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Resumen: Las regulaciones en materia de medio ambiente adoptan medidas cada vez mds
restrictas en aras de reducir la contaminacion medioambiental, principalmente regulan dos
aspectos en el mundo de la refrigeracion, la carga mdxima admisible de refrigerante en la ins-
talaciéon y el empleo de refrigerantes de bajo GWP. Por este motivo es importante disponer de
una herramienta capaz de predecir el funcionamiento de los evaporadores de los sistemas de
refrigeracion dentro de las regulaciones estipuladas. En este articulo se presenta el modelo
matemadtico generado para simular el funcionamiento de un evaporador de CO2 de tubos con-
céntricos y su validacion experimental. La validacion del modelo se realiza con el fin de generar
una herramienta de cdlculo capaz de optimizar el proceso de dimensionamiento de los evapo-
radores que se montan en los muebles frigorificos en Frost-trol.

Para realizar los cdlculos de transferencia de calor se han introducido en el modelo correla-
ciones empiricas y correlaciones pseudoempiricas (patrones de flujo). Para la validaciéon de
los resultados del modelo se ha procedido al dimensionamiento y montaje de una instalacién
experimental. En este trabajo se realiza una comparacion entre los resultados obtenidos para
cada una de las diversas correlaciones y los datos medidos experimentales. El modelo final
contendrd la correlacion que mds se ajuste a los datos experimentales.
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1. INTRODUCCION

Realizar un disefio 6ptimo de los equipos de refrigeracion es un requisito para mejorar el
rendimiento y la eficiencia de los sistemas de refrigeracion. La modelizacién de los compo-
nentes permite predecir el rendimiento de cada elemento y el comportamiento global del
sistema de refrigeracion, reduciendo asi el tiempo de experimentacién y su coste asociado.
Al respecto, el diseno del intercambiador de calor desempena un papel importante para me-
jorar la eficiencia de los sistemas de refrigeracion.

La cuestion clave en la modelizacion de los intercambiadores de calor es la correcta pre-
diccién de los coeficientes de transferencia de calor en el refrigerante y en el fluido secun-
dario. Estos valores dependen de las propiedades termo fisicas, los caudales y las dimen-
siones geométricas de los intercambiadores de calor considerados. Ademas, la prediccion
de estos coeficientes es mas dificil cuando se consideran intercambiadores de calor con
procesos bifasicos.
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En la bibliografia actual, los métodos mayormente utilizados para el calculo del coeficien-
te de confeccién durante los procesos de evaporacion se basan en correlaciones empiricas
obtenidas experimentalmente [1-5]. Todas las correlaciones anteriores son capaces de pre-
decir con precisidn los coeficientes de transferencia durante la evaporacion con suficien-
te precisién. Sin embargo, durante las Gltimas décadas ha surgido un nuevo enfoque para
evaluar los coeficientes de transferencia de calor a partir de diagramas de patrones de flujo
[6-9]. La principal diferencia entre ambos es que el método basado en patrones de flujo
incorpora expresiones matematicas para caracterizar el comportamiento del refrigerante a
lo largo del cambio de fase. Debido a que el objetivo de este trabajo es la validacidn del mo-
delo matematico del evaporador ambas metodologias seran comparadas, las correlaciones
pseudo-empiricas y las basadas en patrones de flujo.

Los modelos para simular el comportamiento de los intercambiadores de calor pueden cla-
sificarse en cuatro categorias: modelos de caja negra, modelos de una zona, modelos de dos
zonas y modelos distribuidos. El modelado de caja negra se basa en la teoria de la automati-
zacion y el control del sistema, utilizdndose principalmente para el evaporador [10,11]

Los modelos de una zona, dos zonas y distribuidos se establecen a partir de las leyes fisicas
de conservacion de la energia, la masa y el momento. En los modelos de una zona, el inter-
cambiador de calor se analiza a partir de las variables que representan el componente de
forma general [12,13]. Los modelos de dos zonas son los mas utilizados, el evaporador se
divide en zonas de evaporacion y recalentamiento y el condensador se subdivide en tres
zonas, de recalentamiento, condensacion y subenfriamiento [14,15].

Los modelos distribuidos se han utilizado ampliamente durante los Gltimos anos [16-20]

En estos modelos, el intercambiador de calor se divide en varios volimenes de control pe-
queno sen los cudles se aplican los equilibrios de masa, energia y momento. La eleccién del
modelo a utilizar debe hacerse principalmente en funcién de la geometria de los intercam-
biadores de calor.

2. PLANTA EXPERIMENTAL

La planta experimental donde se han realizado las pruebas necesarias para validar el modelo
se muestra en la Figura 1.
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Figura 1. Esquema de la instalacion experimental.
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El circuito frigorifico de la instalacién se encuentra compuesto por un compresor semi-
hermético alternativo, un separador de aceite, un gas cooler de tubos concéntricos, un
caudalimetro de coriolis, un depésito de liquido, un filtro deshidratador, dos sistemas de
expansion y un evaporador de tubos concéntricos. El refrigerante empleado es CO2 y los
fluidos secundarios son agua en el gas cooler y una mezcla de agua/monoetilenglicol (50
% en volumen) en el evaporador. El control de la instalacion se realiza con los dispositivos
mostrados en la Tabla 1.

Tabla 1. Dispositivos de medicién de la instalacion experimental.

Sensores Variable de medicién DISPOS].U.V,O de Ra_ngo de Rango de precision
medicién calibracién
12 Temperature T-type thermocouple -40.0 to 145.0 °C 10,5°C
5 Pressure Pressure gauge 0.0-16.0 MPa +0.096 MPa
4 Pressure Pressure gauge 0.0-8.0 MPa +0.048 MPa
1 Refrigerant mass flow Coriolis mass flow 0.00-1.38 kg s-1 £0.1% of reading
rate meter
2 >econdary fluid Magnetic flow meter 0-4 m3h-1 +0.25%o0f reading
volume rates
1 Power consumption Digital wattmeter 0-6 W +0.5% of reading
1 Compressor speed Analogical signal from 0-1750 rpm +1.3% of reading

the inverter drive

Las dimensiones geométricas del evaporador se muestran en la Tabla 2. El intercambiador
se encuentra compuesto por dos tubos concéntricos. Para evitar pérdidas energéticas con el
entorno el intercambiador ha sido aislado, de esta forma se puede asumir que todo el calor
cedido por el refrigerante es absorbido por el fluido secundario.

Tabla 2. Caracteristicas del evaporador

Evaporador
Modelo: VCI33 WT66 (-8) - G (K5) / CR
Potencia nominal: 15 kW
Longitud: 6m

Zona Refrigerante

@ exterior: 5/16" (7.94 mm)
n° de tubos: 7

Zona Agua/monoetilenglicol

@ exterior: 1"

n° de tubos: 1

3. MODELO DE EVAPORADOR

En este apartado se describe el modelo matematico empleado para simular el funcionamien-
to de un evaporador de CO; de tubos concéntricos, este modelo se realiza con el fin de ge-
nerar una herramienta de célculo capaz de optimizar el proceso de dimensionamiento de
los evaporadores. El calculo se realiza empleando un método por volimenes finitos como
el empleado en [21,22]. Este consiste en la subdivision del intercambiador en n volimenes
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finitos de con las mismas caracteristicas geométricas y en cada uno de estos volimenes se
calculan las propiedades termodinamicas para ambos fluidos. EL modelo funciona a partir de
unos inputs de entrada para posteriormente dar como resultados las temperaturas de salida
de ambos fluidos y la potencia intercambiada. Las consideraciones que se toman para la rea-
lizacion de estos calculos son las siguientes:

- Las propiedades termo-fisicas en cada volumen son evaluadas a la temperatura media de
cada volumen de control.

- Las pérdidas de calor al ambiente, las resistencias que introducen el fouling y el aceite, los
cambios ene energia cinética y potencial, y las pérdidas de presion a lo largo del intercam-
biador, se consideran despreciables.

- Se considera que toda la potencia cedida/absorbida por el refrigerante es absorbida/cedi-
da por el fluido secundario.

- Se asumen condiciones estables, es decir, que el flujo masico de refrigerante y agua no
varian entre la entrada y salida del intercambiador.

A continuacion, se muestran las correlaciones para evaluar los procesos de transferencia
de calor a lo largo del intercambiador. El calor transmitido desde el tubo por el que circula
el refrigerante al refrigerante se evalGa con la ec.(1), donde h;es el coeficiente de convec-
cién del refrigerante con las paredes del tubo, Ases el area de transferencia del refrige-
rante y Twn Y Tref SON las temperaturas media del tubo y el refrigerante respectivamente.

Qr = h‘rAr (Ttub _Tr) (1)

El calor transmitido desde el fluido secundario (mezcla agua-etilenglicol) se calcula con la
ec.(2), donde hy es el coeficiente de conveccion del agua con las paredes del tubo, Ay es el
area de transferencia del agua y Twes la temperatura media del agua.

Qw = thw(Tw _Tt'ub) (2)

Asumiendo que toda la potencia cedida por el refrigerante es absorbida por el fluido secun-
dario se calcula la temperatura del tubo despejando de las ec.(1) y (2).Esta igualdad es el
primer criterio de convergencia del modelo, para alcanzar dicho criterio se van iterando y
recalculando las temperaturas de los fluidos y sus coeficientes de transferencia hasta que se
alcanza la igualdad.

Cuando se calcula la transferencia de calor entre ambos fluidos esta se usa para evaluar el
cambio energético a lo largo del volumen de control, de esta forma se puede obtener la va-
riacion de temperatura del fluido secundario ec.(3) y el cambio de entalpia en el refrigerante
ec.(4). Las propiedades termofisicas del CO2 son calculadas con la base de datos de Refprop
[23] y las propiedades del fluido secundario (mezcla agua- monoetilenglicol) mediante ex-
presiones interpoladas de [24].

Qw = mw(T ,in_Tw,out) (3)

Q= Thr(Hr,out_T ,i‘n) (6)
El diagrama de flujo para el célculo de cada uno de los volimenes de control (VC) del eva-

porador y el diagrama que relaciona los VC entre si se muestran en la Figura 2 y 3 respecti-
vamente.
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Figura 2. Diagrama de flujo para el calculo de cada uno de VC del evaporador.
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Figura 3. Diagrama de flujo que relaciona los VC entre si .
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En el lado del refrigerante, en este modelo se empleara la correlacién pseudo-empirica de
Gungor & Winterton y la correlaciéon basada en los patrones de flujo la de Cheng [8 y 9]
cémo en la zona bifasica, una vez el refrigerante pasa a la zona de recalentamiento se em-
plean las correlaciones de Gnielinski [4]. EL fluido empleado para aportar la carga térmica al
evaporador es una mezcla de monoetilenglicol y agua. Las correlaciones empleadas son las
formuladas por Hewitt [25].

Tabla 3. Correlaciones para el calculo del coeficiente de conveccion
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4. VALIDACION DEL MODELO

Con el fin de validar el modelo desarrollado se han empleado los ensayos experimentales
realizados en [26]. Estos muestran distintas condiciones de funcionamiento obtenidas al
modificar las siguientes variables:

- Temperaturas de entrada del fluido refrigerante y de la mezcla agua/monoetilenglicol.
- Caudales masicos de refrigerante y de la mezcla agua/monoetilenglicol.
- Presion de gas-cooler.

Para llevar a cabo una validacién lo mas amplia posible del modelo del evaporador, se han
utilizado 3 ensayos con distintas temperaturas de evaporacion, 0 °C, -10°Cy -17°Cya 3
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niveles distintos de disipacion. Cada punto experimental mostrado corresponde a un estado
estacionario con una duracion minima de 20 minutos, en los cuales la desviacion maxima

admisible de las mediciones experimentales se muestra en la Tabla 4.

Tabla 4. Margen de variabilidad admisible

Margen de variabilidad admisible
Alta presion: + 0.3 bar
Media y Baja presion: + 0.2 bar
Temperatura: +0.2°C
Recalentamiento Gtil: +2°C

En total se han empleado 558 estacionarios, siendo las variables elegidas para el proceso de
validacion las siguientes: la potencia frigorifica generada en el evaporador, la temperatura
del refrigerante y del fluido secundario a la salida del evaporador y la entalpia de salida del
refrigerante. La validacion se ha realizado con las correlaciones basadas en patrones de flujo
especificas para CO;[8,9] y la correlacidn pseudoempirica [5].

La validacion de las propiedades de salida de los fluidos del evaporador se presenta en
la Fig.4 para el refrigerante y en la Fig.5 para el fluido secundario. El modelo es capaz de
predecir con mayor precisién en el lado del fluido secundario (eavg (2C)=0.3193) que en
el del refrigerante (emax (2C)=1.9698) en comparacién con las mediciones experimentales.
Por otro lado, la validacién de la potencia frigorifica intercambiada en el evaporador se
presenta en la Fig. 6 para el refrigerante y en la Fig. 7 para el fluido secundario. El modelo
es capaz de predecir con mayor precision en el lado del refrigerante (eavg (%)=0.2679) que
en el del fluido secundario (emax(%)=3.6863) . Por Gltimo, en la Fig. 8 se muestra la valida-
cion de la entalpia de salida del refrigerante predicha por el modelo, esta alcanza un error
medio en las predicciones del 0.0933 %. Los resultados obtenidos se muestran en las Ta-
bla 5,6 y 7 disgregados por temperatura de evaporacién y correlaciones para el calculo de
los coeficientes de conveccién respectivamente. Se puede observar que la aproximacion
para calcular los coeficientes de conveccion que obtiene menor desviacion respecto los
datos medidos experimentalmente corresponde a los patrones de flujo de Cheng [8,9], no
obstante, con las correlaciones pseudo-empiricas de Gungor & Winterton [5] se obtienen
desviaciones muy aceptables para poder predecir el comportamiento del evaporador de
forma adecuada.
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Figura 4. Validacién de la temperatura de salida del refrigerante en el evaporador.
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Figura 5. Validacién de la temperatura de salida del fluido secundario en el evaporador.
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Figura 7. Validacién de la potencia absorbida del fluido secundario en el evaporador.
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Figura 8. Validacion de la entalpia de salida del refrigerante en el evaporador.

Tabla 5. Resultados de las predicciones de las temperaturas

TREF TGLIC
T2 Cual®0 €,,(°0 a(°Q) e (°0 e, (°0 o(°C)
Cheng [8][9] 0 2,935 1,319 0,818 0,738 0,250 0,135

-10 5342 2,320 1,178 1,193 0,415 0,268
-17 4,387 2,020 0,897 1,527 0,299 0,339

TREF TGL|C
Gungor & Winterton Taevap emax (OC) eavg {OC) o (OC) emax (OC) eavg (OC) o (OC)
[5] 0 3,056 1,602 0,719 0,652 0249 0,120
-10 5280 2,203 1,108 1,218 0,395 0,261

-17 4,612 2,355 0,979 1,609 0,307 0,329

Tabla 6. Resultados de las predicciones de las potencias

Pot . Pot
T e (%) e (%) o0 e (%) e, (% o)
Cheng[81[9] 0 1,561 -0,290 0,052 7.552 2,526 0,086
-10 2,753 0,222 0,047 16,297 4,994 0,130
-17 2,860 0,711 0,033 17,410 3,405 0,112

Pot . Pot
Gungor & Taevap e (%) €. (%) o(°Q) e (%) €. (%) o(°Q)
Winterton[5] 0 1,422 -0,181 0,071 7,057 2,606 0,085
-10 2,719 0,194 0,047 16,235 4,954 0,132
-17 3,087 0,952 0,042 18,557 3,633 0,101
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Tabla 7. Resultados de la prediccion de la entalpia.

H ref
T2 ep e (%) e, (%) o (°0)
Cheng[819] 0 0,559 -0,100 1,161
-10 0,815 0,070 1,186
-17 1,050 0,251 0,967

H ref

Gungor & Winterton T2 o €, (%) e,, (%) o (°C)
(5] 0 0,515 -0,064 1,294
-10 0911 0,059 1,204
-17 1,008 0,344 1,390

5. CONCLUSIONES

En este trabajo se ha desarrollado un modelo matematico para un evaporador de tubos con-
céntricos basado en la metodologia de volimenes finitos. El modelo se ha programado para
poder calcular los procesos de intercambio térmico mediante correlaciones pseudo-empiri-
cas y aquellas basadas en diagramas de patrones de flujo especificas para CO,.

Con el fin de validar los resultados obtenidos se han comparado los resultados simulados
por el modelo con los datos medidos en una instalacion experimental de CO; a lo largo de
558 estacionarios distintos.

Los resultados del modelo se han comparado con las temperaturas de salida de ambos flui-
dos, la potencia intercambiada por ambos fluidos y la entalpia de salida del refrigerante,
todos ellos medidos experimentalmente en la instalacién de CO,. Del analisis realizado se
puede concluir que el modelo es capaz de predecir con precision el comportamiento real del
evaporador para un amplio rango de condiciones de funcionamiento.

Por otro lado, se puede concluir que la aproximacién basada en los patrones de flujo de Chen

obtiene menor desviaciones respectos a los datos experimentales que aquellas basadas en
correlaciones pseudo-empiricas.
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