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RESUMEN

El trabajo actual presenta un modelo para el lado del aire de un evaporador de minicanales, empleando
para las aletas un enfoque numérico mas fundamental que otros modelos actuales. Esté enfoque
numérico tiene en cuenta la conduccion de calor 2D en cualquier elemento del tubo y aleta, por tanto
no aplica la teoria de aleta, y permite una representacion mas detallada de las propiedades del aire.
Después de la verificacion con soluciones analiticas, se realizé un estudio comparativo entre el modelo
propuesto Fin2D y el enfoque clasico de e-NTU. La principal diferencia entre ambos enfoques es que
el de e-NTU asume la aleta como adiabatica a mitad longitud. Ello se hace pese a la presencia de una
diferencia de temperaturas entre los tubos de los extremos de la aleta, existente p.e. entre un tubo con
sobrecalentamiento y otro evaporando. Este supuesto, que se utiliza extensamente, impide la
conduccion de calor entre los tubos a través de la aleta, resultando en una prediccién incorrecta de la
deshumidificacion. Los resultados muestran desviaciones significativas en la transferencia de calor
latente y total entre ambos enfoques, especialmente en el caso de la aleta parcialmente mojada y para
valores altos del recalentamiento entre los tubos vecinos del evaporador.
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1. Introduccion

Analizar el rendimiento de los evaporadores se complica, especialmente cuando funcionan bajo
deshumidificacion. El proceso de enfriamiento y deshumidificacion del aire himedo conduce a una
aleta parcialmente o totalmente mojada en funcién de la temperatura de la superficie y las propiedades
del aire de entrada. El rendimiento de la aleta se ve afectada drasticamente por la condensacion de
agua sobre su superficie [1].

Modelos numéricos y herramientas de simulacion se han desarrollado para el disefio y la optimizacion
de evaporadores desde la década de 1980, con el aumento de la complejidad del procedimiento de
calculo. Muchos autores introdujeron una gran cantidad de modelos completos del evaporador de
tubos y aletas convencional, tal como Domanski [2] quien desarrolld6 un modelo para un evaporador
basado en esquema de discretizacioén tubo-por-tubo para predecir la capacidad del evaporador. Su
modelo permite la especificacion de circuitos complejos del refrigerante y tener en cuenta la
distribucion del aire no uniforme. Otro modelo numérico para estos intercambiadores convencionales
fue introducido por Jiang et al. [3] en que un enfogque de segmento-por-segmento que implemento para
tener en cuenta la 2D no-uniformidad de la distribucion del aire a través del evaporador, y los patrones
del flujo del refrigerante heterogéneo a través de un tubo. Actualmente, varios modelos de evaporador
de minicanales estan disponibles en la literatura, tales como [4] y [5].

La mayoria de los modelos de simulacion dividen cada tubo del evaporador en segmentos a lo largo
del flujo del refrigerante con su conjunto de aletas correspondiente. Una vez que el evaporador se ha
dividido en segmentos, el supuesto de extremo adiabatico a mitad longitud de aleta y relaciones
clasicas de e-NTU para intercambiadores de calor se emplean para resolver la transferencia de calor y
masa para cada segmento. Este método simplifica la resolucion, pero por otro lado tiene muchos
inconvenientes tales como tener que asumir que las propiedades del aire son constantes a lo largo de la
altura de la aleta, no tener en cuenta que la aleta esté parcialmente mojada, y finalmente no considerar
la conduccion de calor entre los diferentes tubos, que es una consecuencia de emplear el supuesto de la
extremo de aleta adiabatico.

Tras una revision bibliogréfica, nosotros no hemos localizado ningin modelo que sea capaz de evaluar
el impacto de esos supuestos clasicos del modelado en el comportamiento del lado de aire de
evaporadores de minicanales, especialmente bajo diferentes condiciones de deshumidificacion. Este es
por tanto el objetivo del presente trabajo.

2. Desarrolloy Verificacion del Modelo Fin2D

2.1. Discretizacién del Evaporador

La Fig. 1a presenta, a modo de ejemplo, un trozo del evaporador de minicanales estudiado. Se
discretiza a lo largo de la direccion-x (flujo del refrigerante) en un nimero de segmentos "a". Cada
segmento (Fig. 1b) consiste de dos corrientes de refrigerante (flujo superior e inferior) que se dividen
en canales "b" en la direccidn-z; dos tubos planos (superior e inferior) que se discretizan a celdas "c"
en la direccion-z; y finalmente tanto el flujo de aire como las aletas se discretizan en dos dimensiones:
celdas "d" en la direccion-y y celdas "e" en la direccidén-z. Esto se resume en el texto como una
cuadricula de {a,b,c,d,e}. Para ilustracion de la nomenclatura, el ejemplo que se muestra en la Fig. 1
corresponde a la cuadricula {2,5,3,6,5}.

Todas las dimensiones de la cuadricula son independientes, con la Unica excepcion de que el aire y la
aleta tienen la misma discretizacion. El calor (sensible y latente) se transfiere por conveccion de las
celdas de aire humedo a las celdas de aleta, asi como a la zona sin aletas de la pared de tubo en
contacto de la parte superior e inferior. Después, las celdas de aleta conducen el calor a lo largo del
plano y-z y también a las celdas de pared en contacto con las raices de la aleta. Las celdas de tubo
intercambian el calor por conduccién entre el uno al otro en el plano x-z y lo transfiere por
conveccion a las celdas de refrigerante.
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(a) cuadricula {a,b,c,d e}={2,5,3,6,5}
Segmentos del evap.: a

(b)

Aire Un segmento

=y amarez
A

A %
R

Celdas del
refrigerante: b

Refrigerante

Celdas de la pared: ¢

Celdas de los aleta+aire: d,e
Figura 1: (a) una pieza del evaporador en estudio, (b) esquema de
la discretizacion en un segmento del evaporador.

2.2. Ecuaciones del Modelo

Cada celda de fluido tiene dos nodos, uno en la entrada y uno a la salida, mientras que las celdas de
pared sélo tienen un nodo situado en el centroide de la celda. En consecuencia, las ecuaciones del
modelo para los fluidos y la pared se pueden escribir como sigue:

Ecuaciones gobernantes por el aire

El modelo de doble potencial, propuesto por McQuiston [6], se adopta en el presente trabajo para
modelar la transferencia de calor total del aire himedo. La ventaja principal de este modelo es que
permite la evaluacion independiente de las contribuciones de calor sensible y latente.

El balance de calor dentro cualquier celda del aire i en contacto con celdas de la pared de n; (j = 1, n;)
se da por:
m, - Ep,mai : dTI = Z_aa,ij (-IT| _Tsj )F)Ij : dsij (1)

=1
donde my «,son el flujo masico [kg/s] y el coeficiente de transferencia de calor [W/m?-K] del aire,
respectivamente;(fpym% y T, son los promedios del calor especifico del aire himedo [J/kg-K], y la

temperatura dentro de celda i [°C], respectivamente; T es la temperatura de superficie de la pared en
contacto con la celda de aire [°C]; y P y s son el perimetro de contacto y longitud en la direccién del
flujo correspondiente [m], respectivamente.

El balance de masa dentro cualquier celda de aire puede ser evaluada por la siguiente relacion:

N

mi ' dWI = Z_aDij (V\_/I _Wsat,sj )PIJ : dSij | si (TsJ <-de|) (Za)
j=1
m, -dW, =0, si (TSJ zT_dpl) (2b)
donde
o aji es el coeficiente de transferencia de masa basado en analogia de Chilton-Colburn
I:)I

' L6 -C, . [kg/m?s]; Le es el nimero de Lewis,
W, y -de. son los promedios de la humedad absoluta de aire [kg,, / kg.] y el punto de rocio de aire [°C],
respectivamente.

Ecuaciones gobernantes por el refrigerante

El balance de calor en cada celda de refrigerante i se evalla por la ecuacion 3:

N

m; - dh, :Z_ar,ij(—ri_Tsj)Pij -ds; ©

=L
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donde hy e, son la entalpia especifica [J/kg] y el coeficiente de transferencia de calor [W/m?-K] del
refrigerante, respectivamente.

Ecuaciones gobernantes por la pared

El balance de energia 2D dentro cualquier celda de pared j en contacto con las celdas de fluido n; (i =
1, ;) se representa por la ecuacion 4:
Sl
V(kw_k -VTW_)+Z—-qij =0 (4)
i j Y twj

donde T, es la temperatura de la pared evaluada en el centroide [°C], y t. Y ky SON el espesor de la
pared [m] y la conductividad térmica [W/m-K], respectivamente. El segundo término en la ecuacion 4
representa la suma de la transferencia total de calor entre la corriente celda de pared j y los fluidos
circundantes. El flujo total de calor ¢ [W/m?], se podria expresar de la siguiente manera:

a) por una celda de aire: T, -T, _ _
q; = kwj,k : tj /2J =&y (Ti _Tsj )+ Ap, hfgij (Wi _Wsat,sj ) (5a)
b) por una celda de refrigerante: T, -T, _ _
Qi = kwj‘k ) tj /2J =i (Ti _Tsj ):Ur,ij (Ti _ij )’ (5b)
donde U, ; =+ 21 [wim?-K].
Wj/ +o—
kwj‘k ar ij

Shargawy y Zubair [7] consideran la siguiente relacién para la humedad absoluta saturada a la
temperatura de la superficie de la pared, Wsa s [KQw / KQa]:

Wsat,sj (Tsj ) = aij + bij 'Tsj (6)
Vvi _Wsat,s Wi _Wsat,s
donde b; = — L [UK], Y ay =W, — f—TJ T, [kg,/kg,].
dp; s dp; s

b es la pendiente media de la linea de saturacion entre la temperatura de superficie de la pared T, y la
temperatura del punto de rocio del aire circundante Tgp.

Despueés de sustituir la ecuacion 6 en la ecuacion 5a y teniendo en cuenta la analogia de Chilton-
Colburn, la ecuacion 5a ahora se puede expresar como sigue:

qij = UWij (Tij* _ij ) (7
donde
Uw. — 1
W /2 1 es el coeficiente global de transferencia de calor para el caso humedo
U= [W/m?-K];
Wj‘k awij
tyy =y L+ B -by) esel czoeflleente de transferencia de calor total para el caso humedo
[W/m*-K];
Bij = hig; /LeiZ/3 -Coma, €ste parametro se resulta de utilizar la analogia de Chilton-Colburn [K]; y
. T 0 -ay) , -
Tj =W es el pardmetro de temperatura del aire himedo [°C].
ij Mij

El esquema numérico correspondiente a una variacion de temperatura del fluido lineal (LFTV), tal y
como se explica por Corberan et al. [8], se emplea para la discretizacion de la transferencia de calor y
masa en las Ecuaciones 5a y b. Este esquema numérico se basa fundamentalmente en asumir una
distribucion lineal de la temperatura del fluido y de la humedad absoluta en el caso del aire, a lo largo
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de la celda de fluido. La discretizacion del operador laplaciano en la Ecuacién 4 se puede hacer por el
método de diferencias finitas. Las condiciones de contorno correspondientes son la temperatura de
entrada y humedad relativa en el caso del aire, junto a las distribuciones de velocidad para ambos
fluidos. Los bordes abiertos de los tubos al aire se consideran adiabaticos. El método de resolucion
global empleado en el trabajo actual es un método semi-explicito ligado a la temperatura de pared
(SEWTLE) [8].

2.3. Caso de Estudio (Geometria del Evaporador)

El caso de estudio seleccionado se trata de un evaporador de minicanales, cuyas dimensiones (Tabla
1) se basan en el evaporador que se probo por Zhao et al. [9]. Solo la longitud del tubo se ha
modificado de acuerdo al objetivo del trabajo actual.

Tabla 1: Geometria del evaporador de minicanales.
Diametro

Longitud de lostubos (cm) 8.6 Pasoentrealetas (mm) 1.59 del canal (mm) 1

Profundidad del tubo  (mm) 16 EsPesordela oy g5y Numerode o o,
aleta los canales

Espesor del tubo (mm) 0.5 Alturadelaaleta (mm) 8

3. Efecto del Sobrecalentamiento en el Modelado de la Deshumidificacion

Casi todos los modelos, que aplican la teoria de aleta, asumen extremo adiabatico de la aleta a mitad
longitud para utilizar la relacion correspondiente de eficiencia de aleta. Esta es una expresion muy
simple, pero no tiene en cuenta la transferencia de calor a traves de las aletas entre los tubos con
distinta temperatura.

Para evaluar el efecto de este supuesto en evaporadores de minicanales, el segmento del evaporador
del caso de estudio se discretiza en una cuadricula detallada de {3,1,10,30,10}. En primer lugar el
modelo actual se ha verificado con soluciones analiticas por Hassan et al. [10]. Después, los resultados
del lado del aire del modelo Fin2D se comparan con el enfoque clasico e-NTU basado en el modelo de
doble potencial [6]. En ambos enfoques, las temperaturas de los tubos superior e inferior se suponen
constantes. En el modelo de e-NTU las aletas se suponen cortadas a mitad de longitud y la eficiencia
de aleta de extremo adiabatica se adopta, lo que resulta en dos segmentos, superior e inferior,
separados. La relacion de efectividad térmica que se utiliza es para un intercambiador de calor con una
relacion de capacidades igual a cero [11], en cuyo caso la efectividad es € = 1-exp (-NTU).

Las condiciones del aire de entrada al evaporador en el presente estudio se mantuvieron a 27 °C y una
temperatura de punto de rocio de 17.2 °C (= 55% humedad relativa), mientras que el flujo de masa de
3.34 kg/m*-s se establecid constante. Se seleccionaron tres temperaturas diferentes del tubo inferior 2,
7,y 12 °C; para cada temperatura de tubo inferior, una gama de temperaturas del tubo superior se ha
elegido para capturar diferentes condiciones de deshumidificacion. El coeficiente sensible de
transferencia de calor del lado aire se estimé en 48 W/m?-K suponiendo flujo totalmente laminar en
tubos no circulares [11].

La Fig. 2 muestra las desviaciones relativas entre ambos modelos (respecto los resultados del Fin2D)
en la transferencia de calor sensible, latente, y total. El valor de sobrecalentamiento (SC) representa la
diferencia entre la temperatura del tubo superior Ty y la temperatura del tubo inferior Ty.

Tres situaciones se discuten en detalle, en funcidn del estado de la aleta que se predice con cada
enfoque, como sigue:
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Figura 2: Las desviaciones relativas en la transferencia de calor con respecto los resultados de
Fin2D.

3.1. Fin2D = aleta totalmente mojada, &-NT Usegmento-superior = €=NT Usegmento-inferior = aléta totalmente
mojada.

En esta situacion ambos enfoques (Fin2D y e-NTU) predicen la misma condicion de la aleta. Para cero
y valores pequefios de sobrecalentamiento, de hasta 5 K, se puede notar que el enfoque &-NTU
siempre sobreestima la cantidad de transferencia de calor sensible, latente, y total. Con el aumento de
la temperatura del tubo inferior la desviacion relativa en la transferencia de calor sensible disminuye
ligeramente a ~ 1.8%; mientras que el calor latente y el total aumentan como mucho a = 3.2 y 1%,
respectivamente. El supuesto de variacidn nula en la temperatura o la humedad del aire a lo largo de la
direccion-y, que se utiliza por el método e-NTU, podria ser una de las razones de esta desviacion en
los resultados. Ademas, la forma de calcular la pendiente de la linea de saturacion b, que se supone
generalmente constante por el método &-NTU para todo el segmento, podria contribuir a esta
desviacion [10].

Con un mayor aumento en el recalentamiento, el supuesto de extremo adiabatico de aleta comienza a
afectar las desviaciones en los resultados, especialmente en la transferencia de calor latente. Este
supuesto, que generalmente se adopta por el enfoque e-NTU, impide la conduccién de calor entre los
tubos a través de las aletas lo que resulta en una sobreestimacion de la temperatura media de la aleta
superior, y la subestimacion de la temperatura media de la aleta inferior en comparaciéon con los
resultados de Fin2D. El efecto de este supuesto se nota en las situaciones de alto recalentamiento entre

los tubos. Por ejemplo, en el caso de T4;=2 °C y SC=15 K, el enfoque &-NTU subestima la
transferencia de calor latente =~ 5.9%.

3.2. Fin2D = aleta totalmente mojada, &-NT Usegmento-superior = aleta totalmente seca, &-NT Ugegmento-
inferior = @leta totalmente mojada.

Una vez que la temperatura del tubo superior se acerca al punto de rocio del aire, el enfoque e-NTU
comienza a considerar que el segmento superior estéa totalmente seco. La Fig. 3 muestra los resultados
de Fin2D para el caso de T;=2 °C y SC=15.15 K, se puede concluir que el método &-NTU falla
prediciendo el estado de la aleta, la aleta esta en realidad totalmente mojada. Esta prediccion errénea
de la condicién de la aleta se debe principalmente al supuesto de extremo adiabética de aleta que
impide la conduccidn de calor entre los tubos. En este caso, el método e-NTU subestima la cantidad de
transferencia de calor latente en ~ 6.7%.
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a) Perfil de temperatura de aleta b) flujo masico de agua condensada
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Figura 3: (a) Perfil de temperatura de aleta, (b) flujo mésico de agua condensada para
(Ti=2°C, SC=15.15K)

3.3. Fin2D = aleta parcialmente mojada, &-NTUgegmento-superior = aleta totalmente seca, &-
NTUgegmento-inferior = aléta totalmente mojada.

Los valores altos de recalentamiento entre los tubos superiores e inferiores resultan en una aleta
parcialmente mojada como indica el modelo Fin2D. Sin embargo, la mayoria de los modelos de
evaporador que utilizan método &-NTU y la teoria de aleta no tienen en cuenta el escenario
parcialmente mojado. Por lo tanto, en esos modelos todo el segmento se asume generalmente estar
completamente seco o completamente mojado en base a la temperatura media de la superficie de la
pared. Para el caso analizado, el supuesto de extremo adiabatico de aleta acentta las desviaciones
entre los dos enfoques, especialmente para el calor latente y el total. La Fig. 4 ilustra los resultados de
Fin2D para T4=12 °C y SC=15 K, en este caso la temperatura del tubo superior es igual a la
temperatura del aire de entrada.

a) Perfil de temperatura de aleta 10 b) Flujo masico de agua condensada
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Figura 4: (a) Perfil de temperatura de aleta, (b) flujo méasico de agua condensada por
(Ti=12°C, SC=15K)

Se puede observar que aproximadamente el 30% de la superficie de la aleta esta mojada y el resto esta
seca. Por otra parte, el método de e-NTU supone que todo el segmento superior no intercambia ni el
calor ni masa con el aire circundante; mientras que todo el segmento inferior se supone que esta
totalmente mojado. Esta prediccidon erronea de la situacion de la aleta y su temperatura media,
aumenta notablemente las desviaciones de la transferencia de calor latente y total en la region de la
aleta parcialmente mojada como se muestra en las Figuras 2b y c.

4. Conclusiones

Se ha presentado un modelo numérico 2D que representa el comportamiento del lado del aire y la
conduccion de calor a través de las aletas para evaporadores de minicanales. Después de un estudio de
validacidn teorico, los resultados del modelo numérico se compararon con el enfoque e-NTU que usa
algunas hipétesis clasicas.

En los casos de aleta totalmente mojada y pequefios valores de sobrecalentamiento, el método e-NTU
predice la cantidad de transferencia de calor bastante bien en comparacion con los resultados
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numéricos. Las principales fuentes de las desviaciones entre los dos enfoques podrian ser la hipétesis
del modelo e-NTU de asumir constante, en la direccion entre los tubos, tanto la temperatura como
relacion de humedad del aire, y la asumir como constante la pendiente de la linea de saturacion del
aire humedo dentro del segmento.

Sin embargo, en los casos de aleta parcialmente mojada y altos valores de sobrecalentamiento, el
supuesto del extremo adiabatico de aleta a mitad longitud empieza a afectar fuertemente a las
desviaciones entre los dos enfoques, hasta un 30% para la transferencia de calor total. Este supuesto,
que generalmente es adoptado por el enfoque e-NTU, elimina la conduccion de calor entre los tubos
vecinos que posteriormente conduce a una prediccion erronea de la situacion real de la aleta y su
temperatura media en comparacion con los resultados numéricos.

5. Nomenclatura
D¢ profundidad de aleta [m] H¢ altura de aleta [m] hy, calor latente de agua [J/kg]
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