 3.8 Imagen termogréfica de la linea de descarga.
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Descripcion del modelo dinamico

La linea de descarga es el tramo 2-2° que vimos en la Fig. 3.2 y se representa en
la Fig. 3.9. Este tramo se modela como una tuberia con vapor recalentado, por lo que se
aplicaran las ecuaciones de conservacion antes vistas.

Tr,ed Pd
Tr,d

Fig. 3.9. Tuberia descarga

De modo similar a lo efectuado en los tramos de los intercambiadores de calor,
consideramos que la temperatura del tubo es uniforme a lo largo del mismo, asi como su
temperatura superficial, incluyendo el separador de aceite. También se usa como
aproximacion para la temperatura del refrigerante la media aritmética a lo largo de la
linea, y se emplea ese valor para la estimacion de las propiedades. Asimismo se
desprecia la pérdida de calor por conduccion a lo largo de la linea debido a accesorios.

3.5.2.1 CONSERVACION DE LA MASA: TUBERIA DE DESCARGA DEL COMPRESOR

Al aplicar la ecuacién de continuidad (3.18) en este tramo de tuberia y
multiplicar primero por la seccion recta queda:

(3.56)

apAsr,d + arhr

at 9z 0

Integrando entre los limites de este tramo, L = 0 y L = Lg, y aplicando la regla
de Leibnitz obtenemos:

dpgl \dP. 1 apd| dhyg 1 apd| dhyy 57
Ao oLy (204 ey Za g (2Pd SAL Ly (2Pd
sr.d d(apc hd) ac T20ena\Gngl, JTar T2t \Gngl, ) Tar

+rhsd—rhed=0

Aqui también hemos tomado el valor medio de la entalpia en la tuberia de
descarga, hy = 0.5(hgq + hgq) y la densidad se obtiene a partir de pg = p(P., hq). La
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entalpia en la entrada de la tuberia hoq4 es la de descarga del compresor, por lo que es un
dato.

3.5.2.2 CONSERVACION DE LA ENERGIA: TUBERIA DE DESCARGA DEL COMPRESOR

dp. 1 dpq dhgg (3.58)
hg — 1) <+ Asrstd< hd+pd> :

0pq
Asralta < dt dhy dt

1 dpq dhe ) )
+ EAsr,st,d ohy hq + pg a T Mgghgq — Megheq
Pc

= tinaAind(Tea = Tra)

La entalpia heq es la del punto 2 en la Fig. 3.2 y se obtiene a partir de la
ecuacion (3.15).

3.5.2.3 CONSERVACION DE LA ENERGIA: PARED DE LA TUBERIA DE DESCARGA

La ecuacion de conservacion de la energia incluye en este caso la transmision de
calor por radiacién desde la tuberia al aire circundante, pues la diferencia de
temperatura entre la superficie de la tuberia y el ambiente, Fig. 3.8, hace que esa
contribucion sea bastante significativa:

0Tyq
Pt g

3.59
= O(in,dAin,d(Tr,d - Tt,d) + O‘ex,dAex,d(Tamb - Tt,d) ( )

+ [Lt,d TECT Dext,d "0+ Lsep,d TECT Dext_sep Y ] (Tt[,l-d

mtrdC

4
- Tamb)

Las superficies interior y exterior incluyen las correspondientes a la tuberia y al

separador de aceite, y los coeficientes de pelicula interior y exterior se toman iguales

tanto para la tuberia como para el separador.

En principio, con las ecuaciones anteriores se podria formar un sistema de
ecuaciones diferenciales ordinarias de tres ecuaciones y tres incognitas:

Z'11,d z' 12,d f! 11,d (3.60)
Z’21,d z' 22, d f’ 21,d
0 z'33.d Ttd f'314

donde los término z'j; 4 y f'jj 4 se indican en las Tabla 3.6 y Tabla 3.7 respectivamente:
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Tabla 3.6 Coeficientes z';; 4

7’114 dpq
H Agraliea <0P hq — 1)
c'h
z' d apd
1 0.5+ Agr gLl <ahd| hg + Pd)
Pc
z' 214 dpq
: ALy <—
=
d
z' 324 1 6Pd|
’ —ALg | =—
2 <6hd b
z'334 M 4Cpta

Tabla 3.7 Términos f;; 4

f'114 dpq dheg
—0.5A54Ltq ﬁ| hq + pq di ed = Nsa) + inaAina(Tea — Tra)
d P,
f'12,4 0pq| \dheq
’ —0.5AL
d ahd| dt
f’13,cl ain,dAin,d(Tr - Ttd) + O(ex,dAeX,cl(Tamb Ttd)
+ [Lt,d TETT Dext,d "o+ Lsep,d terme Dext_sep ‘o ] (Tt‘,ld - T:mb)

Pero si hacemos la aproximacion de considerar que la presion en la tuberia de descarga
es la de condensacion y por ello la tomamos como dato, el sistema de ecuaciones que

queda es:
led ] [fnd (3.61)
Z22,d Ttd f12 d
Los términos z; 4 y fjj,q se indican seguidamente:

Tabla 3.8 Términos Zij,d y fij,d

Z11d 0.5 (z'11,4 + 2 22,4)

Z12,d 0

Z21,d 0

Zy2.d z'334

f114 (f'114 +1'214) — 0-5(2'12,d + Z,22,d)hed — (2’114t Z'21,d)pc
fo14 314

3.5.3 MODELO DINAMICO DEL CONDENSADOR

En este apartado desarrollamos un modelo dindmico parcial para el condensador
de la instalacion, que es del tipo carcasa-tubos, en el que el refrigerante fluye por el

81




Capitulo 3

exterior de los tubos mientras que el agua de condensacion lo hace por el interior. Al
igual que para el evaporador, el flujo es una combinacion de contra-corriente y de flujo
cruzado, estando dirigido por los ‘bafles’ instalados a tal efecto con el objetivo de
mejorar la transmision de calor, Fig. 3.5. Aqui también hacemos la aproximacion de
considerar que el intercambiador es de flujo en contracorriente, [83]. Efectuamos las
mismas suposiciones simplificadoras que en el evaporador y despreciamos el calor
transferido al ambiente.

3.5.3.1 MODOS DE OPERACION

El condensador de un sistema de compresion de vapor puede encontrarse en
diferentes situaciones a lo largo del proceso de trabajo. Lo mas frecuente es que existan
tres zonas, Fig. 3.10. En esta representacion el refrigerante entra en el condensador en el
estado de vapor sobrecalentado, condensa completamente y después experimenta un
cierto grado de subenfriamiento. En este modo de operacion y con el método de los
limites moviles las primeras variables de interés son las longitudes de las tres zonas

Llc: L2c y L3c-

Partiendo de esa situacion pueden darse diferentes tipos de transitorios, Fig.
3.11. Asi por ejemplo, durante el proceso de parada se puede pasar de tener tres zonas
(modo 1) a solo dos: la de recalentamiento y la bifasica (modo 2), o de tener 2 zonas
(modo 2) a tener solo una’ (modo 4, en Fig. 3.12).

Cuando el condensador trabaja normalmente en el modo 2, o puede tener
transitorios frecuentes en ese modo (desde el modo 1), es cuando se dispone de un
colector (botella) en la salida donde se recoge el liquido subenfriado, siendo un flujo
bifasico lo que se tiene en la salida mientras que en la entrada el refrigerante esta
sobrecalentado; esta configuracion es la mas eficiente pues es la que mejor aprovecha la
superficie de intercambio.
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Fig. 3.10 Zonas en el condensador Refrigerante por el exterior de los tubos

Otro posible transitorio del modo 4 al modo 5 en el que solo existe la zona de
vapor sobrecalentado, Fig. 3.12. Esto se puede presentar cuando hay poca carga en el
sistema o cuando la transmision de calor en el equipo es deficiente.

Para describir las conmutaciones entre estos modos hay que disponer del modelo
del intercambiador en las diferentes representaciones posibles para poder después
conmutar entre ellas, [92, 99].

En esta tesis comenzamos por analizar el caso de un condensador con tres zonas
y los transitorios que se producen cuando varia alguna de las entradas de este
subsistema, (descritas en la Fig. 3.3). Para ello desarrollamos seguidamente el modelo
dinamico de este intercambiador.
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Fig. 3.11 Zonas en el condensador durante los transitorios que eliminan la zona de
liquido subenfriado b), o vapor sobrecalentado c).
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a) Modo 4 b) Modo 5

Fig. 3.12 Zonas del condensador durante transitorios, a) solo zona bifésica, b) solo zona
de vapor sobrecalentado.

3.5.3.2 METODO DE LAS ECUACIONES DIFERENCIALES EN DERIVADAS PARCIALES
(EDP) PARA EL MODELO DEL CONDENSADOR

Para el desarrollo de modelo del condensador seguimos el mismo procedimiento
que en el caso del evaporador, por lo que en cada una de las tres zonas se plantean las
ecuaciones de conservacion (3.18) y (3.19) y la ecuacién de conservacion de la energia
para las paredes del metal, (3.21).
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3.5.3.2.1 CONSERVACION DE LA MASA DEL REFRIGERANTE: ZONA DE VAPOR
SOBRECALENTADO

Después de multiplicar (3.18) por la seccion recta del tubo, Ag;. ¢, la EDP para la
conservacion de la masa queda:

OpAse O, (3.62)
ot Tz 0

Se elimina la dependencia espacial al integrar cada término entre los limites

L =0 aL = L;. correspondientes a la zona de recalentamiento del vapor. Aplicando la
regla de Leibnitz se obtiene:

<af_)1c l 6F_)1c

) e 2 oh;¢

Asr,c

1c dt

dhv> dp, (10516

dhe, (3.63)
» dP.) ' dt " \2ah,l,

dL . .
+ (p1c — pV) d_;c] + My — e =0

Para obtener esta ecuacion se ha tenido en cuenta que la densidad media en la
zona I¢ es una funcion de la presion de condensacion y de la entalpia media,

p1c = p(Po hyo) (3.64)

y que la entalpia media en esa zona es:

hee + hye (3.65)
1c = T

3.5.3.2.2 CONSERVACION DE LA MASA DEL REFRIGERANTE: ZONA BIFASICA

De nuevo, para eliminar la dependencia espacial debemos integrar entre los
limites L = L. y L = L,.. Al igual que para el evaporador, la densidad en la zona
bifasica se expresa en funcion de la fraccion media de huecos por lo que queda:

dL dL dp dp dp, (3.66)
Asre [(pv = L)~ + (v = P = + (—d; A=V -+ (y)) Loc
c C

+ (pv — pr) (V) Lac | + e p-Mjc; = 0
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3.5.3.2.3 CONSERVACION DE LA MASA DEL REFRIGERANTE: ZONA DE
SUBENFRIAMIENTO

La EDP para la conservacion de la masa se representa de nuevo por la ecuacion
(3.18). Integrando entre L = L,. y L = L3 y aplicando la regla de Leibnitz resulta:

10
+= P3c
by, 20hsc

Asr,c

dt dt
lap3c
2 0hs,

dhLC> dP, (3.67)
p, dPc ) % dt

dL dL ap
(ch - p3c) ( 1 + ZC) < 6133:

dhg,
3c dt

] + Mg — My, =0
Pc

donde se ha tenido en cuenta que la densidad media en la zona 3c es funcion de la
presion y de la entalpia,

psc = p(P, h3e) (3.68)

y que la entalpia media es:

hic,2c + hsc (3.69)

hse = 2

3.5.3.2.4 CONSERVACION DE LA ENERGIA DEL REFRIGERANTE: ZONA DE VAPOR
SOBRECALENTADO

Aplicando la ecuacion de conservacion de la energia dada por (3.19), asi como la
regla de Leibnitz para eliminar la dependencia espacial en la regiéon de vapor
recalentado obtenemos:

Agrc {(plchlc — pvhy) d(I;tlc (3.70)
[(aplc 10psc dhv) - 1dhy
0P~ 20hy dP et 2 dP, Pic
1 aplc 1 dhec . .
+ (Emhlc + 5 plc) Llc T} + miC,lChV - mechec

L,
= Qjn,c1 (Ain,c L_C> (Tt,lc - Tr,lc)
t,C

dp,
1] bieTqe

3.5.3.2.5 CONSERVACION DE LA ENERGIA DEL REFRIGERANTE: ZONA BIFASICA

Para la conservacion de la energia en la zona bifasica se integra la ecuacion
(3.19) entre los limites de esta zona, y aplicando la regla de Leibnitz y usando el
concepto de la fraccién media de huecos queda:
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dL,. (3.71)
t

dL
Agre {(thv —pohy) d—tlc + (pvhy — pLh) () q
d(pphr) d(pvhy)
+[ ap, V4

dP,
— L, .—
(Y) 1:| 2,C dt

+ (pvhy — PLhL)(Y)LZc} + ¢ chy, — My 1chy

L2c

= Qjn,2¢ (Ain,c L_) (Tt,ZC - Tr,Zc)
tc

3.5.3.2.6 CONSERVACION DE LA ENERGIA DEL REFRIGERANTE: ZONA DE
SUBENFRIAMIENTO

La ecuacién de conservacion de la energia para la region de subenfriamiento
también se puede escribir como la ecuacion (3.19). Empleando el mismo procedimiento
que en los casos anteriores llegamos a la expresion:

1 9p3c dh,  9psc dp, (3.72)
— —=] . —_— . — 1| Lo —
Asr,c{ 2 <p3c + 6h3c b, h3c dt + aPC ha h3c 1 3c dt
1 6p3c dhsc
* E(p“ * hae h3°> 374t

+ (chth - p3ch3c) (T + )} + ri’1schsc - ri‘1ic,2cth

L3
= Ujn,3¢ <Ain,c L_C) (Tt,3c - Tr,3c)
tc

3.5.3.2.7 CONSERVACION DE LA ENERGIA EN LA PARED DEL TUBO

Al igual que en el evaporador, para el caso de conduccién unidimensional a
través de la pared del tubo podemos suponer que la temperatura de la pared es uniforme
en cada una de las zonas. La ecuacién para la variacion de la temperatura de la pared
depende del flujo de calor entrante y saliente tal y como vimos en la ecuacién (3.38).

a) Zona de entrada del vapor recalentado

Aplicando la regla de Leibnitz al término de la izquierda de la ecuacion de
conservacion obtenemos:

Lic Lic 3.73
1 1 dLlc ( )

JdT; d
f mt,1ccptgdZ = My Cpe1 af Tydz — (Tt|L1C)_dt
0

0

Aqui admitimos que la temperatura al final de la zona Ic es la correspondiente a
la zona bifasica de condensacion T;,.. Integrando el término de la derecha de la
ecuacion (3.38) y operando obtenemos:
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th,lc _ (Tt,ZC - Tt_lc) dLlc (3-74)
dt L. dt
= Olex,chex,c(’I‘r,lc - Tt_lc) + O(in,chin,lc(’I‘a,lc - Tt,lc)

mCp¢

b) Zona bifasica de condensacion

En los extremos de la zona bifésica la temperatura del tubo también se toma
como la de esa zona, por lo que al integrar la ecuacion de conservacion queda:

th,Zc

(3.75)
mtcptT = aex,ZcAex,c(Tr,Zc - Tt,2c) + ain.ZCAin,c(Ta,Zc - Tt,ZC)

¢) Zona de subenfriamiento

Siguiendo el mismo procedimiento que en las dos zonas anteriores y tomando
para las temperaturas del tubo en los extremos: Ty 41, = Tz ¥ Telu 41,40, = Tis
queda al integrar:

dTi3c (Tt,ZC - Tt,3c> <dL1c dL2c>] (3.76)
dt Lac dt T dt
= O(ex,3cAex,c(Tr,3c - Tt,3c) + O(in,SCAin,c(F[‘ch - Tt,3c)

mCp¢

Al igual que en el evaporador, también aqui consideraremos las expresiones
resultantes de aplicar diferentes modelos para la temperatura en los puntos de
separacion de las tres zonas, y compraremos los resultados para diferentes situaciones y
tipos de transitorios.

3.5.3.2.8 MODELOS PARA LA TEMPERATURA DEL TUBO DEL CONDENSADOR

Al igual que en el caso del evaporador podemos incorporar los modelos relativos
a la temperatura del metal en los puntos de separacion entre las tres zonas. Asi, las
igualdades similares a las vistas en la (3.44), correspondientes al modelo sencillo con
derivadas, son:

Lic

>0

Tilr,. = Ty2c cuando

dL;.

Ttl,. = Tg1c cuando >0

t (3.77)
d(Llc + LZC) >0

TtlLlc+L2C = T; 3¢ cuando

dt
d(Llc + I-'ZC) <0

TelL,+1,. = Ti2e cuando It
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Las ecuaciones equivalentes a la (3.46), que toman la media entre las temperaturas
de las zonas adyacentes son:

1 3.78
Tt|L1C = E (Tt,lc + Tt,zc) ( )

1
Telo, 41, = 5 (T2 + Ti3c)

El tercer enfoque propuesto por Zhang et al. (127) para el evaporador podemos
extenderlo al condensador y escribir las siguientes aproximaciones:

Ls Lic+ L, (3.79)
Tt|L1c+L2c = _LTCc T e —CLTC - T3¢
Tt|L1C = CL . CTt,lc L CCTt,Zc

Para aplicar los modelos tenemos que reescribir las ecuaciones (3.73), (3.75) y
(3.76) de modo mas general sin las aproximaciones efectuadas de que T|y, = Tipc y
que Telr, +1,. = Tt2c, con lo que queda:

a) para la zona de vapor sobrecalentado:

dTyqc _ (Tt|L1C - Tt_lc) dL;. (3.80)
dt Lic dt
= O(ex,chex,c(Tr,lc - Tt_lc) + 0(in,chin,lc(Ta,lc - Tt,lc)

m;Cpy [

b) para la zona de condensacion:

dTeoe  (Teli,e = Teliyernye Y Ahic . (Toze = TelL,ern,e | dlae (3.81)
+
dt Ly dt Ly dt

= an,ZCAeX,C(TI‘,ZC - Tt,2c) + O(in,ZCAin,c(Ta,Zc - Tt,ZC)

mCpy [

¢) para la zona de liquido subenfriado:

ATuge , (Tehisertae = Toae (dLlC dL2C> (3.82)
dt Lac dt © dt

= O(ex,3cAeX,c(Tr,3c - Tt,3c) + ain,3cAin,c(Ta,3c - Tt,3c)

m;Cp; [
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Estas ecuaciones seran empleadas en nuestro codigo para valorar las nuevas
aproximaciones.

3.5.3.3 RESOLUCION DEL SISTEMA DE ECUACIONES DIFERENCIALES PARA EL
CONDENSADOR: COMBINACION ALGEBRAICA DE LAS ECUACIONES DEL
MODELO

De la misma manera que en el caso del evaporador, hay tres ecuaciones de
conservacion por cada una de las zonas, lo que hace un total de nueve. También aqui,
algunas de las variables que aparecen en las ecuaciones se pueden eliminar, en concreto,
los caudales del refrigerante en los puntos de separacion de las zonas. De esa manera se
reduce el sistema de nueve ecuaciones a siete, en el que las incognitas son las siete
derivadas temporales explicitas de las variables Ly, Ly, Po, hse, Tt_rec, Tt_cond yTt_Sub.
Asi obtenemos un modelo no lineal con las siete ecuaciones diferenciales, que de modo
compacto, pueden escribirse en forma matricial, (3.83):

Ze 0 zize 0 0 0 0 q[Li] (3.83)
Zy1c Za2c Zozc Zzac O 0 0 L,ZC
Z31,c Z32,c Z33c Z34,c 0 0 0 .Pc
Zatc  Zazc Z43c  Zaac 0 0 0 hgc
Zs1c O 0 0 Zssc O 0 ||Te1c
0 0 0 0 0 Zge O Tt,Zc
LZ71,c 272, 0 0 0 0 Z77,c »Tt s
[ fi1c ]
f21,c + (pLhL - pVhV)Asr,cYLZ
f31,c
= far,c + (p — pV)Asr,cyLZ
f51,c
f61,c
L f71,c i
que puede escribirse de modo compacto:
[Zc][%c] = [fe(Xc,uc)] (3.84)

Al igual que en el caso del evaporador hemos colocado los términos con y junto
con los términos fj; .. Mds adelante veremos que seglin la expresion de y que utilicemos
y segun el nimero de zonas existentes en el intercambiador (de acuerdo con los modos
vistos en las Fig. 3.11 y Fig. 3.12), obtendremos unos términos del desarrollo de y que
se afladiran a los z; ¢ y fjj ¢ de (3.83), los cuales se indican en las tablas siguientes:
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Tabla 3.9 Coeficientes z;; . para el condensador (y = 0)

Z11,c p1(hy —hy)
Z13,c 0p1c 10pic| dhy dhy
= h;.—h 0.5—— —1|Ag L
[( 0PC 2 5h1c b dPC ( 1c V) + dPC P1c sr,ctlc
21,c 1ct'v = P3ctL/Asrc
Z (p1chy — p3chp)A
Z22,c [(pvhy — pLh) (¥) + (pr. — P3)hiLlAsrc
Z23,c 0p1c | 10p1c dhv) d(pLhy) d(pyhy)
’ = 1- —_— —-1]|L
[( op, " 29h, ap,) et (Tap, ATV~ 2¢
ap3c 1 apSc dhL)
= —|h L;.|A
( OP, ' 20hs. dP,/ LT3[ Tsme
Z 10p3
e EﬁihL]—GcAsrc
Z31,c p3(h, — h3c)Asr,c
Z32.c p3c(hy, — hSC)Asrc
Z33,c 0p3c | 10psc dhL) 1dh, ]
’ = h;.—h 1 Ag L
[( 6PC 2(3h3c dp ( 3c L) += 2 dP -5 P3c — sr,cH3c
z dp
e 2 6h133CC (h3c hL) + p3C] Asrc
Za1,c (plc p3c)Asr,cL1c
Z42,c [(pV - pL)Y + (pL — p3c)] sr,C
Zazc 0p1c | 10pycdhy dpL
= Ly 1- —_— L
[( P, | 2an,, dPC) ap, )+ (Y) 2c
(ap3c laPSC dhL) A
dP. ' 20h,. dP./ 3¢|7sre
VA 1 6p3
e 2 6h CAsr cL3c
T - T
Zs1,c tic t2c
. my.Cop 28 52C
tc“ptc Llc
Zss,c My Cpec
Z66,C mtccptc
Tioe — T,
Z71,c t,2c t3c
), mi.Cop 228 52C
tcptc T L3CT
Z72,c t2c ~ lt3c
’ M Cppe ————
tcUptc Lo
Z77,c mtccptc
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Tabla 3.10 Términos f;; . para el condensador, (y = 0).

f _ 179p, dh L
e mec(hec - hV) - E le (hlc - hV) + plc] Asr,cLlc Tee + ain,lAin,cL_t (Tt,lc - Tr,lc)
f21c . . 1ap1c dhec L2c
’ mechy — Mgchp, — ==——Aq Lichy —— 4+ in2cAinc = (Ti2c — T,
ect'V sct'L 2 ahlc sr,c-1ctv dt in,2cf}in,c Lt,c ( t,2c r,2c)
f31 c . L3C
’ msc(hL - hsc) + ain,3cAin,c L_ (Tt,3c - Tr,3c)
tc
£ . 10 dh
e Mee — rhsc -5 Pac sr,cl1,c o
20h;, dt
f51,c O(in,chin,c(Tr,lc B Tt,lc) + aex,chex,c(Tg,lc — Tt,lc)
f61,C O(in,ZCAin,C(Tr,Zc — Tt,Zc) + O‘ex,ZcAex,C(Tg,Zc — Tt,ZC)
f71,(: ain,3Ain,c(Tr,3c - Tt,3c) + O((-‘.*)(,3cAeX,c(Tg,3c - Tt,3c)

También aqui, y al igual que en el evaporador, se pueden analizar los resultados
del modelo para las expresiones de la fraccion media de huecos que consideramos en
este trabajo. Y en cuanto a la derivada de la fraccién media de huecos, y, veremos mas
adelante que deja de aproximarse a cero cuando los cambios en la presiéon son
apreciables (en este caso x1= 0 pues tenemos tres zonas) por lo que al incluirla
tendremos un modelo mas robusto y preparado para tratar con cambios apreciables en la
presion.

Otra ventaja de formular el modelo sin despreciar y es que queda preparado para
estudiar los casos en que la zona de vapor recalentado o de liquido subenfriado pueda
aparecer o desaparecer, lo que como hemos visto sucede en transitorios especialmente
intensos, [127] y cuando se instalan acumuladores y receptores en las salidas de los
intercambiadores.

En la validacién que efectuaremos en el cap. 5 analizaremos los resultados del
evaporador tanto al incluir y en el evaporador como cuando no se incluye, pero
dejaremos el analisis del condensador para trabajos posteriores.

3.5.4 COEFICIENTES DE TRANSFERENCIA DE CALOR POR CONVECCION

En este apartado mostramos los coeficientes de transmision de calor por conveccion
empleados en este trabajo, que los clasificamos segun sea el flujo (interno o externo), y
segun las zonas de los elementos o tramos de la instalacion.

3.5.4.1 EVAPORADOR: ZONA DE EVAPORACION
a) Fluyjo interno:
Las ecuaciones empleadas en los balances de energia incluyen los coeficientes de

transmision de calor en las diferentes zonas del intercambiador. En nuestro caso el
evaporador es de carcasa-tubos, con el refrigerante fluyendo por el interior y el fluido
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secundario por el exterior. En la Fig. 3.13 se representan las dos zonas consideradas en
este trabajo: la zona le (o de evaporacion) y la zona 2e (o de recalentamiento).

< Agua glicolada |

Fig. 3.13 Coeficientes de transmision de calor en las zonas de evaporacidon y
recalentamiento del evaporador

En la zona le se produce la ebullicion del refrigerante. La ebullicion puede
ocurrir bajo diferentes condiciones [100], pero en la zona de evaporacidon de nuestro
caso el analisis va enfocado al estudio de la ebullicion por conveccion forzada. Esta se
caracteriza por los cambios rapidos de liquido a vapor en la direccion del flujo.

El coeficiente de conveccion para el refrigerante correspondiente a la ebullicion
por conveccion forzada, ajy, 1, (flujo interno) y a partir de la correlacion de Chen [101],
viene dado por:

ain,le = Qfz - S+ ag, - F (385)

Esta correlacién se forma a partir de la combinaciéon de dos mecanismos de
transferencia de calor que se reflejan en los dos sumandos. El primer sumando agz - S es
el término relativo a la ebullicién nucleada (efecto microconvectivo), y el segundo
sumando ay, - F, corresponde a la ebullicidon convectiva (efecto macroconvectivo).

El coeficiente de ebullicion nucleada apz se obtiene a partir de la correlacion
propuesta por Foster y Zuber [102]:

kP.79Cgi45 pP:49 ] (3.86)

— 0.24 , 0.75
Qg7 = 0.0012 |:00.5 HP'Zgh?g'24p3'24 ATsat Apsat

El sobrecalentamiento de la pared, AT, es la diferencia de la temperatura local
de la pared interna del tubo, T, y la temperatura de saturacion local, Ty, €s decir:
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ATsqr = Ty — Toae (3.87)

mientras que la diferencia de presion, Apg,t, €s obtenida a partir de la presion de vapor
del fluido a la temperatura de pared, p;, y la presion de saturacion, pgat,:

Apgat = Pr—Dsat (3-88)

Por otro lado, el coeficiente convectivo (término macroconvectivo) de
transferencia de calor asociado a la fase liquida oy, puede ser calculado utilizando la
correlacion de Dittus-Bolter [103], correlacion para la fraccion de liquido fluyendo a lo
largo del didmetro interno del tubo, Dj,, usando el flujo madsico (liquido+vapor), G
(kg/m?s), para un nimero de Reynolds en fase liquida (fraccién del liquido que circula
por el tubo) Re;:

k 3.89
h, = 0.023Re®#pro4 (—‘) (3:89)
Din
G(1-x)-D,, (3.90)
Re,=— "
Hy

El factor de supresion de la ebullicion nucleada S, incluido en la ecuacién (3.85),
toma valores entre 0 y 1 y depende del flujo mésico y de la calidad del vapor. Este
factor se expresa en funcidon de un niimero de Reynolds bifasico Reyy:

o 1 (3.91)
~ 1+0.00000253 - Re})”

Re, =Re, - F'* (3.92)

El factor multiplicativo bifésico, F, es un término de aumento del coeficiente de
transferencia de calor convectivo debido a la turbulencia generada por la diferente
densidad del vapor y el liquido, que se puede obtener mediante la expresion:

1, Lso.l (3.93)
Xtr

F= | 0.736
2.35-[ +0.213J )
un

>0.1

1

En la ecuacion (3.93) X;; es el parametro de Martinelli, usado sobre la
conveccion como efecto bifasico, y viene definido como en la expresion:
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e (5 )
" X P1 Hy
donde los subindices vy 1 se refieren a la fase vapor y liquido respectivamente.

b) Flujo externo

El coeficiente de pelicula del glicol-metal (flujo externo) estd dado por la
correlacion de Zukauskas, [104]:

k Pr, \%2° (3.95)
g g
Gex(1eyze) = Dexe C- ReBmax - Prg™- (Prg M)
N, > 20
0.7 < Pr < 500

1000 < Reppx < 2 * 10°

donde Rep .4, se basa en la velocidad maxima del fluido dentro del banco de tubos y
donde los coeficientes C y m pueden ser estimados de acuerdo con Repy 4, Tabla 3.11

Tabla 3.11 Constantes de la ecuacion (3.95) para el banco de tubos en flujo cruzado

Configuracion Rep max C m
Alineado 10 -10° 0.8 0.4
Escalonado 10 - 10° 0.9 0.4
Alineado 10*-10° Se aproxima como un
Escalonado 10-10° cilindro unico aislado
Alineado (S1/S.>0.7)* | 10° 2*10° 0.27 0.63
Escalonado (S1/S;<2) | 10° 2*10° 0.35%(S1/S )" 0.6
Escalonado (St/S;>2) | 10° 2*10° 0.4 0.6
Alineado 2%10°2*10° 0.021 0.84
Escalonado 2%10°~2%10° 0.022 0.84

En la ecuacién (3.95) todas las propiedades, excepto Prgy, se evaluan a la
temperatura media aritmética entre las temperaturas de entrada y salida del fluido. La
estimacion del nimero de Reynolds viene del conocimiento previo de la velocidad del
flujo, y ésta a su vez de un area de paso involucrando caracteristicas geométricas del
intercambiador. Una expresion que es adecuada para el drea de paso Ay [m2] en
régimen estacionario se expresa mediante la ecuacion (3.96):

Lcar, Dcar, (3.96)
Apaso = [NbC + 1] [Dcarc B <Lcarc B 1) ' Dex‘c]
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Otra posible expresion, (que emplearemos en el condensador) es:

2

_ Deare Dey 2 Lear (3.97)
Apas"_”[( 2 ) _ZNt<T) Nb + 1

3.5.4.2 EVAPORADOR: ZONA DE RECALENTAMIENTO

a) Flujo interno

En la zona 2, de recalentamiento, el coeficiente de pelicula para el flujo interno
lo calculamos usando la correlacion de Gnielinski, [105]:

. -D: <fr£) " (Rerec —1000) - Pryec (3.98)
_ Qinrec " Yin _ 8
e = - frec\"” . (py2/
2/3
1+12.7- (%) (Pryle — 1)
donde el factor de friccion esta dado por la ecuacion
frec = (0.79 - InRepec — 1.64)72 (3.99)

donde
3000 < Repec < 5-10°
0.5 < Pr < 2000

También pueden usarse las correlaciones de Colburn, Dittus-Bolter, Petukhov y
Kirilov.

b) Flujo externo

Para el flujo externo, el coeficiente de pelicula viene también dado por la
correlacion de Zukauskas,

Oex rec Dex,rec

Prrec)1/4 (3.100)
krec

= C-RePs -Pr0'36-<
D,max rec PI‘S

donde C y m dependen del nimero de Reynolds como se ha visto antes en la ecuacion
(3.95) y (3.96).
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3.5.4.3 LiNEA DE DESCARGA

a) Fluyjo interno

Para el coeficiente interno oy, 4, ecuacion (3.59), se emplea la correlacion de
Gnielinski que hemos visto en la (3.98), aunque también se pueden utilizar las

correlaciones de Colburn, Dittus-Bélter, Petukhov y Kirilov

b) Flujo de calor hacia el exterior

La transferencia de calor desde la tuberia hacia el exterior se realiza mediante

dos mecanismos: por conveccidn libre y por radiacion.

Para el coeficiente transferencia de calor por conveccion libre en la parte externa
Oexd> (3.59), se emplea la expresion propuesta por Morgan [106], para un cilindro

circular largo y horizontal:

Nud = K

Aex,d Dext

= CRaj

Las constantes de la ecuacion (3.101) son:

Rayq C N
1071 —-107%| 0.675 | 0.058
1072 — 102 1.02 0.148
10% — 10* 0.85 0.188
10* — 107 0.48 0.25
107 =102 | 0.125 | 0.333

La pérdida de calor por unidad de longitud q(W/m) viene dada por:

q = enDeyo (g —

3.5.4.4 CONDENSADOR: ZONA DE VAPOR SOBRECALENTADO

En la Fig. 3.14 se indican las zonas del condensador y los coeficientes de

transmision de calor en cada una de ellas.
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a) Flyjo interno

En la zona de vapor sobrecalentado y para el flujo interno empleamos, en un
primer momento, la correlaciéon de Gnielinski, ya vista anteriormente en (3.98) y
(3.99). Se podrian haber utilizado las de Colburn, Dittus-Bélter o las de Petukhov y
Kirilov, pero Belman [78] comprueba que la que mejor ajusta con los resultados
experimentales es la de Gnielinski, (en el caso del problema estacionario), aunque
se ha observado que en el dinamico es mejor la correlacion de Colburn pues da
mayor estabilidad.

QAex,1c Xex,2¢ Xex,3c

Xin,3c

............................ SRR W W N

AR

AR RN RN

LSRN NN NN
o S

8747777777777 P I IS ITAITIP T
sobrecalentado :

YLLLLLLLLLLLLLLLLLLLLLLLLL L2 2,

R ] L T N NN
B R R

Fig. 3.14 Coeficientes de pelicula interiores y exteriores en el condensador

b) Flujo externo

Para el flujo externo empleamos la correlacion de Zukauskas antes vista en las
ecuaciones (3.95) y (3.96). También se podrian haber utilizado las de Kern, Grimson,
Taborek o Bell, pero también se comprueba en [78] que la primera es la que mejores
resultados proporciona.

3.5.4.5 CONDENSADOR: ZONA DE CONDENSACION

a) Fluyjo interno: se aplica la misma correlacion utilizada en la zona de vapor
sobrecalentado.

b) Flujo externo

Para el flujo externo en la zona de condensacion se emplea la extension del analisis
de Nusselt a la condensacion [ 107] para hileras de tubos horizontales [ 108]:

;1174
gpw(pL — py)kihiy (3.103)
Nipp(Tsae — T)D
Donde hyy, representa el calor latente modificado por efectos de adveccion térmica:

hpy = 0.729
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hLV = hLV(l +0.68 - ]a)

Y el nimero de Jacob estd dado por la siguiente expresion:

Tcond - Tt)

]a = Cp,L( hLV

3.5.4.6 CONDENSADOR: ZONA DE SUBENFRIAMIENTO

(3.104)

(3.105)

a) Flujo interno: se aplica lo mismo que en las dos zonas anteriores.

b) Flujo externo: empleamos la correlacion de Zukauskas, (3.95) y (3.96).

3.5.4.7 RESUMEN DE LAS CORRELACIONES APLICABLES

En la Tabla 3.12 resumimos las correlaciones mencionadas que se pueden

Tabla 3.12 Resumen de correlaciones para la transmision de calor aplicables

Flujo int.: refrigerante
Flujo ext.: aire

Equipo Zona Flujo Correlacion
Evaporador Liquido subenfriado Interno | -----
Tipo: carcasa-tubos Externo [ --—--
Flujo int: refrigerante Evaporacion Interno Chen
Flujo ext.: agua Externo Zukauskas
Recalentamiento Interno *Colburn
*Dittus-Bolter
*Petukhov/Kirilov
*Gnielinski (€)
Externo Zukauskas
Linea descarga Desrecalentamiento Interno *Colburn

*Dittus-Bolter
*Petukhov/Kirilov
*Gnielinski (€)

Externo

Morgan (conveccion)
Radiacion

Condensador Desrecalentamiento Interno
Tipo: carcasa-tubos
Flujo int.: agua

Flujo ext.: refrigerante

*Colburn (€)
*Dittus-Bolter
*Petukhov/Kirilov
*Gnielinski

Externo

*Zukauskas (€)
*Kern
*Grimison
*Taborek

*Bell
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*Gnielinski
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aplicar, y dentro de un cierto grupo en el que hay varias posibilidades sefialamos la
correlacion empleada.

3.6 FRACCION MEDIA DE HUECOS

En las ecuaciones del modelo del evaporador y del condensador figuran los
términos de la fraccion media de huecos y y su derivada temporal y. Este concepto fue
aplicado primeramente por Wedekind et al. [85] al estudiar los transitorios y modelar la
dindmica del flujo bifésico en los intercambiadores de calor.

La fraccién media se obtiene a partir del concepto de fraccion local hueca, que
se puede definir como la relacion entre la porcion de la seccion recta ocupada por el
vapor y la seccidn recta total (Anexo A). A partir de aqui se llega a la expresion del
modelo homogéneo dado por la ecuacion (A.5):

1 (3.106)

=

Yo =

que proporciona el valor de la fraccion local hueca y, en funcion de la calidad del vapor
del refrigerante, x, y que considera que las velocidades del vapor refrigerante y del
liquido son iguales, (la fraccion media se obtiene por integracion entre los limites de la
zona bifasica considerada, por lo que dependerda de la calidad del vapor en sus
extremos). Pero ya vimos en la revision bibliografica que el modelo homogéneo suele
usarse en modelos dindmicos porque simplifica mucho los célculos, [58, 68], pero es
inexacto porque en realidad el vapor se mueve mas rapido que la parte liquida. Por ello,
cuando la dindmica del refrigerante es de interés, el modelo basado en los flujos
separados S>1 es recomendado por Jakobsen [109] en vez del modelo homogéneo, pues
éste proporciona una respuesta del evaporador demasiado répida y predice una carga
hasta tres veces menor que la anterior, dando asi resultados erréneos como consecuencia
de sobrevalorar la fraccion hueca. (En el cap. 5 se matizaran estas conclusiones en base
a nuestros resultados). El modelo de flujos separados se obtiene al modificar la (3.106)
para incluir ese diferencia de velocidades, como veremos en al apartado siguiente.

Hay muchas correlaciones experimentales para predecir el valor de la fraccion
hueca para diferentes fluidos y condiciones, y algunas de ellas se pueden ver en la
literatura [110, 111, 112]. En este apartado se presentan dos posibles expresiones para
el calculo de la fraccién media de huecos. La primera se obtiene a partir del concepto de
calidad de flujo y la segunda es debida a Jensen, [113, 114], que la desarrolla a partir
del concepto del ritmo de evaporacion en un volumen de control. En lo que sigue,
vamos a ver con un poco mas de detalle esas expresiones, (y sus derivadas), que se
pueden introducir en el sistema de ecuaciones del modelo para comparar los resultados
que se obtienen con cada una de ellas, asi como para comprobar la influencia en los
resultados del empleo o no de y.
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3.6.1 FRACCION MEDIA DE HUECOS OBTENIDA A PARTIR DE LA CALIDAD
DEL FLUJO

Un enfoque menos simplificado que el que conduce a la ecuacién (3.106)
consiste en suponer que el liquido y el vapor estan separados en dos corrientes que van
a distinta velocidad, cuyo cociente viene dado por S = uy/uy, o razon de deslizamiento.
En este caso se define la calidad del flujo como el cociente entre los caudales masicos
del vapor y del liquido por my/my, y a partir de esta relacion llegamos a la ecuacion
(A.6), [115]:

1 (3.107)

e

Yo =

La ecuacion (3.107) podemos reescribirla como

X (3.108)

y°=x+(1—x)uS

donde p = (py/p1). La ecuacion (3.108) es la ecuacion basica (para el modelo basado
en los flujos separados y correlacionado con el deslizamiento), la cual se integrara para
obtener la fraccion media de huecos, que a su vez dependera de S. En el Anexo A se
muestran varias expresiones para S obtenidas por diferentes investigadores, y en el
apartado siguiente vamos a comentarlas brevemente.

3.6.1.1 EXPRESIONES DEL DESLIZAMIENTO

Aunque S no es un valor conocido, debe estar entre limites razonables. Puesto
que el vapor no tendra nunca una velocidad menor que la del liquido el limite inferior
sera Sy, = 1, que es la expresion homogénea, en la que las velocidades del vapor y del
liquido son iguales.

Aparte de la soluciéon homogénea, son numerosos los modelos analiticos y las
correlaciones empiricas [112,116] que se han propuesto para determinar S, y con ello la
fraccion local de huecos. De hecho, la mayoria de las correlaciones para la fraccion
hueca son realmente correlaciones del deslizamiento S.

Los métodos analiticos emplean diferentes enfoques para tratar de predecir la
fraccién hueca. Normalmente, alguna magnitud tal como el momento o la energia
cinética de las dos fases se minimiza bajo el supuesto de que ese flujo ha de tender a que
dicha magnitud sea minima. Asi, para caudales separados el flujo de momento es [116]:

x?vg (1 —-x)%v, (3.109)
By = m? +
" ' Yo 1-v,
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Al derivar respecto de y, e igualando a cero, y comparando la expresion
resultante con la (3.108) se obtiene que el valor de S es:

S (pL)l/2 (3.110)
Pv

Otro enfoque se basa en la premisa de que es la energia cinética total de las dos
fases la que alcanzard un minimo. Este modelo fue propuesto por Zivi [117], y el
resultado que proporciona es:

(pv)—1/3 (3.111)
SZ =\
PL

Esta expresion es frecuentemente empleada en la literatura por considerar que es
un valor aceptable [ 118].

El modelo anterior de Zivi para la fraccion hueca se obtiene para un flujo anular
y bajo la suposicioén de que no hay liquido en el caudal central de vapor y que la friccion
con la pared es despreciable. La razon de velocidades S; depende pues solamente de la
razén entre las densidades, con lo que obtenemos que la expresion para la fraccion
hueca es:

X (3.112)
o\ 23
x+(1—-x) (p—:)

Yo =

Zivi también obtuvo un modelo para la fraccion hueca en el que considera que el
nucleo central de vapor contiene gotas de liquido, [116]; ese modelo podria ser objeto
de un andlisis posterior para comparar los resultados del modelo del sistema de
compresion cuando se utiliza uno u otro de los resultados de este autor.

Un tercer enfoque analitico para la obtencion de la fraccion hueca es el
empleado por Levy [116, 119], quien obtuvo un modelo basado en la ecuacion del
momento y que no vamos a considerar aqui por proporcionar una expresion implicita
para la fraccion hueca dificil de tratar.

En cuanto a las correlaciones empiricas propuestas para determinar S vamos a
considerar Unicamente las de Chisholm [120] y Smith, [121]. Otras correlaciones
notables son las de Premoli [112, 122, 123] y Zuber et al. [124], pero no las
consideraremos aqui por su mayor complejidad.

La correlacion de Chisholm esta dada por la expresion (Tabla A.1):

Sch = [1—X(1—%)]1/2 (3.113)
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que se deduce a partir de la teoria de flujo anular y aplicando la teoria homogénea para
definir la densidad de fluido homogénea py,.

La correlacion de Smith estd dada por:

— 1/2 3.114
EL+e(1xX) ( )
Ssm=e+(1—e) v

1+e(35)

donde e representa la fraccion de liquido en suspension en el gas en forma de pequenias
gotas. El valor de e se fijo en 0.4 al comparar la expresidn anterior con un conjunto de
tres grupos independientes de datos de la fraccion hueca obtenidos mediantes tres
técnicas diferentes. Con el valor de e=0.4 en la ecuacion (3.114) la fraccion local de
huecos toma la forma [116]:

078 58771 (3.115)
=) @)

Y, = [1 + o.79< -

3.6.1.2 EXPRESIONES DE LA FRACCION MEDIA DE HUECOS PARA LOS MODELOS
HOMOGENEO Y DE FLUJOS SEPARADOS.

La fraccion media de huecos que se obtiene al integrar la ecuacion (3.108) a lo
largo de la longitud de la zona bifasica es empleada en trabajos como los de Rasmussen,
Keir y Sha [74, 118, 125], y viene dada por la ecuacion (3.116):

1 {1 N ( uS [uS +x,(1-— uS)}} (3.116)

= n
YSEA-w) T G —x)A —pS)  |uS + x,(1 — piS)

donde x; y X, son el titulo del vapor en la entrada y en la salida de la zona bifasica
existente en el intercambiador. En el caso particular de que S=S; tenemos:

1 . u2/3 | u2/3 4 X1(1 — u2/3) (3.117)
n
A=) | " G )@= 2 W+ %, (1= 2P

Yxz =

El empleo de expresiones como las (3.110) y (3.111) en la ecuacion (3.108)
tiene la ventaja adicional de que al no depender de la calidad del vapor la fraccion local
de huecos puede integrarse analiticamente de modo sencillo.
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Por el contrario, las expresiones de S obtenidas por Chisholm y Smith, que
también se introducen en la ecuacion (3.108) para obtener v, tienen la desventaja (en
cuanto a su tratamiento matematico) de depender de la calidad, por lo que la integracion
tiene que realizarse mediante métodos numéricos. Para ello podemos dividir el intervalo
de integracion (entre X; yX,) en un nimero M de partes iguales y calculamos la
fraccién media mediante:

Ly (3.118)
Yxs = MZ(Yo)k
=1

Se comprueba que tomar M=10 es suficientemente exacto y ahorra en tiempo de
ejecucion del programa, [127].

La fraccion media de huecos es el parametro que se necesita para poder calcular
la carga de refrigerante en una instalacion, pues las longitudes de las zonas de
recalentamiento en el evaporador o las de vapor recalentado y subenfriamiento en el
condensador son mucho menores que las zonas bifasicas. Por ello la masa de
refrigerante se concentra principalmente en estas y para su calculo es necesario
determinar lo mas exactamente posible la densidad media del refrigerante, (3.25), y por
ende la fraccién media de huecos. De las correlaciones mencionadas en este apartado,
las mas exactas por orden decreciente para el calculo de la densidad media son: Premoli,
Chisholm, Smith, Zuber y Zivi, [115]. De entre ellas hemos seleccionado las de
Chisholm. Smith y Zivi por ser relativamente sencillo obtener la fraccion media de
huecos a partir de ellas. Sin embargo, mas adelante comentaremos la dificultad en
obtener las respectivas derivadas y la aproximacion empleada.

3.6.2 FRACCION MEDIA DE HUECOS BASADA EN LA TASA DE EVAPORACION

3.6.2.1 DESLIZAMIENTO CONSTANTE

Otro modelo para la fraccién media de huecos es el desarrollado por Jensen, [114].
Para ello parte de la idea de que el ritmo de evaporacion € (kg/m-s) es
aproximadamente constante en la zona bifasica. La expresion para € estd dada en la
ecuacion (3.119),

mg  agAAT (3.119)

B Az - (hv — hL)AZ

donde oy es el coeficiente de transmision de calor entre las dos fases, Ag es la superficie
entre las dos fases, y AT es la diferencia de temperatura entre el liquido y la de
saturacion del vapor, Fig. 3.15. La entalpia de evaporacion viene dada por (hy — hy), y
Az es un elemento de longitud de la zona de evaporacion:
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. ' .
my »>! € L > m;, + €

1, —— —> ¢
1 |
E- e 7 A
—>
1
1

: Az
Fig. 3.15. Esquema del volumen de control para el modelo de evaporacion
También se supone que el perfil de la fraccion hueca se puede evaluar en

condiciones estacionarias, y que se puede despreciar la caida de presion en el
intercambiador.

En el volumen de control mostrado en la Fig. 3.15 se plantean las ecuaciones de
conservacion de la masa:

drny (3.120)
—V_:
0z
oy,
dz &
donde € se puede expresar por:

.= me — My (3.121)

= —Lo

siendo L, la longitud de la zona de evaporacidon. Si en las ecuaciones anteriores se
insertan las expresiones: my = Ag. Y pywy y my = Ag.(1 —y)pLwy, (vistas en el
Anexo A), y se usan los valores adimensionales

2" =2/Lo; u=py/pL; W = WL/WL,e; S =wy/wy (3.122)

asi como suponiendo que el deslizamiento S es constante a lo largo de la tuberia y que
la presiéon es constante, resulta que tanto p como S son independientes de z y la
ecuacion (3.120) se puede reescribir en su forma adimensional como:

ay'w) _ (3.123)

Su " b

A((1—yw) _

—X
0z*
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donde X = (1 —y’l) — (=Y ,)wys/WLe, y donde y', y Y', son los valores de la
fraccion de huecos en la entrada y en la salida de la zona bifésica.

Este es un problema de valores de contorno acoplados con las condiciones de
contorno Y'(z* = 0) =y, y Y'(z" = 1) =Y',. En el caso que tratamos tenemos que
Y, =0yY', =1y lasolucién de dicho sistema proporciona una expresion analitica

para la fraccion de huecos local en funcion de z*, asi como la velocidad local
(adimensional). La solucion que interesa es la fraccion hueca local, ecuacion (3.124):

Y = yi(1+v2(Su—1) —z") + 3z (3.124)
1-(viz' —v4 @ + 1)) (1 - Sp)

La ecuacion (3.124) se reescribe sustituyendo los valores de la fraccion de
huecos en la entrada y salida por los valores de la calidad del vapor, x, obtenida a partir
de la ecuacion (A.S),

. Y'pv (3.125)
Yoy + (1 —v)pL

con lo que queda:

(1 =2") +x,2" + x,%,(S— 1) (3.126)
[x1(1 =) + p][x2(S — D] + (xz —x)(1 — Spwz*

!

donde x; y X, son los valores de la calidad del vapor en los extremos de la zona
bifasica.

La integracion de la fraccion de huecos local proporciona la expresion de la
fraccion media de huecos en funcion del deslizamiento S (considerado constante en el
sistema de ecuaciones (3.123)):

1 G- D 41k~ 1) +1]Bs (3.127)
(1-1S) (%2 = x1) (1 = Sp)?

Yis =

donde el término Bys es:

[x2(S—1) + 1][x;(1 — W) + ] (3.128)
[x,(S—1) + 1][x,(1 — ) + ]

B]S =In

que coincide con (3.116) para S=1.
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Este resultado puede utilizarse con aquellas expresiones de S que no dependen
de la posicion en la zona bifasica. Por ejemplo, para el caso particular en que
empleamos la correlacion de Zivi, con S = Sz, tendremos:

_ 1 Mxa (W% = 1) + 1] [xo (w72 = 1) + 1]By, (3.129)
Yz = (1—p2/3) - (x, —x)(1 — [2/3)2

donde el término By, viene dado por:

[ (W% = 1) + 1] [x, (1 — ) + ] (3.130)
[, (W13 = 1) + 1][x, (1 — ) + 1]

B]Z =In

3.6.2.2 DESLIZAMIENTO DEPENDIENTE DE LA POSICION EN LA ZONA BIFASICA

En la ecuacion (3.123) se plantea el caso en que el deslizamiento no depende de
la posicidn en la zona bifasica, por lo que es sencillo aplicar expresiones como la de
Zivi y sustituirlas en las ecuaciones (3.127) y (3.128). Pero cuando aplicamos
expresiones como la de Chisholm (3.113), o la de Smith (3.114), en las que S depende
del valor de la calidad del vapor y por tanto de la posicion en la zona biféasica, se hace
necesario replantear el sistema de ecuaciones (3.120), con lo que el nuevo sistema a
resolver es:

ow'S) _ (3.131)

o=y _

—X
dz*

Tanto si sustituimos la (3.113) o la (3.114), que son las que estudiamos en este
trabajo, como si empleamos cualquier otra correlacion dependiente de x, [112], y puesto
que el valor de la calidad x (que habia que sustituir en esas ecuaciones para dejarlas en
funcion de y’) es el dado en la ecuacidn (3.125), resultaria una expresion muy compleja
para resolver. Por ello decidimos emplear para el deslizamiento un valor promediado
para la zona de evaporacion. Para el caso de Chisholm el valor promedio viene dado por

1 (@ (3.132)
S =—f 1—(1—p'x]2dx
=G - )y, [1-(1-p'x]

Para el caso que estamos considerando en que x; = 0y x, = 1 queda:
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2 1
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Esta expresion puede insertarse ahora en las ecuaciones (3.127) y (3.128) para
obtener la fraccion media yjs, :

Y]SCh (3134)
_ 1
~ (1 - pScn)
M GSen =D + UM Gen =D +1] [x2Sen — 1) + 1, (1 — ) + ]
(x2 =x1)(1 = Schi)? [x1(Sch — D + 1[x2 (1 — ) + p

En el caso que estamos considerando queda:

_ 1 pba(Sen =1 + USenl | [Senlba@ = +u] (3135
Visen = (T —pSqn) T (A —x)(A—Scu)? " [x:(Scn — 1) + 1]

De igual manera procedemos con la expresion para el deslizamiento de Smith,
ecuacioén (3.114), calculando primero su valor medio e incorporandolo a las ecuaciones
(3.127) y (3.128) para obtener fraccion media, yjs,, -

Una vez obtenidas las expresiones de la fraccion local de huecos para los dos
modelos vistos (ecuaciones (3.108) y (3.126)), y en las que se introducen las distintas
ecuaciones para el deslizamiento para su integracion y obtencion de la fraccion media,
podremos proceder a la comparacion de los resultados proporcionados por el modelo en
cada uno de dichos casos.

En lo que sigue y en primer lugar, se comparan las expresiones de yys y con yjg
para un caso particular de S, para seguidamente obtener las expresiones generales de las
derivadas de la fraccion media de huecos. Estas se introduciran en las ecuaciones del
modelo y con ello obtendremos las expresiones generales de los modelos de los dos
intercambiadores. En la validacién (cap. 5), se compararan los resultados obtenidos al
incluir la derivada y y al no incluirla.

3.6.3 COMPARACION ENTRE LAS FRACCIONES MEDIAS DE HUECOS
Yxz YY)z

Las ecuaciones (3.116) y (3.127) son generales y en ellas no se especifican ni los
valores de x; y X, ni la expresion de S empleada, (lo que no es necesario al tratarse de
una S independiente de la calidad que no afecta a la integral de la fraccion local). Si
suponemos que en el evaporador hay dos zonas, que es de expansion seca con la calidad
del vapor x; =0 y x,=1, y tomamos para S la expresion de Zivi, podemos representar
las ecuaciones graficamente obteniendo las Fig. 3.16 y Fig. 3.17.
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Fraccion mediade huecosy,,
1.00 n
0 095 - o
o L1
$ 090 7 Lt =—0.001
S L1
< 0.85 = —(.005
] /
3 080 = 0.01
T 075 // '
£ 0.70 —0.03685
S 065 —0.05
Q
o
=2 0-60 ——0.07753
0.55
0.50 0.25
0 01 02 03 04 05 06 07 08 09 099 w099
calidad del vapor x

Fig. 3.16 Fraccién media de huecos Y,z en funcion de la calidad en la entrada y
de la razén de densidades p empleando la correlacion de Zivi para el
deslizamiento. x;> 0 y x,=1.

Fraccion media de huecosy,,
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calidad del vapor x

Fig. 3.17 Fracciéon media de huecos yjz en funcién de la calidad en la entrada y
de la razon de densidades p empleando la correlacion de Zivi para el
deslizamiento. x;> 0 y x,=1.

En ellas se observa el efecto sobre las dos expresiones de y debidos a los
cambios en la calidad del vapor en la entrada del intercambiador y a los cambios en .
Se ve que para valores bajos de p (< 0.0115), los cambios son mas apreciables cuando
las calidades del vapor en la entrada son bajas (x < 0.1 aprox.), siendo mas visible en el
caso de la expresion de Jensen que en el otro caso. Pero a medida que aumenta p
(valores > 0.0115), los cambios en x tienen mayor repercusion en las dos expresiones
de v y, ademas, en todo el intervalo de valores de x.
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En nuestros ensayos (en el evaporador), los valores de x y p oscilan entre los
valores 0.2 <x < 0.35, y 0.09 < u<0.011, Tabla 3.13, por lo que una buena
aproximacion seria tomar un valor constante para la fraccion media de huecos y su
derivada se podria despreciar. Pero en los intercambiadores pueden darse otras
circunstancias que vamos a discutir en el apartado siguiente, para asi concretar cuando
es posible y necesario incluir la derivada de la fraccion media de huecos en el sistema
de ecuaciones.

Tabla 3.13 Valores de i y de x en los ensayos realizados (evaporador)

u= relacion de densidades vapor/liquido
x= calidad del vapor
H-min H-max X-min X-max

0.0099 0.0103 0.27 0.31
0.0102 0.0106 0.29 0.31
0.0105 0.0108 0.29 0.29
0.0105 0.0108 0.26 0.29
0.0105 0.0111 0.24 0.26
0.0109 0.0113 0.23 0.28
0.0111 0.0115 0.27 0.32
0.0110 0.0115 0.32 0.35
0.0107 0.0111 0.31 0.35
0.0106 0.0108 0.30 0.31
0.0106 0.0113 0.28 0.31
0.0103 0.0113 0.27 0.33
0.0104 0.0106 0.33 0.38

3.6.4 DERIVADA DE LA FRACCION MEDIA DE HUECOS

En apartados anteriores hemos visto que al integrar las ecuaciones de
conservacion de la masa y de la energia en la zona bifésica aparece la derivada temporal
de la fraccién media de huecos, y. Wedekind et al. [85, 126], demostraron que cuando
las calidades del vapor de entrada y salida son constantes este parametro se puede
despreciar. En otros trabajos se desprecia este valor no solo porque tiende a ser pequefio
para cierto tipo de transitorios, sino también porque su dependencia temporal estd
relacionada con modos dindmicos que son mas rapidos que la dindimica dominante en el
sistema, [118]. Asi pues, normalmente en la literatura se efectiia la aproximacion de
tomar y como constante y solo se incluye el término en y en las ecuaciones del modelo
cuando se estudian los procesos de conmutacion de configuraciones de los
intercambiadores, es decir, cuando aparecen o desaparecen algunas de las zonas, lo que
sucede principalmente durante los procesos de puesta en marcha o paro, [92,99 ,127].

Por otra parte, de las graficas anteriores, Fig. 3.16 y Fig. 3.17, se deduce cuando

puede despreciarse y, pues y deja de ser constante y su derivada temporal deja de ser
aproximadamente nula cuando siendo p < 0.01 las variaciones de x; se producen en el
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intervalo 0 < x4 < 0.1, es decir, cuando el subenfriamiento del refrigerante en el
condensador hace que x; — 0. Y esto ultimo de manera mas acusada en el caso de yjz.

Asimismo se observa en Fig. 3.16 y Fig. 3.17 que las variaciones de y con x4
son tanto mas significativas cuanto mas supqrael valor de 0.01, (amphdose al
mismo tiempo el rango de valores de X; en los que se aprecian los cambios en y), es
decir cuanto mayor es la presion. Pero como en nuestra instalacion los valores de la
presion de evaporacion corresponden a valores dey del orden de 0.01 es por lo que las
variaciones de y solo seran significativas cuando x; oscile entre 0 y 0.1. Como esta
circunstancia puede darse en aplicaciones como la descrita en el Anexo C es por lo que
también conviene incluir el término en y en el modelo. Ademas, también nos
proponemos verificar (ver validacién) si en los tipos de transitorios analizados
obtenemos mejores resultados cuando y # 0. Mas adelante concretaremos si esa
verificacion es necesaria para las dos expresiones de y o si solo para una.

En cuanto al caso del condensador, cuando tenemos tres zonas la calidad del
vapor en la entrada y salida de la zona bifésica es fija, y sus valores x; = 1, x, = 0. Es
una situacion simétrica a la de evaporacion y el calculo de y se realiza con las mismas
ecuaciones que en el evaporador. Entonces, la estimaciéon de la fraccidn media de
huecos se puede obtener con las mismas figuras Fig. 3.16 y Fig. 3.17. Puesto que en
nuestro caso actual los valores en los extremos de la zona de condensacion son fijos, la
variacién de y en los transitorios (solo) serd mds importante en la medida en que se
produzcan cambios intensos de la presion. Asi, para valores de la presion del
refrigerante R134a del orden de las que tenemos en el condensador durante los ensayos,
(9 — 16 bar), vemos que u toma valores entre 0.036 y 0.07, por lo que los cambios de
presién de condensacién debidos a transitorios intensos de la instalacion pueden
provocar cambios sensibles en y y en su derivada. También aqui, esos cambios son mas
pronunciados en el caso de Jensen.

Anteriormente, en las ecuaciones (3.116) y (3.127) hemos presentado las
ecuaciones para las fracciones medias de huecos, yyxs y Vs, que tomardn formas
diferentes segun los valores para X; y X, que consideremos, (es decir, segun como sean
las zonas presentes en el intercambiador), y también segln la expresion de S utilizada.
Por tanto, las derivadas respectivas Vs y ¥js de dichas expresiones generales adoptaran
formas diferentes al particularizar a los distintos casos, tal y como se muestra en el
Anexo B, pudiendo tener términos en P |, hepirada ¥ Dsaliga- Alli también se observa
que estan preparadas para incorporar cualquier expresion del deslizamiento a condicion
de que sea independiente de la calidad del vapor x, pues las fraccién media de huecos
que estamos tratando se obtienen por integracion de unas fracciones locales que
incluyen un deslizamiento independiente de la calidad.

Seguidamente se resumen los resultados referentes a la forma que adoptan las
expresiones de Yys y Yjs en varias situaciones. En el caso le para el evaporador
consideramos que x; > 0 y x, = 1, (Fig. B.1). El caso le’ es similar, con x; =0 y
X, =1, (Fig. 3.18) y sirve de ejemplo para ver como pueden verse alteradas las
ecuaciones del modelo en los distintos modos de trabajo. Y en cuanto al condensador
consideramos el caso 1c, conx; = 1y x, = 0.
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3.6.4.1 EVAPORADOR, CASO 1E. DERIVADA DE y CUANDO X; > 0 Y X, = 1, CON
ZONAS BIFASICA Y DE RECALENTAMIENTO.

Cuando en el evaporador existe una zona bifasica y otra de recalentamiento, en
el que la entalpia del refrigerante en la entrada, h.., es mayor que la del liquido
saturado, la zona bifasica es como la mostrada en la Fig. 3.6, y se cumple que x; >0y
X, = 1. En el Anexo B obtenemos las ecuaciones (B.6) y (B.9), de las que deducimos
que para el intercambiador (evaporador) con la representacion mencionada, la forma
general de las derivadas en el caso le considerado es:

Vie = gle P + g1 hee (3.136)

donde m=xS, JS, y el superindice le se refiere al caso en estudio en el evaporador.
Ademis, g, se refiere al coeficiente de P y g; es el coeficiente de la entalpia de entrada,

Pee.

3.6.4.2 EVAPORADOR, CASO 1E’. DERIVADA DE y CUANDO x;=0 Y X, = 1, CON
ZONAS BIFASICA Y DE RECALENTAMIENTO.

Cuando x; = 0y x, = 1 tenemos un caso particular del le anterior en el que en
la entrada hay liquido que empieza a evaporar y en la salida hay vapor sobrecalentado;
las dos zonas se representan en la Fig. 3.18,

< Agua glicolada |

Fig. 3.18 Zonas del evaporador cuandox; = 0y x, = 1.

En este caso las ecuaciones para Y,llflcambian ligeramente de acuerdo con lo
visto en la Tabla B.1 y segun lo que se explica para las ecuaciones (B.4) y (B.5).

3.6.4.3 EVAPORADOR, CASO 2E. DERIVADA DE y CUANDO X4 > 0 Y X, < 1 (SOLO
ZONA BIFASICA).

Cuando por causa de algln transitorio, en el intercambiador solo estd la zona
bifasica como en la Figura 3.15, (caso de evaporador con acumulador en la salida),
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Figura 3.15 Intercambiador con solo la zona bifésica.

aparece un tercer sumando en el calculo de Y como se indica en la ecuacion (3.117), con
el coeficiente g, para la entalpia de salida, [ 128]:

YIzrs = gffm]')e + giz,ffnhee + gg,emhse (3'137)

En la ecuacion (B.5) se ve que el término g2%, aparece cuando hg, < hy.

Cuando un evaporador funciona de esta manera es necesario colocar a la salida
un acumulador que recoja el liquido que no se ha evaporado, [74]. En ese caso las
ecuaciones de conservacion (3.18), (3.19) y (3.21) se aplicarian a una sola zona en el
evaporador, y al acumulador, dando lugar a un nuevo sistema de ecuaciones en el que se
introducirian las ecuaciones de las derivadas de y para este caso.

Hemos puesto el caso de un evaporador con una sola zona bifasica, pero la
expresion para el caso del condensador habria sido similar.

3.6.4.4 CONDENSADOR, CASO 1C. DERIVADA DE Yy CUANDO X1 = 1yXx; = 0, Y CON
CON TRES ZONAS.

Las tres zonas del condensador se representan en la
Fig. 3.10. Para esta representacion del intercambiador se observa que:

VS =S (3.138)

El modelo del condensador para esta configuracion se completa calculando y y
modificando los términos zj. y fjjc de (3.83) de manera similar a como hemos
realizado en el caso del evaporador. En el Anexo B obtenemos las ecuaciones (B.10) y
(B.11) para V15 y yllsc que tienen la forma general:
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Vi€ = gl Pe + gi% hee (3.139)

donde m=xS8, JS, y el superindice 1c se refiere al caso en estudio en el condensador, (ver
los términos de las derivadas estan en la Tabla B.3 y en la Tabla B.4 en las que se han
particularizando los célculos a x; = 1y x, = 0). Esta ecuacién tiene la misma forma
que para el caso le del evaporador.

3.7 MODELOS DE LOS INTERCAMBIADORES DE CALOR SEGUN LAS
EXPRESIONESDEYY Y

3.7.1 EVAPORADOR. CASO 1E, ZONAS BIFASICA Y DE RECALENTAMIENTO, CON
X1 > 0 YXp = 1.

Las expresiones para y y Y se incorporan seguidamente en las ecuaciones del
modelo del evaporador (3.54); como en el caso seleccionado x; >0 y x, =1, al
sustituir (3.136) queda:

Ly 1 [flle] (3.140)
Pe
|Z31,e Z'320 Z33e 0 hse

1
[l I
| B [= o
l 0 0 0 Z4-4 e Jth evapJ IClél-,e
Z51,e 0 0 Zs5,e fise

Tt rec

!
[Z11e Z12e O 0

0
!
lZZl,e Z 22,6 Z23e 0 0
0
0

If’Zle

donde los términos que quedan modificados al sustituir y estan en la siguiente tabla:

Tabla 3.14 Términos z;; , y f;; en las ecuaciones del modelo del evaporador

Z’12,e Z1pe + pr(hy — hL)Asr,eng;l)?m
Z' 2 Zyze + (Pv — PL)thsr,eL1g%fm
Z,32,e Z3ze T (pv — pL)hVAsr,engylfm
f’11.6 f11,e B pL(hV — hL)Asr,engil,re}nhee
f’21,e f21,e - (pV — pL)hVAsr,engil,x%hee
f’31.9 f31,e - (pV - pL)Asr,engil,snhee

ije de la Tabla 3.14 aparece la condicion de contorno hee.
Puesto que la variable hee = f(Tye, Pye), su derivada podria expresarse por:

En los términos f

dhee  OheedTye  OheedPy (3.141)
dt = 9T, dt AP, dt
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Sin embargo no afecta a los resultados la manera de calcular dhg./dt. Es
indistinto aplicar la diferencia central o las diferencias adelantadas o retrasadas (1 punto
o tres puntos), pues el resultado es siempre el mismo. Por ello optamos por emplear el

cociente Ahge/At.

3.7.2 CONDENSADOR. CASO 1C CON TRES ZONAS

Al sustituir (3.139) en el sistema de ecuaciones (3.83) algunos términos de las

matrices cambian como se indica en la Tabla 3.15 y Tabla 3.16:

Tabla 3.15 Coeficientes z;; .

Z’11,c Z11,c
Z'13,¢ Z13,c
Z'51c Z21c
7' 32¢ Z22,c
Z'p3c Zy3.c — (pLhy, — pVhV)Asr,cng;lcm
Z 34, Z24.c
2'31¢ Z31,c
7' 32¢ Z32.c
Z'33¢ Z33c
Z'34¢ Z34,.c
241 Zic
Z 42, Z42,c
243 Zyzc — (PL — pV)Asr,cLZgll,in
Z' 44 Zsac
251, Zs1,c
Z's5,c Zss,c
Z 66, Z66,c
Z’71,c Z71,c
Z’72,c Z72,c
Z’77,c Z77,c
Tabla 3.16 Términos f';; .
I:’11,c fll,c
fIZLC 1:21,c + (pLhL — pVhV)Asr,cLZgil,rcnhec
f,31,c f31,c
fI41,c f41,c + (pL - pV)Asr,cLZgil,rcnhec
fISl,c f51,c
f161,c f61,c
fr1e f71.c
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3.8 INICIALIZACION DE LOS INTERCAMBIADORES

Para obtener la solucién del problema dindmico de los intercambiadores
(evaporador y condensador), hay que resolver los sistemas de ecuaciones diferenciales
ordinarias (3.54) y (3.83). Ello requiere inicializar primero el sistema, lo que consiste en
determinar los valores de las incognitas de los sistemas de ecuaciones (cinco para el
evaporador y siete para el condensador), en el instante inicial. Para ello hay que resolver
el problema estacionario en el primer paso de tiempo, lo que supone que las derivadas
de las incognitas son nulas. En consecuencia debemos resolver los sistemas de
ecuaciones:

[Ze] ™ [fe(Xe, ue)] = 0 (3.142)
[Zc]_l[fc(XC! uc)] =0

Los resultados seran pues los valores iniciales las longitudes de las zonas en el
evaporador y condensador, las presiones de evaporacidon y condensacion, las entalpias
de salida de los intercambiadores y las temperaturas de los tubos en cada zona.

La tuberia de descarga se puede resolver de manera similar planteando un
sistema de ecuaciones diferenciales y resolviendo:

[Z4] [fa(xq,d)] = 0 (3.143)

También puede resolverse mediante una correlacién experimental.

A continuacién vamos a exponer la resolucion del problema estacionario en los
intercambiadores del sistema.

3.8.1 INICIALIZACION DEL EVAPORADOR

El evaporador se puede resolver bien como elemento aislado o bien formando un
subsistema junto con la valvula de expansion. En cada caso el sistema de ecuaciones
para la inicializacion sera diferente, y los mostramos en los apartados siguientes.

3.8.1.1 INICIALIZACION SIN VALVULA DE EXPANSION

Las ecuaciones para el evaporador con las zonas de evaporacion y
recalentamiento estan dadas por los siguientes balances de energia, (3.144), entre el
refrigerante y las paredes del metal, y entre éstas y el ambiente, que en este caso es agua
glicolada:
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Balances en la zona de evaporacion

mr(hV,e - hee) = ain,leAin,le(Tt,le - Tr,le)
rhgcpg,le(Tg,ie - Tg,se) = aex,leAeX,le(Tg,le - Tt,le)
1y (hy,e = hee) = MgCPg1e(Tgie — Tyse)

Balances en la zona de recalentamiento

(3.144)
ri’11“(hse - hV,e) = ain,ZeAin,Ze(Tt,Ze - Tr,Ze)

rilgcpg,Ze(Tg,ee - Tg,ie) = an,ZeAex,Ze(Tg,Ze - Tt,Ze)
r.nr(hse - hV,e) = mgcpg,Ze(Tg,ee - Tg,ie)
Ecuacidn de cierre

Aexe = Aex1e T Aex2e

Las tres primeras ecuaciones son los balances de energia en la zona de
evaporacion entre el refrigerante y la pared del tubo, entre el tubo y el glicol, y entre el
refrigerante y el glicol, respectivamente, Fig. 3.6 y Fig. 3.13. Las tres siguientes son los
mismos balances de energia pero en la zona de recalentamiento. La tltima ecuacion es
de cierre.

Las incognitas del sistema anterior son Ti1e, Ti2es Tevaps Aex1er Aexzer Lgie Y
Ty se- Las temperaturas del glicol, del refrigerante y de las paredes del tubo en cada una
de las dos zonas le y 2e son los valores medios en dichas zonas. El grado de
recalentamiento GR es una entrada que estd implicita en las expresiones de Ty, y hge
pues ambas son funciones de Teyap ¥ Ty se, siendo a su vez Ty = Teyap + GR.

La resolucion del sistema de ecuaciones se realiza mediante el software Matlab y
las propiedades del refrigerante se calculan utilizando librerias dinamicas de Refprop
[129].

3.8.1.2 INICIALIZACION CON VALVULA DE EXPANSION

En el caso de inicializar el conjunto evaporador-valvula de expansion el sistema
de ecuaciones es el mismo que el anterior al que se le afiade la ecuacién del modelo de
la valvula, ecuacion (3.6). Con ello GR se convierte en incognita y GE es la nueva
entrada. En la Fig. 3.19 tenemos un diagrama de flujo del proceso de resolucion del
problema dindmico: partiendo de las entradas se obtienen los valores iniciales mediante
el modelo estacionario, y a partir de ellos se obtienen las salidas del sistema.
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entradas {' """"""""""""""""""" H \

1
: Aex,1e Y?“?fes :
m, ! ex.2e iniciales i
hee \ T, 1
. h Modelo evap L1.(0) \ Modelo
;n 9 f‘> estacionario |:> ;f.le |::> P,(0) | N dindmico
CE - 62 hse(0) | 1 del
E Ty ie Tt 10(0) ! evaporador
H Tgse Tt2¢(0) H
i GR i
1

-

b J

Fig. 3.19 Esquema del modelo del evaporador con valvula de expansion

3.8.1.3 INICIALIZACION DEL CONDENSADOR

salidas

Lye
Fe
}}se
Tt.le
Tt,Ze

Para resolver el condensador planteamos los balances de energia en las tres
zonas entre el refrigerante y la pared del tubo, entre éste y el agua que circula por su

interior, y entre el refrigerante y el agua, Fig. 3.10:

Zona de vapor recalentado
ri'1r,ec(hec - hv) + aex,chex,lc(Tt,lc - Tr,lc) =0

o‘ex,chex,c(Tr,lc - Tt,lc) + ain,chin,c(Ta,lc - Tt,lc) =0
macpa,lc(Ta,sc - Ta,ii) + e (hy —he) = 0

Zona de condensacion
rhr,ec(hV - hL) + an,ZCAeX,ZC(Tt,ZC - TI',ZC) =0
O‘ex,ZcAex,c(Tr,ZC - Tt,2c) + ain,ZCAin,c(Ta,Zc - Tt,2c) =0
rhalcpa,ZC(Ta,ii - Ta,i) + e (h, —hy) =0

Zona de subenfriamiento:
mr,sc(hL - hsc) + 0(ex,3cAex,3c(Tt,?.c - Tr,3c) =0
O‘ex,3cAex,c(Tr,3c - Tt,3c) + ain,SCAin,c(Ta,3c - Tt,3c) =0
ri'lacpa,3c(Ta,i - Ta,ec) + ri‘lsc(hsc - hL) =0

Suposicion simplificadora:

Myec = Mpsc

(3.145)

En el diagrama de flujo de la Fig. 3.20 se representa como a partir de las
entradas (primer punto), el modelo estacionario proporciona los valores iniciales para el

modelo dinamico, el cual calcula las salidas del sistema:
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entradas

i,
hec
i

Ta.ec
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Modelo
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—
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iniciales

Ly(0)
LZC(O)
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hsc(0)
Tt1c(0)
Tt,2c(0)
Te3c(0)
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dinamico del
condensador

salidas

)

Fig. 3.20 Esquema del modelo del condensador.

3.9 SOLUCION DEL MODELO DEL EVAPORADOR

Al ejecutar el modelo del evaporador se llama en primer lugar a la subrutina de
inicializacion donde se resuelve el problema estacionario, (apartado 3.8.1.2), Fig. 3.19.
Una vez calculados los valores iniciales se ejecuta el modelo dindmico, cuyo diagrama
de flujo se representa en la Fig. 3.21, tomando los datos de entrada y las caracteristicas

geométricas.

El codigo permite ejecutar el modelo del evaporador, descrito en el apartado 3.7,
y también comparar los resultados que el modelo proporciona en los diferentes casos
planteados. Por ello vamos a describir seguidamente las comparaciones que

l.‘lc
Ly
Fe
’_155
TLlc
Tt,za
Tt,Zc

pretendemos realizar y como proceder a la hora de seleccionar los casos a ejecutar.
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Inicializacion
Lle (0)' Pe (O)v hse (O)r Tt,le (0), Tt,Ze(O): GR

A

Archivo | o] Crear vectores de entrada para Crear vectores de entrada para |q| Archivo
de datos el refrigerante: M, e, hee el fluido secundario: iy, Ty c. de datos

|

Propiedades del refrigerante:
* densidad, entalpia
*calidad del vapor le—
*parametros geométricos:
Aex,e' Ain,e

l ¥
v

Temperaturas medias del glicol,

Temperaturas medias del Temperaturas intermedia y de salida:
refrigerante y GR TP Tyie Tyse
Coeficientes de pelicula interiores Coeficientes de pelicula exteriores

!

Resolver el sistema de EDO
Ller Pev hse' Tt,le: Tt,ZE

v

Solucion del sistema de ecuaciones
Lie(t+ 1), Pe(t + 1), hoe (8 + 1), Teqe (t + 1), Tepe (E + 1)

v

Lie (), Pe(8), hse (), Te1e (), T 2e ()

Fig. 3.21 Diagrama de flujo de la resolucion del evaporador

3.9.1 COMPARACIONES A EFECTUAR

En apartados anteriores hemos comentado el objetivo de comparar los resultados
del modelo cuando empleamos las fracciones medias de huecos obtenidas a partir de la
calidad de flujo, yxs, y a partir de la tasa de evaporacion, yjs. Pero teniendo en cuenta
que dichas fraccion media de huecos se obtienen al integrar las fracciones locales, que a
su vez incluyen las distintas posibles correlaciones para el deslizamiento S (apartados
3.6.1 y 3.6.2), es por lo que se obtienen distintas expresiones para Yxs ¥ Yjs segun la
correlacion empleada. Asi, al sustituir S por cada una de las expresiones
S Sz Ssm Y Scn en (3.108) e integrar obtendremos las ecuaciones para
VxS Yasy Vaer ¥ YaSe,» Mientras que al sustituir en (3.124) obtenemos

le le le le
YiSn YiSz YiSsmY YiScn-

Se obtendra una primera serie de comparaciones al sustituir en el modelo las
ecuaciones para Yyg y Yjs obtenidas con S = Sy, S, Sy ¥ Sch, Tabla 3.17:
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Tabla 3.17 Comparaciones entre s ¥ ¥;s

Comparacion de resultados
CON Yys Y €ON Yjs
Yxs Yjs
$=5n Yxsy Yisy
$=52 Yxsz Ys;
5= Ssm YxSsm YISsm
5= Scn YxScy Yisch

Por otra parte, también cabria plantearse verificar que al no despreciar las
respectivas derivadas yig yy]lse (con S =S},S,,Ssm ¥ Scn), los resultados del modelo
son iguales o mejores que cuando se anulan (frente a variaciones de presion en el
condensador, y cuando x; = 0 en el evaporador), y analizar si bajo alguna otra
circunstancia se obtienen mejores resultados. Es decir, que en principio habria que
efectuar las comparaciones entre los resultados obtenidos con yyg y con Vs, por una

parte, y por otra, entre los obtenidos con yjs y con Yjs, (Tabla 3.18):

Tabla 3.18 Comparaciones empleando las fracciones medias de huecos y sus
respectivas derivadas

Comparacion de resultados Comparacion de resultados
Con Yys y €on Yys con yjs y con yjs
Yxs Yxs Vs Yis
$=5n Yxsy, Yxsy, Yisy, Yisy
5=5 Yxs; Yxs, Yjs, Yis,
S = Ssm YxSsm YxSsm YiSsm Y)Ssm
5 = Sen YxSep YXsch YiScn ylsch

Mas adelante veremos qué comparaciones cabe efectuar.

Finalmente, otra comparacioén que nos proponemos realizar es ver como afecta a
los resultados del modelo el empleo de las distintas soluciones al problema de la
temperatura del tubo en los puntos de separaciéon entre las distintas zonas. Esta
comprobacion es interesante y en la literatura se mencionan los métodos de resolucion
[113,114,127], asi como el efecto sobre los resultados, pero no se encuentran estudios
comparativos sobre los mismos.

3.9.2 SELECCIONES PARA LA EJECUCION DEL MODELO DEL EVAPORADOR

Resumiendo lo dicho en el apartado anterior tenemos, que dependiendo del
deslizamiento S que escojamos y de si queremos o no incluir en el modelo la derivada
de la fraccion media de huecos (obtenida a partir de dicho deslizamiento), se podran
efectuar las diferentes comparaciones mencionadas en la Tabla 3.17 y Tabla 3.18.
Ademas, podremos seleccionar uno de los modelos relativos a la temperatura del tubo
en los puntos entre zonas.
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Para proceder pues con esas comparaciones, se selecciona primero la expresion
del deslizamiento S (de las englobadas en el grupo de las obtenidas a partir de las
fracciones medias de huecos correlacionadas con el deslizamiento), que podra ser del
tipo de las independientes de la calidad x como Sp,SgySz, o del tipo de las
dependientes de x, que seran los casos XSsm, XSch, JSsm 0 JSch, (en los que aparece J
se aplica la fraccion local de huecos de Jensen). Seguidamente se elige la expresion
Yxs 0 Yjs donde se sustituird S, determinando también si se incluye o no la derivada de
la fraccién media de huecos seleccionada. Después se puede elegir uno de los modelos
relativos a la temperatura del tubo en los puntos entre zonas.

En lo que resta de este apartado vamos a describir los diagramas de flujo que
muestran el proceso de resolucion.

S independiente de x

Comenzamos por seleccionar uno de los tres deslizamientos independientes de x
que estudiamos y que se mencionan en el Anexo A, (Fig. 3.22). Tras la selecciéon de un
caso se leen los valores de los coeficientes (previamente calculados) de los términos de
la derivada temporal S, a la que podemos asignar la forma general:

Sk = 'Si,khee + '5P,kpe (3146)

donde k =h,R,Z,... indica el caso (homogéneo, Rigot o Zivi). Los coeficientes &;y y

8p se emplean después, en los términos de las derivadas de las ecuaciones de yig y

yllse La expresion de S se incorpora a la ecuacién general de yig, ecuacion (3.15). Esta
ecuacion estd descompuesta en términos g}(gj (= 1,2,3,4), como se muestra en la
ecuacion (B.1) del Anexo B, para facilitar su derivacion; al derivarlos dan lugar a otros,
g}(gjk, (conj=1,2,3,4; k=1,2), de la Tabla B.1, con los que se forman los
coeficientes de los términos de la derivada y.g vistos en (3.136), g%,‘fm y g%ﬁl, (m =

xS,]S). Se procede de igual manera con yllse para obtener los términos de V.

Con estos coeficientes preparados se puede seleccionar uno de los siguientes
cuatro posibles casos particulares, en los que se especifica la fraccion media de huecos
seleccionada, y si incluimos la correspondiente derivada o no. Asi, los casos primero y
tercero corresponden al uso del modelo con las expresiones yi§ o yllse respectivamente
(pero donde se desprecian sus derivadas), mientras que en los otros dos si se incluyen.

En cuanto al coeficiente 8;y, es nulo en los casos en que S no depende de x y
solo depende de la presion.
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Propiedades del refrigerante y sus
derivadas totales y parciales

v

Casos con S#f(x)
Seleccionar una expresion de S
S=[S_h,S_R,S_Z]

Caso ‘S h’ o Caso ‘S R’ o0 Caso ‘S 7

v

Calcular S = sy hoe + Spi P
k=[hRZ..]

Sik = [Sin» Sir» Siz] > si

Spk = [Spn, Spr,Spz]2Sp

—»  Aplicar expresion de S a la ecuacion
deyy§
!

Descomponer Y€ en términos
le . i—
9x$;5 J = 1,234

!

Derivar ¢ >y1¢ 2 obtener términos
9k J=1234 k=12

v

le .. ,jle
9Pxs 35 Glxs

Aplicar expresion de S a la ecuacion
le
de y;s

v

| »| Descomponer y/lse en términos
g J=1234

v

Diagrama de flujo para la solucion del evaporador con Y, Vs, 0 CON ¥ys, Vs

Ly | Derivar y};-)y,lse => obtener términos ||
ISk J=1234 k=12
| gk 55 gils |

f v ¥ ¥
Caso 1 Caso 2 Caso 3 Caso 4
Y=v:7=0 || y=v& v 0 || y=y57=0 Y=k v #0

gp = gp = gvjs

gi=0 gi = gij¢

¥

Modelos para la temperatura del metal
en los puntos entre zonas del tubo

Resolver sistema de ecuaciones diferenciales y obtener
le Pev hse: Tt,lr Tt,z
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Fig. 3.22 Diagrama de flujo para S independiente de la calidad x.
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S dependiente de x

Los deslizamientos S que hemos elegido en este trabajo y que son dependientes
de x son los propuestos por Smith (S = Sg,) y Chisholm (S = S¢p,), (Anexo A), y se
aplicaran en las ecuaciones (3.107) o (3.127).

De esa manera, cuando queremos obtener la y,g , sustituimos la expresion del
deslizamiento S =S¢, en (3.107) y calculamos seguidamente mediante métodos

numéricos la fraccion media de huecos correspondiente, yi$ o (Fig. 3.23) De manera

similar calculamos yy .

Cuando empleamos el método de Jensen, puesto que la expresion de la fraccion
local es complicada de resolver en el caso del deslizamiento dependiente de x, es por lo
que calculamos el valor medio de Scy, ¥y Ssm en la zona bifasica para sustituirla en
(3.127). En el caso de S¢j, el valor medio es una integral inmediata mientras que para
Ssm hay que calcular su valor medio numéricamente, (Fig. 3.24).

Una vez obtenida yys., (0 Vasgy) Y Vise, (0 Visgm)s Si ademds queremos
incorporar la expresion de sus derivadas en el modelo, éstas las calculamos como
cociente de incrementos Ay/At. Este cociente resulta ser una aproximacién para el
analisis de cada transitorio aisladamente, pues si se aplica al andlisis de la serie de
transitorios produce inestabilidades. Reservamos para trabajos futuros utilizar otros
métodos para el calculo de dichas derivadas.

Temperatura en los puntos entre zonas del tubo

Conforme se ha explicado anteriormente (apartados 3.5.1.7, 3.5.1.8, 3.5.3.2.7 y
3.5.3.2.8), se pueden aplicar cuatro modelos para la asignacion de valores a las
temperaturas de la pared del tubo en los puntos entre las zonas. Se tratara pues de
seleccionar un modelo de entre el ‘sencillo’ (empleado en primer lugar), ‘sencillo con
derivadas’, ‘temperatura media’ y ‘temperatura media ponderada’. De acuerdo con la
literatura [113, 127] se deberian observar cambios en los resultados de los modelos,
pero puesto que esos cambios no se documentan es por lo que trataremos de verificarlos
cuando validemos el modelo (capitulo5).
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Diagrama de flujo para la solucion del evaporador con Y5 ch, Vxs ch» 0 CON Vs sms Vs sm_

Propiedades del refrigerante y sus
derivadas totales y parciales

!

Casos con S=f(x) y ¥, = Ay/(Ay + AL)
Seleccionar una expresion de S
S=[S_Ch,S_Sm]
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!
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gp =0
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v v

en los puntos entre zonas del tubo

Modelos para la temperatura del metal > 7
L

Temperaturas y caudales de los fluidos
Coeficientes de pelicula
Geometria y calores especificos

Resolver sistema de ecuaciones diferenciales y obtener
Ly,Pe hge, ey, Tep

Fig. 3.23 Diagrama de flujo para la resolucion del evaporador para los deslizamientos
Sch ¥ Ssms con y sin derivada de Y5 cp ¥ V28 sm
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Diagrama de flujo para la solucion del evaporador con ¥s ch, ¥xs ch» 0 CON Vxs sms Vxs sm_

Propiedades del refrigerante y sus
derivadas totales y parciales
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Modelos para la temperatura del metal
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Fig. 3.24 Diagrama de flujo para la resolucion del evaporador para los deslizamientos
Sch YV Ssm, con y sin derivada de yllse_Ch y yllse_Sm
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3.10 SOLUCION DEL MODELO DEL CONDENSADOR

Al ejecutar el modelo del condensador se 1lama en primer lugar a la subrutina de
inicializacién, donde se resuelve el problema estacionario (apartado 3.8.1.3), Fig. 3.20.
Una vez calculados los valores iniciales se ejecuta el modelo dindmico, cuyo diagrama
de flujo se representa en la Fig. 3.25. Tras crear los vectores de las entradas mediante el
archivo de datos se calculan las propiedades del refrigerante y las superficies interna y
externa de los tubos del evaporador.

Inicializacion
Llc (0), Llc(o): PC(O), hsc (0): Tt,lc(o)r Tt,Zc(O)v Tt,SC(O)

Archivo Crear vectores de entrada para Crear vectores de entrada para Archivo
de datos el refrigerante: 1M, o¢, hec, el fluido secundario: 1, T, de datos

aec

Propiedades del refrigerante:
*densidad, entalpia
Parametros geométricos:
*LT,Aex,C- Ain,c

Temperatura del refrigerante,T;. 5¢ Temperaturas del agua, Ty ;, T iis Ta,sc-
Coeficientes de pelicula exteriores Coeficientes de pelicula interiores

v v

Temperaturas medias del refrigerante y ¢ Temperaturas medias del agua

GS
: :

Resolver el sistema de ecuaciones diferenciales
ordinarias en

Lic, Lo, Pes hises Teaer Teaer Teac

!

Lyc(t+ 1), Lye(t + 1), P(t + 1), hoo (8 + 1), Ty g (€ + 1), Typc (8 + 1), Ty s (E+ 1)

.

Ly (6), Lac (8, Po(), oo (0, T o (0, Te2c (0, Te3c ()

Fig. 3.25 Diagrama de flujo para la resolucion del condensador

A partir de los valores iniciales hg.(0) y P.(0) se obtiene T, ¢, que junto con las
entradas y otras salidas del modelo proporcionan los coeficientes de pelicula exteriores.
De igual manera, con las entradas por parte del fluido secundario y con los valores
iniciales se calculan las temperaturas del agua en los puntos entre las sucesivas zonas
Tais Taii Y Tasc, Y luego las temperaturas medias del agua. Con todo lo anterior se
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resuelve el sistema diferenciales ordinarias con las cuales obtenemos la solucion del
problema dinamico del condensador para cada paso de programa.

3.11 CONCLUSIONES DEL CAPITULO

En este capitulo se presentan los modelos de cada parte del sistema de
compresion de vapor. Los modelos de cada elemento se basan en principios fisicos,
aunque para el compresor se utilizan correlaciones empiricas para los rendimientos
volumétricos.

Los modelos de los intercambiadores de calor se basan el método de los limites
moviles. Las ecuaciones de los modelos se obtienen por integracion eliminando la
dependencia espacial en las ecuaciones de Navier-Stockes si bien se puede obviar la
ecuacion del momento gracias a las suposiciones simplificadoras.

Las ecuaciones presentadas estdn preparadas para incorporar los distintos
modelos para la temperatura de las paredes de los tubos. El modelo de la temperatura
media ponderada del evaporador lo hemos extendido al caso del condensador.

Un aspecto esencial de las ecuaciones del modelo es el empleo de la fraccion
media de huecos y su derivada temporal. A este respecto, de entre todas las expresiones
para dicha fraccion media nos centramos en las correlacionadas con el deslizamiento.
Por otra parte, y con objeto de ganar en robustez el modelo incluye la expresion de la
derivada de la fraccion media, con lo que se pueden cubrir situaciones como la de fuerte
subenfriamiento en la salida del condensador y situaciones de variaciones sensibles de
la presion de condensacion.

En cuanto al deslizamiento se describen las cuatro expresiones que se emplearan
para verificar cual proporciona los mejores resultados. Las de Smith y Chisholm

dependen de la calidad, por lo cual se toman sus valores medios en la zona bifésica.

Finalmente se presentan los diagramas de flujo que muestran la solucién de los
modelos del evaporador y del condensador.
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Capitulo 4. DESCRIPCION DE LA
INSTALACION Y ENSAYOS

4.1 GENERALIDADES DE LA INSTALACION

Después de haber desarrollado el modelo es necesario describir la configuracion
del sistema, los detalles del banco de pruebas y los ensayos efectuados para la
validacién. La instalacion que se ha utilizado para el desarrollo y validacion del modelo
fisico estacionario propuesto en este trabajo doctoral pertenece al grupo ISTENER y
estd situada en el Laboratorio de Maquinas y Motores Térmicos del Departamento de
Ingenieria Mecénica y Construccion de la Universidad Jaume I.

Fig. 4.1 Instalacion simple de compresion de vapor.

La instalacion, mostrada en la Fig. 4.1, consiste en un circuito simple de
compresion de vapor. Su disefio y construcciéon ha estado orientado al analisis y
diagnostico de su comportamiento en un amplio rango de condiciones de operacién. La
instalacion cuenta con sensores para la medicion de los principales variables como:

129



Capitulo 4

presion, temperatura, caudales, régimen de giro, entre otras. El circuito consta de los
componentes basicos: compresor, condensador, valvula de expansion y evaporador. Por
otra parte, la instalacién estd adaptada para trabajar con distintos refrigerantes, aunque
en este trabajo hemos utilizado el fluido R134a.

4.2 CIRCUITOS PRINCIPALES DE LA INSTALACION

La instalacion completa esta formada basicamente por tres circuitos relacionados
entre si conformando el funcionamiento real de una instalacion. El condensador y
evaporador trabajan con fluidos secundarios que disponen de circuitos independientes,
cada uno de los cuales representa ambientes con los que trabaja una instalacion real.
Asi, se distinguen:

1) Circuito frigorifico simple por compresién de vapor.

2) Circuito de calentamiento de la mezcla agua-glicol para el evaporador simulando
la carga.

3) Circuito de enfriamiento del agua para el condensador simulando condiciones de
condensacion.

Estos circuitos tienen caracteristicas particulares que se describen a continuacion
con mayor detalle.

4.2.1 CIRCUITO FRIGORIFICO SIMPLE

El circuito frigorifico se muestra en la Fig. 4.1, y en la Fig. 4.2 se puede ver una
representacion grafica de los principales componentes unidos mediante sus respectivas
lineas de conexion. El circuito tiene montado un compresor alternativo de tipo abierto,
el cual es accionado por un motor eléctrico de 5 kW a través de un sistema de poleas;
cuenta ademads, con una alimentacion flexible por medio de un variador de frecuencia,
con lo que se permite trabajar a distintas velocidades de giro del compresor. Cuando el
vapor sobrecalentado es comprimido, este se conduce hasta una botella de separacion de
aceite y luego pasa directamente al condensador. Este intercambiador de calor es de
carcasa y tubos (shell-and-tube), con un paso por carcasa y dos por tubos; el refrigerante
circula por el lado de la carcasa mientras el agua lo hace por dentro de los tubos. En el
condensador el refrigerante proveniente de la descarga del compresor se enfria hasta una
condicién de saturacidon para su posterior condensacion y subenfriamiento. Después
circula a través de un filtro deshidratador hasta llegar a la valvula de expansion
termostatica. Seguidamente, el refrigerante entra en el evaporador, el cual también es de
carcasa y tubos, circulando el refrigerante por dentro de los tubos y la mezcla de agua-
glicol lo hace por fuera. La configuracion del intercambiador es de dos pasos por tubos
y uno por carcasa. El refrigerante sale del evaporador con cierto grado de
recalentamiento y es enviado finalmente al compresor, cerrando de esta manera el
circuito frigorifico. Su descripcion en detalle se vera en el apartado 4.3 y su
instrumentacién en el apartado 4.4.
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ﬁ Evaporador

® ® © ®
Valvula de
6 é expansion
Im e
Caudalimeto
masico
Filtro
deshidratador
O mmm $ O

)

Condensador

Compresor

Fig. 4.2 Esquema del circuito frigorifico de compresion de vapor.

4.2.2 CIRCUITO SECUNDARIO DEL EVAPORADOR

En un proceso de refrigeracion por evaporacion el fluido secundario es enfriado
como consecuencia de la transmision de calor al refrigerante que se evapora. Por ello, la
instalacion experimental cuenta con un circuito de aportacion de carga térmica para
mantener las condiciones de operacion del fluido secundario.

El evaporador esta disefiado para que el fluido secundario pueda ser una mezcla
de agua-glicol. Esta es calentada en un deposito mediante una configuracion de
resistencias eléctricas disefiadas con el fin de simular la carga térmica que se pretende
enfriar.

La mezcla agua-glicol, enfriada previamente en el evaporador, es transportada
hacia el deposito a través de la bomba 1, como se ilustra en la Fig. 4.3. Dentro del
depdsito y en la parte inferior existen cuatro resistencias de inmersion de 3 kW cada
una. Estas cuatro resistencias pueden ser controladas por medio de un punto de
consigna, consiguiendo mantener aproximadamente constante la temperatura de entrada
del fluido secundario al evaporador, lo que es posible mediante un control de estas
resistencias a través de un PID. Ademas, en el depdsito existen otras dos resistencia
eléctricas de 1.5 y 2.5 kW para aumentar la carga segin sea la condicion de interés. La
funcion de la bomba 2 es recircular el fluido del tanque a fin de evitar el fendémeno de
estratificacion, conseguir una homogenizacién en el depodsito y evitar fluctuaciones que
puedan repercutir en el funcionamiento del evaporador y del sistema. El circuito cuenta
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Caudalimetro
electromagnético

Bomba 2 Vaso de
expansion

2,5kW

Bomba 1

Fig. 4.3 Circuito secundario de aportacion de carga térmica al evaporador

con un mandmetro para el conocimiento de la presion que se tiene en el tanque, y un
vaso de expansion para absorber el aumento de volumen que se produce al variar la
temperatura de la mezcla. En cuanto a la instrumentacidon, dado que se requiere el
caudal y temperaturas de la mezcla, se dispone de un caudalimetro electromagnético

Fig. 4.4 Vaso de expansion del CAC. Fig. 4.5 Caudalimetro electromagnético
del CAC.
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con una precision de un error maximo de +0.33% y dos termopares de superficie, tipo
K, que miden la temperatura a la entrada y salida del evaporador con una precision de
+0.3K. Las Fig. 4.4 a Fig. 4.10 ilustran los equipos que fisicamente estan ubicados en
el circuito aportador de carga (CAC).

Fig. 4.6 Deposito acumulador. Fig. 4.8 Bomba de recirculacion.

Fig. 4.9 Manoémetro del CAC. Fig. 4.10 PID.
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En la Tabla 4.1, se muestran las especificaciones técnicas generales de los
componentes de mayor interés que forman parte del circuito de aportaciéon de calor.
Estos datos son referenciados en los catalogos por el fabricante y a través de las placas
de informacion.

Tabla 4.1 Especificaciones técnicas generales del CAC.
Caudalimetro | Marca: ADMAG SE

electromagnético | Tamaiio: 25 mm

Vaso de | Marca ELBI

€Xpansion | pregion max. 1 MPa Potencia: 10 W

Corriente: 4-20 mA
Precision de +0.33%

Volumen: 18 L
Temperatura: -10°C a 99°C

Bomba de | Marca SACI
empuje | Caudal: 1-6 m*/h
Potencia: 1.8kW

Deposito Marca Lapesa
acumulador | Modelo: G-500-R
Volumen: 500 L
Presién méax. 0.8 MPa

Temp. max. 90°C

Bomba de | Marca GRUNDFOS Manémetro | Rango: 0-0.6 MPa
recirculacion | Presisn max. | MPa

230V, 50 Hz Sonda de Tipo K
temperatura | Precision de + 0.3K

4.2.3 CIRCUITO DE DISIPACION TERMICA DEL CONDENSADOR

En un sistema de compresion de vapor se produce un calentamiento del fluido
secundario utilizado como agente condensante, causado por el desrecalentamiento y
posterior condensacién del vapor descargado por el compresor hasta llegar a
condiciones de liquido subenfriado. Por lo tanto, nuestra instalaciéon dispone de un
sistema para disipacion de tal calor cedido en el proceso de condensaciéon y simula de
esta forma las condiciones externas del condensador.

El fluido secundario con que trabaja el condensador es agua, que es enfriada en
un sistema auxiliar para compensar el calor que absorbe al paso por el condensador. El
sistema auxiliar estda formado por un conjunto de bomba de calor comercial y
aerotermos. El conjunto nos permite controlar las condiciones de condensacion de la
instalacion bajo estudio. Es necesario mencionar que el suministro del agua al circuito
de disipacién es agua de red, para consideraciones del factor de impureza en el
intercambiador.

La Fig. 4.11 representa el circuito de disipacion (simulaciéon de condiciones de
condensacion). El agua, tras su paso por el condensador, sale con una temperatura
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mayor y se enfria en el sistema auxiliar de disipacion para mantener constante las
condiciones del fluido secundario a la entrada del condensador. La bomba de empuje
Fig. 4.12, proporciona el movimiento del fluido por el circuito. El manémetro, Fig.
4.13, nos indica la presion a la cual se encuentra el circuito, que por lo general se
mantiene en 0.19 MPa aproximadamente. Tras el mandmetro el circuito de disipacion
cuenta con un vaso de expansion por seguridad, Fig. 4.14; tras €l estd el caudalimetro
electromagnético, Fig. 4.16, para la medicion del caudal, que es registrada por el
sistema de adquisicion de datos, y posteriormente la enfriadora, Fig. 4.15.

(7
Caudalimetro e
electromagnético’

<—m

Bomba

Enfriadora/bomba de calor

Aerotermos

Fig. 4.11 Esquema del circuito de disipacion de calor.

El caudal volumétrico del agua puede ser variado manualmente por medio de
una valvula de equilibrado. El rango de variacion en la disminucidon de temperatura del
agua por los aerotermos, se logra mediante un variador de frecuencia para los
ventiladores que va de 10 a 50 Hz.

Dependiendo de las condiciones de operacion requeridas en el circuito
frigorifico, el sistema es capaz de fijarlas a voluntad.
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Fig. 4.13 Manometro del CDC.

Fig. 4.14 Vaso de expansion del CDC

Fig. 4.15 Enfriadora

Fig. 4.16 Caudalimetro electromagnético
del CDC
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Fig. 4.17 Valvula de equilibrado STAD. Fig. 4.18 Aerotermos

Las especificaciones técnicas generales de los componentes principales del
circuito de disipacion de calor (CDC) se muestran en la Tabla 4.2.

Tabla 4.2 Especificaciones técnicas generales del CDC.

Bomba de | Marca Clima Roca York Aerotermo | Marca BTU
calor auxiliar | Modelo: LCA-90-BRAW-90 Potencia: 35.5 kW *
Potencia eléctrica calor: 3.1 Flujo de aire: 2.7 m’/h
kW
Potencia eléctrica frio: 2.72 * aguaa 85/75°C
kW
Refrigerante R22, R134a
Vaso de | Marca ZILMET Bomba de | Marca SACI
expansion Capacidad: 5L empuje | Caudal: 2.6-15 m*/h
Potencia: 0.8 kW
Caudalimetro | Marca: ADMAC SE Manometro | Rango: 0-1 MPa
electromagnético | Tamario: 25 mm
Presion min. Fluido: 0.1 MPa Sonda de | TipoK
Potencia: 10 W temperatura | Precision de + 0.3K

Corriente: 4-20 mA
Precision de & 0.33%
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4.3 ELEMENTOS PRINCIPALES DE LA INSTALACION

En esta seccidon comentaremos las caracteristicas geométricas y técnicas de
mayor interés de los principales componentes del circuito frigorifico. Algunas de estas
caracteristicas se tratan como pardmetros de entrada en el modelo, por ejemplo, la
descripcion geométrica en los intercambiadores de calor es parte fundamental en el
desarrollo del modelo. En esta seccidon se pretende mostrar un desglose de aquellos
parametros que caracterizan a los componentes. La descripcién presentada de los
equipos lleva una secuencia acorde a la direccion del flujo refrigerante por el circuito.

4.3.1 COMPRESOR Y BOTELLA DE SEPARACION DE ACEITE

El compresor montado en la instalacion es un compresor alternativo de tipo
abierto de la marca Bitzer, modelo V [130]. Estos compresores se caracterizan por
conseguir la reduccion de volumen asociado al aumento de presion mediante
movimiento longitudinal de un pistdon en el interior del cilindro. Asi, el compresor
dispone de carcasa independiente, estando conectado al motor mediante una transmision
mecanica a través de poleas. En la Tabla 4.3 se comentan los principales parametros
técnicos de este componente.

Fig. 4.19 Acoplamiento motr-compresor.
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Tabla 4.3 Datos geométricos y técnicos del motor-compresor.

Numero de cilindros 2
Diametro de la camisa (mm) 85
Carrera del piston (mm) 60
Diametro polea del motor (mm) 180
Diametro polea compresor (mm) 450

Correas trapezoidales (DIN 2215) 2x 17

Carga de aceite (dm’) 2.5

Régimen de giro minimo (rpm) 400

Régimen de giro méaximo (rpm) 600

Volumen desplazado* (m’/h) 23.1

Potencia frigorifica ** (kW) 6.36
R134a

* Para un régimen de giro de 565 rpm

T e =20°C, GS=0°C, 7 =30°C> T,

suce evap

=—-15°C , motor =1450 rpm

El refrigerante al salir del compresor pasa por una botella de separacion de
aceite. La funcion de este componente basicamente es la separacion y recuperacion del
aceite transportado por el gas refrigerante en la fase de vapor a la salida del compresor.
Limita la cantidad de aceite en el circuito frigorifico, permitiendo asi aumentar el
rendimiento de los intercambiadores de calor y evitar la obstruccion de la valvula de
expansion y el desgaste anormal de los compresores por falta de aceite. La botella de
separacion de aceite es de la marca ESK; se muestra en la Fig. 4.20 y los datos técnicos
en la Tabla 4.4. El aceite que se usa en la instalacion es synthetic polyol ester (POE).

Tabla 4.4 Datos técnicos de la botella de separacion de aceite.

Modelo 0S-22
Volumen (L) 3.5
Temperatura méx. (°C) 100
Presion max. (MPa) 2.8
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Fig. 4.20 Botella de separacion de aceite.

El refrigerante desde la descarga del compresor hasta que entra al condensador,
pasa a través de la linea de descarga. Esta debido al espacio y posicionamiento de los
distintos componentes de la instalacion estd sobredimensionada en su longitud,
ocasionando un enfriamiento del refrigerante y por tal motivo es de considerarse en el
desarrollo del modelo fisico global en la presente tesis. La Fig. 4.21 ilustra la
caracterizacion dimensional por secciones para la linea, la tuberia es de cobre para las
consideraciones pertinentes y todas las medidas mostradas estan en centimetros, el
diametro de la tuberia es de 2.2 cm y de 3 c¢cm el tramo antivibracion.
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c) Seccion ¢
Fig. 4.21 Caracterizacion de la linea de descarga.

4.3.2 CONDENSADOR

El condensador tiene un disefio del tipo multitubular de carcasa y tubos de la
marca COFRICA, modelo RS-25. El disefio posibilita su inspeccién para la limpieza
por ambos extremos. El intercambiador esta expuesto a la intemperie, ocasionando un
porcentaje de pérdida de energia al ambiente. La Fig. 4.22 ilustra el componente fisico
montado en la instalacion.

Fig. 4.22 Condensador.
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Los datos técnicos presentados en la Tabla 4.5 son datos proporcionados por el
fabricante, los cuales son obtenidos empleando agua por el lado de los tubos bajo las

siguientes condiciones:

A la salida del condensador se encuentra un filtro deshidratador que sirve para
mantener un nivel minimo de humedad dentro del circuito. El agua y la humedad en
circulacion con el refrigerante es uno de los enemigos principales en un circuito
frigorifico, pues puede acarrear problemas a corto y largo plazo dependiendo del tipo de
refrigerante e instalaciéon. Un problema puede ser la obstruccién de la valvula de
expansion debido a la formacion de cristales de hielo a la salida de la valvula. Para
evitar este tipo de problemas y algunos otros, se hace uso de un filtro deshidratador a la
salida del condensador. La Fig. 4.23, ilustra el tipo de filtro montado en la instalacion.

Temperatura entrada de agua: 29.4 °C
Temperatura salida de agua: 35 °C
Temperatura de condensacion: 40.6 °C

Factor de ensuciamiento: 0.0000239 hm?°C/kJ

Tabla 4.5 Datos geométricos y técnicos del condensador.

Capacidad (kW) 25.8
Caudal lado carcasa (m’/h) 3.7
Pérdida de presion lado carcasa (MPa) 0.043
Volumen lado carcasa (m’) 0.0175
Volumen lado de los tubos (m’) 0.0024
Numero de tubos (2 pasos) 10
Superficie lado refrigerante (m®) 2.87
Diametro interno de los tubos (m) 0.013
Diametro externo de los tubos (m) 0.016
Diametro externo de la carcasa (m) 0.195
Diametro interno de la carcasa (m) 0.183
Longitud de la carcasa (m) 0.87
Longitud del tubo (m) 0.8
Distancia entre centros en los tubos (m) 0.0195
Distancia entre tubos (m) 0.0035
Numero de bafles 4
Numero de filas de tubos verticales 4

Material de construccidn acero al carbono
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Fig. 4.23 Filtro deshidratador.

La Tabla 4.6 muestra los datos técnicos del filtro

Tabla 4.6 Datos técnicos del filtro deshidratador.

Modelo 4016/5
Tipo de bolas molecular

Volumen (m’) 0.00025
Presion max. (MPa) 2.8

4.3.3 VALVULA DE EXPANSION TERMOSTATICA

Después de que el fluido refrigerante pasa a través del filtro deshidratador, se
dirige a la valvula de expansion (TXV), Fig. 4.24. Esta controla el caudal de liquido que

Fig. 4.24 Vélvula de expansion termostatica.
entra en el evaporador para permitir el llenado de liquido en el evaporador para producir

el frio de manera correcta y optima, y evita que el compresor tenga golpes de liquido.
En el esquema funcional de la valvula de expansion, Fig. 4.25 vemos que consta de un
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elemento termostatico (1) separado del cuerpo de la valvula por una membrana. El
elemento termostatico esta en contacto con un bulbo (2) a través de un tubo capilar, un
cuerpo de valvula (3) y un resorte (4). Cuando la valvula regula, existe un balance entre
la presion

Fig. 4.25 Esquema funcional de la valvula de expansion termostatica.

del bulbo por un lado de la membrana, y la presién de evaporacion y del resorte por el
lado opuesto de la membrana. Por medio del resorte o muelle se ajusta el grado de
recalentamiento estatico seglin sean las condiciones de operacion. La Tabla 4.7 ofrece
informacion técnica de la valvula de expansion [131].

Tabla 4.7 Datos técnicos de la valvula de expansion.

Presion maxima de trabajo (MPa) 34
Clasificacion Rango N, -40°C a 10°C
Tipo de valvula TN2
Modelo 06873346
Compensacion interna
Longitud de tubo capilar (m) 1.5
Conexion entrada x salida (mm) 10x 12
Orificio 06
Capacidad (kW) 10.5
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4.3.4 EVAPORADOR

El evaporador de la instalacién es de la serie TE17 marca ONDA. La Fig. 4.26
muestra que este intercambiador se encuentra totalmente aislado. Los datos técnicos

Fig. 4.26 Evaporador

Tabla 4.8 Datos geométricos y técnicos del evaporador.

Capacidad (kW) 17
Caudal lado carcasa (m3/h) 2.9
Pérdida de presion lado carcasa (MPa) 0.019
Volumen lado carcasa (m”) 0.008
Volumen lado de los tubos (m°) 0.0033
Numero de tubos (2 pasos) 38
Superficie lado refrigerante (m?) 1.81
Diametro interno de los tubos (m) 0.00822
Diametro externo de los tubos (m) 0.00952
Diametro interno de la carcasa (m) 0.131
Longitud del tubo (m) 0.92
Distancia entre centros en los tubos (m) 0.01142
Distancia entre tubos (m) 0.0019
Numero de bafles 3
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presentados en la Tabla 4.8 son datos proporcionados por el fabricante empleando agua
por el lado de la carcasa bajo las siguientes condiciones de operacion:

Temperatura entrada de agua: 12 °C
Temperatura salida de agua: 7 °C
Temperatura de evaporacion: 2 °C
Temperatura de condensacion: 45 °C
Grado de recalentamiento: 5 °C
Factor de ensuciamiento nulo

El fabricante proporciona valores para el factor de ensuciamiento de acuerdo a
porcentaje de glicol presente en la mezcla de la manera siguiente:

Agua normal en circuito cerrado, 0.000043 m*K/W
Agua en circuito abierto, 0.000086 m*K/W
Solucién con glicol < 40%, 0.000086 m*K/W
Solucion con glicol > 40%, 0.000172 m*K/W

En lo que precede hemos mostrado las caracteristicas técnicas generales de los
componentes del circuito frigorifico, pues los datos técnicos son necesarios para el
entendimiento y desarrollo del modelo presentado en esta tesis. En lo que sigue vamos
comentar la otra parte importante para el desarrollo del modelo fisico de la instalacion,
que es la instrumentacion adecuada para cada una de las variables de interés.

4.4 INSTRUMENTACION DEL BANCO DE PRUEBAS

Las variables de interés son tales como la temperatura, presion, flujo masico,
régimen de giro, consumo eléctrico, etc. para cuya medida la instalacion dispone de una
serie de sensores que se describen seguidamente. Es importante resaltar que la
instrumentacion y calibracion de sensores es un factor sustancial para llevar a cabo una
buena lectura de datos y al mismo tiempo una validacion del modelo.

Transductores de presion (sensor piezoresistivo): con esta instrumentacion se
mide la presion a la entrada y salida en todos los componentes del circuito. Son sensores
que transforman la presién medida en una sefial de 4-20 mA que se lleva al sistema de
adquisicion de datos, y cuyas caracteristicas se adecuan bastante bien a sefiales de
presion pulsantes generadas por el compresor alternativo. Estos sensores estan
calibrados en el laboratorio de Maquinas y Motores Térmicos usando un certificado de
referencia, y teniendo el sensor una incertidumbre de +0.1 % sobre el rango de medida,
0 a 0.7 MPa. La Fig. 4.27 muestra un par de sensores piezorresistivos a la entrada y
salida del condensador.
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(b)
Fig. 4.27 Sensores piezorresistivos localizados en el condensador.

(a) Entrada. (b) Salida.

Sondas de temperatura: las sondas que estan montadas en la instalacién son
termopares tipo K (cromel, Cr+Ni / alumel Ni+Al) con la unién expuesta para medir. Se
escoge este tipo sensores debido a la rapidez de respuesta ante las variaciones de
temperatura, y porque son sondas activas que no necesitan de alimentacion eléctrica.
Estos sensores al igual que los transductores de presion estin calibrados usando el
certificado de referencia, teniendo su lectura un error de £0.3 K. Los sensores de
temperatura se localizan también a la entrada y salida de los distintos componentes. En
la Fig. 4.28 se puede apreciar una sonda de temperatura colocada en la succion del
compresor.

¥

Fig. 4.28 Sonda de temperatura en la aspiaci(')n del compresor.

147



Capitulo 4

Caudalimetro masico: el flujo masico de refrigerante es medido con un
caudalimetro masico por efecto Coriolis que proporciona una gran fiabilidad y precision
en el sistema de medida; esta certificado con una aproximacion de +0.22% de la
lectura. Este sensor va montado en la linea que une el condensador con las valvulas de
expansion, de manera que se mide flujo masico de refrigerante en fase liquida, Fig.
4.29:

Fig. 4.29 Caudalimetro masico

Analizador de redes: este instrumento proporciona el consumo eléctrico on-line
del motor-compresor, y tiene una calibracion especificada con una incertidumbre de +
0.5%., Fig. 4.30:

Fig. 4.30 Analizador de redes
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Sensor inductivo: con este tipo de sensor la velocidad de rotacién del
compresor es obtenida on-line con una incertidumbre del +1%. En la Fig. 4.31 se
ilustra el sensor montado en paralelo al volante del compresor.

Fig. 4.31 Sesor inductivo.

Caudalimetros electromagnéticos: son empleados para conocer el caudal del
agua glicolada en el evaporador y del agua en el condensador, pues formaran parte de
las entradas del modelo para completar la caracterizacion del circuito frigorifico en
cuanto a las variables requeridas. El error de estos equipos es *0.33%.

La instalacion también cuenta con variadores de frecuencia, resistencias
eléctricas, valvulas, potencidmetros, etc. que permiten modificar, dentro de un rango
permitido, las variables caracteristicas de la instalacion. Por ejemplo, en la Fig. 4.32 se
muestra el variador de frecuencia con el cual es posible variar el régimen de giro del
compresor. Esto proporciona flexibilidad para poder realizar andlisis en distintas
condiciones de operacién y generar transitorios por cambio en las revoluciones del
compresor.
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Fig. 4.32 Variador de frecuencia ALTIVAR2S.

La instrumentacion que acabamos de comentar para la medida de propiedades
termodinamicas, caudales volumétricos y masico y régimen de giro del compresor se
representan en el esquema de la Fig. 4.33:

g Cace
-

i Taee Tase §
® © ) [ﬂ é

mref

Tasc

Fig. 4.33 Localizacion de sensores y parametros medidos.
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La descripcion de los datos mostrados en la Fig. 4.33 se especifican en la Tabla 4.9:

Tabla 4.9 Conjunto de datos medidos con los sensores usados.

Estado termodinamico /

pardmetro Descripcion
1 Descarga del compresor
2 Vapor sobrecalentado a la entrada del condensador
3 Liquido subenfriado a la salida del evaporador
4 Liquido a la entrada de la valvula de expansion
5 Estado bifésico a la entrada del evaporador
6 Vapor recalentado a la salida del evaporador
7 Vapor sobrecalentado a la entrada del compresor
Ta,ec' Ta,sc Temperatura del agua a la entrada y salida del condensador
Ta,ee: Ta,se Temperatura del agua-glicol a la entrada y salida del evaporador
m, Caudal volumétrico del agua
l’hg Caudal volumétrico del agua-glicol
m, Flujo masico del refrigerante
N Régimen de giro del compresor

4.4.1 INCERTIDUMBRE EN LAS MEDICIONES

En el apartado anterior hemos presentado la instrumentacion utilizada junto con
el error asociado a la lectura del instrumento. Seguidamente, Tabla 4.10, mostramos un
resumen de la incertidumbre en las mediciones. Esos errores se han de tener en cuenta
en los célculos de los pardmetros que estan dados en funcién de esas variables medidas
para determinar la propagacion total del error, por lo que es necesario conocer la
magnitud del error absoluto para dichas variables.

Tabla 4.10 Incertidumbre en las mediciones.

Flujo Temperatura | Presion Potencia Flujo Régimen
volumétrico masico de giro
Caudalimetro Termopares | Transductor | Wattimetro |  Efecto Sensor

electromagnético tipo K de presion digital Coriolis inductivo
+0.33% +0.3K +0.1% +0.5% +0.22% +1%
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4.5 SISTEMA DE ADQUISICION DE DATOS (DAS)

La instalacion cuenta con una aplicacion grafica para visualizacidon en tiempo
real de los datos, indicando la magnitud de la medicién de temperatura, presion,
régimen de giro, caudal, etc. Las sefiales obtenidas de todos los elementos sensores e
instrumentos de medida se dirigen a un sistema de adquisicion de datos de National
Instruments SCXI 1000, el cual estd compuesto por una unidad principal y tres modulos
multiplexores (ver Fig. 4.34). Este sistema se conecta a un ordenador que permite
monitorizar en tiempo real la instalacion a través de software propio programado en el
entorno LABVIEW. Aqui las sefiales son tratadas y por medio del software MatLab, y
utilizando librerias dindmicas de Refprop [129] se realiza un procedimiento de calculo
para estimar parametros de funcionamiento de la instalacidbn como potencias y
eficiencias.

Fig. 4.34 Sistema de adquisicion de datos

En la Fig. 4.35 se vemos un esquema del proceso de adquisicion, tratamiento y
visualizacién de datos.

El interfaz de usuario comentado, que muestra en tiempo real el comportamiento
de la instalacion, recogiendo todos los datos proporcionados por los sensores de la
instalacion y los célculos termodinamicos esenciales, se muestra con mas detalle en la
Fig. 4.36. La evolucion de cada una de las variables se puede visualizar haciendo click
en cada una de las pestafias o ventanas de la interfaz grafica.
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Fig. 4.35 Esquema del proceso de adquisicion y visualizacion de datos
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Fig. 4.36 Interfaz grafica de la aplicacion.
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4.6 ENSAYOS

De acuerdo a lo comentado en este capitulo, la instalacion experimental dispone
de una instrumentacién tal que permite trabajar en diferentes condiciones gracias a
poder variar los parametros de interés. Como ademds puede registrar todas las
variaciones experimentadas por el resto de variables nos permite analizar distintos
comportamientos segun sean las necesidades del estudio.

Para la realizacion de este trabajo doctoral asi como para otro anterior [78,132]
se han realizado una gran cantidad de ensayos con la finalidad de abarcar un rango
amplio de condiciones de operacién, que recoge tanto estados estacionarios como
transitorios. En la Tabla 4.11 mostramos de manera general los parametros que se
variaron a lo largo de los diversos ensayos y el rango de variacion.

Tabla4.11 Combinacion de parametros para obtencion de datos en un rango amplio.

Caudal agua (condensador) [m’/h] 0.6-1.6
Caudal agua-glicol (evaporador) [m*/h] 1.2-3.0
Grado de recalentamiento estatico [K] 5-10
Temperatura de consigna de la mezcla (entrada al evaporador) [°C] 7-17
Temperatura del agente condensante (entrada al condensador) [°C] 15-30
Régimen de giro [rpm] 400 — 560

Para validar el modelo dinamico se han planteado y realizado una serie de
ensayos en los que se producen:

e cambios en las condiciones del flujo del refrigerante
e cambios en las condiciones de evaporacion (caudales y temperaturas)
e cambios en las condiciones de condensacion (caudales y temperaturas)

El modo de realizar dichos ensayos ha sido conseguir estados estacionarios y
posteriormente realizar cambios en las condiciones de operacion hasta conseguir un
nuevo estado estacionario y asi obtener el transitorio completo. Nuestra condicién para
decidir si la instalacion se encuentra funcionando en un estado estable consiste en que
las presiones permanezcan alrededor de un valor dado en un tiempo considerado y que
sus fluctuaciones estén dentro de un margen de *0.02 MPa.

Los transitorios se obtienen haciendo pasar al sistema por una serie de estados
estacionarios. Se comienza a partir de un estado estacionario (Ei) seguido por una serie
de cambios sucesivos en las condiciones de operacion arriba mencionadas. En la Tabla
4.12 se resumen las condiciones de operacion en los transitorios conseguidos y las
principales variaciones introducidas en el evaporador y condensador que producen los
sucesivos transitorios.
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Tabla 4.12 Variaciones en las condiciones de operacion

Transitorio N (rpm) Condiciones de condensacién COndlClOl]?Sr de
evaporacion
n° Ej-Ek Nj Nk Taec@) | Taec®) | ma() | ma(k) | Mg | mgk)

1 E1-E2 570 570 15.1 234 1 1 2.95 2.95
2 E2-E3 570 501 23.4 23.4 1 1 2.95 2.95
3 E3-E4 501 478 234 234 1 1 2.95 2.95
4 E4-E5 478 478 23.4 14.5 1 1 2.95 2.95
5 E5-E6 478 404 14.5 13.1 1 1 2.95 2.95
6 E6-E7 404 404 13.1 23.8 1 1 2.95 2.95
7 E7-E8 404 404 24.9 24.9 1 0.58 2.95 2.95
8 ES8-E9 404 480 25.8 26.5 0.58 0.58 2.96 2.96
9 E9-E10 480 480 26.7 14.8 0.58 0.58 2,95 2.95
10 E10-El1 480 502 14.8 14.8 0.58 0.58 2.95 2.95
11 E11-E12 502 404 15 13.1 0.58 0.58 2.95 2.95
12 EI2-E13 404 560 13.1 15.5 0.58 0.58 2.95 2.95
13 E13-E14 560 560 15.9 27.6 0.58 0.58 2.95 2.95
14 EI5-E16 575 575 15 15 1.54 1.54 1.2 2
15 E16-E15 576 576 56.8 56.8 1.54 1.54 2 1.2

Otro pardmetro cuyos rangos de valores conviene tener presente es la calidad del vapor
en la entrada del evaporador durante los ensayos.

4.7 CONCLUSIONES DEL CAPITULO

En este capitulo se ha descrito la instalacion experimental usada en esta tesis
doctoral. Esta instalacion esta constituida basicamente por tres circuitos: el frigorifico
(con los cuatro componentes principales caracteristicos evaporador, condensador,
condensador y valvula de expansidn), y los dos circuitos secundarios, uno de aportacion
de calor (simulando la carga del evaporador), y otro de disipacion de calor (simulando
el ambiente a donde se transfiere el calor desde el desde el refrigerante en el
condensador).

En relacién con los componentes del circuito frigorifico, se han mostrado de
forma general las caracteristicas técnicas y geométricas, siendo algunos de estos datos
de gran importancia en el desarrollo del modelo fisico, ya que son considerados
pardmetros de entrada en las estrategias de simulacion. Por ejemplo, las caracteristicas
geométricas de los intercambiadores de calor constituyen parte fundamental del
modelado fisico planteado. Los datos técnicos de la valvula de expansién son de gran
importancia para analizar la informacion del catidlogo proporcionado por el fabricante, y
con ella conseguir la correspondiente caracterizacion.

Hemos descrito también la instrumentacion que tiene montada la instalacion y el
sistema de adquisicion y visualizacion de datos asociado, elementos imprescindibles
para la validacion del modelo. La adquisicion de datos se realiza mediante las sondas de
presién y temperatura en la entrada y salida de cada componente y mediante los
medidores de caudal, consumo eléctrico y régimen de giro del compresor. De estos
instrumentos de medida, correctamente calibrados, hemos visto la incertidumbre
correspondiente con lo que conocemos la incertidumbre de las magnitudes derivadas.
También hemos mencionado la interfaz grafica para visualizar el comportamiento de la
instalacion en tiempo real.
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Finalmente hemos descrito los cambios mas representativos efectuados en las
condiciones del caudal del refrigerante asi como en las condiciones de evaporacion y
condensacion.
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Capitulo 5. VALIDACION
EXPERIMENTAL DEL MODELADO
DE LOS COMPONENTES

5.1 OBJETIVO

Una vez presentado el modelo dindmico de los componentes procede, en el
presente capitulo, efectuar la validacién de cada uno de ellos en un amplio rango de
funcionamiento, utilizando para ello la informacion del banco de ensayos, [133].

Uno de los aspectos a analizar sobre un modelo es si se corresponde con el
sistema que se estudia. Esta correspondencia queda determinada una vez que el sistema
se parametriza tomando como referencia el sistema real y asegurandonos de que los
parametros reales se corresponden con los del modelo. En particular es importante
elegir correctamente los coeficientes convectivos de transferencia de calor. Al respecto
ya adelantamos en el apartado 3.5.4 una lista de posibles coeficientes a emplear, y de
entre ellos sefialamos los empleados en esta tesis, (Tabla 3.12). Esta seleccion proviene
de un trabajo anterior [78] donde se efectu6 un andlisis pormenorizado de los
coeficientes de transmision de calor que mejor reflejaban los resultados experimentales
de la instalacién que estamos considerando, (aunque veremos que esta seleccion se debe
modificar ligeramente para adaptarla a nuestro caso).

Otro aspecto a tener en cuenta es el referente a la calidad de los datos
experimentales y el error relativo cometido en las medidas. Puesto que el modelo
desarrollado ha de predecir correctamente la evolucion de las variables del sistema de
compresion de vapor, el error relativo cometido en la parte estacionaria de los resultados
ha de ser menor o igual que el de los modelos en uso. En la literatura, dicho error esta
alrededor del 10% por lo que nuestro objetivo es obtener predicciones con errores ain
menores.

En lo referente a la parte transitoria nuestro modelo debe reflejar correctamente
la tendencia de los cambios reales que experimenta cada componente de la instalacion.
Pero ademas, debe diferir lo menos posible de los valores reales, por lo cual
emplearemos la raiz cuadratica media (RMS) de dicha parte transitoria para tratar de
determinar cuando se obtiene el mejor resultado. De esa manera, ademas de los ensayos
indicados en la Tabla 4.12 analizaremos los transitorios obtenidos en diferentes
condiciones (Tabla 3.17 y algunos de la Tabla 3.18). Posteriormente, en el capitulo 6
acoplaremos los modelos de los componentes y efectuaremos un analisis para el sistema
global.
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Capitulo 5

Finalmente, y dado que el presente modelo es adecuado para la instalacion que
estudiamos, la atencion en este capitulo estara dirigida principalmente a la comparacion
de los resultados de la simulacion con la mayor cantidad posible de datos
experimentales. Una vez establecido que el modelo predice los resultados con suficiente
grado de exactitud se podra emplear para predecir otras respuestas del sistema en todo el
abanico posible de funcionamiento, indicado en el capitulo 4.

5.2 VALIDACION DEL MODELADO DINAMICO DE LOS
COMPONENTES

En este apartado presentamos la validacion de cada uno de los componentes del
sistema de compresion de vapor.

En el caso de los intercambiadores de calor analizaremos cada transitorio por
separado. Comenzaremos por utilizar en el modelo las expresiones de la fraccion media
de huecos estandar (y,s) obtenidas con las cuatro expresiones del deslizamiento S
seleccionadas para este trabajo. Con cada una de esas expresiones variaremos alguna de
las variables de entrada, (las variables que cambian estan en la Tabla 4.12, y las salidas
que se analizan se describirdn en cada apartado).

Posteriormente revisaremos los resultados que se obtienen con la fracciéon media
de huecos de Jensen (yjs) para ver si alguna de las dos expresiones proporciona mejores
resultados, y eventualmente descartar una de ellas. También trataremos de determinar si
el modelo se comporta mejor o peor en alguna circunstancia concreta, pues ya vimos en
la revision bibliografica un caso en que el modelo (de limites méviles) funcionaba peor
para saltos intensos (sin aparicion o desaparicion de zonas) lo que se atribuia al uso del
modelo homogéneo [83].

Tras las validaciones mencionadas veremos también qué influencia tiene la
incorporacion de la derivada de y en las ecuaciones del modelo, aunque nos limitaremos
al caso del evaporador.

Ademas de las comparaciones anteriores verificaremos el efecto de los distintos
modelos para la temperatura de las paredes de los intercambiadores sobre los resultados
del modelo dinamico del sistema de compresion de vapor.

En cada figura mostramos también el error del transitorio obtenido mediante el
RMS asi como y la maxima diferencia entre los valor reales y los del modelo.

5.2.1 VALIDACION DEL CONJUNTO VALVULA DE EXPANSION-
EVAPORADOR

Las variables de salida que se comparan con los datos experimentales son, en

principio, la presion de evaporacion, la entalpia del refrigerante en la salida y las
temperaturas de salida del refrigerante y del glicol.
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Validacion experimental del modelado de los componentes

5.2.1.1 TRANSITORIOS EN EL CONJUNTO VALVULA DE EXPANSION-EVAPORADOR CON
LA FRACCION MEDIA DE HUECOS ESTANDAR Vg

En las graficas siguientes, Fig. 5.1 a Fig. 5.15, se presentan los resultados al
emplear las cuatro expresiones principales del deslizamiento S para los diferentes
transitorios en el evaporador. Estos se obtienen al cambiar la velocidad del compresor, y
también al cambiar las condiciones de evaporacion y condensacion segun el plan de la
Tabla 4.12. Las variaciones de la temperatura del agua de condensacion son debidas a la
puesta en marcha o paro del aerotermo o al cambio del caudal del agua. En el
evaporador variamos en escaldn el caudal del glicol. En todos los casos se tiene que

Y =Yxs; Y =0.
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Fig. 5.1 Transitorio E1E2 en el evaporador con yys. Cambia T, . de 15.1 a 23.4 °C.
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Fig. 5.3 Transitorio E3E4 en el evaporador con yys. Cambia N de 501 a 478 rpm.
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Fig. 5.4 Transitorio E4ES5 en el evaporador con yygs. Cambia T, o de 23.4 a 14.5 °C.
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Fig. 5.5 Transitorio ESE6 en el evaporador con yys. Cambia N de 478 a 404 rpm y Ty, o
de 14.5a13.1°C.

164



Validacion experimental del modelado de los componentes

Sh «10° Presion de evaporacion, Pe Temperatura del refrigerante en salida evaporador, Tr,se
282
——Tr,se(modelo)
s —Tr,se(real)
— 281
5 3
S © 2805 H
z E
S T 280
k7] @
E 285 g_ 279.5
2
R e NS 279
28
W 2785
275, 278
4000 4500 5000 5500 6000 6500 4500 5000 5500 6000 6500
tiempo tiempo
RMS= 14184; max.dif.= 17603 Pa RMS=0.13; max.dif.= 0.79 K
SZ ©10° Presion de evaporacion, Pe Temperatura del refrigerante en salida evaporador, Tr,se
3 282
— Tr,se(modelo)
281.5
) (real)
) — 281 ‘
g T WW’MM o
S 2805 e ke
o 29 o il K
< 3 ] 1
S © 280
© 5
E 2 g' 2795,
VJ\;\’UW A S| '9
28
—— Pe(modelo) 2785
Mt —Pe(real)
27 0 4200 4400 4600 4300 5000 52‘00 5‘{00 5500 53‘00 6000 200 4200 4400 4600 4800 5000 5200 5400 5600 5800 6000
tiempo tiempo
RMS= 13188; max.dif.= 17959 Pa RMS=0.25; max.dif=0.78 K
SS «10° Presion de evaporacion, Pe Temperatura del refrigerante en salida evaporador, Tr,se
m 3 282
—— Tr,se(modelo)
281.5
(real)

— 281
5 < e o
o 29 © W&W Rl
c % ZBOW AADAAN LA
5 [
i 3
g 285 ‘El 2795
A~ 2
28
/ —— Pe(modelo) 2785
] — Pe(real) e
7
2 4000 4200 4400 4600 4800 5000 5200 5400 5600 5800 6000 4200 4400 4600 4500 5000 5200 5400 5600 5800 6000
tiempo tiempo
RMS= 12968; max.dif. = 18237 Pa RMS= 0.30; max.dif.=0.78 K
Sch x 10° Presién de evaporacién, Pe Temperatura del refrigerante en salida evaporador, Tr,se
3 282
—— Tr,se(modelo)
w19 | ——Tr,se(real)
295 ‘

— 281
= <
& 20 © 2605 e ki
c % 280 PAAT Y
ke 3
1 3 W
g 285 E 279.5
wwm 1T 'u_>
28
—— Pe(modelo) 2785
—Pe(real
275 [~ (real) 278
4000 4200 4400 4600 4800 5000 5200 5400 5600 5800 6000 4000 4200 4400 4600 4800 5000 5200 5400 5600 5800 6000
tiempo tiempo
RMS= 12957; max.dif.= 18257 Pa RMS= 0.30; max.dif.=0.79 K

Fig. 5.6 Transitorio E6E7 en el evaporador con yys. Cambia Ty .. de 13.1 a 23.8 °C.
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Fig. 5.7 Transitorio E7ES en el evaporador con yys. Cambia m, de 1 a 0.58 m3/h.
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Fig. 5.8 Transitorio ESE9 en el evaporador con yys. Cambia N de 404 a 480 rpm y Ty o
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Fig. 5.9 Transitorio E9E10 en el evaporador con yygs. Cambia T, .. de 26.7 a 14.8 °C.
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Fig. 5.10 Transitorio EI0E11 en el evaporador con yyg. Cambia N de 408 a 502 rpm.
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Fig. 5.11 Transitorio E11E12 en el evaporador con yys. Cambia N de 502 a 404 rpm y
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Fig. 5.12 Transitorio E12E13 en el evaporador con yyg. Cambia N de 404 a 560 rpm y
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Fig. 5.13 Transitorio E13E14 en el evaporador con yys. Cambia T, o de 15.9 a 27.6 °C.
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Validacion experimental del modelado de los componentes

De las graficas anteriores (Fig. 5.1 a Fig. 5.15), se deduce una cierta clasificacion del
funcionamiento de las diferentes expresiones de S consideradas en la presente tesis
doctoral. Asi, en la Tabla 5.1 se indican las expresiones de S en orden de mejor a peor
funcionamiento en cada transitorio. Pueden clasificarse en dos grandes grupos: uno en
el que Sy, da el peor resultado (mayor valor) y un segundo grupo en el que el empleo de
Sy proporciona el mejor resultado (menor valor).

Tabla 5.1 Clasificacion de los transitorios y orden de las correlaciones cuando cuando se
emplea y,sen el modelo

Transitorios Orden de las correlaciones de menor a | Caracteristicas
mayor RMS (de mejor a peor resultado)
Grupo 1 xS
E1E2 xS SCh < SSm < SZ < Sh *Disminuye la velocidad del compresor
= o

E2E3_XS SSm < SCh < SZ < Sh *El aerotermo pasa de paro a marcha
E3E4 xS Scn < Sem <857 <5, (aumenta la temperatura del agua de
ESE6 xS Sem < Scn < Sz < S gondensaclon)
E6E7 xS Scn < Sem <87 <8, Disminuye el caudal del agua de
E7E87XS SCh < S.S'm < SZ < Sh condensacion

o
E11E127XS SSm < SCh < SZ < Sh Disminuye el caudal del glicol en el
E16E15_XS SCh < SSm <S, <8, evaporador
Grupo 2 xS
E4E5 xS Sp <87 < Sem < Scn *Aumenta la  velocidad  del
E8E9 xS Sy =S, <Scn < Som gompresor
E9E10_xS Sp <87 <Scn < Ssm *El aerotermo pasa de marcha a paro
EI10E11 xS Sp<Scpn < Sem <S8 disminuye la temperatura del agua

_ h < 9ch < Osm < Oz ( Y p g

E12E13 xS Sp < Sy < Sem < Scn de condensacion)

0
E13E14 xS Sp < Sz < Ssm < Sep Aumenta el caudal del glicol en el
EI5E16_xS Sp < Sz < Ssm < Scn evaporador

En los transitorios del primer grupo se pone de manifiesto que el caudal del
refrigerante es claramente de flujos separados, en el que el vapor fluye a mayor
velocidad que el liquido, y donde se cumplen mejor los modelos de Smith y Chisholm.
En cambio, en el segundo grupo de transitorios se cumple mejor el modelo homogéneo,
por lo que el flujo es mas bien burbujeante o de gotas dispersas. En particular, se
observa claramente el cambio a flujo homogéneo en el transitorio E1ISE16 en el que se
produce un aumento brusco del caudal del glicol y en consecuencia un fuerte aumento
de las burbujas en el flujo de refrigerante provocando asi un flujo homogéneo. Lo
contrario ocurre en el transitorio E16E15.

De la Tabla 5.1 también se deduce que las correlaciones de Chisholm y Smith no
siempre son las mas adecuadas, pues en el Grupo 2_xS es el modelo homogéneo el que
mejores resultados proporciona.

En la Tabla 5.2 y Tabla 5.3 se muestran los valores del RMS para cada
transitorio y cada expresion del deslizamiento, junto con los cambios que se producen
en cada transitorio. Se indica también el valor medio del RMS para cada columna
(ordenados de menor a mayor valor) asi como el promedio total.
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Tabla 5.2 Valores del RMS para cada transitorio del Grupo 1 xS

Transitorio Cambio Expresiones de S y valor de la RMS
EIE2 Ta_ec:15.1-->23.4°C S_Ch S_Sm S Z S h
Aerot: sin-->con 843 865 1027 2113
E2E3 N: 570-->501 rpm S_Sm S_Ch S Z S_h
3204 3234 3411 5286
E3E4 N:501-->478 rpm S_Ch S_Sm S Z S h
5811 5819 5847 6285
ESE6 N:478-->404°C S_Sm S_Ch S Z S h
Ta_ec:14.5-->13.1°C 10634 10638 10943 12626
E6E7 Ta_ec:13.1-->23.8°C S _Ch S_Sm S Z S h
Aerot:sin-->con 12957 12968 13188 14184
E7E8 ma_ec:1-->0.58 m3/h S Ch S Sm S Z S h
10210 10216 10301 11297
E11E12 N:502-->404 rpm S_Sm S Ch Sz S h
9659 9677 10393 12526
EI6ELS mg:2-->1.2 m3/h S_Ch S_Sm S Z S h
9948 9974 11142 15173
Promedio de cada columna 7908 7923 8281 9936
Promedio de todas las S 8512

Tabla 5.3 Valores del RMS para cada transitorio del Grupo 2 xS

Transitorio Cambio Expresiones de S y valor de la RMS
E4ES Ta_ec:23.4-->14.5°C S_h S Z S_Sm S_Ch
Aerot:con-->sin 6353 7148 7275 7299
ESE9 N:404-->480 rpm S h S Z S_Ch S_Sm
Ta ec:25.8-->26.5°C 4645 4654 5749 5763
E9E10 Ta_ec:26.7-->14.8°C S_h S Z S_Ch S_Sm
Aerot:con-->sin 3551 3554 6316 6364
EI0E11 N:480-->502 rpm S_h S_Ch S_Sm S Z
6245 6309 6317 6398
EI2E13 N:404-->560 rpm S_h S Z S_Sm S_Ch
6001 7262 7551 7563
E13E14 Ta_ec:15.9-->27.6°C S_h S Z S_Sm S_Ch
Aerot:sin-->con 1477 3285 4068 4089
EI5E16 mg:1.2-->2m3/h S h S Z S_Sm S_Ch
6592 10129 11068 11068
Promedio de cada columna 4980 6048 6906 6934
Promedio de todas las S 6218

5.2.1.2 TRANSITORIOS EN EL CONJUNTO VALVULA DE EXPANSION-EVAPORADOR CON
Yjs

Si en lugar de sustituir en el modelo la expresion de yyg empleamos la de yjs
obtenemos las graficas Fig. 5.16 a Fig. 5.30. En las cuatro primeras (Fig. 5.16 a Fig.
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5.19), que tomamos como ejemplo, se comprueba que las correspondientes a S = S,
coinciden con las mostradas en las Fig. 5.1 a Fig. 5.4. Eso era de esperar pues ya vimos
(ecuaciones (3.116) y (3.127)), que Yxs = Yjs cuando S = Sy. Por ello en las demas

graficas mostramos solo los resultados con Sz, S ¥V Scn, (aunque indicaremos los
valores del RMS de Sy).
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Fig. 5.16 Transitorio E1E2 con yjs. Cambia Ty, . de 15.1 a 23.4 °C.
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Fig. 5.17 Transitorio E2E3 con y;s. Cambia N de 570 a 501 rpm.
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Fig. 5.18 Transitorio E3E4 con yjs. Cambia N de 501 a 478 rpm.
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Fig. 5.19 Transitorio E4ES con yjs. Cambia Ty, . de 23.4 a 14.5 °C.
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Fig. 5.20 Transitorio ESE6 con yjs. Cambia N de 478 a 404 rpm y Tg . de 14.5 a
13.1 °C.
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Fig. 5.21 Transitorio E6E7 con yjs. Cambia Ty, . de 13.1 a 23.8 °C.
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Fig. 5.22 Transitorio E7E8 con yjs. Cambia 1, de 1 a 0.58 m*/h
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Fig. 5.23 Transitorio ES8E9 con yjs. Cambia N de 404 a 480 rpm y T, . de 25.8
a26.5°C.
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Fig. 5.24 Transitorio E9E10 con yjs. Cambia Ty . de 26.7 a 14.8 °C.
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Fig. 5.25 Transitorio EI0E11 con yjs. Cambia N de 408 a 502 rpm.
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Fig. 5.26 Transitorio E11E12 con yjs. Cambia N de 502 a 404 rpm y T, . de 15 a
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Fig. 5.27 Transitorio E12E13 con yjs. Cambia N de 404 a 560 rpm y Ty . de 13.1 a
15.5°C.
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Fig. 5.28 Transitorio E13E14 con yjs. Cambia Ty, ¢ de 15.9 a 27.6 °C.
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Fig. 5.29 Transitorio EI5E16 con yjs. Aumenta el caudal del glicol de 1.2 a2 m3/h
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S,  Presién evaporacion Temperatura ref. en salida evap.
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Fig. 5.30 Transitorio EI6E15 con yjs. Disminuye el caudal del glicol de 2 a 1.2 m3/h.
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Al igual que en el caso anterior, en el que empleamos y,s también aqui podemos
clasificar los transitorios en dos grandes grupos, Tabla 5.4:

Tabla 5.4 Clasificacion de los transitorios y orden de las correlaciones cuando se
emplea y;sen el modelo

Transitorios Orden de las correlaciones de menor a | Caracteristicas
mayor RMS (de mejor a peor resultado)
Grupo 1 JS
E]EQ_JS SCh < SSm <§,< Sh *Disminuye la velocidad del compresor
o
*E2E37JS Sen < Ssm <S5z < 8 *El aerotermo pasa de paro a marcha
E3E4 IS Scn < Sem < Sz < Sp (aumenta la temperatura del agua de
*E5E6_JS SCh < SSm <S,<S, (c)ondensacwn)
E6E7 JS Scn < Sem <S8, <8, Disminuye el caudal del agua de
E7E8 JS Scn < Sem < Sz < Sh, condensacién
o

*EllElszS SCh < SSm < SZ < Sh Disminuye el caudal del glicol en el
E16E15 JS Scn < Sem <S; <8, evaporador
Grupo 2 JS
E4ES5 JS Sp < Sy < Sem < Scn *Aumenta la  velocidad  del
E8E9 JS Sy < Sz < Sem < Scn gOmpresor
*E9E10_JS S < Sz <Ssm < Scn *El aerotermo pasa de marcha a paro

= disminuye la temperatura del agua
EIOELL JS Sp < Sz < Ssm < Sep fle condensacion
E12E13 JS Sy <S8z <Sem < Scn 0 )
E13E14 JS Sp < Sz < Sem < Scn Aumenta el caudal del glicol en el
E15E16 JS Sy < S; < Sem < Scn evaporador

Se deduce de la Tabla 5.4 que el orden para las expresiones de S (de mejor a
peor resultado) es practicamente el mismo que el que obtuvimos empleando la fraccion
media de huecos dada por yyg aunque mas claramente definido. La tnica diferencia esta
en el orden de las correlaciones de Smith y Chisholm que cambian en los transitorios
sefialados con asterisco, (*).

Sin embargo, en cuanto a los valores de RMS se refiere, no podemos afirmar que
siempre sean mayores o menores que los obtenidos empleando yys. Se observa al
comparar la Tabla 5.2 con la Tabla 5.5 que los valores del RMS del Grupo 1 _JS son
siempre mayores que los del Grupo 1 xS (a excepcion de los resultados obtenidos con
Sp), y por tanto se alejan mas del valor real, por lo que el empleo de yjs para los
transitorios de esas caracteristicas se puede descartar. Y por lo que a la eleccion de la
correlacion S¢j, 0 Sgpy, se refiere nos podemos decantar, en principio, por la de Chisholm
pues su expresion es mas sencilla que la de Smith y proporciona mejores o muy
similares resultados.
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Tabla 5.5 Valores del RMS para cada transitorio del Grupo 1-JS

Transitorio | Cambio Expresiones de S y valor del RMS
E1E2 Ta_ec:15.1-->23.4°C S_Ch S_Sm S Z S h
Aerot: sin-->con 1637 1754 1773 2113
E2E3 N: 570-->501 rpm S_Ch S_Sm S Z S h
4546 4748 4758 5286
E3E4 N:501-->478 rpm S_Ch S_Sm S Z S_h
6092 6138 6147 6285
ESE6 N:478-->404°C S_Ch S_Sm S Z S_h
Ta_ec:14.5-->13.1°C 11836 12038 12066 12626
E6E7 Ta_ec:13.1-->23.8°C S_Ch S_Sm S Z S_h
Aerot:sin-->con 13717 13838 13854 14184
E7E8 ma_ec:1-->0.58 m3/h S_Ch S_Sm S Z S_h
10854 10965 10981 11297
E11E12 N:502-->404 rpm S_Ch S_Sm S Z S h
11723 11946 11954 12526
E16E15 mg:2-->1.2 m3/h S_Ch S_Sm S Z S_h
13320 13805 13861 15173
Promedio de cada columna 9215 9404 9424 9936
Promedio de todas las S 9495

Tabla 5.6 Valores del RMS para cada transitorio del Grupo 2-JS

Transitorio Cambio Expresiones de S y valor del RMS
E4E5 Ta_ec:23.-->14.5°C S_h S Z S_Sm S_Ch
Aerot:con—>-->sin 6353 6586 6601 6684
ESE9 N:404-->480 rpm S h S Z S_Sm S_Ch
Ta ec:25.8-->26.5°C 4645 4855 4862 4946
E9E10 Ta_ec:26.7-->14.8°C S h SZ S_Sm S Ch
Aerot:con-->sin 3551 4033 4051 4231
EI0E11 N:480-->502 rpm S_h S Z S_Sm S_Ch
6245 6289 6290 6307
EI2E13 N:404-->560 rpm S_h S Z S_Sm S_Ch
6001 6250 6270 6394
EI3El4 Ta_ec:15.9-->27.6°C S h SZ S_Sm S_Ch
Aerot:sin-->con 1477 1785 1803 1940
EI5E16 mg:1.2-->2m3/h S_h S Z S_Sm S_Ch
6592 7710 7750 8233
Promedio de cada columna 4980 5358 5375 5533
Promedio de todas las S 5311

Pero los valores de RMS en el Grupo 2_JS son todos menores que los de Grupo
2 xS (con las excepciones de las Sz subrayadas, y obviamente, los valores obtenidos

con Sy, que son iguales) lo que puede verse si comparamos la Tabla 5.3 con la Tabla
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5.6, y por tanto se acercan mas al valor real. Estos resultados se resumen en la Tabla
5.7.

Tabla 5.7 Comparacion entre RMS,s y RMS;s

Transitorios Comparacién entre RMS,g y RMS;g
Grupo 1 (xS y JS) RMS,s < RMSyg
Grupo 2 (xS y JS) RMS;s < RMSys

En consecuencia, para los cambios de las variables con las caracteristicas del
Grupo 1 el mejor modelo es el que emplea y,s y con el deslizamiento S¢p 0 Sy,
(preferiblemente S, por su sencillez). Y para aquellos cambios de las variables con las
caracteristicas del Grupo 2 es indistinto emplear yys 0 yjs, pues como se debe tomar
S = Sy, (ya que proporciona los menores valores de RMS), ello implica que yys, = js, »
y por ello conviene también emplear yyg en el modelo con Sj,.

Aparte de las conclusiones anteriores observamos también que: en el Grupo 1
los valores de la RMS correspondientes a Sg,, ¥ Scp son bastante cercanos, y el
siguiente valor mas préximo es el de Zivi, S;. Y por otra parte, en el Grupo 2, el valor
mas cercano a S, es también el de S;. Ademads se observa en la Tabla 5.2, Tabla 5.3,
Tabla 5.5 y Tabla 5.6 que los valores promedio de las medias de cada columna son los
mas cercanos a la media de las columnas correspondientes a S = S,. Por tanto, para
ambos grupos 1 y 2, el deslizamiento que se podria tomar como aproximacién es el de
Zivi, lo que simplificaria el modelo al tomar una sola expresion de S para todos los
posibles transitorios.

5.2.2 VALIDACION DEL CONJUNTO EVAPORADOR-VALVULA APLICANDO LA
DERIVADA DE Y g

Puesto que la fraccién media de huecos a aplicar en el modelo es la dada por ¥,
y puesto que una solucidn practica respecto del deslizamiento es el uso de la correlacion

«10° Presion de evaporacion, Pe < 1o° Presion de evaporacion, Pe
:

——Pe(modelo)

— Pe(real
”m' 2.95 = e"(ﬁa)

f
|
- P W

Presion (Pa)

] ) M

g 28 rw "ﬁ

Q275 e i
27 ‘M “W‘ 1 2 7 \ J
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H fhag
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26 0.5 1 1.5 2 25 3 35 4 26
tiempo <10 0 0.5 1 1.5 tlen21 o 25 3
(a) RMS= 8504; méx.dif.: 5.2% (b)p
Fig. 5.31 Presion de evaporacion cuando no se incluye y,s en el modelo (a), y cuando

se incluye (b).
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de Zivi vamos a ver el resultado de incorporar en el modelo el término correspondiente
ayi€ con S = S;. Si nos limitamos a comparar las graficas de las presiones obtenemos

la Fig. 5.31. El resultado no es muy exacto para todos los transitorios, lo que requiere
una revision.

En la Fig. 5.32 a) y b) tenemos el transitorio E1E2 visto en la Fig. 5.1, y en la
Fig. 5.32 ¢) y d) tenemos el mismo transitorio pero con ¥ # 0 (lo que supone que han
cambiado algunos de los términos z;; ¥ f;; de las ecuaciones del modelo), observandose
que éste predice de peor modo el comportamiento del sistema. Para explicar esta
respuesta tenemos que analizar los términos 14 e, 216 ¥ 31 de la Tabla 3.14. Los
términos que contienen la derivada hee los denominamos, respectivamente, dlgih,
d2gih y d3gih, y los comparamos con los f;1 ¢, f51 ¢ ¥ f31,¢, Fig. 5.33.
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27m
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tiempo tiempo
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e N Y A2 708 ——Tr,se(modelo)
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tiempo(s) tiempo
(c) RMS=4276; max.dif::7963 Pa

(d) RMS=0.88; max.dif.:1.38 K

Fig. 5.32 Transitorio E1E2 con yxg y con y,s = 0, (2) y(b), y con y,s # 0, (¢) y (d)
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x 10" d1gih(verde) vs f11,e(rojo)
2
0
2
4000 4500 5000 5500 6000 6500
x 10* d2gih(verde) vs f21,e(rojo)
2
0 i
_4000 4500 5000 5500 6000 6500
d3gih(verde) vs f31,e(rojo)
0.1
0
-0.1
4000 4500 5000 5500 6000 6500

Fig. 533 Comparacion de los términos de f'11 ¢, f'21¢ ¥ f'31e

Se observa que las fluctuaciones introducidas en las ecuaciones al afiadir y,g
estan debidas en parte a he, que oscila de la manera que muestra la Fig. 5.34:

dhree/dt dhree/dt

I N | T

0 ———dhree/dt

———dhree/dt

-200 1

-400 {

-600 -1000

Fig. 5.34 Oscilacion de h,, en los 200 primeros puntos (a), y en todos los puntos del
transitorio (b).

Estas oscilaciones son causadas por las incertidumbres en el tipo de medidas, lo
que perturba los resultados del modelo, pero los valores de dh, ../dt deberian ser
mucho mas suaves, de acuerdo con la tendencia que vemos en la Fig. 5.35. Ademas,
comprobamos que eliminando la influencia de ese término haciendo dh; e./dt =0
obtenemos unos resultados mas reales y mas parecidos a la Fig. 5.32 a) y b), como se
deduce del valor del RMS, Fig. 5.36 a) y b).

Puesto que esta aproximacién proporciona un resultado mas aceptable, cabe
incorporar en la derivada un factor de atenuacion f. Podemos comprobar en la Fig. 5.36
que haciendo f = 5 se obtienen ain mejores resultados, es decir, tiene que haber un
valor optimo de ajuste que proporcione un valor minimo para el RMS. Este resultado
muestra la conveniencia de filtrar los datos obtenidos de la instalacién, y en especial las
que proporcionan el valor de la entalpia de entrada.
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5.2.3 VALIDACION DEL CONJUNTO EVAPORADOR-VALVULA APLICANDO
LOS MODELOS DE LA TEMPERATURA DE LA PARED

Una de las comprobaciones que hemos planteado realizar es la comparacion de
los resultados del modelo del sistema de compresion de vapor empleando los distintos
modelos para la temperatura de la pared del tubo en contacto con el refrigerante.
Restringiéndonos al caso del evaporador, en la Fig. 5.37 comparamos los valores de la
presion obtenidos con los cuatro modelos disponibles que vimos en el apartado 3.5.1.8.
Comprobamos que para los transitorios estudiados las diferencias entre los RMS son
diferentes pero despreciables, (0.0003% entre el modelo sencillo y el de la media
ponderada).
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Fig. 5.37 Presion de evaporacion con cada uno de los modelos de la temperatura de la
pared.

Puesto que en el analisis de los transitorios indicado en la Tabla 5.1 y Tabla 5.4
se observa que aparecen diferencias segun las caracteristicas de los mismos, decidimos
efectuar una comprobacion con dos transitorios, uno de cada grupo, E15E16 (subida del
caudal del fluido secundario en el evaporador) y E1I6E15 (bajada del caudal), para ver si
se observan unas diferencias mas acusadas, las cuales que podrian quedar enmascaradas
al analizar la serie completa de los trece transitorios. En la Tabla 5.8.se resumen los
resultados.
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Tabla 5.8 RMS de la presién en los transitorios EISE16 y E16E15 segtn los
modelos de la temperatura de la pared

Modelo temperatura | Transitorio E15SE16 Transitorio E16E15
pared

sencillo 1.918357692039749¢+004 1.201361608952481e+004
sencillo derivadas 1.918357692039749¢+004 1.201361608952481e+004
T media 1.918721529561564¢+004 1.201056789867118e+004
T media ponderada 1.918914860690476e+004 1.200912659504571e+004

En este caso particular las diferencias son mas acusadas que cuando tomamos la
serie de transitorios, aunque tampoco se pueden tomar en consideracion, pues las
diferencias maximas entre los RMS de los modelos son solo un 0.01% para el
transitorio E15E16 y de 0.04% para el transitorio E15E16, (las diferencias en las
temperaturas son aun mayores). Es de resaltar, no obstante, que en el caso del transitorio
E15E16 (perteneciente al Grupo 2 de transitorios) el modelo sencillo proporciona el
mejor resultado, mientras que para el E16E15 (del Grupo 1), el mejor resultado lo da el
modelo de la media ponderada. Tenemos pues que al igual que en el caso del analisis de
los deslizamientos los resultados dependen de los transitorios considerados. Cabria pues
comprobar estos resultados para el resto de transitorios. Por otra parte, en este caso no
se observan diferencias entre los resultados proporcionados por los modelos ‘sencillo’ y
‘sencillo-con-derivadas’.

Longitud zona bifasica Longitud zona bifasica
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56.5. T
| 55
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s | w8 Al \ﬂ h\/
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2 561 T 2 (M
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— —

55 \ 54.2 i

56.8 f ‘\ f
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55,6 53.8 _
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tiempo (s) tiempo (s)
(a) Transitorio E15E16 (b) Transitorio E16E15

Fig. 5.38 Longitud de la zona bifasica durante los transitorios E1ISE16 y E1I6E15

En el caso del transitorio E1SE16 (con un aumento del flujo de calor hacia el
refrigerante), se cumple la condicion (3.44), es decir, que T, = Tiqe
cuando dL;./dt < 0, y con ella que el modelo sencillo y el sencillo-derivadas dan el
mismo resultado, pues las ecuaciones (3.47) y (3.48) se reducen a las (3.41) y (3.43.
Ademas, estos modelos resultan ser ligeramente mas exactos que el de la temperatura
media y que el de la media ponderada. Esto es debido a que al disminuir L, la
temperatura del punto entre las dos zonas tiene una temperatura mas cercana a la media
de la zona le (de evaporacion), lo que no queda igualmente reflejado mediante las
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ecuaciones (3.45) y (3.46): con la primera la temperatura se desvia hacia el valor en la
zona 2¢ (de recalentamiento), y aiin mas en el caso de la media ponderada.

En cuanto al caso del transitorio E16E15, al aumentar la longitud de la zona
bifasica es de esperar que la temperatura del punto intermedio no sea ni la de la zona le
(pues entra en la zona 2e), ni la de la zona 2e (pues el coeficiente de transmision de
calor en esta zona es bajo), sino que debe ser un valor intermedio, lo que queda
reflejado de mejor manera con el modelo de la media ponderada.

5.2.4 VALIDACION DEL COMPRESOR

En este apartado vamos a validar los resultados del modelo del compresor
referentes al caudal, asi como la entalpia y temperatura de descarga del refrigerante.

El caudal masico se ha obtenido a partir de correlaciones empiricas de la
eficiencia volumétrica. En los trabajos [132] y [20] se mencionan dos expresiones para
dicha eficiencia, Ef.vol.1 y Ef.vol.2 que hemos reproducido en las ecuaciones (3.10) y
(3.11) respectivamente. De la Fig. 5.39 se deduce que la Ef.vol.1 es la que proporciona
un error muy pequefio, inferior al = 1%, y es la que utilizamos para obtener el caudal del
refrigerante. La otra expresion da un error de un 8.5% aprox.

Caudal masico del refrigerante, mr

0.065

0.06

—~

0.055

Caudal (kg/s
T

0.045
- ——mr (Ef.vol.1)
0.04 —mr(Ef.vol.2) ]
——mr(real)
0.5 1 1.5 2 2‘.5 :‘% 3.‘5 4
tiempo x 10°
Fig. 5.39 Validacion del caudal masico del
refrigerante

Los resultados para la entalpia y temperatura de descarga quedan validados en la
Fig. 5.40; en ambos casos el error en las partes estacionarias es menor que
1%:
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Fig. 5.40 Validacion para la entalpia a), y para la temperatura de descarga b)

5.2.5 VALIDACION DEL CONDENSADOR

Las variables de salida que se comparan con los datos experimentales son, en
este caso, la presion de condensacidn, la entalpia del refrigerante y las temperaturas de
salida del refrigerante y del agua en la salida del condensador. Puesto que las
condiciones de condensacion varian principalmente durante los trece primeros ensayos
realizados correlativamente es por lo que nos restringimos a ellos.

Tras lo concluido en la validacion del evaporador sobre la eleccion de la fraccion
media de huecos a emplear, en esta validacion nos centramos en el modelo del
condensador con y,s y Y = 0,y mostramos los resultados para los trece transitorios
consecutivos.

En cuanto a las expresiones del deslizamiento a emplear, aplicaremos las ya
utilizadas en el evaporador. En realidad, y puesto que en el condensador que utilizamos
el flujo del refrigerante es externo y a través del banco de tubos, se deberian de emplear
las expresiones del deslizamiento correspondientes [116], como la de Grant y Chisholm
[134], (correlacionada con el deslizamiento) y la de Xu, Tou y Tso [135]
(correlacionada con el parametro de Martinelli). Pero puesto que estas expresiones son
algo mas complejas, como primera aproximacion al problema, hemos aplicado las
utilizadas para el caso del evaporador.
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Fig. 5.41 Validacion del condensador. S = Sj,
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Fig. 5.42 Validacion del condensador con y,sy S = Sz
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Fig. 5.43 Validacién del condensador con ¥,y S = S,
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Fig. 5.44 Validacion del condensador con y,s vy S = Scp

Con las diferentes expresiones del deslizamiento obtenemos los valores de RMS
presentados en la Tabla 5.9:

Tabla 5.9 Resumen de los valores de RMS obtenidos con las
diferentes expresiones de la S

PL' TT SC hSC Tﬂ SC

Sc_h 24721 545 2614 547
Sc Z 19904 543 4916 547
Sc_Sm 29627 544 4668 547
Sc_Ch 22408 544 3837 547

De las graficas anteriores vemos que el modelo del condensador refleja muy
bien la dindmica de los transitorios del condensador. Las tendencias se siguen
correctamente siendo la maxima diferencia para los estacionarios menor que 4% para
P, menor que 2% para T, 5., menor que 5.2% para la entalpia, y menor que 0.4% para

Ta,sc .
A diferencia de lo observado en el caso del evaporador sobre la expresion de S_Z

(que proporcionaba valores intermedios a los obtenidos con S_h y S_Ch), en este caso
del condensador, Sc_Z es la que mejor resultado proporciona.
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Por lo visto en el caso del evaporador (al validarlo con la derivada de la fraccion
media de huecos), sobre la influencia de las oscilaciones de A, en los resultados, y
puesto que en el caso de condensador también tenemos el factor h.., con unas
oscilaciones similares, Fig. 5.45, es por lo convendra disponer de datos filtrados para
completar la validacién de este intercambiador incluyendo y en las ecuaciones del
modelo.

dhdesc/dt

|I.||l||.|.|| A1 ll."..llu.lﬂh |

0 —— dhdesc/dt

iRk NN L R

-1000

Fig. 5.45 Oscilacion de h,. en todos los puntos del transitorio E1E2

5.3 CONCLUSIONES DEL CAPITULO

La validacién del modelo fisico planteado en esta tesis se ha basado en el
manejo y analisis de ensayos experimentales dentro de un comportamiento estable de la
instalacion en un amplio rango de operacidn, asi como en el andlisis de los transitorios
obtenidos al hacer cambiar las condiciones de operacion desde un estado estacionario a
otro.

Basandonos en trabajos anteriores que demuestran la sensibilidad, consistencia y
aproximacion de los sensores montados en la instalacién, el modelo es validado para
todos los transitorios obtenidos al variar las diferentes variables de operacion.

La validacion del evaporador se efectia mediante el analisis individual de los
transitorios empleando las expresiones del modelo homogéneo, asi como las de las
correlaciones de Zivi, Smith y Chisholm.

Se han comparado los resultados del modelo obtenidos con y,s y con y;s y se
concluye que la fraccion media de huecos mas adecuada es la estandar, y,s. Y en cuanto
a las expresiones del deslizamiento se concluye que seglin las caracteristicas de los
transitorios conviene utilizar Sy o Sy, aunque para una solucidn intermedia se puede
utilizar la correlacion de Zivi.

Se ha introducido la derivada de la fraccion media de huecos en el modelo del
evaporador y hemos visto que los valores de la derivada de la entalpia de entrada
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muestran unas oscilaciones irreales debidas las medidas efectuadas, de modo que
perturban las salidas del modelo. Sin embargo, atenuando esas oscilaciones el modelo
da unos resultados mejores que cuando no se incluye y en el mismo.

Se han aplicado los modelos de la temperatura de la pared de los tubos, y las
diferencias son despreciables cuando se analiza la serie de transitorios. Sin embargo
esas diferencias, (aunque también muy pequefias) son mas apreciables al analizar los
transitorios individualmente, y el modelo mas adecuado oscila entre el sencillo o el de la
media ponderada segun el tipo de transitorio.

Por extension de lo concluido para el evaporador, el modelo del condensador se
valida empleando y,s. En cuanto al deslizamiento, la correlacion de Zivi proporciona el
mejor resultado de entre las correlaciones empleadas.

La prediccion del flujo masico de refrigerante depende de la correlacion usada,

la mejor proporciona un error menor que +1%. La entalpia y temperatura de descarga
del compresor se predicen con un error maximo de 0.3% y 0.6% respectivamente.
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Capitulo 6. VALIDACION DEL
MODELO DINAMICO GLOBAL

6.1 INTRODUCCION

Una vez resuelto individualmente cada uno de los elementos del sistema de
compresion de vapor se procede con el acoplamiento de todas las partes para resolver el
sistema de compresiéon de vapor completo. El acoplamiento se consigue tomando como
entradas de las distintas partes las salidas de los elementos anteriores y las transferidas
desde otros elementos del sistema. Y para la resoluciéon se procede como con los
elementos individuales, es decir, se inicializa el sistema completo acoplado y
seguidamente se resuelve el sistema global.

6.2 SUBMODELOS DEL MODELO GLOBAL

El modelo global se construye utilizando 3 submodelos, Fig. 3.3:

- Submodelo 1: Valvula de expansién y evaporador
- Submodelo 2: Compresor y tuberias de aspiracion y descarga.
- Submodelo 3: Condensador y tuberia de salida.

El modelo global trabaja con 2 presiones de funcionamiento (sin considerar
pérdidas de carga). El submodelo 1 fija la presion de evaporaciéon y la potencia de
condensacion y el submodelo 3 fija la presion de condensacion y la potencia frigorifica.
Estos dos submodelos son los modelos dinamicos de los intercambiadores que
gobiernan todo el sistema (ya que son los elementos mas lentos y por tanto los que
gobiernan su dinamica). El submodelo 2 es simplemente un calculo estatico que fija la
potencia consumida por el compresor (en funcién de rendimientos ajustados
experimentalmente con base fisica) y da el caudal mésico que circula por la instalacion.

El cédigo enlaza los 3 submodelos y los resuelve de forma conjunta minimizando el
error. En lo que sigue describimos brevemente los submodelos.

6.2.1 SUBMODELO 1 DEL EVAPORADOR CON VALVULA DE EXPANSION

Este submodelo se construye tomando como entradas del bloque las salidas del
submodelo 3 del condensador y tuberia de salida hasta la valvula de expansion, junto
con las salidas transferidas desde el compresor. Estas salidas son la presion de
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condensacion y la entalpia de salida al final de la tuberia y antes de la vélvula de
expansion junto con el caudal del refrigerante proporcionado por el compresor.
Mediante una correlacion obtenemos la temperatura antes de la valvula, T, por lo que
la entalpia en la salida del bloque es hy, = f(Tye, P.).

El resto de las entradas del bloque son el grado de recalentamiento estético, la
temperatura del glicol en la entrada del evaporador y el caudal del glicol que entra en el
evaporador, que a su vez son entradas globales del modelo.

Las salidas que se transfieren son P,y hg,.

6.2.2 SUBMODELO 2 PARA EL COMPRESOR Y LAS TUBERIAS DE ASPIRACION
Y DESCARGA.

Este submodelo se construye tomando como entradas del bloque, por una parte,
las salidas del submodelo 1 del evaporador con valvula de expansion, que son la presion
de evaporacion, P, y la entalpia en la salida del evaporador, hge, y por otra parte la
salida transferida desde el condensador, P.. Otra entrada son las revoluciones por
minuto del motor, N, que también es una entrada del sistema global. En el diagrama de
flujo de la Fig. 3.3 se indica que con P, obtenemos la temperatura de evaporacion, Tey,p,
y que con P, y hg, calculamos la temperatura en la salida del evaporador, T, e, que a su
vez es del inicio de la tuberia de aspiracion. El grado de recalentamiento es pues
GRge = Ty e — Tevap. Una sencilla correlacion experimental proporciona la temperatura
en la aspiracion a partir de Ty ge.

El caudal del refrigerante calculado por el modelo del compresor y dado por la
ecuacion (3.9), m, = N-Efyq - Vg - dens,gp, utilizard los valores de GRgsp, Pe y
Ty se_asp Para calcular Ef o) y dens,g,.

Por otra parte, como las entalpias hy = hag, = f(Tasp Pe) ¥ has = f(P, sy) de las

ecuaciones (3.15) y (3.17) dependen de los valores de las variables en la aspiracion,
éstas se expresaran en funcion de las entradas al bloque del submodelo 2.

6.2.3 SUBMODELO 3 PARA EL CONDENSADOR Y LA TUBERIA DE SALIDA.

Las entradas para este submodelo son la temperatura y entalpia del refrigerante
en la salida de la tuberia de descarga junto con el caudal del refrigerante, todas ellas
calculadas en el submodelo 2.

6.3 ACOPLAMIENTO E INICIALIZACION

Para poder inicializar el sistema global debe verificarse en primer lugar la
convergencia de las variables de interés, lo que se consigue con un correcto
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acoplamiento entre los elementos del sistema. Para ello partimos de valores arbitrarios
para el caudal y entalpia de entrada en el evaporador, dejando fijas el resto de entradas.
Las salidas del evaporador como P, y hg, se trasladan al bloque formado por la tuberia
de aspiracion del compresor, el compresor y la tuberia de descarga, Fig. 3.3. Con dichas
salidas (pero también con la presiéon de condensacion, que es una salida del
condensador) se forman las entradas al compresor, cuyo modelo nos proporciona sus
salidas my, hgesc ¥ Tqesc, que a su vez son las entradas de la tuberia de descarga. Por
medio de una sencilla correlacién basada en los datos experimentales obtenemos las
salidas de ésta, que asi mismo son las entradas del condensador, hee y Ty .

En las tuberias de aspiracion y descarga del compresor y en las de entrada y
salida de la valvula de expansion despreciamos las pérdidas de carga y aplicamos
sencillas correlaciones experimentales para obtener las temperaturas de salida en
funcion de las de entrada. Por otra parte en la tuberia de aspiracion del compresor la
presion es aproximadamente P, y en las de entrada y salida del condensador es P.. Las
entalpias de salida de las tuberias las obtenemos a partir de dichas presiones y
temperaturas.

Siguiendo con el proceso de utilizar las salidas de un elemento como las entradas
del siguiente, y después de varias iteraciones, se consigue la convergencia de
my, hee, P ¥ P. obteniéndose asi los valores iniciales de todas las salidas de los
elementos individuales, las cuales emplearemos para la resolucion del sistema completo
de todas las ecuaciones que intervienen el modelo.

6.4 RESOLUCION DEL SISTEMA GLOBAL

Al igual que para los modelos parciales, antes de ejecutar el programa global hay
que efectuar unas selecciones previas en las subrutinas correspondientes a la
inicializacidn global y en las que se resuelve el evaporador y del condensador.

Primeramente se debe seleccionar el transitorio que se desea analizar tras lo cual se
resuelve el problema estacionario en el primer punto de datos o lo que es lo mismo, se
obtiene la solucion del sistema de ecuaciones dindmico cuando no hay variacion
temporal.

Posteriormente, en las subrutinas en las que se resuelven los sistemas de ecuaciones
diferenciales del evaporador y condensador se selecciona la expresion del deslizamiento
que se desea utilizar. Después se selecciona la expresion de la fraccion media de huecos
a emplear y si se incluye su derivada a no (en el caso del evaporador). En el caso de de
la fraccion media de huecos de Smith también es posible seleccionar valores del factor
K (ver Anexo A), que hace referencia a la porcion de gotas de liquido refrigerante
dispersas en la parte del gas. Finalmente (también en el caso del evaporador), se puede
seleccionar la expresion a aplicar referente a la temperatura del tubo en los puntos de
separacion de las zonas.

Con las selecciones efectuadas el cddigo ejecuta el programa global en el que
ademas resolver el compresor se resuelven los sistemas de ecuaciones diferenciales en
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derivadas parciales del evaporador (y valvula) y condensador, con lo que se obtienen los
correspondientes sistemas de ecuaciones diferenciales ordinarias, es decir las derivadas
temporales de las salidas, dyy. Estas se llevan al programa principal donde se calculan
los valores de las salidas en cada paso de programa, y,,, a partir de la solucion anterior

y:
Vo =y + 0.5 dyy (6.1)

donde 0.5 es el intervalo de tiempo entre cada adquisicion de datos.

6.5 RESULTADOS

Las graficas siguientes muestran la validacién del modelo global con todos sus
elementos acoplados, y las salidas que se representan son las presiones de evaporacion y
condensacion, las temperaturas de salida del glicol y del agua de condensacion y
también las entalpias del refrigerante en las salidas de los dos intercambiadores; también
la potencia del compresor y la potencia frigorifica. Las graficas se obtienen con y,s, ¥
por lo discutido en el capitulo anterior, efectuamos la validacién solamente con la
expresion de Zivi para el deslizamiento.
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S Z X 10° Presion de evaporacion S 10° Presion de condensacion
- 3.08 1.7
3 1
2.95 M 1 f:\ /JI;W
2. 14 al
£ ] g, ]\
[ \ [ NS
<} o ~
L LTSS S
2.7% “J 1 J /[/M
265 {"—— Pe(modelo) 0 {"—— Po(modelo)
i e 5 |
2% 05 1 15 2 25 3 3.5 085 05 1 15 2 25 3 35
Tiempo [s] x10° Tiempo [s] x10°
(a) RMS= 6735; max.dif.: 4.8% (b) RMS= 44748 ; max.dif.: 5.6%
Temperatura salida glicol del evaporador Temperatura salida agua del condensador
283.8 320

283.6

P
283.4 ﬁ f
283.2
310 }
it - jidkd "

3 <

S 283 ©

2 2

© 2828 © 305

@ @ \ 7
Q %

£ 2826 £ ]

ol O

— ~

300 J \\ N
295

S —— Tas(modelo)
— Tas(real)
5 2 . 35 05 05 1 15 2 25 3 35
Tiempo [s] x 10* Tiempo [s] x10*
(c) RMS= 546 ; (d) RMS= 547 ; 0.3%
«1°  Entalpia salida del evaporador «10° Entalpia salida del condensador
4.07 2.85 fw
s \ ‘ otk i
275 ( ‘\
_\‘-a 4.06 M g 27 \ f‘\ (/
= 2265 ML«.
PSS I N
[} T “
0 40 0 255 J/ — J ]
2.
4.045
—— hse(modelo) 2.45 \1\__ {"—— hsc(modelo)
— hse(real) — hso(real)
4.04 2.4
0 0.5 1 15 2 25 3 35 0 0.5 1 1.5 2 25 3 35
Tiempo [s] x10* Tiempo [s] x10*
(e) RMS= 1148; méx.dif.: 0.4% (f) RMS=4902; max.dif.: 2.4%

Fig. 6.1 Salidas del modelo global. Secuencia de transitorios con y,s y S=S_Z:
(a) Pe, (b) Pc, (b) Tg,se, (¢) Pc, (d) Ta,sc

Ademas de estas salidas podemos validar también las que nos indican el
comportamiento energético del sistema de compresion de vapor. En primer lugar, en la
Fig. 6.2 representamos la potencia frigorifica producida real comparada con la potencia
frigorifica calculada por el modelo, con un RMS de 203. Y en la Fig. 6.3 mostramos el
EER (eficiencia como maquina frigorifica) obtenida por el modelo y la real.
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Potencia Compresor
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Fig. 6.2 Potencia eléctrica consumida por el compresor (RMS=135).
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Fig. 6.3 Potencia frigorifica (RMS = 203.6).

6.6 CONCLUSIONES DEL CAPITULO

En este capitulo se describe el proceso de acoplamiento de los componentes
individuales y los resultados del modelo global.

Los componentes individuales junto con las tuberias anteriores y posteriores
forman tres submodelos los cuales tienen sus entradas y salidas. De esa manera, el
evaporador se modela conjuntamente con la valvula de expansion formando asi un
submodelo 1. El compresor junto con las tuberias de entrada y salida forman el
submodelo 2, y el condensador junto con la tuberia de salida forma el submodelo 3.

Para cada uno de los tres submodelos existen entradas globales del sistema y

ademas otras entradas que son transferidas desde los otros elementos (anteriores o
posteriores a dicho elemento). Al acoplar los submodelos el sistema converge
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rdpidamente y los resultados proporcionados por el modelo global proporcionan
resultados similares a los obtenidos para los modelos parciales con muy pequefia
variacion del error.

Se efecttia también la validacion de la potencia consumida por el compresor y la
potencia frigorifica, obteniéndose también buenos ajustes a los datos experimentales en
todo el rango de validacion.

El modelo desarrollado en esta tesis puede ser usado para prediccion y control en
un sistema general. Y aunque nos centramos en el aspecto de la prediccion, cabe sefialar
que este tipo de modelo es facilmente linearizable y por tanto de utilidad para el disefio
de controladores [136].
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Capitulo 7. CONCLUSIONES Y
TRABAJOS FUTUROS

7.1 CONCLUSIONES GENERALES

El trabajo presentado en esta tesis estd enfocado al modelado de un sistema de
compresion de vapor y sus componentes basandonos en principios fisicos. El objetivo
consiste en que el modelo caracterice la instalacién experimental y que prediga con
suficiente grado de exactitud el comportamiento dinamico en las diferentes condiciones
posibles de operacidn, pero excluyendo los transitorios que se dan durante la puesta en
marcha y paro y otros igualmente severos en los que pueden aparecer o desaparecer
algunas zonas en los intercambiadores. Ademas se trata también de que el modelo
refleje correctamente también los estados estacionarios. A modo de conclusiones se
expone seguidamente los aspectos mas importantes desarrollados en este trabajo.

e Se ha efectuado una revision bibliografica sobre las investigaciones realizadas
sobre modelos fisicos dindmicos en base a la cual se ha definido la orientacion
del trabajo, ayudando a determinar el tipo de modelo a desarrollar y los aspectos
a cubrir o recalcar.

e Se ha descrito la caracterizacion de los componentes de la instalacion estudiada.
La caracterizacion se realiza en base a los fundamentos fisicos teéricos asi como
empleando correlaciones experimentales para los elementos mdas simples con
menor peso en la dindmica.

e El trabajo principal realizado ha consistido en la elaboracion del modelo de los
intercambiadores de calor, para lo cual se ha empleado el método de los limites
méviles. El modelo del evaporador se desarrolla conjuntamente con la valvula
de expansion, mientras que el condensador y el compresor se modelan por
separado.

e El modelo de los intercambiadores de calor estd preparado para emplear
diferentes expresiones de la fraccion media de huecos, habiendo considerado
unicamente las correlacionadas con el deslizamiento.

e Se analizan y validan los resultados tanto con la fraccion media de huecos
estandar (basada en la relacién entre las secciones ocupadas por vapor y
liquido), como con la de Jensen (basada en la tasa de evaporacion del
refrigerante), en las cuales se aplican las expresiones del deslizamiento
seleccionadas para esta tesis.
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a. La validacion se realiza para cada uno de los componentes mediante
diferentes transitorios, o con una serie completa de ellos, en los que
varian las condiciones de evaporacion o condensacion. Los parametros
cuyo cambio originan los transitorios son el caudal de refrigerante (al
cambiar el nimero de revoluciones del compresor), y las temperaturas y
caudales de los fluidos secundarios.

b. Para la validacion aplicamos dos expresiones del deslizamiento
independientes de la calidad del vapor, que son la homogénea y la de
Zivi, y otras dos que dependen de ella, concretamente las de Smith y
Chisholm, y cada transitorio se ejecuta con cada una de estas cuatro
expresiones.

c. Del analisis anterior se deduce que la fracciéon media de huecos usual da
mejores resultados que la de Jensen y también que segin las
caracteristicas de los transitorios conviene mas la homogénea o la de
Chisholm. Esta proporciona en algunas pocas ocasiones unos resultados
ligeramente peores que la de Smith, pero nos decantamos por aquella por
no haber apenas diferencia y por ser su expresion mds sencilla. Sin
embargo, una solucion intermedia consiste en emplear la correlacion de
Zivi.

Se ha comprobado que el empleo de la derivada de la fraccion media de huecos
en las ecuaciones del modelo (del evaporador) proporciona un resultado mejor
que si no se utiliza, aunque para ello deben atenuarse las oscilaciones
provocadas por la entalpia del refrigerante en la entrada de los intercambiadores.

Asi mismo el cddigo puede seleccionar uno de los distintos modelos para la
temperatura de las paredes de los tubos, observandose que bien el modelo
sencillo o bien el de la media ponderada son los que proporcionan los mejores
resultados segun el tipo de transitorio considerado. No obstante estas diferencias
son muy pequefias por lo que, para nuestro caso, es indistinto el tipo de modelo
que se utilice.

Con los modelos individuales obtenemos tres submodelos formados por el
evaporador y valvula de expansion, compresor junto con las tuberias de
aspiracion y descarga, y condensador junto con la tuberia de salida. Los tres
submodelos se acoplan resultando un modelo que emplea cinco entradas
facilmente obtenibles por el usuario que son el nimero de revoluciones del
compresor, y las temperaturas y caudales de entrada de los fluidos secundarios a
los intercambiadores.

Con el modelo obtenido obtenemos errores menores del +5% para los
estacionarios que se obtienen después de los transitorios. Estos siguen
correctamente las tendencias y se emplea la raiz cuadratica media del error para
comparar los resultados.
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e La validacién del modelo global se realiza para las presiones de evaporacion y
condensacion, las temperaturas de salida del glicol y del agua de condensacion y
también las entalpias del refrigerante en las salidas de los dos intercambiadores,
dando unos resultados similares a los de los modelos parciales.

e Los resultados correspondientes a la parte estacionaria son coherentes con otros
trabajos que desarrollan inicamente un modelo estacionario.

e En el cddigo se han sustituido las llamadas a la libreria dindmica de Refprop por
ecuaciones de ajuste, lo que permite reducir hasta en tres veces el tiempo de
ejecucion.

e Hemos obtenido un codigo abierto que es 1til para trabajos futuros.

7.2 TRABAJOS FUTUROS

e El desarrollo del modelo pone de manifiesto los pasos a efectuar para el
desarrollo de futuros modelos que incluyan transitorios severos con la aparicion
y desaparicion de zonas en los intercambiadores, lo que principalmente tiene
lugar durante las puestas en marcha y paro de las instalaciones; y también
cuando se utilizan acumuladores en las salidas de los intercambiadores o cuando
se consigue un elevado subenfriamiento antes de la valvula de expansion.

e El modelo desarrollado permite explorar otras expresiones para el deslizamiento,
como puede ser la debida a Zivi que incluye la influencia de las gotas de liquido
inmersas en la parte de vapor, por lo que es un posible analisis a efectuar para
verificar su influencia en la mejora de los resultados. También se podran
analizar los resultados del modelo con otras expresiones de la fraccion media de
huecos no correlacionadas con el deslizamiento.

e Se comprobara el efecto de emplear la derivada de la fraccion media de huecos
en el condensador frente a cambios intensos en la presion de condensacion.

e Se podra verificar si en el condensador los transitorios se pueden dividir en dos
grupos con las mismas caracteristicas, igual orden para las expresiones del
deslizamiento, y si también admite una solucion intermedia (como la de Zivi)
para las expresiones del deslizamiento estudiadas hasta ahora. Se podran
comparar estos resultados con los obtenidos al aplicar las correlaciones para el
deslizamiento correspondientes al flujo externo.

e Se podrd comprobar si al emplear las correlaciones del flujo externo el modelo
de Jensen es igualmente menos exacto que el usual o no.
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e Se podra comprobar si el modelo de la temperatura media ponderada para los
puntos de separacion entre zonas proporciona mejores resultados en el caso del
condensador.

e En relacién con las distintas expresiones del deslizamiento, cabe plantearse la
posibilidad de analizar la necesidad/conveniencia de cambiar la expresion de S
segun el tipo de transitorio. Eso requeriria poder detectar el tipo de transitorio
emergente lo que se puede realizar mediante los coeficientes que definen la
derivada de la fraccion media de huecos.

e El modelo desarrollado estd preparado para su uso en el control de la
temperatura del fluido secundario del evaporador, pues la presion de
evaporacion se podria utilizar para controlar el nimero de revoluciones del
compresor y conseguir asi el punto de consigna de la temperatura.

e El modelo emplea expresiones de los coeficientes de transmisién de calor que
son facilmente sustituibles por otros, por lo que se puede emplear para analizar
el efecto sobre los resultados de otras posibles correlaciones aparte de las
mencionadas, asi como de otros posibles ajustes de pardmetros.

e Debido a las dificultades encontradas al incorporar la derivada de la fraccion
media de huecos en el modelo, causadas por las oscilaciones de las entalpias de
entrada en el evaporador y condensador, se filtraran todos los valores obtenidos
del sistema de adquisicion de datos para evitar dichas oscilaciones.

e Este modelo se podra utilizar para la deteccion y analisis de fallos.
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FRACCION LOCAL DE HUECOS Y DESLIZAMIENTO

En la Fig. A.1 representamos una linea perpendicular a la direccion del
caudal a lo largo de una tuberia, parte de la cual estd en la fase del vapor y la
otra sumergida en la fase liquida; esas proporciones cambian con el tiempo, y
podria considerarse un valor medio instantaneo para la fraccion del gas (o del
liquido). Lo mismo se podria decir para un punto o para un volumen de la

tuberia; asi se podria definir la fraccién de volumen ocupado por el gas (fraccion
hueca) en un cierto instante.

' —

V| eas ‘ ‘ Ay = 1,4 ‘ ‘ ™y = Aypyuy ‘ _-—
' e
—— ¥ i

1

IS S SSSS LSS LSS LSS SSSSSSSSSSSS S

A !
1 _|_>
!| liquido ‘ AL =(1—-y)A ‘ v ‘ my, = ALpLug ‘ |

Fig. A.1 Secciones y caudales instantaneos para el vapor y el liquido

De entre las diferentes formas de definir la fraccion hueca [116] tomamos la que
relaciona las secciones de la tuberia ocupadas por el vapor y la seccidn recta total:

Ay (A.1)

Yo = Ay + A,

cuyos valores se encuentran entre 0 <y, < 1.

Para un segmento de tuberia Az, su volumen es

V=A, Az (A.2)
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Por tanto, suponiendo propiedades medias, las masas del volumen y del liquido seran

My = y,Vpy (A3)
My = (1-v,)Vp,

De donde obtenemos la expresion de la densidad media:

P =Yopv+ (1—vo)pL (A4)

A partir del cociente My /M|, obtenemos la expresion para la fraccion hueca en funcién
de la calidad del vapor x:

1 (A.5)

que constituye el modelo homogéneo, en el que se considera que las velocidades del
vapor y del liquido son iguales. Pero para los casos en que hay una diferencia
significativa entre ambos caudales se aplica el concepto de calidad de caudal (flow
quality) dado por iy /rh;. A partir de este cociente se obtiene una forma modificada de
la expresion anterior:

1 (A.6)

donde S = uy/uy, es la razon de deslizamiento, o cociente entre las velocidades del
vapor y del liquido.

La ecuacion (A.6) es la base de un grupo de ecuaciones que proporcionan la
fraccion hueca correlacionada con S y que se describe en la literatura, [110, 111, 112].
Hay varias correlaciones que tienen esta forma y que dependen de la expresion de S,
como las que se indican en la Tabla A.1:
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Tabla A.1 Expresiones del deslizamiento para emplear en los modelos
de la fraccion hueca correlacionados con el deslizamiento

Sp=1 Homogénea
Sg=2 Rigot
1L\ %2 py Ahrens/Thom
Sar =f (—> -
Hv/  PL
py\~1/3 Zivi
()
PL
1 (1 - X) 12 Smith
X
Sem = K+ (1 — K) | PY/Pe —
1+K (=)
con K=0.4; valor relacionado con la fraccion de liquido en forma de gotas incluido en la
parte del vapor
pL\1Y/2 Chisholm
sen = [1—x(1 -2
Py

En esta tesis emplearemos Sy, Sz, Ssm ¥ Sch, siendo las dos primeras independientes de
la calidad. En el modelo de Ahrens/Thom se tabulan los valores de S para distintos

0.2
valores de (ﬁ) v
fiv pL

Otro modelo es el proporcionado por Levy, pero esa correlacion no la
utilizaremos por su complejidad y porque su aplicacion es para altas presiones y altas
calidades del vapor; cuando no es asi este modelo da un error de hasta un 20% en la
prediccion de la fraccion hueca. Tampoco emplearemos la correlacion de Premoli (o
CISE, [122, 123]) por su complejidad.

En la Tabla A.1 incluimos la expresion dada por Chisholm. Tanto en los trabajos
de Rice [110] como de Wilson [111] no se menciona esta correlacion, pero si en [112] y
en los textos de Whalley [115]. En éstos, se menciona dicha correlacion por su
simplicidad y por ser junto con la Premoli la que mejor resultados da en la prediccion de
la densidad.

Ademas de las correlaciones indicadas en la Tabla A.l, se tiene las

correlacionadas con el parametro de Martinelli X, y las dependientes del flujo de
caudal, pero que no trataremos en este trabajo.
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DERIVADAS TEMPORALES DE Yys Y ¥js

En este Anexo se obtienen las ecuaciones de las derivadas temporales
correspondientes a yys y Yjs para los casos particulares del evaporador con dos zonas,
caso le, y para el condensador con tres zonas, caso lc, que se denotardn respetivamente
por Vi, yllse Y Vi, }'/Jlsc, donde los superindices se refieren al caso. En el caso le se
cumple que x; > 0y x, = 1yenelcaso Icse cumplex; =1yx, =0.

B.1) Ecuacion para yLi8

La expresion general de yysque se obtiene al integrar (3.107) entre dos valor
arbitrarios de la calidad del vapor x4 y X, es la (3.116),

B {1 N uS [uS + x,(1 — puS) } (3.116)
PST Ao | G —x)(A—pS) S+ x,(1 — piS)

Esta ecuacion se obtiene integrando la fraccion local hueca con S independiente de la
calidad x, por lo que cualquier expresion que se utilice en (3.116) para S ha de cumplir
este requisito.

Para obtener la derivada de esta expresion definimos:

-t . - . —_h . (B.1)
8xs1 T 1T 8xs2 T 0 BxS3 T ({92’

- In [uS + x; (1 — pS)]
x4 = S+ x,(1 — )]

con lo que tenemos:

Yxs = ng,l + gXS,Z ng,ngSA (BZ)
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_ Hy-h

_ Hp-hy
=———yX; =
hy-hp,

hy-hy,

(B.3)

siendo H; yH, los valores de la entalpia en la entrada y salida de la zona de
evaporacion/condensacion, que a su vez podran coincidir o no con la entalpia en la
entrada/salida del intercambiador seglin el modo de trabajo del intercambiador. En la
Fig. B.1 se representan estos valores en el caso de un evaporador carcasa-tubos con el

refrigerante fluyendo por el exterior de los tubos:

R B

//////////////////////////

'/////////////////////////

hee > hy, Hy=hee Hy =hy hse = hy
x>0 X, =
ifhge < hy if hge = hge
Hy=hg Hy =hy
x1 =0 x; =1
else else
Hy = hge Hy = he,
P e
Yy —hy 2" hy—h

= \\\\\\\\\
""" AR RN RN

hee < hy, Hy=h, Hy=hy hse = hy
ifhee < hy, if hge = hyg,
Hy =h; H, = hy
x; =0 x, =1
else else
Hy = hee Hy = hee
x:hee_hL X :hse_hL
Yy —hy 2Ty

2)

b)

Fig. B.1 Valores de x4, x,, H;, H, para dos de los posibles modos del intercambiador, a)
con dos zonas y b) con tres zonas.

Para calcular y,g derivamos cada término de (B.2); en la Tabla B.l1 tenemos esas
derivadas y los coeficientes de los términos en hee, P.. No aparecen términos en y he
cuando no se considera el caso en que la zona de vapor sobrecalentado esta fuera del

intercambiador.
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Tabla B.1 Términos que intervienen en la derivada de y,g

< ; d d
Llsn_sa_l -(Pe,/ - - E(P_v)’“ o —Frov
Pv/PL 1 3 oL Pf
L= up - P d d
= we-Fe . _(dLgPL—d_%I;PV)
_ ’ (pL)?
S = s;h; + spP, En general, 8; y 8p dependen de la expresion de S seleccionada;
8ies nula cuando S no depende de la calidad.
Caso particular S = Sy Cuando S =Sz =
con Sz = (P.V/PL)A/? $i=0y L
S2.= seaP 8pz = —EH_4/3HP
sle _ ole L 1e 5 L8
8x51 = 8xS11 " Nee + 8x512Pe gle = m

te _ HpS+usp
gXS,lZ - (1 _ |J-S)2

gle, = gley, hee + 8185, - P | Partimos de (B.4) con la expresién general de la derivada de 8xs.2
(el cuadrado punteado del superindice indica que no se ha
particularizado para ninglin caso concreto), y en (B.5) se indican
dos casos posibles.

Como estamos en el caso le resulta que:

sihge = hy,H, = hy,x; =1y sihee > hy, H =hge, x; >0, yen
(B.4) se sustituiran los valores de H; y H, con lo que se obtiene:

gle = hy —hy,
X521 (hV - hee)2
(% _ &)
gle _\dP dpP
xS,22a hV _ hee
hy —h, 7dhy

8xS22 = Bxs22a — (hy — hoo)2l dp

Otro caso seria el le’:

Sihge = hy,H, =hy,x, =1y

sihee < hp, H; = hy, x; = 0, con lo que se trataria del caso (1¢’), y
en (B.4) se sustituirian los valores de H; y H,, y se obtendria:

g)2(§,21 =0
(& _ &)
g = dP  dP
xS,22a H2 _ Hl
ze  _ [ hv—h ](ﬂ_ﬂ)
8xS,22 = 8xs,22a (H, —H)Zl\dP _ dp

sle —ole .| 4 gle p 1
8xs3 = 8xs,31 " Nee T Bxs32Fe g’1<§31:1—_us”5i

1+ puS
832 =15’ (kpS + psp)

8354 = Bxsar - he + gx542Pe Sihge 2 hy,Hy =hy,x, =1y
sihee > hy, H; = hee, x; > 0 los valores de H; y H, se sustituiran
en las ecuaciones siguientes:

X1 = X1 Hy —x12P 1

=y
hy—H, dh, H,—h, dhy

¥12 =, —h)? dP ' (hy — hy)? dP

227




Anexo B

Xy = X211;[2 - Xzzp
X21 = X11
hy —H, dhy, H, —h; dhy

22 = thy —h)? dP | (hy —hy)? dP

1e (1 — pS)xy;

8xs,41 =

N
te (I —x1)(Spp + pusp) — (1 — uS)xq,

ng,4Za -

N
_ (1 = x)(Spp + psp) — (1 — uS)x,
D

dh
(1= uS)xz, d_pv
ng 42 = ng 422~ p
N =puS+ (1 —pS)x,
D =pS+ (1 —pSx,

Las posibles soluciones indicadas para los coeficientes de gys, vienen de lo siguiente:
al calcular la derivada de gyg , obtenemos que

dhy _ dhy (B.4)
. dp ~dp hy —h 1. hy —h, 7.
ng,Z = _ - _ 2] _ Z]
H, —H, (Hz —Hy) (H, —Hy)

Pero de acuerdo con los posibles valores para H; y H, que se observan en la Fig. B.1
tenemos varias posibles expresiones para las derivadas de H, y H; (en (B.4) que se
indican entre las llaves; se selecciona la expresion superior o inferior seglin se trate del
caso (indicado entre paréntesis y mostrado en Fig. B.1):

(& _ m) (B.5)
dPp  dP p
8xs2 = Hz _ H1
th dpP
hy — hy, aP dt’ ,(sihse 2 hy,H; =hy,x, = 1)
H 2] dhg, .
( 2 1) dt ’ se H; = hge)
dhee
[ hy —hy, _r (sihge > hy, Hy = hge)
(H, — )2] dhy, dP
2~ H 3p g (i hee < hi,Hy =hy,x, = 0)

En la Tabla B.1 se indican los valores de los coeficientes gys 1 ¥ 8xs,22 para dos de los
posibles casos. También para gys, podemos tener varias posibilidades pero nos
restringimos a que X; > 0 y X, = 1 con lo que resulta:
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Yi§ = gll;,exs P+ 8l% hee | Bpis = BiS12 T 8162281538164 T 8153281828154 (B.6)

1le le gle
+ 8xs428x5,28x5,3
le _ gle le le gle 1le le gle
Bixs = Bxs11 T 8xs218x538x5,4 T 8x5318x528x54
1e 1le 1le
+ 8x5,418x5,28x5,3

B.2) Ecuacioén para \'(]lse

En la ecuacion (3.127) tenemos la expresion general para yjs:

_ {1 u[X1(5—1)+1][Xz(S—1)+1]n[Xz(S—1)+1][X1(1—u)+u]} (3.127)
Vs = A s) (2 —x)(1 —Sp) [, (S — 1) + 11— ) + u]

cuya derivada queremos obtener. Para calcularla definimos:

1
8151 = 1——HS = 8xs,1) (B.7)
1
8is2 = X — % = 8xs,2
_wbaG-D kG -D41
8153 = -2 ,donde

is3a = W/ (1 = 1S)%; grsap = X1 (S — 1)+ 1; gis3c = x,(S— 1) + 1;

_ e 1k -+l
8154 = M (S — 1) + 1x (1 — ) + 4
N1 = [x,(S — 1) + 1],N2 = [x, (1 — ) + ], D1 = [x,(S — 1) + 1],D2 = [x,(1 — 1) + ]

,donde

con lo que:

Yis = 8js1 T 8js,28)5,38)5,4 (B.3)

En la tabla siguiente figuran las derivadas de los términos comprendidos en (B.8) en
funcion de P, y hee, y en (B.9) tenemos vis-

Tabla B.2 Derivadas de los términos de y]lse

gjls(?l:gyl(g,l g]1§11 = g>1<§,11

gjlse,1 = gllse,u . hee + gjlse,upe gllse,lz = gig,u

gjlse,z = g}(g,z gjlse,u = gig,n

gjlsez = g]1§21 : hee + gllse,zz - P, gllse,zz = g>1<§,22

g3 = g]1§31hee + gj¢32P, Los términos de gjs 5 vistos en (B.7) y sus derivadas se
indican seguidamente.
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8js,3a = 8xs3/S, y su derivada es:
£s3a = 8js3a,1Nee T g]S,3a,2Pe' donde
g)s,3a,1 = 0,51 Sno depende de x

_ 8xs32  8xs;3dp
8js,3a2 = s sz

Los términos de gjg 3, solo dependen de las propiedades del
refrigerante y de S.

gjs5,3p = X1 (S — 1) + 1, y su derivada (general) es:

8js3b = X11(S = DH; — [x45(S — 1) — %, 5p]P,
Enel caso le, hee > hy y H; = hg,, por lo que

gjlse,sb = X11(S — Dhee — [%1,(S — 1) —x, 8p]P;
donde

g]1§3b,1 =x:(5-1)
gjlsisb,z =x;,(S—1) —x18p
quedando:
g]lse,3b = g]1§3b,1hee - gjlse,sb,zpe

gjs3c = X2(S — 1) + 1,y su derivada (general) es
8153c = X21(S — DH; — [x22(S — 1) — x,8p]P,
En el caso le es hge = hy y H, = hy, por lo que
. dhy ,
gjlée,zc = {X21(S -1 FrE [%,(S—1) - XzﬁP]} P,
donde
v
g]1§3c,z =x,:1(S—1) Fr [x2,(S — 1) —x,8p]
quedado:
g]15e,3c =0hee + g]1§3c,2Pe

Agrupando términos queda:
le — gle le le le le le
8is,31 = 855,32,18]5,3b8jS,3c T 855,3b,18)5.3a8jS,3¢

1 — ol 1 1 1. 1 1
g]§3z = g]§3a,2g]§3bg]§3c - g]§3b,2g]se,3ag]§3c
1 1 1
+ 8S3¢,28]5328)5 3b

1o _ e T, Te 7
8154 = gjsaihee T 815 azPe

Los términos de g]1§4 vistos en (B.7) y sus derivadas son:
NL = g5
N2 = N2,h,, — N2,P,, donde
N2; = (1 — wxyy, pues hee > hy y Hy = he
N2, = (1 — wWxz — (1 —xq)pp

D1 = gllsesl?
D2 = D2,he, + D2,P., donde
D2, =0

dhy
D2, =(1- H)Xuﬁ = [(1 = Wz, — (1 —x2)Hp]

1
1e N2;  gjs3ba

81541 = N2 T D1

e _ g]1§3c,2 _ N2, gjlée,sb,z _ %
8527 7"N1 "N2 " D1 D2
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Y]lSe = g;lyﬁs : pe + gil,]eS : hee

gllﬁs = gllse,u + g]1§22811§3g]15e,4 + gllse,szgllse,zg]l§4
+ glls,ng]ls,zg]ls,s

gil,]es = g]1§11 + g]1§z1g]1§3gjlse,4 + g]1§31g]1§zgjlse,4
+ 81153,41811se,2g]1§3

(B.9)
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B.3) Ecuacién para yis

La configuracién del condensador con tres zonas esta esquematizada en la Fig.
3.10. La zona bifasica tiene similar forma que en el evaporador cuando en éste x; = 0y
X, =1, y la fraccién media de huecos es la misma. Seguidamente, desarrollamos la
derivada de la ecuacién general para yyg particularizando para la representacion
mencionada y sus términos estan en la Tabla B.3.

Tabla B.3 Términos de la derivada temporal de y,<

8161 = 81611 - hee + 815 12P, gis, = Gf‘ﬁ =glt,
e MpSHpsp o
8xS12 = m = 8xs,12

gl =g, hee + g8, P | Sihee >hy,Hy =hy, %, =1, y sihye <h,,H; =h;,x, =0 y en
(B.4) se sustituyen los valores de H; y H, se obtiene:

g)lcg,n =0
(% _ &)
1c _\dP dP
8xS,22a = h, — hy
hy —h dh dh
1 1 \4 L % L
gxg,zz = gx§,22a + (h, — hv)z] ( aP dP)
g)lc§3 = g)l(g,31 “hee + g>1<§,3zpc g1c — ﬂ )
xS,31 1— IJS K8

1+uS
852 = 75 (kpS + psp)

g;g‘l = g}l(gm . hec + g}l(gAZPC En el caso lc tenemos que
hec > hy,H; = hy,x; =1, y que hg. < hy,H, =hy,x, =0 porlo
que hay que sustituir en (B.4) los valores anteriores:

glc =0
XxS,41
e _ (@ —x)(Spp +psp) — (1 - HS)(X12|H1=hv)
XS42a = N|
X1=1
_ (1 —x)(Spp + psp) — (1 — US)(X22|H2=hL)
DIX2=o
dh dh
‘e 1c (1 = pS)xq1y d_PV (1 = pS)xz1 d_pL
8xS42 = 8xSaza T -
NIXl=1 Dle:o

N =puS+ (1 —pS)x,
D=pS+ ({1 —puS)x,

Vi = gé,‘;s P+ gilss- hec gll,ﬁs = 8Y$12 + 8162281538164 T BrS 3281828284 (B.10)
+ 81428152838 3

gil,les = 83611 T 8162181538064 + Bx§ 31818 2854
+ Br§ 4181828183
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Tabla B.4 Términos de la derivada temporal de y

g]s 1= g]s 1= ng 1
1
851 = g]s,u hee + g]s,12Pc

~1c — &lcC
gjs2 = 8xs,2

gllscz = gllsc,u hec + gjlsc,zz -Pe

_ 18
g]s,n ng,ll (1—pS)?
_ HpS+psp
g]s 12 = ng 12 = (1 HS)Z
g]s,u =0
(% _ ﬁ)
dP  dP
8i$22a = Th—hy 858,224
1 1 hy —h;, 7/dhy dhg 1
8js22 = 8js22a T m] ( apP dP) = 8xs,22

gjlsc3 = gjlsc,31hec + gjlsc,szpc

Los términos vistos en (B.7) y sus derivadas son:
8js3a = 8xs,3/S, y su derivada es:
8js3a = 8js,3a1Dee T+ g]s,sa,zpeJ donde
g)s;3a1 = 0, cuando S no depende de x

_ Bxs32  Bxs3dp
8js3a2 = S - )

gjs3b = X1(S — 1) + 1, y su derivada (general) es:
8153b = X11(S — DH; — [x12(S — 1) — x,8p]P,
En el caso 1c, tenemos: hee > hy, H; = hy,y x; = 1, por lo
que
. dhy
gjlsc,sb = {Xu(s 1)—
- [(X12|H1=hv)(s -1)- (X1)5P]} lf’c
donde
gjlsc,3b,1 =0
1 dhy
8js3b2 = {Xu(s -1 Fia [(X12|H1=hv)(s -1)- X15p]}
quedando:
ng 3b = g]S 3b, zP

gs3c = X2(S — 1) + 1,y su derivada (general) es
g]S,3c =X1(S— 1)Hz — [%2(S = 1) — X25P]pe
En el caso hg. < hy, tenemos: H, = h;, y x, = 0, por lo que
. dh;, .
gllscsc = {X21(S - 1)@ =[x (S -1 - XZ‘SP]} P,
donde
1e dh;,
giS3c2 = X21(S— 1) Fr [x2,(S — 1) — x,8p]
quedado:
g]lse,3c =0he + gIISC,3c,2Pe

Agrupando términos queda:

e _ 1 1 o1 1 1c o1
8jS31 = 8S3a18)53b8]S3c T 8]5,3b,18]53a8]S 3¢
1 e o1
+ €S 3¢,185.3a8]5.3b

1 — o1 1 1 1 1 1
g]sc,32 = g]sc,3a,zg]sc,3bg]sc,3c + g]sc,sb,zg]sczag]sc,z,c
1 1 1
+ 8153c,28]5.3a8]5.3b

gjlsc,4 = gjlsc,41hec + gjlsc,npc

Los términos vistos en (B.7) y sus derivadas en el caso lc¢ son:
N1 = g}¢5. = N1i%hee + N13°P,, donde
N1l =0
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dh
N1} = x3§(S = D = (35S — 1) = x3s]

N2 = N2Ih,. + N2}°P,, donde

N2{¢=0
dh
N2} = (1= wxf§ =5 = [ = wxds — (1= 4]

D1 = g}¢3, = D1i%he + D15°P,, donde
D1i¢=0
1c 1c dhy 1c 1c
D15 = xu(S — 1)d_P - [X12(S -1 - X1 5P]

D2 = D21°h,, + D21°P,, donde
D21¢ =

dh
D2} = (1 — wxi§ 357 = [(1 = Wil = (1 = x3e]

g]1§41 =0

N1l N2l¢ Dilf D2l

1. —
g];‘l2 - W + N2lc  Dp1lc  p2lc

Y]lsc = gll)(is . 1.)c + glllcs “hec

Tc _ o1 Ic_glc ol Tc_glc o1
8pjs = 8jsaz t 85228)53854 t 8j5328)528)54
1c glc g1
+ 8j$428)528)53
le _ g1 1c glc o1 1c glc gl
gi,]es = g]sc,u + g]sc,mg]sc,sgjscA + g]sc,slg]sc,zg]sc,4
1c glc g1
+ gj5418j528)53
— glc
= 8js11

(B.11)
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Una aplicacién que provoca un subenfriamiento del refrigerante en la salida del
condensador es el mostrado en la Fig. C.1, que describimos brevemente.

-
Fig. C.1 Planta de subenfriamiento del refrigerante y vaporizacion de CO; en una
industria de la alimentacion

La instalacion tiene un doble objetivo. Por una parte se trata de evaporar el CO,
liquido aprovechando el calor que lleva el amoniaco de la botella. Ademas, gracias a la
baja temperatura del CO2 el amoniaco se enfria antes de llegar a los evaporadores y a
los enfriadores de aceite. Segtn lo dicho se ahorra en combustible para evaporar CO; y
se mejora el trabajo de los evaporadores por disponer de un amoniaco mas frio en la
entrada de los mismos.

Una idea de su impacto la obtenemos del siguiente supuesto. Se dispone de un
caudal de CO; y suponemos un caudal maximo de 2200 kg/h y un salto térmico de -20 a
+10 °C. Puesto que la entalpia de cambio de fase es de 283 kl/kg y el calor especifico
Cp (gas entre -20 y +10°C) es de 1.48 KJ/kg’K, la potencia total de vaporizacion
maxima del CO2 es de (2200/3600)* (283 + 1.48*30) = 200 kW. Con esta potencia se
consigue un subenfriamiento de unos 10.5°C. En estas condiciones se mejora la potencia
de evaporacion de 1739 a 1807 kW, es decir en un 3.9%. Admitiendo que se puede
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contar con una mejora algo mayor (factor 1.4) podemos contar con un ahorro en
electricidad de un 5.5% aprox.

En cuanto a la calidad del vapor podemos hacer la siguiente estimacidn: para una
presion de condensacion de 12 bar (20°C) y de evaporacion de 3.5 bar (-5.3°C), la
entalpia del liquido saturado en la salida del condensador es 489440 J/kg, y la calidad
del vapor en la entrada del evaporador de 0.13.

En unas condiciones de trabajo de la planta de frio con bajo caudal de amoniaco
es posible subenfriar hasta 20°C (y atin mas), lo que supone una calidad del vapor de
0.05 (y aun menor). Es decir, que con este subenfriamiento podemos acercarnos a zonas
de muy baja calidad del vapor.
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