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RESUMEN

En los ultimos afios, un compresor frigorifico de tamafo reducido ha sido propuesto en el
ambito de la refrigeracidn. Por consiguiente, el afio 2013 el laboratorio del CETHIL diseiid un
circuito frigorifico en miniatura con el propésito de implantarlo en electrodomésticos de baja
potencia, con el objetivo de una eficiencia elevada y unas dimensiones minimas.

Asimismo, su mayor interés era su funcionamiento sin aceite. Sin embargo, a causa de una
averia en el compresor, algunas modificaciones seran necesarias para resolver este problemay
continuar con su estudio.

De este modo, el objetivo del proyecto es efectuar un redimensionamiento de los
intercambiadores de calor a partir del pliego de condiciones impuestas por el nuevo
compresor y de los ensayos experimentales realizados precedentemente. Ademads, un modelo
capaz de simular el comportamiento dinamico serda desarrollado y comparado con los
resultados experimentales finales, y el circuito serd probado como un sistema de refrigeracion
de agua, con el fin de evaluar sus posibilidades de empleo.

Palabras clave: sistemas de refrigeracion de baja potencia, compresor de baja potencia,
modelizacion dinamica, ebullicién convectiva, condensacion en cambio de fase, dimensionado
de intercambiadores de calor, pérdidas de presion, R134a.

ABSTRACT

For some years now, a more compact refrigeration compressor has been needed in the
refrigeration market. Thus in 2013, the laboratory of Cethil designed a miniature refrigeration
circuit, for low power domestic appliances, that combined high efficiency with minimal
dimensions.

Furthermore, a major interest in this design was due to its use of an oil-free compressor.
However, this device also suffered from mechanical breakdowns. Consequently, further
modifications would be needed to solve these problems and to continue with the study of the
circuit.

Hence, the first major aim of this project is to solve the mechanical problems by accurately
sizing heat exchangers based on the specifications of the new compressor and on the
previously collected data. Additionally, a model capable of simulating transient behavior will
be developed and compared to eventual experimental results, and the device will be bench
tested by incorporating a water chiller into the design in order to evaluate potential
applications.

Key words: low power refrigerating systems, micro refrigeration systems, low power
compressor, transient model, convective boiling, phase change condensation, heat exchangers
sizing, pressure drop, R134a.
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I. INTRODUCCION

En primer lugar, este proyecto es una continuacidn del estudio iniciado en 2013 por el antiguo
estudiante en practicas en la empresa, con el objetivo de realizar la construccion de este
circuito frigorifico para un proyecto ligado a los electrodomésticos del grupo SEB.

Por otro lado, el objetivo inicial de este proyecto era realizar un estudio a partir de un
compresor de ultima generacion disefiado por Embraco. Sin embargo, este compresor no serd
considerado para la continuacién del proyecto a causa de una averia. Asi pues, como este
elemento era la pieza clave para el control del circuito a estudiar e imponia diversas
caracteristicas esenciales para el redimensionado, serd necesario obtener las caracteristicas
del compresor sustituto para reanudar el estudio.

Para esto, serd necesario tener en cuenta las conclusiones del ultimo usuario del circuito [1],
para poder actuar sobre los problemas encontrados y corregirlos. Consecuentemente, las
perspectivas a mejorar son las siguientes:

- Realizar un modelo dindmico mas potente: se necesitara un modelo mas realista
del compresor, teniendo en cuenta su regulacién con las pérdidas térmicas.

- Redimensionamiento del evaporador, con un calculo de las pérdidas de carga y del
coeficiente de transferencia térmica mds preciso para el nuevo evaporador.

Ahora bien, respecto al objetivo, el circuito considerado deberd ser capaz de enfriar el agua de
la red de abastecimiento (simulado como un depédsito de 2 litros), inicialmente a la
temperatura media de esta red, hasta la temperatura de 1 °C, cumpliendo con un periodo de
tiempo tolerable, es decir, inferior a una hora.

Consecuentemente, para expresar la informacién proporcionada en el resumen inicial y en
esta introduccién, las etapas detalladas en el siguiente pdarrafo seran seguidas para poder
desarrollar el trabajo requerido y, asimismo, cada una formara parte de un capitulo diferente
del informe, estructuradas de la forma siguiente:

e Estudio bibliografico: Se describird la busqueda realizada en la literatura de las
correlaciones mas recientes utilizadas en el redimensionado de circuitos frigorificos.
Asimismo, los articulos cientificos y los avances mas recientes en sistemas de
refrigeracion de baja potencia seran descritos para poder exponer los limites de este
proyecto, las novedades aportadas, y las futuras perspectivas de continuidad del mismo.

e Dimensionado del circuito frigorifico: Se efectuara un redimensionado a partir de los
datos y caracteristicas del nuevo compresor considerado, gracias a la programacién con
Matlab y su relacidn con el programa de propiedades Refprop. Igualmente, el programa
EES serd utilizado para la construccidon del modelo en régimen transitorio. Finalmente, el
banco de pruebas sera reconstruido parcialmente con los nuevos elementos vy
dispositivos.



Estudio experimental: El circuito serda probado, y los resultados experimentales
obtenidos seran descritos, analizados e interpretados.

Modelizacion dinamica: En paralelo, un estudio sobre el modelo en régimen transitorio
del sistema sera desarrollado a partir del modelo precedente, pudiendo validarlo o no
después de su comparacién con los resultados experimentales.

Conclusion: En resumen, una evaluacién general del proyecto serd descrita, y su posible
continuidad sera considerada.



Il. ESTUDIO BIBLIOGRAFICO

I1.1. Principio de funcionamientos de los sistemas de refrigeracion

En primer lugar, es necesario ubicarse en el ambito de estudio de las instalaciones frigorificas
en circuito cerrado. El sistema considerado es un fluido en evolucidn ciclica, llamado fluido
refrigerante (R134a en el caso de estudio), cuya funcién es tomar energia calorifica de la
fuente fria (SF) y cederla a la fuente caliente (SC), siendo éste el proceso mas comun vy
extendido para la produccidn de frio [2].

De este modo, el sistema a estudiar es un ciclo de compresién de vapor constituido formado
por cuatro elementos: un compresor monoetapico de simple efecto, un condensador con
superficies aleteadas refrigerado por aire de un ventilador, un érgano de expansién formado
por una valvula y un evaporador a tubos coaxiales por el que circulan el fluido refrigerante por
el conductor interior y el agua por el exterior, a contracorriente.

Asimismo, esta maquina de compresion de vapor esta basada en el principio del método de
refrigeracion por compresidn, que consiste en forzar mecanicamente la circulacién de un
fluido en un circuito cerrado, creando zonas de alta presiéon (HP) y de baja presion (BP) para
que el fluido pueda extraer calor del evaporador (SF) y cederla al condensador (SC). En
resumen, la figura Il.1 muestra el esquema general del ciclo de compresién de vapor:

1w
3
_[ Condensaur S

" r Campriisaur
L DiTiCHL I._ HP
_-'?'1_ 8P
Y \
"'-II- — Evaporateur SF 1
. <= gau

Figura Il.1. Circuito frigorifico de base.

Consecuentemente, este ciclo comprende cuatro fases. En primer lugar, una compresion del
fluido en fase monofasica (1-2). Para que el fluido este en fase monofasica de vapor, un
sobrecalentamiento a presidn constante es considerado en la entrada del compresor para que
la fase liquida no esté presente en este elemento. Acto seguido, un intercambio de calor
isobarico con cambio de fase (vapor-liquido) se producira en el condensador (2-3). En efecto, la
presion esta ligada a la temperatura en el equilibrio liquido-vapor, es decir, en la curva de
saturacidn, es por esto que toda isobara es al mismo tiempo una isoterma [3]. De este modo,
se habra producido un cambio de fase del fluido en el condensador, de vapor a liquido y de
misma manera que en la salida del evaporador, un subenfriamiento del liquido en el
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condensador antes de su entrada en la valvula de expansidn sera efectuado para obtener un
intercambio de calor maximo a nivel del condensador y también del evaporador. A
continuacidn, la fase de expansion (3-4) serd considerada isoentdlpica y adiabatica, debido al
hecho de que el fluido no intercambia ni energia mecdanica ni calor con el exterior. Finalmente,
la dltima transformacion del ciclo consiste en un intercambio de calor isobarico (4-1) en el
evaporador, convirtiendo el fluido considerado de liquido a vapor.

En conclusidn, la figura 11.2 resume el ciclo de compresidn de vapor de un sistema frigorifico:

log P ds =0
Pression critique
Sous-
refroidissement Désurchauffe
Condensation
dP=0 KiK' 1 2
=]
"
-
4 -
Vaporisation
= Surchbuffe
. o
b "
- ~
o

Figura I1.2. Ciclo cldsico en el diagrama de Mollier.

Para terminar con esta seccidn, en cuanto a la energia considerada en cada fase del ciclo, el
Primer Principio de la Termodindmica sera definido para expresar la potencia en cada
elemento. De este modo, este Primer Principio se enuncia con la expresion I1.1:

Suponiendo nula la variacién de energia cinética y potencial, y afiadiendo el término del caudal
masico para poder reescribir la expresion 1.1 en forma de potencias, éstas seran definidas a
nivel del compresor (ecuacion 11.2), del evaporador (ecuacion 11.3) y del condensador (ecuacion
11.4):

Qcomp = le = m(h, — hy) (1.2)
Qev = Q41 = mAXhLV (11.3)
Qcond = m(h, — hy) (1.4)
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Finalmente, la ecuacion 1.5 calcula el coeficiente de rendimiento (COP) o coeficiente de efecto
frigorifico, que determina la cantidad de energia en forma de calor extraida de la fuente fria en
relacidn a la cantidad de energia consumida por el compresor:

41 (1.5)
Welec

COP =

En resumen, este proyecto se inscribe en la busqueda de una buena relacién entre las dos
magnitudes expresadas en la formula 11.5, gracias al redimensionado de los intercambiadores
de calor a partir de las condiciones impuestas por el compresor, con sus bajas potencias
asociadas.

11.2. Sistemas de refrigeracion de baja potencia

Posiciondndose en un contexto de crecimiento continuo de las aplicaciones eléctricas en el
mercado, la posesién de los electrodomésticos es cada dia mas frecuente en los hogares
franceses [4]. En efecto, el consumo de electrodomésticos de baja potencia (PEM, en sus siglas
en francés) ha sufrido una progresion creciente de un 16,2 % [4].

De este modo, muchos estudios han sido realizados en el dmbito de los sistemas frigorificos y
son ciertamente motivo de desarrollo actualmente [5, 6, 7, 8], a causa del precio de la energia
y del petréleo y del elevado GWP (siglas en inglés de Global Warming Potential) de los
sistemas de refrigeracién a nivel industrial.

Consecuentemente, el progreso conseguido en relacidn a estos sistemas ha generado un
nuevo interés en su implantacidn, particularmente buscando ahorrar energia y mejorar la
eficiencia de éstos [5]. No solamente en aplicaciones industriales, sino también a nivel de
comercios y en el ambito doméstico.

Por lo tanto, investigaciones recientes demuestran absolutamente este progreso. En efecto, a
propdsito de la eficiencia, algunas modificaciones como por ejemplo los ciclos multietapas
ofrecen un indice de compresion inferior con una eficiencia en el compresor mas importante y
sobretodo, un COP mas elevado que los cicles monoetapicos [5, 9]. Por ello, esta eficiencia ha
podido ser incrementada un 35 % gracias a los ciclos multietapas y un 20 % gracias a la
introduccion en el ciclo de un eyector [9, 10], en comparacion con el ciclo cldsico de
compresion de vapor.

Asi pues, las posibilidades de aplicacion comprenden un ambito muy extenso. No obstante,
solamente las aplicaciones de los sistemas de refrigeracidon de baja potencia seran descritas.
Por ejemplo, el COP de un sistema de desecacion de baja potencia (con un caudal masico de 1
g/s) podia alcanzar un valor de 6, mientras que para potencias mas elevadas, este coeficiente
era mas reducido [11]. Ademas, estos sistemas pueden encontrarse en aplicaciones de gran
interés y futuro desarrollo desde el punto de vista energético, tales como la desalinizacién, la
energia geotérmica, las energias renovables y la refrigeracién de sistemas electrdnicos de
dimensiones reducidas [12].
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En cuanto a las energias renovables, la integracidon de estas maquinas frigorificas en sistemas
que utilizan la energia solar [13, 14] para edificios sostenibles (con potencias de una magnitud
de 15 kW aproximadamente). Aunque el COP sea de aproximadamente de 1, el hecho de que
utilice la energia renovable solar, hace que su estudio y desarrollo sea aun mds interesante si
cabe desde el punto de vista energético. Ahora bien, si el mismo sistema propuesto utilizara
energia eléctrica, el COP aumentaria hasta un valor de 3, magnitud similar deseada en los
resultados de este mismo proyecto.

Finalmente, las investigaciones y desarrollos mas recientes en cuanto a la refrigeracién de
sistemas electrénicos de dimensiones reducidas han sido realizados mediante la utilizacidn de
un sistema cuyo compresor era de baja potencia. Segun las experiencias realizadas en la
Universidad de Purdue [15], la energia eléctrica consumida por este compresor esta
comprendida entre los valores de 66 y 104 W, un valor entre 2,6 y 3,7 para el COP, una
eficiencia volumétrica entre 58 y 73 % y una eficiencia isentrépica entre 43 y 57 %. En
conclusién, el orden de magnitud de los parametros nombrados en este parrafo serd
considerado con atencidn y buscado en la realizacion de este proyecto.

En conclusion, con la perspectiva de disefiar un circuito frigorifico innovador de pequefas
dimensiones, especialmente con su integracion en un sistema de enfriamiento de agua
potable, con el pensamiento dirigido hacia la profundizacidon de este estudio de optimizacién
de la energia y con el propdsito de aportar una contribucién al desarrollo de sistemas de
refrigeracion de baja potencia, no solamente se dara importancia al estudio de una instalacion
frigorifica de baja potencia, de 50 a 150 W aproximadamente, sino que también se
desarrollaran los algoritmos necesarios para los modelos de sistemas de refrigeracion, capaces
de simular su comportamiento en régimen transitorio, especialmente a nivel del evaporador,
debido a su importante influencia en el dimensionado y modelizacién de estos sistemas [16].

I1.3. Correlaciones utilizadas en los procesos de transferencia de calor

Esta tercera seccidén del Estudio Bibliografico tiene como objetivo expresar todas las
ecuaciones necesarias para describir los mecanismos fisicos que representan a los
procesos de transferencia de calor. Es por esto que se hara una distincion en cuanto a
la fase a la cual se encuentra el fluido y el régimen de flujo de éste.

En conclusidn, el objetivo sera la determinacion de los coeficientes de transferencia
térmica necesarios para el posterior redimensionado y un calculo preciso de las
pérdidas de carga, ya que el evaporador tendrd una longitud donde el fluido serd
bifdsico, y una longitud de valor inferior a la primera donde el fluido ya serd
monofasico debido al sobrecalentamiento.
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1I.3.1. Pérdidas de carga
11.3.1.1. Flujo monofasico

El cdlculo de las pérdidas de carga regulares [17] de un fluido monofdsico en un conducto de

longitud L se efectua a través de la formula 11.6, donde  es el coeficiente de pérdidas de carga
regulares:

L pc? L G?

AP =YY ——-= Y ———

dh 2 pdh 2

Ademas, el régimen de flujo puede caracterizarse en laminar o turbulento. En el caso de un

(11.6)

flujo en régimen laminar, el coeficiente de pérdidas de carga regulares serd determinado a
partir de la ecuacion 1.7 [18], pero si el régimen de flujo es de caracter turbulento, la expresion
utilizada para su célculo es la correlacion de Blasius (férmula 11.8), vélida para un nimero de
Reynolds de valor comprendido entre 2000 y 100000:

64

" Re
0,316

~ Re025

(11.7)

(11.8)

11.3.1.2. Flujo bifasico

Entre todos los modelos de cdlculo de pérdidas de carga para un fluido en flujo bifasico a lo
largo de un conducto, poniendo en especial atencion al intercambiador de calor para la fuente
fria (evaporador), el modelo de fases separadas ha sido utilizado, en el cual las dos fases son
consideradas separadas una de la otra.

Igualmente, en comparacién con el modelo homogéneo, quien subestima el valor del
coeficiente de friccidn bifasico [19], el modelo de fases separas tiene en consideracidn que la
velocidad de la fase vapor tendra un valor mas elevado que el de la fase liquida. Asi pues, en la
figure 1.3 se puede observar la representacién de las dos fases presentes en el evaporador:

V, Vapor

L 1] uid

Figura Il.3. Fase vapor (v) y fase liquida () en el intercambiador de calor.

Ademas, el modelo a fases separadas utiliza el parametro llamado fraccidon de vacio, que sera
calculado con la correlaciéon de Lockhart-Martinelli [20], debido a que esta correlacidén es
aconsejable para presiones poco elevadas si el fluido no es el agua [21] y en flujo en conductos
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circulares, como en el caso del estudio. De este modo, /a formula 1.9 muestra la correlacién de
Lockhart-Martinelli para el calculo del indice de vacio:

1 — x\ 2064 0,365 0,071 %
o =[rroas(E) () ()]
X P Hy (1.9)

Finalmente, se recurrird a las correlaciones del modelo de fases separadas de Miiller-
Steinhagen y Heck, habitualmente utilizadas por el hecho de ofrecer una buena adecuacidn
con los resultados experimentales [18, 22, 23]. Seglin Wang [23], las correlaciones de Miiller-
Steinhagen y Heck ofrecen una adaptaciéon éptima con las medidas experimentales con una
desviacion tipica inferior al 20 %. Por consiguiente, serd necesario definir las hipétesis
aplicadas para este modelo: se ha supuesto un equilibrio termodinamico entre la fase liquida 'y
la fase vapor, la velocidad de la fase vapor y la de la fase liquida se han considerado
constantes, es decir, que no varian en funcién del tiempo.

Por otra parte, la longitud del evaporador ha sido seccionada en pequefios “trozos” con el fin
de obtener un calculo mas preciso de las pérdidas de carga totales. En primer lugar, un valor
de la longitud ha sido fijada para obtener una diferencia del titulo de vapor de 0,001 entre
cada seccidn realizada, como muestra la figura 11.4:

dx X
Xe s
<>
<>
o i1 in
L=0 L

Figura 11.4. Divisiones del evaporador segun el titulo de vapor y la longitud.

En relacién con el titulo de vapor, la formula 11.10 proporciona la relacién entre éste y la
longitud en la que se ha dividido el intercambiador de calor. Para poder utilizar esta relacion,
serd necesario admitir la hipdtesis de una variacion linear del titulo de vapor en funcidén de la
posicién que ocupa la seccidn o trozo en el intercambiador [21]. De este modo, /a formula 11.11
proporciona la relacién infinitesimal entre estos dos parametros:

5Q gmdAL 4q
= = adr - can, 2t (11.10)
v (G—Z)hy v '
4q
dx = dL
Gdhyy (1.12)

En la expresion 11.10 se puede observar que la velocidad masica del fluido, representado con la
letra G, es calculada como la divisién entre el caudal masico y la seccion del conducto por el
que el fluido circula, y este parametro serd utilizado en las formulas posteriores.
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Por otra parte, serd necesario definir el nimero de Reynolds para la fase vapor (expresion
11.12) y para la fase liquida (expresion 11.13):

Gd

Re, = 2% (1.12)
Uy
Gd

Re, = -% (1.13)
2]

A continuacién, en funcidn del régimen del flujo, proporcionado por el valor del nimero de
Reynolds, los coeficientes de friccion para la fase liquida y para la fase vapor seran calculados.
Posteriormente, segln el régimen de flujo de cada fase, la formula 11.14 serd utilizada para un
régimen laminar (Re < 2000), y /a expresion 1.15 para un régimen turbulento (Re = 2000).
Normalmente, la fase vapor seré caracterizada por un régimen turbulento y la fase liquida, por
un régimen laminar, debido a la magnitud de la viscosidad dinamica, con un valor mds elevado
para la fase liquida.

16 (11.14)
ﬁam - Re
0,079 (11.15)

tur = Reo'25

Acto seguido, a partir del cdlculo de dos pardmetros constantes para las dos fases (expresion
11.16 para la fase vapor y expresion 11.17 para la fase liquida), se determinara un parametro Y
con la formula 11.18. A su vez, este pardmetro varia con el titulo de vapor, es decir, un valor de
Y se obtendrd para cada seccién del evaporador:

[((ii_lzp],,_ ”fl_/GJj (11.16)

dP| _  2G?

[E]l_ Ydp, (1.17)
r=[gl 2 2], - [Z]): .

Finalmente, la formula 11.19 muestra el valor de las pérdidas de carga para cada seccién del
intercambiador de calor, el cual serd posteriormente multiplicado por la divisién infinitesimal
de longitud de esa pequefia seccidn, calculando asi el valor total de las pérdidas de carga con
la férmula 11.20:

dpP
dz

n
i

]f =Y -x)13+ [Z—IZJL % (11.19)

= [i [Z_IZJL dL] (11.20)
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En definitiva, cabe observar que el célculo de pérdidas de carga es considerado solamente para
tener una idea aproximada de su valor tedrico, es por esta razén que las pérdidas de carga
singulares en el evaporador se han despreciado. No obstante, aunque no se hayan calculado,
se sabe que éstas estan presentes, debidas a posibles orificios producidos por una mala
soldadura, a estrechamientos, a convergentes o a divergentes [17].

1.3.2. Método del DTLM

Seguidamente, para poder evaluar la potencia intercambiada en el evaporador y en el
condensador, definidas en las ecuaciones 1.3 y 1.4, respectivamente, y considerando el
coeficiente global de transmisidon de calor que serd definido en la seccion 11.3.5, se debera
considerar un salto medio de temperaturas entre el fluido refrigerante y el fluido secundario
del intercambiador de calor en cuestion.

De este modo, el método de la Diferencia de Temperatura Logaritmica Media (DTLM), utiliza la
expresion 11.21 para determinar esa variacién de temperatura media representativa del
intercambiador, la cual serd utilizada en el posterior redimensionado de los intercambiadores
de calor para poder establecer el area de intercambio necesaria para la potencia supuesta.

AT, = AT — ATg _ (Tc,s - Tf,e) - (Tc,e - Tf,s) (1.21)
LM = n% B In (Tc,s - Tf,e)
ATQ (Tc,e - Tf,s)

11.3.3. Método de la eficiencia — NTU

Por otro lado, el método de la eficiencia — NUmero de Unidades de Transferencia (NTU) marca
la relacion entre el salto de temperaturas de un fluido respecto al salto logaritmico de
temperaturas en el intercambiador, y representa la medida del tamafio del intercambiador. En
otras palabras, si se tiene una hipotética superficie infinita de un intercambiado, su eficiencia
tenderd al 100 %, y como la eficiencia y el NTU estdn relacionados, cuando mas grande sea el
valor del NTU, mas eficaz serd el intercambiador: valores de entre 3 y 4, equivalentes a una
eficiencia de entre 60 y 80 % son considerados como valores excelentes [3].

De este modo, el valor del NTU no se utilizard para el redimensionado, sino para verificar la
eficiencia del intercambiador, gracias a la expresidn general mostrada en la formula 11.22:

NUT = ———
(Mcp)min (1.22)

Finalmente, la eficiencia se define como la relacidon entre la potencia real transferida en el
intercambiador respecto a la méaxima potencia que podria transferirse si el intercambiador
fuese de superficie infinita y a contracorriente. De este modo, /a expresion 11.23 que define la
eficiencia, sera utilizada para determinar la temperatura de condensacién y la temperatura de
evaporacion (T,,) posteriormente.
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€= Q _ ATsec . ATsec (11.23)
(mcp)minATe ATe Tsec,e - Tsat

11.3.4. Coeficiente de transferencia térmica

En esta cuarta parte de las correlaciones utilizadas en los procesos de transferencia de calor, se
definirdn por una parte, los coeficientes de transferencia térmica para el flujo monofasico, con
las correlaciones necesarias para la conveccién, para los fluidos secundarios tanto en el
evaporador (agua) como en el condensador (aire); y por otra parte, el cdlculo de los
coeficientes para la transferencia térmica durante el cambio de fase, es decir, durante la
evaporacién y la condensacién.

11.3.4.1. Flujo monofasico
1.3.4.1.1. Correlaciones para conveccion forzada

En relacién con el flujo monofasico, el intercambio térmico se produce mediante el mecanismo
fisico de la convencién forzada. Para definirla, las principales correlaciones para el flujo a
través de conductos de seccidn circular serdn consideradas, y habrd que diferenciar entre los
dos intercambiadores. Para el evaporador, el agua circula por el interior del conducto, es decir,
en flujo interno; y para el condensador, el aire circula en flujo externo a través de un banco de
tubos. Por consiguiente, sera necesario afiadir las correlaciones para superficies aleteadas para
este ultimo.

En primer lugar, el nimero de Reynolds sera calculado con la expresion 11.24, para poder
calcular el nimero de Nusselt acto seguido. Este ultimo depende del régimen del flujo,
definido segun el valor del nimero de Reynolds, por lo tanto la formula 11.25 se utilizara para el
régimen laminar (Re < 2200) y la ecuacién de Colburn [18] definida con la formula 11.26, para el
régimen turbulento (Re = 2200). Finalmente, se debe aiadir que nimero de Prandtl, presente
en ambas ecuaciones para el calculo del nimero de Nusselt, es tomado con las propiedades
evaluadas a la temperatura de pelicula del fluido en cuestién (Tm).

o PCdn _ Gdn (11.24)
u I
1 0,14
dn1 73 : (11.25)
Ny = 1,86 [RePr —"] [”_f]
L Uy
Nuy,, = 0,023Re®8Pr'/3 (11.26)

Finalmente, el coeficiente de transferencia térmica sera determinado con la formula 11.27:

Nua (1.27)

a=d—h
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1.3.4.1.2.  Flujo externo sobre bancos de tubos

Para las superficies aleteadas del condensador, se recurrira a las correlaciones necesarias para
el flujo externo sobre bancos de tubos [24]. En primer lugar, la velocidad masica para las
superficies aleteadas serd calculada como una velocidad mdsica maxima con la ecuacion 11.28,
y luego el numero de Reynolds con la expresion 11.24. Seguidamente, las formulas 11.29 y 11.30
determinaran el nimero de Nusselt en funcién del flujo y, finalmente, la formula 11.27 sera
utilizada para el calculo del coeficiente de transferencia de calor para el aire.

. = PeSrrontC _ PePiPairC (11.28)

M Smin €aitPail — dext,condpail
Nt = 0,71Re "% Prsy /3 (11.29)
Nuyyy, = abRePr'/3 (1.30)

A propésito de los diferentes pardmetros definidos en la relacion 11.30, a es funcion del
numero de rangos transversales de la superficie aleteada, y tanto b como g dependen de los
cocientes p,/d y p:/d, respectivamente.

11.3.4.2. Flujo bifasico

En esta parte, se comentaran las ecuaciones que caracterizan los mecanismos de transferencia
de calor durante un cambio de fase, para el cambio de fase de liquido a vapor (evaporacion), y
para la formaciéon del liquido a partir del vapor (condensacién). Ademas, aunque las
ecuaciones de la evaporacion seran mas importantes durante el proceso de redimensionado,
las ecuaciones de la condensacién seran presentadas igualmente. De esta forma, las
ecuaciones mostradas en esta seccion seran las utilizadas durante el redimensionado del
circuito frigorifico.

1.3.4.2.1. Proceso de evaporacion

En cuanto a los fenédmenos de evaporacién, La ebullicion convectiva es habitualmente utilizada
para asegurar el enfriamiento de habitaciones o ambientes, de liquidos y de sistemas, gracias a
una transferencia térmica mas eficaz que la ebullicién libre [17]. Asimismo, durante la
ebullicidn de un fluido en el interior de un conducto, los intercambios térmicos son regidos por
dos mecanismos fisicos principales: por una parte, por la conveccion forzada, y por otra parte,
por el proceso de ebullicidn nucleada a partir de una pared suficientemente calentada para
qgue haya generacién de vapor. Estos dos mecanismos dependen fuertemente uno del otro
debido a la coexistencia de las dos fases.

Consecuentemente, el coeficiente de transferencia de calor para el proceso de ebullicién en
tubos horizontales ha sido y es objeto de estudio desde hace algunos afios [23], algunos
modelos para su determinacidn han sido considerados [25, 26, 27]. Estos tres modelos
estudiados [28] se caracterizan por ser modelos aditivos [29], es decir, comparten las mismas
caracteristicas, y consisten en un célculo de un coeficiente de transferencia local para cada
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hipotética secciéon del evaporador. Estos modelos estan regidos por la correlacion 11.31
siguiente:

Qevap =a- (Tp — Tsat) (1.31)

Asimismo, en los modelos aditivos, se considera que el intercambio térmico se debe a la
superposicién de los fendmenos de conveccién y de ebullicidon nucleada, ponderados por unos
factores llamados “factores de supresidon” [29]. Finalmente, el modelo de Chen ha sido
propuesto para el calculo de los coeficientes de intercambio de calor locales, siendo éste el
modelo mas utilizado [21, 30], especialmente para flujos en conductos circulares. El hecho de
gue el modelo de Chen sea el mas habitual es debido a que sus correlaciones son validas para
un régimen de conveccion forzada bifasico, para un régimen de ebullicién nucleada saturada y
para otras configuraciones del intercambiador [18].

Por otra parte, cabe observar que existen dos modos de utilizar este modelo: por un lado, con
la hipdtesis de temperatura impuesta y por otro lado, a flujo de calor impuesto. Para el caso
del estudio, la primera opcién sera la elegida, y la hipdtesis realizada es la siguiente: Como se
ha expresado anteriormente, la temperatura varia en funcién del lugar del evaporador, pero el
modelo elegido impone una temperatura, cosa que es absurdo para el posterior tratamiento
del modelo. Por consiguiente, la hipétesis considerada para el cédlculo del coeficiente de
transferencia térmica final para el evaporador es que el flujo de calor es constante.

De este modo, en primer lugar sera necesario calcular el pardmetro de Martinelli con /a
expresion 11.32, que variara en funcion del titulo de vapor, y por consiguiente con el lugar de la
hipotética seccidon en el evaporador:

B (1 — x)°'9 <&)°'5 (ﬂ)o»l (1.32)
At x o)\

A continuacion, los factores de supresion serdn calculados. Para la conveccidn, la expresion

11.33 o la expresion 11.34 se utilizaran en funcion del valor del pardmetro de Martinelli; y para la
ebullicion nucleada, su factor de supresion se determinard a partir de la relacién 11.36, en
funcion del parametro F (expresion 11.33 o la expresion 11.34) y del valor del nimero de
Reynolds (ecuacion 11.35):

F=1 si xe =10 (1.33)
F =235 (Xit + 0,213)0'736 si x: <10 (1.34)
Re= CU=X)d 1z (11.35)
K
1 (11.36)

E =
1425310 ° Re'’
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Acto seguido, se calculara la variaciéon de la temperatura de saturacién a partir de la formula
11.37, y la formula 11.38 servira para determinar la variacidén de la presién de saturacién:

ATSGI = Tp - Tsat (”37)

ATsqihpy (1.38)

APt = ———
sat Tsat (Uv - Ul)

De esta forma, la expresion 1.39 proporciona el valor del coeficiente convectivo de
transferencia térmica y del mismo modo la expresion .40 calcula el coeficiente de
transferencia térmica para la ebullicidn nucleada, para poder calcular finalmente los
coeficientes locales en el interior del evaporador con la correlacion 11.41:

IVORXL (11.39)
o, = 0,023[—6(1 x)d J pros A
Ky d

&0,79 0,45p0,49
a,, =0,00122 b AT AP
GO,SH?,ZQA I(\)1,24p\(l),24 t t (||.40)
a(x) = EgpQen + Fag, (11.41)

En conclusion, cabe destacar que esta ultima correlacion 11.41 determina el coeficiente de
manera local, es decir, se realiza un calculo para todos los coeficientes locales en funcién de
sus parametros, que dependen a su vez del titulo de vapor diferente para cada seccién del
evaporador. Por consiguiente, se ha estimado necesario calcular un valor medio de estos
coeficientes locales a partir de su integracion con la expresion 11.42:

1 [*s 1 L (1.42)
Ui = E-fxe a(x)dx = Z_L a(z)dz
11.3.4.2.2. Proceso de condensacion

En esta se expondran los intercambios de calor cuando la fase vapor entra en contacto con una
pared fria y se condensa, transformandose en forma liquida [17].

De este modo, dos tipos de condensacidn pueden ser definidos: la condensacién en gotas, en
la cual el liguido no moja la pared; y la condensacidon en pelicula, donde el condensado
formado cubre el perimetro del tubo con una pelicula de liquido. En el caso de estudio, el tipo
de fendmeno que se produce es la condensacion en pelicula, debido a la utilizacién de fluidos
refrigerantes, ya que éstos empapan la pared [21]. En resumen, el interés se centrara en
estudiar el caso de la condensacién en convencién forzada en el interior de conductos
horizontales [31].

20



Consecuentemente, numerosos investigadores y autores han estudiado los fendmenos de
condensacion en el interior de tubos horizontales [32, 33, 34]. Para ello, las correlaciones del
modelo de Thome [35], habitualmente utilizado [17, 36], determinaran el coeficiente de
transferencia térmica para el fluido refrigerante R134a, debido a que los valores de algunos
pardmetros (velocidad masica entre 16 y 1532 kg/mzs, didmetro interior entre 3,14y 21, 4 mm
y bajas presiones) tienen una magnitud similar a buscada en el caso del proyecto.

Al mismo tiempo, este método utiliza dos coeficientes de transferencia térmica: o, es el
coeficiente de intercambio para el perimetro mojado por el flujo axial de la pelicula liquida y
comprende el flujo anular, intermitente y el de neblina o rocio; y ag,m, determinado con la
teoria de Nusselt [37], es el coeficiente de intercambio para la parte superior del perimetro del
conducto, es decir, donde el flujo puede ser estratificado-ondulante o completamente
estatificado. En resumen, la figura 1.5 muestra los regimenes de flujo [36] mencionados en
este parrafo:

Liquid :
6=0 6 =600
Annular Stratified-Wavy Stratified

Figure 11.5. Esquema de las superficies liquida y vapor para el cdlculo del espesor de la pelicula.

A continuacién, el proceso de cdlculo del coeficiente de transferencia local para la
condensacidn sera presentado. Cabe observar que se trata de un calculo iterativo, por
consiguiente solamente las ecuaciones mds importantes seran descritas.

En primer lugar serd necesario determinar el indice de vacio local en funcién del titulo de
vapor con la expresion 11.45. Para esto, se debera calcular el indice de vacio homogéneo con la
expresion 11.43 y el indice de vacio de Rouhani con la expresion 11.44 [36]:

1

1+ (136;96)//3)_1; (11.43)

Phom =

— — _ 0,25\ "1
Pro = i<[1 +0,12(1 — x)] [i 2 x] #1180 = Do~ py)] )

v Py p1 Thplo's

(11.44)

0= Phom — Pro (11.45)
ln((phom/(pro)



Seguidamente, serd conveniente identificar el tipo de régimen del flujo. Para esto, un
programa en Excel [36], que contiene las caracteristicas necesarias (valores de la velocidad
masica, flujo de calor, titulo de vapor, didmetro del conducto y temperatura de saturacion)
para el calculo de los coeficientes de transferencia térmica locales, ha sido utilizado para
conocer el régimen del flujo y facilitar la escritura concentrada de las correlaciones. De esta
forma, sabiendo que el régimen es estratificado-ondulante, en primer lugar sera necesario
determinar el angulo de la pelicula liquida con la relacion 11.46 y el angulo para la zona
estratificada con la relacion 11.47:

(any — m) 0.5 (11.46)
0 = Ogtrar | = -
y (mwavy - mstrat)
3\ 1/3
Ostrar = 2 = 2 |m(1 =) + (7) [1-20-@) + A =@ —9'?]

(11.47)

1
~ 5001~ 9ell 201 —)]1 +4((1 - @) + ¢?)]

Posteriormente, se calculara la superficie transversal de la fase liquida en el conducto con /a
ecuacion 11.48 para poder determinar el espesor de la pelicula liquida & con un calculo implicito
con la expresion 11.49:

nd? (1.48)
A=0-9) 2
4= 2n8— 0 (@2 — (@2 — 26Y7] (11.49)

A continuacién, un factor correctivo de la rugosidad interfacial f; serd determinado con la
ecuacion 11.52, calculando precedentemente la velocidad media de la fase liquida con /a
expresion 11.50 y la de la fase vapor con la expresion 11.51:

L k) (11.50)
T -
¢, = X (I1.51)
opy
_ e\2 (962 (o1 — p)\ (1.52)
fi=1+(3) (7)
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De esta forma se podra determinar el coeficiente de intercambio convectivo con la ecuacidn
11.55, a partir del calculo precedente del nimero de Reynolds con la formula 11.53 y del nimero
de Prandtl con la formula 11.54:

Re. = 4m(1 — x)& (11.53)
G
Pr, = Cl;llﬂz (1.54)

A .
Ao = 0,003Relo'74Prlo'SEl fi (1135)

Cabe destacar que en las formulas 11.53 y 11.54 se utilizaran las propiedades pertinentes del
fluido a la temperatura correspondiente, siempre en fase liquido.

Finalmente, la ecuacion 11.56 es la correlacion que demuestra que esta determinacion del
coeficiente de intercambio térmico para la condensacidn en flujo bifasico se trata de un célculo
iterativo, como se habia introducido en los pdrrafos anteriores: el calculo del coeficiente o,
necesita conocer el valor del flujo de calor del intercambiador de calor. Asimismo, para
calcular este flujo de calor, el programa de calculo necesitarad el valor de la superficie de
intercambio del condensador, que es el objetivo final del redimensionado. Por consiguiente, se
trata de un célculo iterativo. En resumen, la ecuacion 11.56 muestra el calculo del coeficiente de
transferencia para la pelicula y la expresion 11.57 determina finalmente los coeficientes de
intercambio locales para el interior del conducto del condensador:

e = 0655 PP PghL AL 13 (11.56)
film ) Mldiq
a(x) = G + @1~ 6)dc, (11.57)
21

En conclusién, se deberd recurrir a la ecuacion 11.42 para poder determinar un coeficiente de
intercambio de calor medio que permitira calcular el coeficiente global de transmisién de calor
posteriormente.

11.3.5. Coeficiente global de transmisién de calor

Finalmente, se definira el coeficiente global de transmisién de calor K utilizado junto al método
del DTLM para los dos intercambiadores de calor. Este coeficiente tiene en cuenta la
resistencia térmica a la conveccién interna y a la conveccién externa, asi como a la conduccién
a través del intercambiador, utilizando la conductividad térmica del material. A partir de esos
datos, la expresion 11.58 calcula el valor de este coeficiente:

d, -1
P E
ey o224 T dea, (11.58)
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Il.4. Caracterizacion matematica en régimen transitorio

Los principales objetivos de la modelizacién del funcionamiento en régimen dindmico de las
maquinas frigorificas de compresion de vapor contemplan la mejor gestidon energética de estos
por medio de una regulacién. Por consiguiente, la ayuda de la simulacién numérica es
determinante.

Para esto, las ecuaciones del balance de masa, del balance de energia y del balance de Ila
cantidad de movimiento en su forma transitoria seran descritas para poder tener en cuenta la
inercia del fluido refrigerante. Consecuentemente, las principales variables de estado elegidas
son la energia interna masica y la densidad. Debido a esto, a partir de la integracién de las
ecuaciones de la conservacion de la masa, de la energia y de la cantidad de movimiento, las
correlaciones consideradas para estudiar la evolucidn de las temperaturas y de las presiones
tomaran sus propiedades termodinamicas a partir de esas dos variables de estado.

En conclusidn, esta simulacion permitird validar el dimensionamiento del circuito frigorifico y
de comprender no solamente su comportamiento en funcién de ciertos parametros
constantes (como el valor del caudal masico del agua y del fluido refrigerante), sino también
en funcién de otros pardmetros que varian en el trascurso del tiempo, tales como la presion de
evaporacién (y por consiguiente su temperatura de saturacién), la temperatura de pared del
evaporador, y la evolucidn de la temperatura del agua.

1.4.1. Propiedades termodinamicas

Las variables de estado del fluido refrigerante elegidas son la densidad y la energia interna
masica [38], porque estas magnitudes proceden de la integracidn directa de las ecuaciones de
conservacién de la masa y de la energia [21]. Consecuentemente, como el R134a es un fluido
puro, el conocimiento de esas dos variables de estado permitird conocer los valores de todos
los otros parametros necesarios, sea cual sea su estado: liquido, vapor o fluido bifasico.

Esto se debe al hecho de que este modelo dindmico se concentra sobretodo en la parte del
evaporador, es decir, cuando el fluido se encuentra en estado bifasico, donde la pareja de
variables de estado de Presiéon-Temperatura (utilizada en el modelo en régimen estacionario)
ya no es valida para un cambio de estado, ya que produce a temperatura y presion constante.

1.4.2. Modelizacion del evaporador

Este intercambiador servira a evaporar el fluido que provenga del intercambiador de calor de
la parte de alta presidn del circuito frigorifico, travesando antes la depdsito de reserva de
liguido (RL) y un drgano de expansion. De este modo, la transferencia térmica entre el fluido
refrigerante R134a y el agua serd modelizado como un conducto: en primer lugar se definiran
las hipdtesis consideradas e inmediatamente después se describiran las ecuaciones necesarias
para representar el modelo en régimen transitorio del evaporador.
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Hipotesis: El modelo considera el evaporador como adiabatico, es decir, solamente los
intercambios de calor que se tendrdn en cuenta son los intercambios térmicos que tendran
lugar entre el fluido refrigerante, la pared, y el fluido secundario. En este caso, la resistencia
térmica de la pared sera despreciada en comparacion a las resistencias térmicas convectivas
de los dos fluidos [39]. Finalmente, se ha supuesto que las presiones, y por consiguiente las
temperaturas, son iguales para la fase liquida y para la fase vapor de la mezcla bifasica, debido
al hecho que éstas se han supuesto en equilibrio termodindamico [21].

1.4.2.1. Descripcion de las ecuaciones

A continuacidn, los balances de masa y de energia seran descritos en los diferentes puntos o
“nodos” elegidos para este intercambiador. A propdsito del término “nodos”, éste serd
definido en la seccion V.

Conservacion de la masa: La expresion 11.59 es la ecuacién de conservacion de la masa
aplicada al fluido contenido en el evaporador:
am . (1.59)
qr T e s
A partir de la integracidon de la ecuacion 11.59, la formula 11.60 determina la masa en el
evaporador:

t (11.60)
Mgy = Mgy + f(m - mcomp)dt
0

Conservacion de la energia: La relacion 11.61 es la ecuacién de conservacion de la energia
aplicada al fluido R134a:

du .
= = Tehe —tishs +Q (11:61)

En la ecuacion 11.61, el término Q es la suma de la potencia térmica intercambiada entre el
fluido refrigerante y la pared del intercambiador y de la potencia térmica intercambiada entre
la pared y el fluido secundario. De la misma forma que anteriormente, esta relacion 11.61 serd
integrada y desarrollada para obtener finalmente la ecuacion 11.62:

t
Uev = Uev,0 + f(mhcond - mcomphl + Qev,p - Qev,eau)dt (”'62)
0

Cabe destacar en la ecuacion 11.62, que el signo positivo de la potencia térmica intercambiada
para el R134a se debe a su escritura en la formula 11.65.
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A continuacién, la densidad del fluido R134a en el evaporador podra ser calculada con /a
formula 11.63, y la energia interna masica se determinara con la ecuacion I1.64. De esta manera,
las dos variables de estado podran ser obtenidas:

M,,
1.63
Pev v (11.63)
U,,
— .64
Uey M., (1.64)

Cdlculo del flujo de calor: En cuanto a las potencias definidas a nivel del evaporador, como se
ha dicho precedentemente, las utilizadas son las que hacen referencia al intercambio entre el
R134a y la pared y el agua y la pared, respectivamente. Asimismo, la figura 1.6 muestra un
esquema que ilustra los intercambios térmicos producidos en el evaporador:

Circuit d'eau

Figura I1.6. Esquema de la seccidn transversal del evaporador.

En conclusién, la potencia intercambiada entre el fluido refrigerante y la pared interior del
conducto interno del evaporador podra ser definida por la ecuacion 11.65, y entre el fluido
secundario (agua) y la pared exterior del conducto interno del evaporador con la ecuacion
1.66:

Qev,p = QintSev,int (Tev,p — Tev) (11.65)

Qev,eau = meaucpeau (Teau,s - Teau,e) (”'66)

11.4.2.2. Cdlculo de las temperaturas

La estimacidn de las diferentes temperaturas depende de los diferentes flujos de calor a nivel
del evaporador, definidos precedentemente en las formulas 11.65 y 11.66, y tienen en cuenta
ambos fluidos presentes.

En primer lugar, la expresion 11.67 se definira inicialmente para desarrollarla posteriormente y
poder medir, de esta manera, la evolucién de la temperatura de la pared del evaporador con la
ecuacion 11.68:
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ATy _ (11.67)

1,. .
dt - C_c [Qev,p + Qev,eau]

L : (1.68)
(Qev,p + Qev,eau) dt

MeyiCPcui

Tev,p = lepypo +

Seguidamente, para poder observar la temperatura del agua en la entrada y en la salida del
evaporador, sera necesario definir en primer lugar la variacién de la temperatura del agua en
la entrada con la expresion 11.69, y en segundo lugar desarrollarla para obtener la relacién 11.70:

(11.69)

ATequ e 1 ..
dt - @ [Qev,eau]

: (11.70)

t
ev,eau
Teau,e = Teau,e,o +j dt
M,
0

auCPeau

Finalmente, para seguir la evolucion de la temperatura del fluido secundario en la salida del
evaporador, se tendran en cuenta las transferencias térmicas entre el agua y la pared
mediante el método de la eficiencia — NTU, utilizando la eficiencia del evaporador [21]. De este
modo, se definird la ecuacién de la eficiencia para un intercambiador con flujo a
contracorriente [24] con la expresion 11.71:

e = 1- exp[—NUT(l - R)] — Teau,s - Teau,e (”-71)
¥ 1 — Rexp[-NUT(1 —R)] Ty = Tequye

En esta formula 1.71, R indica el cociente entre la capacidad térmica del R134a vy la capacidad
térmica del agua. La capacidad térmica esta definida como el producto entre caudal masico del
fluido y su calor especifico, y se diferencia de la capacidad calorifica porque la primera esta
definida en funcidn del tiempo.

Ademas, cabe mencionar que la aplicacion del método de la eficiencia — NTU (definido
precedentemente en la expresion 11.22) durante un cambio de fase significa suponer que el
caudal masico del fluido secundario es infinito, tomando como hipétesis que la temperatura
de pared se mantiene constante [21]. Por consiguiente, el valor de R es igual a 0.

En conclusion, la temperatura de salida del agua se determinara con la expresion 11.72,
desarrollada a partir de la formula de la eficiencia (ecuacién 11.71) y de la adicion de la
expresion del NTU (formula 11.22):

M” (11.72)

Teau,s = Teau,e + (Tp - Teau,e) [1 — €exp [_ meaucpeau

Finalmente, este modelo necesita el calculo de la masa inicial del fluido refrigerante en el
evaporador, asi como la energia interna inicial. Para ello, serd necesario calcular la energia
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interna masica inicial con la expresion 11.73 y la densidad inicial en el evaporador con la
ecuacion I1.74, definidas a continuacion:

Uep,0 = Xev,oUpsat T (1 - xev,O)ul,sat (11.73)
Dov = 1 (11.74)
ev,0 — —
Xevo , 1= Xeyo
Py,sat Pisat

Finalmente, la masa y la energia interna iniciales en el evaporador podran ser determinadas
con las ecuaciones 11.75 y 11.76, respectivamente:

Mey,0 = Pev,oVer (1.75)

Uev,o = Mev,ouev,o (11.76)

1.4.3. Modelizacion del compresor

El compresor considerado es un dispositivo hermético que servira a elevar la presién de un
fluido compresible. Por un lado, en cuanto a las hipdtesis efectuadas en este elemento, se ha
supuesto que el movimiento del fluido es constante [21], y por consiguiente el modelo en
régimen estacionario podrd ser utilizado sin precisar las ecuaciones del fluido en el interior del
mismo [40].

Por otra parte, en cuanto al régimen transitorio, la densidad a la aspiraciéon (entrada del
compresor) varia debido a que ésta es funcion de la presion de evaporacién (y por
consiguiente de la temperatura de saturacién). Esta presion de evaporacién varia con el
transcurso del tiempo, hasta llegar al objetivo deseado, es decir, que la temperatura del agua
del depdsito sea de 1 °C.

Asimismo, el valor del rendimiento volumétrico para el modelo dindmico, determinado con /a
formula 11.77, serd tomado de manera posterior al redimensionado, admitiendo que los valores
del coeficiente politropico, del indice de compresion y del indice de volumen muerte son
también constantes. De la misma manera, sabiendo que la cilindrada del compresor es
constante y que la velocidad de rotacion de su arbol también se supone invariable, el caudal
volumétrico en un ciclo del compresor sera determinado con la expresion 11.78:

Mot =1— 1 (66— 1) (1.77)

Veomp = Veir - N/60 (11.78)
Finalmente, el caudal masico del R134a en régimen transitorio en funcién del tiempo sera
determinado con la relaciéon mostrada en la formula 11.79:

mcomp = Mvot * Pasp * Vcomp (1.79)
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11.4.4. Modelizacion de la valvula de expansion

En cuanto a la modelizacién del 6rgano de expansion, en primer lugar la férmula 11.80 muestra
a continuacion el modelo de valvula utilizado:

Mger = Q\/2p4(Pcond — Fyy) (1.80)

Este modelo se trata de un tipo de modelo de diafragma, considerado en el caso de varios
estudios [21, 39, 41, 42]. Cabe destacar que el valor de la densidad se toma en la entrada de la
valvula y que las unidades de la variacion de presiones en la entrada y salida de ésta (presién
de condensacién y presion de evaporacion, respectivamente) son en Pascal.

Finalmente, en cuanto a la seccién de apertura de la valvula de expansién, ésta depende de la
apertura de la valvula, y su calculo se determina gracias a la ecuacion 11.81:

0= g low (11.81)
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Il. DIMENSIONAMIENTO DEL CIRCUITO FRIGORIFICO

El objetivo de esta tercera seccién del proyecto es de exponer el desarrollo seguido para la
modificaciéon y redimensionado del circuito frigorifico. De este modo, las correlaciones
presentadas en el Estudio Bibliografico de la seccion I, se utilizardan y desarrollaran para
simular los fenédmenos de transferencia en el modelo de redimensionado. Finalmente, después
de haber realizado esta primera parte, se presentard el banco de pruebas.

lIl.1. Dimensionamiento de los diferentes elementos

En cuanto al dimensionado en régimen permanente, en comparacién con el propuesto con los
programas Excel y EES el afio 2013 [1], esta vez se planteara un redimensionado efectuado
gracias a un programa realizado con Matlab, en conexién con Refprop, un programa que
proporciona la informacidn requerida de las propiedades de fluidos. De este modo, Matlab
permitird modificar algunos pardmetros y de discernir la influencia de estos en los resultados
finales, por consiguiente, estar mas cerca del funcionamiento real.

Por un lado, Matlab (Matrix Laboratory) constituye un lenguaje de alto nivel y de un entorno
interactivo para el célculo numérico, la programacién y la visualizacién, utilizado por millones
de ingenieros y cientificos. Por consiguiente, este programa constituird una herramienta muy
potente con una gran capacidad de adaptabilidad para el usuario.

Por otro lado, el programa Refprop proporcionara los valores de las propiedades
termodinamicas de una gama de fluidos muy amplia, en funcién de otras propiedades fijadas
por el usuario o simplemente calculadas anteriormente por el programa, con el objetivo de
reducir el tiempo de cdlculo. Para mostrar cdmo se conecta Refprop con Matlab, /a figura I1l.1
ilustra la funcién Matlab llamada “refpropm”:

lambda air = refpropm('L','T',T air film,'PF',P atm, "air.mix")
¢ p air = refpropm(‘'C','T',T 2ir m, 'F', P atm, "air.mix"} ;

ma air = refpropm('V','T",T air film,'F',P atm, 'air.mix") ;
Pr air = refpropm('~",'T',T air film,'F',PF atm, 'air.mix") ;

Figura Ill.1. Programacion en Matlab con la funcion refpropm.

De esta manera, la primera letra es el pardmetro que la funcién calcula (por ejemplo, en la
figura 1ll.1 mostrada anteriormente, el programa determina el valor de la conductividad
térmica, el calor especifico, la viscosidad dinamica y el nimero de Prandtl, respectivamente).
Después, las otras dos letras son las propiedades a las cuales este pardmetro se calculara y que
pueden ser cualquier propiedad, como por ejemplo la temperatura, la presion, la entropia, la
entalpia o el titulo en vapor. Por consiguiente, esto es muy util debido a que esas
temperaturas variaran en funcién de otros pardmetros iniciales o modificaran sus valores en
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funcién de las iteraciones que forman la programacion, lo que permite obtener diferentes
resultados sin necesidad de modificar el programa. Finalmente, la Ultima orden es el fluido
para el que se realiza el célculo (en el caso de la figura Ill.1 es el aire, pero el agua y el R134a se
utilizardn también, como se muestra en el Anexo B.1).

En resumen, la programacidén realizada con Matlab consiste de dos partes diferentes, y que
tendran objetivos distintos. La primera parte consiste en un modelo mas potente y realista del
compresor, es decir, de una simulacién y la segunda parte tiene como objetivo el propio
redimensionado de los intercambiadores de calor a partir de los datos proporcionados por el
modelo inicial del compresor. Por ello, la figura Ill.2 muestra un resumen del programa
realizado con Matlab:

Caracteristicas del compresor
y definicién de constantes

Determinacién de los puntos
del ciclo, potencias y caudales

N

Dimensionado del condensador Redimensionado del evaporador

Figura lll.2. Esquema de la programacion en Matlab.

l1.1.1. Compresor

Como se ha expuesto anteriormente en la introduccion de esta seccion Ill, el objetivo de la
primera parte de la programaciéon en Matlab es realizar un modelo mas realista a nivel del
compresor, es decir, que tenga en cuenta las pérdidas de calor. Este modelo consiste en varias
lineas de programacién que no solamente proporcionaran las variables de estado (presion,
temperatura, entalpia o entropia) de los 6 puntos mas importantes del ciclo, sino que también
facilitaran el valor de otros pardmetros necesarios para el redimensionado de los
intercambiadores.

Consecuentemente, el compresor sera en adelante el elemento fundamental a partir de la cual
el redimensionado de los intercambiadores y la construccion del modelo dindmico se
realizardn, gracias a este nuevo modelo mas realista.

Sin embargo, los datos y caracteristicas encontradas sobre el nuevo compresor hermético (que
sustituye al compresor Embraco, cuyo funcionamiento era sin aceite) no provienen de una
fuente segura, ya que este elemento ha sido extraido de una maquina doméstica de
produccién de cubitos en la cual no se proporcionaba ninguna informacion sobre el
compresor. No obstante, la informacién encontrada se muestre en /a tabla IIl.1:
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Modelo

V (cm’)

N (tr/min)

Motor

Potencia (W)

I (A)

VoiI (m L)

f (Hz)

U (V)

W928C

2,82

3000

RSIR

68

0,84

160

50

220-240

Tabla lll.1. Caracteristicas del compresor hermético.

A continuacién, los valores del coeficiente politrépico (1,15) y del indice de volumen muerto
(7,5 %) del compresor han sido introducidos con valores aproximativos habitualmente
utilizados [2], debido al hecho que su determinacién no ha sido posible a causa de una averia
en la instalacién: la varilla de la valvula de expansién se habia roto a causa de la oxidacion
producida por dos afios de interrupcién en la utilizacién de la instalacidn frigorifica, a causa de
los restos de humedad y fluido refrigerante, y cuando se recibié la segunda valvula de
expansion, el evaporador ya estaba redimensionado e instalado.

Por otra parte, aunque el condensador no haya sido redimensionado ya que procedia de la
misma maquina que el compresor, este intercambiador proporcionard una ayuda
determinante para facilitar los cdlculos del redimensionado del evaporador, que es el objetivo
principal. De esta manera, conociendo su longitud, entre 5 y 6 metros aproximadamente, y
sabiendo que su eficiencia es de 66 % debido al calculo realizado por el estudiante en practicas
[1], la eficiencia del evaporador serd calculada para el redimensionado de éste a partir de los
datos del condensador, como /la figura Ill.3 muestra:

9

L cond (m})

20 30 40 50 60 70
Efficactié evap (%)

Figura lll.3. Variacion de la longitud del condensador en funcidon de la eficiencia del evaporador.

De este modo, las rectas horizontales representadas por las estrellas negras muestran la
pequefia diferencia o error que el cdlculo de la longitud del condensador puede admitir
(debido a los codos). Al representar la longitud del condensador (en azul) en funcion de la
eficiencia del evaporador, se puede observar que ésta varia entre un 35 y un 40 % cuando la
curva de la longitud se encuentra dentro de los limites establecidos por las dos rectas
horizontales. Consecuentemente, la eleccién de la eficiencia del evaporador ha sido 36 %. De
este modo, gracias al conocimiento de la variacion de los fluidos secundarios en los dos
intercambiadores de calor (aire para el condensador y agua para el evaporador), la
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temperatura de condensacién y la temperatura de evaporacién podran determinarse a partir
de un calculo implicito con la expresion 11.23.

Ademas, cabe destacar que cuanto mds cerca esté la eficiencia del 100 %, mas elevada sera la
longitud, es decir, la eficiencia sera del 100 % para una longitud infinita [24]. Por ello, la figura
I11.4 viene a demostrar esta relaciéon entre la eficiencia y la longitud del evaporador:

Variation de la longueur avec "eficacité de |"évaporateur
5000 T T r r T T T r r

8000 b

7000

6000

5000

4000

Longueur evap (mm)

3000

2000+

1000

1 1
20 25 30 35 40 45 50 55 60 65 70

Efficacité evap (%)

Figura lll.4. Variacion de la longitud del evaporador en funcion de su eficiencia.

Como se puede observar en la figura 1ll.4, la longitud sigue una funcién exponencial. No
obstante, obtener una longitud muy elevada no es interesante desde el punto de vista de las
condiciones y limitaciones de espacio del circuito frigorifico.

Por otro lado, un sobrecalentamiento de 6 K se considerara en la salida del evaporador, y un
subenfriamiento de 5 K en la salida del condensador. Ademas, para el condensador, se
supondra una diferencia de temperaturas del fluido secundario entre la entrada y la salida de
15 K, un valor habitualmente utilizado en Ingenieria Frigorifica [43], y un valor de 5 K para el
fluido secundario del evaporador. En resumen, /a tabla /.2 muestra el conjunto de los valores
iniciales para el comienzo de calculo del modelo:

k T (%) TSUr (K) TSOUS (K) dTair (K) dTeau (K) Eev 8COI’\d

1,15 7,5 6 5 15 5 0,36 0,66

Tabla Ill.2. Valores iniciales para el comienzo del cdlculo.

Conjuntamente, gracias al programa Refprop, se han proporcionado todas las propiedades de
los 6 puntos caracteristicos del ciclo, y de esta forma se podra calcular el caudal masico del
fluido refrigerante con la correlacion 11.79. Finalmente, se calcularan las potencias a nivel del
compresor con la expresion 1.2, del evaporador gracias a la expresion 11.3 y del condensador a
partir de la expresion 1.4, asi como el valor del COP utilizando /a ecuacion I1.5.

Cabe subrayar que también se ha calculado la potencia perdida en forma de calor del
compresor, ya que este modelo mas realista tenia en cuenta esas pérdidas. De esta forma, a
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Pressure [Har]

50,00
1000 4 =]

4,00

partir del desarrollo del Primer Principio de la Termodinamica de /a expresion 1.1, los términos
de la energia cinética y de la energia potencial seran despreciados y asi la potencia perdida en
forma de calor podra ser determinada con /a ecuacion Ill.1, a partir de la diferencia de
entalpias entre el punto de aspiracidén o succidn del compresor y el punto de expulsion a alta
presidn, con el valor de la potencia eléctrica tedrica proporcionada al compresor:

m(h, —hy)  ~ = 1ii(hy — hy) — Weiec (I1.1)

Welec + Qpertes = Qpertes

Como se ha presentado en la nomenclatura, la entrada del compresor es el punto 1, la salida
del mismo y entrada del condensador es el punto 2, el punto 3 es la salida del condensador en
saturacion de liquido, definiendo el punto 4 después del subenfriamiento y como entrada de la
valvula de expansidn, el punto 5 es la salida de ésta y la entrada del evaporador y finalmente el
punto 6 es la salida del evaporador, situado en la curva de saturacién de vapor, al cual se le
afiade el sobrecalentamiento para caracteristicas del punto 1.
Consecuentemente, la tabla 11l.3 expone las propiedades de los 6 puntos caracteristicos del

encontrar las

ciclo, con la adicién del punto 2 isentrépico:

R1342 rof 57.%ce & 1.3 50w ATIAT Trasaacsices 1985, Vet 94 gart2

Puntos 1 2is 2 3 4 5 6
P (bar) 2,18 10,93 10,93 10,93 10,93 2,18 2,18
T (°C) -1,9 54,5 61,6 42,7 37,7 -7,9 -7,9
h (ki/kg) 399,1 433,8 441,6 260,5 253,1 253,1 393,7
X SUR SUR SUR 0 SOUS 0,31 1

Tabla lll.3. Puntos caracteristicos del ciclo frigorifico.

De esta forma, este ciclo tedrico ha sido representado en la figura Ill.5 gracias al programa
CoolPack:

160 180 200 20 240 260 280 300 320 340 360 380 200 420 40 460 480 500 520
Enthalpv [kJ kel

Figura I1l.5. Diagrama P-h del R134a del ciclo frigorifico tedrico.
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Consecuentemente, después de haber analizado los datos proporcionados por la tabla 111.3 y la
figura 1.5, se puede concluir que los valores obtenidos son claramente coherentes,
particularmente con la alta y baja presiéon que el compresor es capaz de sostener (con un
indice de compresion de valor 5 aproximadamente), de la temperatura de entrada y de salida
de éste y finalmente con los valores obtenidos de los puntos de sobrecalentamiento y
subenfriamiento. Finalmente, la tabla 1ll.4 resume los valores tedricos de las potencias
térmicas absorbidas por el fluido en cada elemento, el indice de compresidn y el valor del COP:

Qcomp (W) Qcond (W) Qev (W) cop Welec W) Qpertes (W)

48,7 216,1 161,2 2,37 68 -19,3

Tabla l1.5. Potencias térmicas y valor del COP.

En cuanto al COP, su valor obtenido es considerable y consecuentemente es un buen indicador
para la produccién de frio. Ademads, se ha determinado la potencia perdida en forma de calor
con la potencia absorbida por el fluido en el compresor y con la potencia eléctrica
suministrada al mismo, gracias a la ecuacion Ill.1. Consecuentemente, el valor de la potencia
en forma de calor a nivel del compresor obtenido es un valor suficientemente elevado como
para haberlo despreciado, ya que supone casi un 30 % de la potencia suministrada al
compresor.

Finalmente, la tabla IIl.6 muestra otros valores importantes obtenidos por el modelo,
particularmente el rendimiento volumétrico del compresor (que se utilizard en el modelo
dindamico) y el rendimiento isentrépico [2], debido a las pérdidas de calor.

MR1344 (8/5) Meqy (8/5) Nvol Nis

1,15 7,66 0,77 0,82

Tabla Ill.6. Valores obtenidos por el modelo del compresor.

En definitiva, no solamente ha sido posible de reconstruir correctamente el ciclo frigorifico
tedrico del circuito de refrigeracién, sino que también se han obtenido los valores de las
potencias en cada elemento de éste y las magnitudes de los parametros mds importantes,
gracias a las condiciones impuestas por el nuevo compresor, que son completamente realistas
[2]: un rendimiento volumétrico inferior a 80 % y un rendimiento isentrépico de
aproximadamente un 80 %.

En conclusién, la figura IIl.6 resume las variables de entrada y de salida del modelo del

compresor:
NVectk —> —> Qcomp Qev Qcond
€ev Econd H COMPRESOR H mR134a meau
Tsous Tsur ATeau ATair H ; T123456 P123456

Figura Ill.6. Diagrama entrada-salida del compresor.
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11.1.2. Condensador

En cuanto a la eleccidn del condensador, serd necesario utilizar un intercambiador de calor que
tenga en cuenta las condiciones y limitaciones de espacio del circuito y que sea capaz de
enfriar el liquido a la temperatura calculada teéricamente. Asi pues, el condensador elegido es
un intercambiador procedente de la misma mdquina de la cual se ha extraido el compresor y
es de tipo tubular con superficies aleteadas de acero, en el cual el enfriamiento del fluido
refrigerante se consigue con conveccion forzada externa gracias a un ventilador que impulsa el
aire ambiente. Este ventilador proviene de la torre de un ordenador e impulsa aire a 43 CFM
(Cubic Feet par Minute, Pies clbicos por minuto en inglés) a su maxima potencia. Finalmente,
el condensador es un intercambiador a flujo cruzado sin mezcla y de caracter metddico, ya que
al aire atraviesa perpendicularmente el condensador, como se muestra en la ilustracion de la
parte izquierda de la figura Ill.7.

- <
Echangeur " )\ \J h J\ ™
courants - -~ - /
croisés ' 4
Echangeur a écoulements méthodique, Echangeur a écoulements anti-
ou a contre-courants méthodigue, ou & co-courants

Figura lll.7. Clasificacion del flujo en un intercambiador a flujo cruzado.

Igualmente, a propdsito del dimensionado de este intercambiador, el objetivo de la segunda
parte del programa es determinar la superficie de intercambio necesaria (0 mas bien una
longitud, sabiendo que sabemos el diametro y el espesor del conducto) para el intercambio de
calor. Consecuentemente, se tendrd en cuenta que se conoce de antemano el valor real de la
longitud del condensador para poder verificar la correcta programacién en Matlab. En relaciéon
a la programacién, ésta consiste de dos iteraciones que se efectian sobre la longitud del
intercambiador y para la temperatura de pared, debido a que muchas propiedades del fluido
R134ay del aire dependen de ella (o de la temperatura de pelicula [24], que depende al mismo
tiempo de la temperatura de pared) y variaran con el bucle “while” en funcién de la magnitud
tomada por esta temperatura. Por consiguiente, el valor de esta temperatura y de la longitud
seran introducidas previamente con un valor al azar para que el programa pueda iterar.
Ademas, la hipdtesis considerada para recalcular esta temperatura de pared al final del bucle
es la siguiente: la temperatura de pared recalculada serd igual a la temperatura media de la
parte caliente, es decir, del R134a (del interior del tubo), ya que se supone una resistencia
limitante [24] del lado frio, es decir, del aire, ya que el coeficiente de intercambio de calor del
fluido refrigerante es mucho mas elevado que el del aire. Todo esto serd mostrado en el
programa Matlab presentado en e/ Anexo B.1.2.

A continuacién, se utilizara el método del DTLM (expresion 11.21) y para ello serd necesario
definir inicialmente los datos de las dimensiones mas importantes del condensador, mostrados
en la tabla Ill.7:
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dicond (mm) de,cond (MM) Pt (mm) pr (mm) Pail (Mm) €, (mm)

2,4 4,7 9 9 1,5 0,5

Tabla lll.7. Dimensiones caracteristicas del condensador y las aletas.

A propésito a las aletas, éstas son consideradas cuadradas con un paso longitudinal igual al
transversal. Ademas, la longitud final del condensador se ha instalado en 5 rangos y con codos
para poder de esta forma cumplir con las condiciones y limitaciones de espacio de la
instalacion, dado la magnitud de la longitud final.

A continuacién, se deberdn determinar los coeficientes de intercambio para el fluido
refrigerante y para el aire, para poder obtener un coeficiente global de intercambio de calor y
finalmente calcular la longitud final con la expresion 11l.3, mostrada posteriormente en la
seccion 111.1.3 para el evaporador, ya que se trata de la misma expresién para ambos casos.
Consecuentemente, para el cdlculo de estos coeficientes se han utilizado algunas las
expresiones presentadas precedentemente en la seccion Il. Por una parte, en cuanto al
coeficiente de intercambio para el aire, se han utilizado las expresiones comprendidas entre /la
ecuacion 11.24 y la ecuacion 11.27, utilizando ésta ultima para el calculo final del coeficiente y
ademas utilizando las correlaciones para las superficies aleteadas, comprendidas entre /a
ecuacion 11.28 y la ecuacion 11.30. Por otra parte, el coeficiente de transferencia térmica para el
interior del tubo (para el fluido refrigerante) se determinard a partir de las correlaciones del
modelo de Thome [35] de la seccidn 11.3.4.2.2, es decir, las ecuaciones comprendidas entre /a
expresion 11.43 y la expresion 11.57, y finalmente, la ecuacion 11.42 proporcionara el valor medio
de todos los coeficientes locales calculados.

En conclusién, la figura 111.8 resume el principio seguido para el dimensionado del
condensador:

Datos: diametros, pasos y espesor de las aletas, conductividad térmica, eficiencia y
temperaturas. Iteracion: longitud y temperatura de pared

Calculo del DTLM y de la
superficie de intercambio

Calculo de los coeficientes de intercambio del interior (R134a) y exterior
(aire) del tubo: Calculo del coeficiente global de intercambio disponible

Calculo de la longitud del
condensador

Figura 111.8. Principio del dimensionamiento del condensador.
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En resumen, la tabla 1ll.8 presenta el conjunto de las caracteristicas mds importantes del

condensador:
L (mm) OlR134a Oair Kcond GR134a q (_) NTU
(W/m?K) (W/m?K) (W/m?K) (kg/m?s) condim2
5639 3014,2 148,5 232,3 253,2 5080,6 1,08

Tabla 111.8. Magnitudes proporcionadas por la programacidon sobre el condensador.

Finalmente, la longitud calculada se mantiene dentro del rango de los hipotéticos limites
considerados para la longitud real, como se habia presentado anteriormente en la figura Ill.3.
No obstante, la magnitud del NTU es inferior en relacién al valor de la eficiencia considerada
para el condensador, ya que, habiendo supuesto una eficiencia igual al 66 %, se esperaba un
valor de 2 para el NTU, aproximadamente. Esto puede significar un uso incorrecto de las
correlaciones de la literatura o la suposicion de una eficiencia demasiado elevada para el
intercambiador de calor en cuestidn.

111.1.3. Evaporador

En cuanto al intercambiado de la parte de baja presidn del circuito frigorifico, la eleccién de su
geometria es la de un evaporador a tubos coaxiales debido al hecho de su simplicidad y los
buenos resultados de la relacidon entre valores reducidos de los didmetros y magnitudes
elevadas de los coeficientes de transferencia térmica [1]. Por consiguiente, el fluido
refrigerante circula por el conducto interior y el fluido secundario entre los dos tubos
coaxiales, de flujo paralelo y a contra corriente, tal y como se habia presentado anteriormente
en la figura Il.6. Finalmente, la figura 11l.9 presenta las caracteristicas del flujo en el
evaporador, con la imagen de la izquierda. En este caso, el fluido caliente es el agua y el fluido
frio es el R134a:

Fluide froid Fluide froad
Echangeur a £ =
courants
paralléles < : - >
Fluide chaud Fluide chaud

Figura 111.9. Clasificacion del flujo en un intercambiador a flujo paralelo.

Cabe destacar que el redimensionado de este elemento del circuito serd mas sofisticado que el
dimensionado del intercambiador para la parte de alta presion del circuito. De este modo, el
redimensionamiento del evaporador no solamente tendrd en cuenta la superficie de
intercambio necesaria para la zona del intercambiador donde el flujo sea bifasico, sino que
se considerara la zona donde el sera monofasico, debido al

también flujo vya

sobrecalentamiento de 6 K considerado en la salida de este intercambiador.

Igualmente que con el condensador, un resumen del redimensionado del evaporador se
presenta en la figura 111.10:
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Datos: diametros, espesor, conductividad térmica, eficiencia y temperaturas. lteracién:
longitud monofasica et bifasica y temperatura de pared.

Célculo del DTLM y de la
superficie de intercambio

Calculo de los coeficientes de intercambio del interior (R134a monofasico y
bifasico) y exterior (agua) del tubo: Célculo del coeficiente global de
intercambio disponible

Célculo de la longitud del
evaporador

Figura 111.10. Principio de redimensionado del evaporador.

De este modo, los pasos seguidos para el redimensionado con la programacidon en Matlab
seran presentados. En primer lugar, se consideraran varias hipotesis. Como con la parte de
programacion para el condensador, para el calculo de la superficie necesaria para el
intercambio de calor también sera necesario introducir un valor cualquiera de la longitud del
evaporador inicial para la zona monofasica y también para la zona bifasica. De esta forma, se
disefiara el evaporador como dos intercambiadores en serie: en primer lugar un
intercambiador para la zona bifdsica y a continuacién un intercambiador para la zona
monofasica del fluido refrigerante.

Por esta razon el programa de Matlab consiste en dos iteraciones: la primera iteracion realiza
el bucle sobre la longitud para la zona monofasica, y la segunda iteracidn, sobre la longitud
para la zona bifdsica y sobre la temperatura de pared. En cuanto a la primera iteracion, ésta
determina la longitud de la zona monofdésica, y la segunda iteracion consiste en dos bucles:
uno sobre la longitud de la zona bifasica.

Cabe mencionar que, en la segunda iteracién, la longitud del evaporador sera seccionada de
igual manera que para el cdlculo de pérdidas de carga en flujo bifasico. Por un lado, la
temperatura del agua disminuird a medida que avance en el intercambiador. En cuanto a esta
variacion, se ha supuesto que la temperatura del agua en la entrada del evaporador tiene un
valor de 6 °C y de 1 °C en la salida. Esta hipdtesis contribuye a inducir un gran error, ya que se
ha supuesto una gran aproximacién, es decir, el programa no hace variar el valor de la
temperatura para cada seccién del evaporador, sino toma una variacién constante, ya que se
ha utilizado un valor medio del coeficiente de intercambio de calor para ambos lados del tubo.
No obstante, por este motivo se ha elegido un valor tan bajo para las temperaturas de entrada
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y salida del agua: al final del proceso de enfriamiento del agua sera cuando se haga mas dificil
su enfriamiento, ya que ésta tendra un valor mas cercano a la temperatura de saturaciéon del
R134a, y por consiguiente el valor de la potencia absorbida por este serd mas pequefia.
Consecuentemente, la obtenciéon de la temperatura final del agua deseada se hard mas
complicada, y por ese motivo se han elegido esas temperaturas.

Consecuentemente, se calcularan los coeficientes de intercambio de calor interior y exterior
para ambas zonas (monofasica y bifasica), es decir 2 coeficientes para el fluido R134a y 2
coeficientes para el agua, para poder calcular un coeficiente global de intercambio de calor
para cada zona y asi poder determinar ambas superficies necesarias para la realizacidn del
intercambio de calor. Finalmente, la figura Ill.11 muestra la variacidon de las temperaturas de
ambos fluidos. Los valores de estas temperaturas son conocidos de antemano, ya que para el
agua son valores constantes introducidos como se ha comentado en el parrafo anterior y para
el fluido refrigerante se conocen la temperatura de saturacién y el sobrecalentamiento.

A \

~Y

Figura l11.11. Evolucidn de las temperaturas en el evaporador.

Describiendo la figura 11l.11 de derecha a izquierda, ya que el fluido refrigerante entra en el
evaporador por la derecha y sale por la izquierda y el fluido secundario hace el camino inverso
debido a ser un intercambiador a contracorriente, la curva azul representa al fluido
refrigerante o fluido frio y la curva roja define al agua o al fluido caliente. Por un lado, la zona
bifasica, representada por el nimero 2, se observa cuando la temperatura del R134a es
constante, es decir, durante la evaporacion. Por otro lado, cuando la temperatura de este
fluido sufre una aumentacion debido al sobrecalentamiento, se alcanza la zona monofasica,
representada por el nimero 1. En cuanto a esta Ultima parte monofasica, las curvas siguen una
pardbola convexa ya que el intercambiador es a contracorriente y la capacidad térmica del
fluido caliente (agua) es superior a la capacidad térmica del fluido frio (R134a). No obstante, en
la zona bifasica, la parabola de la temperatura del agua es concava debido a que la
temperatura del fluido frio es constante (temperatura de saturacién) y es donde mas energia
en forma de calor se intercambia entre el agua y el fluido refrigerante.

Finalmente, las etapas seguidas para el redimensionado del evaporador se presentaran en las
siguientes lineas. En primer lugar, se determinara la longitud de la zona monofasica, ya que se
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conoce el caudal masico del fluido refrigerante y la variacién de temperatura de éste entre la
entrada (temperatura de evaporacion) y la salida (temperatura de evaporacién mas el
sobrecalentamiento). Para ello, se utilizara el método del DTLM gracias a la expresion 1.21. De
este modo se obtendrd la potencia absorbida por el fluido en este instante y asi se podrd
calcular la temperatura intermedia del agua, como muestra la figura Ill.11. Finalmente,
simplemente se calcularan los coeficientes de intercambio para el fluido refrigerante y para el
agua con las correlaciones para la conveccién forzada interna en flujo monofasico de /a seccion
11.3.4.1.1, es decir, de la ecuacion 11.24 a la ecuacion 11.27.

Cabe destacar que el programa no solamente sabra cuando el flujo es laminar o turbulento,
sino que también sabra proporcionar los distintos pardmetros y propiedades de los fluidos en
funcién de la temperatura valida, ya sea temperatura de pared, temperatura de pelicula o
temperatura media, segun la propiedad en cuestion.

En cuanto a la zona bifasica, en primer lugar también se utilizara el método del DTLM para un
intercambiador a contracorriente y en segundo lugar, a propdsito del coeficiente de
intercambio para el agua se calculara de igual forma que para la zona monofasica (seccion
11.3.4.1.1, de la expresion 11.24 a la expresion 11.27). Asi que solo queda presentar el calculo del
coeficiente de transferencia térmica de la parte interior del tubo para la zona bifasica, siendo
esta la parte mas importante del dimensionado ya que proporcionara las dimensiones del
nuevo intercambiador de calor, asi como los coeficientes de intercambio, que seran
indispensables para la modelizacién en régimen dindamico de /a seccién V.

De este modo, la zona bifasica del evaporador ha sido dividida en varias secciones, utilizando
una variacién infinitesimal del titulo de vapor de 0,001, como con el calculo de las pérdidas de
carga, ya que tanto la temperatura del agua como la temperatura del fluido refrigerante varian
a lo largo del intercambiador, en funcidn del titulo de vapor.

A continuacion, se utilizard el modelo de Chen [25] considerando la hipdtesis de la
temperatura impuesta. Como se ha expuesto precedentemente, la temperatura varia en
funcién del lugar de la seccién considerada en el evaporador, por eso la hipdtesis de la
temperatura impuesta sera remplazada por la hipétesis de un flujo de calor constante, para
poder construir un programa en Matlab que determine finalmente los coeficientes de
intercambio.

En resumen, las correlaciones del modelo de Chen de la seccion 11.3.4.2.1 (ecuaciones
comprendidas entre la expresion 11.31 y la expresion 11.42) se utilizaran para calcular un
coeficiente de transferencia térmica local, para cada una de las secciones simuladas del
intercambiador, gracias a la programacion con Matlab. En conclusidn, la expresion 11.42
proporcionara un valor medio a partir de todos los coeficientes locales obtenidos, para
finalmente calcular un coeficiente global de intercambio de calor con la ecuacion 11.58.

De este modo, conociendo las superficies necesarias al intercambio de calor, solamente se
debe buscar el material para la construcciéon del evaporador. Los tubos elegidos son unos
conductos de cobre facilitados por la empresa, cuyos didmetros son los siguientes: el tubo
interior tendrd un didmetro exterior de 6 mm con un espesor de 1 mm, y el tubo exterior
tendra un didmetro exterior de 10 mm con un espesor de 1 mm. Por consiguiente, la longitud
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del evaporador sera recalculada para poder realizar de nuevo la iteracién. Asimismo, para
poder reiniciar los calculos en Matlab, éste necesita la expresion 1ll.3 para recalcular la
longitud, que se obtiene a partir del desarrollo de la relacion 11l.2, caracteristica del método del
DTLM y que usa el coeficiente global de intercambio de calor (expresion 11.58):

Q = K;SiAT,y (111.2)

L = Q (11.3)
Ki 'ATLM' T[‘di

Esta expresion 111.3 sera utilizada también para el calculo de la longitud del condensador, con
sus respectivos coeficientes de intercambio de calor, su conductividad térmica y sus didmetros
correspondientes. Cabe destacar que el material del evaporador es el cobre, con una
conductividad térmica mucho mas elevada que la del material del condensador, el acero
inoxidable 76.

Por ultimo, la iteracién para la zona bifasica contiene un segundo bucle, con el que se recalcula
la temperatura de pared con la expresion 1.4 [24], la cual es de gran importancia para las
propiedades durante este redimensionado:

aeau,evde,eva,eau + am,ev,idi,eva,ev,i (1.4)

Tpev =

aeau,ev de,ev + am,ev,i di,ev

Finalmente, se afadira el cdlculo de 4 parametros de gran relevancia para interpretar los
resultados. En primer lugar, se calculara el valor del NTU con la expresion 11.22 y en segundo
lugar, se determinard el valor total de las pérdidas de carga de la seccion 11.3.1: para la zona
monofasica, se utilizaran las ecuaciones comprendidas entre la expresion 1.6 y la expresion 11.8
y para la zona bifasica, con el célculo presentado en la seccion 11.3.1.2, es decir, de la expresion
11.9 a la expresion 11.20).

En resumen, la tabla 1.9 y la tabla 11l.10 presentan los valores mds importantes
proporcionados por el programa de redimensionado del evaporador: la tabla 1Il.9 para la zona
bifasica y la tabla 111.10 para la zona monofdsica de este intercambiador:

Lror Laiph W OlR1342 (4) Xeay (4) Koien NTU GRrizsaev
(mm) (mm) deph(mz) m2K m2K (%) (kg/mzs)
m
1308,9 1118,4 11459,6 2732,7 1107,7 1031,1 0,45 91,16
Tabla 111.9. Resultados para la zona bifdsica.
Lmono (Mm) Gmono (ﬁ) Qmono W) OlR134a (%) Oleau (%) Kmono (%)
190,5 2470,1 5,9 254,5 2008,2 234,56

Tabla 111.10. Resultados para la zona monofdsica.
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Por consiguiente, el programa en Matlab proporciona resultados coherentes en relacion con
los valores habitualmente encontrados para los intercambiadores de calor [24]. En cuanto a la
zona bifasica, un coeficiente de intercambio para el R134a entre 2500 y 3000 W/m?K y para el
agua de 1000 W/m?K aproximadamente y un flujo de calor relativamente elevado. Como se ha
introducido anteriormente, la potencia en forma de calor intercambiada en la zona monofasica
solo supone un 3 % de la intercambiada totalmente, debido al hecho de que la longitud para la
zona bifasica es mas elevada que la de la zona monofasica, y también al hecho de que el
intercambio de calor durante un cambio de fase es mucho mas elevado en comparacién a un
intercambio de calor en el que no se produce este fendmeno. Cabe anadir, que la longitud de
la zona monofasica representa aproximadamente un 15 % de la longitud total del evaporador,
de esta forma esto demuestra que no podia ser despreciada para los calculos. Sin embargo,
como en el caso del condensador, el valor del NTU sigue siendo muy inferior al esperado,
probablemente debido a las mismas causas que en el caso del otro intercambiador, expresadas
anteriormente.

En cuanto al cdlculo de las pérdidas de presidn, los resultados tedricos encontrados se
muestran en la tabla I11.11:

APy (mbar) AP, ono (mbar) APpor(mbar) dP (K)

28,7 4,2 32,9 0,39

Tabla 11l.11. Cdlculo de las pérdidas de carga en el evaporador.

Estos valores tedricos son inferiores en relacién con los valores obtenidos experimentalmente
con el evaporador inicial, es decir, aproximadamente 10 veces mas pequefios. Finalmente, el
valor de la pérdida de carga en Kelvin se calcula a partir de la tangente de la funciéon dP/dT en
la curva de saturacién del fluido R134a, y el valor obtenido es la diferencia tedrica entre la
entrada y la salida del evaporador. Consecuentemente, serd necesario observar con
detenimiento los resultados del nuevo intercambiador para poder compararlos con estos
valores tedricos.

En conclusion, la figura 11112 presenta el diagrama del modelo iterativo del redimensionado
del evaporador para la zona bifasica:
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1. Expresionil.2l 4. Expresionll.32 7. Expresion|l.27
2. Expresionll.24 5. Expresionll.40 8. Expresionll.4l
3. Expresionll.58 6. Expresiénlil.3 9. Expresionlil.4

Figura 1ll.12. Diagrama del modelo iterativo para la zona bifdsica del evaporador.

Los numeros del 1 al 10 de /a figura 111.12 representan los diferentes cdlculos efectuados con
las expresiones presentadas en la seccidn Il, particularmente de las correlaciones del modelo
de Chen, con los parametros que dependen de las propiedades del fluido refrigerante y del
agua, tales que el nimero de Prandtl, la conductividad térmica, el volumen madsico o la
viscosidad dindmica.

En primer lugar, los pardmetros representados por cuadrados son valores conocidos, es decir,
que ya han sido calculados por el programa previamente durante el modelo del compresor o
que han sido fijados por el usuario. En segundo lugar, los pardmetros que se encuentran en el
interior de los circulos son pardmetros calculados por el programa durante el modelo del
evaporador en funcién de otras variables. Finalmente, el doble circulo, que representa a la
temperatura de pared y a la longitud del evaporador, significa que el programa efectua las
iteraciones en funcidn de estos valores.

Finalmente, el tridangulo representado con el numero 10 significa que las iteraciones se
terminaran cuando los valores de la temperatura de pared y de la longitud del evaporador
calculadas al final del programa tengan un error inferior o igual al 0,1 % en comparacién con
los valores calculados en la iteracidn precedente, con el fin de efectuar un cdlculo preciso de
éstos.
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lll.2. Descripcion del banco de pruebas

En esta segunda parte del dimensionado, se expondra el proceso efectuado para instalar el
banco de pruebas. En primer lugar, se presentardn las caracteristicas generales de la
instalacion y a continuaciéon, los diferentes elementos de medida utilizados en el circuito
frigorifico. Igualmente, se precisaran las modificaciones en el sistema de adquisicién de datos
en el programa LabView a través del sistema Keithley, y finalmente se mostrara la disposicion
final del circuito frigorifico, con la construccién del nuevo evaporador

111.2.1. Caracteristicas generales

En primer lugar, sabiendo todas las caracteristicas y dimensiones de los diferentes elementos
del circuito frigorifico y se presentara la disposicion de estos elementos en el banco de
pruebas.

La instalacidn estd compuesta por varios elementos, nombrados en orden desde la entrada en
el compresor: un mandmetro en la aspiracion del compresor, un compresor hermético cuyo
funcionamiento es con aceite, un mandmetro en la salida del compresor, un condensador
(refrigerado por un ventilador), una depésito RL, una valvula de expansion, un evaporador, una
valvula Schrader y un caudalimetro para fluido refrigerante. Igualmente, a esta disposicién de
elementos se debe afiadir el conjunto formado por la bomba de agua, un caudalimetro para el
agua y unos tubos de plastico que conectan el evaporador con el depdsito de agua que se
quiere enfriar.

Finalmente, de forma exterior, se dispone de una serie de termopares conectados al sistema
de adquisicién Keithley, de igual manera que los caudalimetros y los manémetros. En resumen,
en la figura I11.13 se presenta un esquema general del circuito frigorifico.

,_.'_"',‘5" =T
= = T
T =

-

Crabitmdtne

Figura 1ll.13. Esquema general de la instalacion.
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Cabe afiadir que el esquema con los simbolos normalizados de la instalacion de presentara
posteriormente en los Planos del apartado 3 de este proyecto. No obstante, la figura 11l.14
muestra la disposicién real de la instalacion frigorifica:

Depdsito de agua

Bomba de
agua
Evaporador
Valvula Mandmetro
Schrader salida

Depdsito RL

Valvula de
expansion

Caudalimetro

Compresor

Manometro Condensador
aspiracion
Figura 11l.14. Disposicion de la instalacion.

111.2.2. Eleccion de los elementos de medida

En esta parte, se presentaran los dispositivos de medida: los caudalimetros, los manédmetros y
los termopares. Por otra parte, todos estos sensores y los cables que conectan cada elemento
del circuito frigorifico con la adquisiciéon de datos y con la alimentacidn, se han introducido en
una caja de derivacidn, presentada en la figura I1l.15, para que la instalacién esté dispuesta
mas correctamente, con el fin de garantizar una adquisicidn sin ninguna medida incorrecta
debido a una disposicidn incorrecta de los cables:

Figura 111.15. Caja de derivacion con la instalacion eléctrica y los elementos de medida.
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111.2.2.1. Caudalimetros

Esta maquina frigorifica dispone de dos caudalimetros: uno para el circuito cerrado por donde
circula el fluido refrigerante y otro para el circuito de enfriamiento del agua.
Consecuentemente, ambos estan conectados al sistema de adquisicidon Keithley, y al mismo
tiempo, la evolucidn del caudal masico sera visualizada en el programa LabView.

Por un lado, el instrumento de medida para el fluido refrigerante es un caudalimetro a efecto
Coriolis. Asimismo, como el fluido R134a circula por un circuito cerrado, solamente un
caudalimetro serd necesario para medir su caudal masico. De este modo, este dispositivo se
instalard justo antes de la entrada del compresor para asegurar la medida del fluido en fase
vapor, y antes del mandmetro de baja presién, debido a que el volumen de fluido mas elevado
en esta parte del circuito. Finalmente, cabe comentar que en el caso de una hipotética
comercializacién de este sistema de refrigeracidon se produciria un ahorro importante en
cuanto al espacio en comparacién con volumen ocupado por éste durante los ensayos
experimentales en el laboratorio, ya que la funcién de este caudalimetro es solamente la de
efectuar las medidas y conocer el caudal masico del fluido refrigerante en su punto de
funcionamiento 6ptimo [1].

Por otro lado, en cuanto al circuito de enfriamiento del agua, el instrumento utilizado es un
caudalimetro electromagnético de Kobold, ya que la precisién de esta medida no debe ser
necesariamente igual de precisa que la del caudal masico del R134a. Asimismo, la velocidad de
rotacion de la bomba de agua que origina la circulacion del agua proporciona un valor que
puede ser facilmente asociado al caudal masico de ésta.

Finalmente, en cuanto a las incertitudes, la precisién del caudalimetro de R134a tiene una
precision del £0,5 % del valor maximo de la escala para la fase vapor y de un 0,2 % del valor
maximo de la escala para la fase liquido; y la precisién del caudalimetro de agua, de un +2,0 %
del valor maximo de la escala.

111.2.2.2. Manémetros

Después de las modificaciones realizadas en el circuito a causa del remplazamiento del
compresor, los sensores de presion o mandmetros se dispondran justo en la entrada y en la
salida del compresor, como se muestra anteriormente en la figura 1ll.14. En efecto, el
mandmetro de la zona de baja presidn del circuito esta instalado directamente en la aspiraciéon
del compresor, mientras que el manémetro de la zona de alta presion de la instalacidén estd
ubicado en la expulsion del compresor, con el fin de asegurar que el fluido se encuentre en
fase vapor para obtener una medida mas precisa y fiable de las presiones. Finalmente, la
precision de ambos mandmetros es de un +0,5 % del valor maximo de la escala.
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111.2.2.3. Termopares

Los sensores de temperatura han sido tomados del almacén de la misma empresa CETHIL, y
tienen una precisién de un 10,5 % del valor maximo de la escala. Asimismo, su ubicacidon en el
circuito frigorifico es fundamental para visualizar la evolucion de temperaturas, para los
calculos posteriores y para verificar el correcto funcionamiento del ciclo.

Sabiendo que los conductos que conectan los diferentes elementos del circuito tienen unas
dimensiones muy reducidas (un didmetro de 1/8 ”’), los termopares seran fijados directamente
sobre la pared exterior de estos tubos gracias a un adhesivo de aluminio y cubriéndolos con un
pldstico aislante del medio exterior, al igual que todo el circuito, para garantizar una medida
mas precisa y que ésta no sea influenciada por los intercambios térmicos con el ambiente.

De este modo, con el objetivo de tener un conocimiento completo de la evolucién de la
temperatura en la entrada y en la salida de cada elemento del circuito, se han instalado 6
termopares en el circuito, ubicados tal y como se muestra en la figura I1l.13 y en la figura 11.18,
representados con la letra “T”. Consecuentemente, se conoceran las temperaturas de los
puntos mas importantes del circuito con el objetivo de efectuar un cdlculo de los resultados y
posibilidades del circuito en un ciclo completo.

Consecuentemente, el valor obtenido de las temperaturas puede suponer una fuente de error.
Ahora bien, se ha considerado la hipdtesis de que el termopar proporciona un valor muy
proximo del valor real debido al hecho de que los conductos tienen un didmetro muy reducido
con espesor casi despreciable (1 mm o inferior), asi como un buen aislamiento del medio
exterior. Finalmente, otros dos termopares han sido afiadidos en el circuito de refrigeracion
del agua, dentro del depdsito de éste: uno ha sido ubicado dentro de la salida del tubo que
procede de la salida del agua del evaporador para poder observar el enfriamiento del agua en
el evaporador, y el segundo se ha instalado dentro de la entrada del tubo que se dirige hacia la
bomba de agua, representado la temperatura del depdsito.

En resumen, en esta parte se han presentado los sensores para la medida de datos
experimentales y su ubicacién, asi como la instalacion frigorifica. De igual modo, se expondrd
la forma con la que los valores obtenidos de los diferentes sensores han sido tratados y
analizados.

111.2.3. Adquisicidn de datos

El programa LabView es un software de concepcidn grafica de sistemas que permitira controlar
la puesta en marcha de la instalacion, medir las presiones, las temperaturas, los caudales
masicos y en conclusién, conseguir los datos experimentales. Igualmente, el programa
permitira conocer o determinar cualquier caracteristica del fluido en un cualquier instante de
las pruebas experimentales gracias a las llamadas “cajas de cdlculo”, a condiciéon de que el
usuario sea capaz de conectar matematicamente el parametro que quiere determinar a partir
de los datos obtenidos por el sistema de adquisicion.
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De este modo, escribir las ecuaciones que establecen la relacidon ha sido particularmente
conveniente, debido a que se podra saber su valor directamente sin necesidad de hacer un
calculo posterior. Consecuentemente, los parametros que mas interesa conocer son los
valores de la temperatura de saturacién, tanto en el condensador como en el evaporador, para
saber si los valores del subenfriamiento o del sobrecalentamiento son correctos,
respectivamente. Asimismo, a partir de los datos proporcionados por Refprop, se han
calculado los polinomios de la temperatura de condensaciéon en funcién de la presion en la
salida del compresor y la temperatura de evaporaciéon en funcidn de la presion en la
aspiraciéon. Cabe destacar que estas modificaciones en la programacién han sido realizadas a

causa de las caracteristicas del nuevo compresor hermético.

Finalmente, a partir de la temperatura de saturacion del evaporador, se han calculado los
polinomios de la entalpia mdsica para la fase liquida y la entalpia para la fase vapor para poder
calcular posteriormente la potencia en el evaporador. Cabe comentar que todas estas
féormulas calculadas con Excel seran afadidas por el usuario en la segunda ventana de
LabView, llamada “Block diagram”, tal y como la figura Ill.16 presenta:
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Figura 111.16. Block diagram del programa LabView.

Por otra parte, los captores nombrados precedentemente serdn conectados al multimetro
Keithley. Este sistema es capaz de recibir y visualizar directamente sus respectivos valores. No
obstante, no puede realizar esa simple conversién para los mandmetros, asi que no se
considerarad realizar una lectura adaptada de estos datos ni tampoco de guardarlos. Es por este
motivo que se utiliza el programa LabView, ya que serd capaz de controlar el sistema de
adquisicion y realizard un almacenamiento de los datos en forma de tablas, y de este modo
podran ser leidos en documentos Excel o texto. A propédsito de esta ultima linea, la
visualizacidn de los datos se hard de forma para que aparezcan 5 cifras significativas con el
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objetivo de realizar una lectura mas precisa cuando los datos se transfieran para ser tratados
en el programa Excel o en el programa Matlab.

Consecuentemente, el programa LabView necesita una biblioteca propia del Keithley para
controlar y recibir la informacion de los diferentes canales proporcionada por este ultimo, y
cada canal esta ligado a cada elemento de medida experimental del circuito (mandmetro,
termopar o caudalimetro). Asimismo, durante esta primera etapa, mostrada en la figura 111.17,
serd necesario configurar el programa de la misma manera que se ha ajustado en el Keithley
[1]. En otras palabras, se introduciran el nimero de canales totales utilizados por Keithley y
que LabView debe leer, y el tipo de sensor para cada canal. En resumen, la figura 11.17
representa la estructura global de la programacién en LabView:

Configuration
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a enregistrer

Chemin et nom du fichier

Figura ll1.17. Esquema del principio de programacion con LabView.

De este modo, a continuacion de haber realizado el vinculo entre el Keithley y el programa
LabView, se programara una interfaz grafica con el objetivo de visualizar los valores obtenidos
por los sensores, y los cdlculos de las entalpias y temperaturas de saturacién realizados en la
ventana de “Block diagram”. Este nueva ventana se denomina “Front pannel window” y su
disefo se puede observar en la figura I11.18:
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Figura Ill.18. Interfaz dé -\-/-isua/izacién en LabView, Front pannel window.

Ahora bien, la visualizacion se puede realizar de dos formas, tal y como se muestra en la figura
I1.18: por simples indicadores en pequefios rectangulos o por graficas con el parametro
deseado en funcién del tiempo. Consecuentemente, lo mas adecuado sera crear un disefio con
el esquema de la instalacidn frigorifica, ubicando en éste el lugar exacto de cada termopar,
mandmetro y caudalimetro, con sus respectivos valores instantaneos en los indicadores. En
conclusién, todos los pardmetros tendran una grafica para observar su evolucién en funcidn
del tiempo, asi como también de un pequefio indicador con su valor instantaneo, enumerando
a continuacién todos los pardmetros mostrados:

- Temperatura en la entrada del compresor.

- Temperatura en la salida del compresor.

- Temperatura en la salida del compresor/entrada del condensador.

- Temperatura en la salida del condensador, anterior al depdsito RL.

- Temperatura en la entrada de la valvula de expansién, posterior al depdsito RL.
- Temperatura en la salida de la valvula de expansion/entrada del evaporador.

- Temperatura en la salida del evaporador.

- Temperatura de evaporacidn y temperatura de condensacion

- Temperatura del agua en la salida del evaporador.

- Temperatura del agua en el depésito.
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- Presiones alta y baja.
- Caudal masico del R134ay del agua.
- Entalpias de la fase liquida y la fase vapor a la temperatura de evaporacion.

De esta forma, no solamente se proporcionaran los datos del circuito frigorifico, sino que
también se podra observar la evolucion de la temperatura del depdsito de agua y del agua en
la salida del evaporador. Consecuentemente, esta visualizacion del circuito de refrigeracion del
agua sera verdaderamente Util ya que permitira juzgar de manera cualitativa la consecucién y
el avance del objetivo.

111.2.4. Construccién del nuevo circuito frigorifico.

En resumen, después de haber realizado el redimensionado del circuito frigorifico,
especialmente del condensador, se conocen las nuevas caracteristicas y dimensiones de los
elementos del sistema de refrigeracién. Consecuentemente, se ha instalado el nuevo
evaporador de cobre.

Ahora bien, sabiendo que la longitud final del evaporador es de 1,31 m, éste se instalard en
forma de serpentin, es decir, con dos codos de 180 2, con el objetivo de respetar las
condiciones y los limites de espacio de la instalacién fijados inicialmente.

Finalmente, cabe comentar que la instalacidon precedente estaba proveida de un depésito de
separador de liquido (SL) en la salida del antiguo evaporador para evitar que entrara fluido en
fase liquida en el compresor. No obstante, este depdsito ha sido desinstalado debido a que el
nuevo compresor, de mayores dimensiones que el compresor Embraco, ya el compresor
hermético contiene un depdsito de estas caracteristicas incorporado. En resumen, la figura
111.19 presenta las ultimas modificaciones realizadas en el circuito frigorifico, y las figuras de los
otros elementos serdn presentadas en e/ Anexo C.

Figura 111.19. Disposicion final del evaporador.
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IV. ESTUDIO EXPERIMENTAL

Esta cuarta seccién de la Memoria tiene como objetivo realizar ensayos experimentales en el
sistema de refrigeracién disefiado, con el fin de describir, analizar e interpretar los resultados
experimentales obtenidos. De este modo, la primera parte consistird en el proceso de carga
del circuito con fluido refrigerante. A continuacidon, se presentaran los resultados
experimentales con el fin de comprobar que el nuevo circuito es capaz de llegar a obtener una
temperatura de agua de 1 °C, durante un periodo de tiempo limite. Finalmente, se pondra
especial atencidn en los valores obtenidos del COP, coeficiente politrépico, rendimiento
isentrépico, rendimiento volumétrico, eficiencia de los intercambiadores, las pérdidas de calor
en el compresor y la magnitud de las potencias en cada uno de los elementos del circuito.

Cabe afadir que los ensayos experimentales realizados con el compresor Embraco predecesor
no seran presentados en esta seccion, por lo que serdn adjuntados en e/ Anexo A.2.

IV.1. Proceso de carga de fluido refrigerante

En cuanto al proceso de carga del circuito, cabe comentar que antes de efectuarlo se ha
comprobado que todas las conexiones con el sistema de adquisicion y con la alimentacion eran
correctas.

De este modo, el valor la temperatura del depdsito de agua mostrado por el programa
LabView era efectivamente el valor de la temperatura ambiente. En cuanto a los caudalimetros
de agua y de fluido refrigerante, éstos marcaban inicialmente un valor nulo. Por consiguiente,
esto demuestra que el funcionamiento de los termopares del depdsito de agua y los
caudalimetros era el correcto. A propdsito de los mandmetros, los ensayos iniciales con el
antiguo evaporador (Anexo A.2) realizados inicialmente mostraban que la temperatura y la
presion visualizadas en la entrada y en la salida del compresor concordaban con la
temperatura y la presion en la curva de saturacion del diagrama de Presion-Entalpia (P-h) del
fluido refrigerante R134a. Consecuentemente, el funcionamiento de los mandmetros también
es el adecuado.

A continuacién, se ha comprobado el hermetismo del circuito: En primer lugar se ha
introducido nitrégeno en fase vapor por la vélvula Schrader con el objetivo de verificar que no
hay ninguna fuga en la instalacidn, poniendo especial atencién a los mandmetros, la entrada y
salida del compresor y a la unién entre los conductos que unen los diferentes elementos.

Posteriormente, se ha realizado la puesta en vacio del circuito gracias a una bomba de vacio,
que funciona con nitrégeno liquido, y a un Manifold, un instrumento con 4 entradas que
permite la circulacion de fluido en fase vapor y que une el depdsito de R134a, la bomba de
vacio, la instalacion de refrigeracion y a un tercer mandmetro exterior que proporcionard un
valor de la presién mas preciso que el de los manémetros del circuito en el programa LabView
y que, por consiguiente, verificara la correcta puesta en vacio. De este modo, esta puesta en
vacio permitira eliminar todos los gases incondensables presentes en el circuito, y todas las
trazas de agua o humedad. Este proceso es de gran importancia debido a que estas trazas de
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agua se podrian mezclar con el fluido refrigerante en el futuro y producir acido, nocivo para el
circuito. Finalmente, los dos mandmetros marcan un valor de 0 bar en el LabView, y el tercer
mandmetro exterior proporciona una presion de 0,84 mbar, un valor completamente
coherente, ya que en el caso contrario habria excesivas pérdidas de carga en el circuito o
quedarian trazas de humedad, por lo que se puede considerar que la puesta en vacio ha sido
exitosa.

A continuacién, se realizara el proceso de carga del circuito, por lo que se debera calcular la
masa de R134a a introducir. Para ello, se debera tener en cuenta las caracteristicas del nuevo
compresor y considerar el volumen del evaporador.

Asimismo, se tendra en cuenta del volumen del depésito RL. En efecto, este depdsito permitira
almacenar el fluido refrigerante en forma liquida durante las variaciones de las condiciones de
funcionamiento del sistema. Por tanto, su correcto dimensionado tendrd como objetivo
imponer que el fluido en la salida del condensador para asegurar que siempre haya fluido en
fase liquido a expandir, y por consiguiente se ha instalado entre el condensador y la valvula de
expansion.

De esta forma, la figura IV.1 representa la estructura del depdsito RL, con su entrada a la
izquierda y su salida en el lado derecho:

1/8

Figura IV.1. Esquema de la estructura del depdsito RL.

Finalmente, la formula IV.1 muestra el volumen total de este depdsito, de tal manera que
contenga al menos el volumen total del circuito frigorifico en fluido refrigerante:

Vrr = Veondaucots + Veona + Ver = 9 mL (Iv.1)

Las formulas V.2, IV.3 y IV.4 muestran el calculo de la masa final que se debe introducir:

Vcond

VR134a = — + Viuveltiqg + Ve (Iv.2)
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Mpi3sa = VR13aa * Pri34a = 2.92-107°-1200 =~ 35 g (Iv.3)

Miot = Mp13aq + Meomp =35+ 15=50 g (Iv.4)

Cabe destacar que este cdlculo ha sido realizado para la parte liquida de la instalacién, por lo
cual el liquido en el evaporador es despreciado en la formula V.2, y de la misma manera solo
se ha considerado la mitad del volumen del condensador. Finalmente, el volumen del depdsito
RL y el de los conductos de la parte de la instalacidn que contiene fase liquida de fluido
refrigerante, y se utilizara la densidad del R134a en las condiciones de entrada de éste a través
de la valvula Schrader para calcular la masa a introducir a partir del volumen.

IV.2. Pruebas con el compresor hermético

De esta forma, después del montaje definitivo de la instalacién y del proceso de carga de fluido
refrigerante, los primeros ensayos en la instalacion seran realizados.

En cuanto a esta primera prueba, para comenzar serd conveniente determinar un modo
operatorio o protocolo con el objetivo de garantizar el buen funcionamiento del circuito.

En primer lugar, solamente dos parametros pueden ser fijados por el usuario: el caudal masico
del agua, que sera fijado con el valor determinado en la seccién de redimensionado del circuito
(7,66 g/s aproximadamente) y la apertura de la valvula de expansién. Ademas, varios puntos
de funcionamiento (PF) seran obtenidos hasta determinar la apertura definitiva a la que el
primer ensayo sera efectuado.

Durante el comienzo de la primera prueba, la apertura de la valvula sera casi nula, con el fin de
tener un indice de compresion maximo, un caudal masico de R134a minimo y un
sobrecalentamiento en la salida del evaporador muy elevado. A continuacién, con el objetivo
de conocer el caudal maximo que el evaporador puede aceptar, serd necesaria que fluido en
flujo bifasico aparezca en la salida de este intercambiador para que esté saturado.

De este modo, se observard la evolucidn de las temperaturas, particularmente las de la
entrada y salida del compresor y del evaporador, para poder determinar la apertura precisa de
la valvula a la cual el sobrecalentamiento alcance un valor aproximado al fijado en el calculo
tedrico, es decir, 6 K. De esta manera, la figura IV.2 muestra la evolucion de las temperaturas
en el inicio de la prueba:
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Inicio de la primera prueba
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Figura IV.2. Evolucion de las temperaturas en el inicio.

Como se puede observar en la figura 1V.2, la diferencia entre la temperatura de entrada en el
evaporado y la temperatura de evaporacion es de 12 K, aproximadamente, en comparacion
con el valor de 0,39 K obtenido durante los calculos tedricos (tabla 11l.11). En efecto, las
pérdidas de carga correspondientes son de 1 bar aproximadamente, probablemente causadas
a la disposicién del nuevo evaporador, debido a que las pérdidas de carga en los codos
aumentan considerablemente el valor de las pérdidas de carga totales.

A continuacion, la valvula de expansién ha sido cerrada progresivamente a partir del segundo
2000. Por consiguiente, el sobrecalentamiento comienza a descender y la temperatura de
evaporacién asciende hasta llegar a un valor de entre -5 y 0 °C aproximadamente. Incluso si el
valor de este sobrecalentamiento, definido como la diferencia entre la temperatura en la
salida del evaporador y la temperatura de saturacién, es muy elevado (del orden de 25 K), una
aumentacién de la temperatura de evaporacidon equivale a un ascenso en la eficiencia del
evaporador. Consecuentemente, este primer punto de funcionamiento ha sido elegido para
esta primera prueba.

Ademas, a esta apertura de la valvula le corresponde un caudal masico de R134a de 3,5 g/s, un
valor demasiado elevado (aproximadamente 3 veces mas importante) en comparacion con el
valor calculado tedricamente, y aunque este valor satisface las conclusiones del antiguo
estudiante en practicas [1], sigue siendo demasiado elevado. No obstante, se continuara la
prueba con el fin de interpretar los resultados.

En cuanto a las presiones, la presién en la entrada del compresor alcanza 2,5 bar, valor que
corresponde con los resultados tedricos, pero el valor de alta presién tiene un valor mas
elevado, del orden de 15 bar. Esto puede ser debido a una ligera sobrecarga del circuito con
fluido refrigerante, es decir, el compresor trabaja por encima de sus posibilidades. Se ha
comprobado de esta forma que la corriente eléctrica del compresor medida (0,92 A) supera su
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valor de corriente nominal (0,84 A). Aun asi, estas tres medidas de presiones y caudal seran
mostradas en /la figura IV.3:

Presiones y caudal
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Figura IV.3. Evolucion de las temperaturas y del caudal en el inicio de la primera prueba.

En conclusion, la evolucidon de las temperaturas, de las presiones y de los caudales seran
analizados a partir del instante donde éstos se estabilizan, es decir, para un tiempo superior a
2000 segundos en la figura IV.3 y la figura IV.4. En cuanto a la evolucidn de las temperaturas,
la primera serie de pruebas podra ser realizada. De este modo, la figura IV.4 muestra esta
evolucidn, particularmente la temperatura del depdsito de agua en morado:
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Figura IV.4. Evolucion de las temperaturas de la primera prueba.
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En esta figura IV.4, se puede observar que la temperatura del depdsito de agua, inicialmente a
28 °C, alcanza una temperatura de 6 °C en un tiempo de 1 hora. No obstante, esta temperatura
inicial del agua es anormal, ya que las medidas se han realizado en verano, ya que
normalmente la temperatura de agua de un circuito doméstico es de 18 °C. Por otra parte, esta
evolucidn de la temperatura del agua tendra una influencia en la eficiencia del evaporador, es
decir, la eficiencia disminuira con la temperatura del depdsito y por consiguiente refrigerar el
agua sera mas dificil, debido a su relacién con la temperatura de evaporacién.

Finalmente, como se ha comentado precedentemente, cabe afiadir que esta primera serie de
ensayos se ha realizado con una ligera sobrecarga de fluido refrigerante. El calculo tedrico era
de 50 g, pero probablemente se haya introducido una cantidad superior, y el compresor se ha
interrumpido al llegar a una temperatura de salida demasiado elevada. Por lo que el circuito
volverd a ser vaciado, puesto en vacio y recargado con una masa de 50 gramos.
Consecuentemente, a continuacidon se mostraran los resultados de la segunda y tercera serie
de pruebas.

No obstante, los resultados obtenidos de esta primera serie también serdan comentados e
interpretados en las conclusiones de la seccidn IV.3.

En cuanto a la segunda serie de medidas, cabe comentar que se ha utilizado la misma apertura
de la valvula que durante el primer ensayo (del 70 %), por lo que la temperatura desciende
rapidamente desde el principio. No obstante, en la figura IV.5 se muestra a partir de t = 3000 s
debido a que anteriormente se estaba realizando la puesta en vacio.

De este modo, la figura IV.5 muestra la evolucidn de las temperaturas:
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Figura IV.5. Evolucion de las temperaturas de la sequnda prueba.
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En esta segunda prueba, se alcanza la temperatura deseada en 600 segundos, es decir, 10
minutos. Como se puede observar en la figura IV.5, la temperatura del depdsito desciende de
25 °C hasta llegar al objetivo deseado (curva azul claro). Ademas, cabe destacar que se ha
conseguido regular el valor del sobrecalentamiento entre los 10 y 15 K, un valor cercano al
valor fijado era de 6 K, y un subenfriamiento entre 2 y 8 K, para un valor tedrico fijado de 5 K.
Finalmente, en cuanto a la temperatura de evaporacion, ésta oscila entre -10 y -5 °C, tal y
como se esperaba.

Por otra parte, en cuanto al caudal del fluido refrigerante y a las dos presiones, la figura IV.6
muestra la evolucion de estos parametros con el transcurso del tiempo:
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Figura IV.6. Evolucion de las presiones y del caudal de la sequnda prueba.

Como se puede observar en esta segunda prueba, la presién en la salida del compresor ya
obtiene un valor mas acorde con el redimensionado y con las caracteristicas del compresor, de
10 bar aproximadamente, del mismo modo que para la presidn en la aspiracién, con un valor
de 2 bar aproximadamente. En cuando al caudal masico del R134a, éste varia entre 0,5y 1,75
g/s, con un valor medio de 1,2 g/s, tal y como se habia calculado en el redimensionado.

En conclusidn, se ha obtenido la temperatura deseada en un tiempo relativamente corto, con
unos resultados muy cercanos a los esperados. No obstante, esta segunda prueba se ha
realizado con un volumen de un depdsito de agua inferior al establecido, por lo que es
razonable ese periodo de tiempo tan corto. Consecuentemente, una tercera serie de ensayos
serd realizada con un volumen mas realista.
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Por consiguiente, para esta tercera prueba se ha modificado la apertura de la vélvula de
expansién y el volumen del depdsito de agua, de 1 L. Consecuentemente, la evolucién de la
temperatura sera diferente, tal y como muestra /a figura IV.8:

Evolucion de las temperaturas
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Figura IV.7. Evolucion de las temperaturas de la tercera prueba.

Como se muestra en la figura IV.7, la temperatura de 1 °C se alcanza en poco mas de media
hora y este resultado es mas real que el mostrado durante la segunda prueba. Cabe destacar
que al principio la apertura de la valvula era del 50 %, por eso hay un sobrecalentamiento tan
elevado, una temperatura de evaporacion de -20 °C, un caudal de 1 g/s y unas presiones de 1,5
y 5 bar, respectivamente.

No obstante, en el instante t = 1000 s, aproximadamente, se ha abierto la valvula hasta un 70
%, por lo que el caudal ha aumentado hasta 1,4 g/s y las presiones se han equilibrado (2 'y 8
bar, respectivamente), el sobrecalentamiento ha disminuido hasta 20 K (un valor
excesivamente elevado) y la temperatura de evaporacion ha aumentado hasta -10 °C
aproximadamente. De este modo, en la figura IV.8 se puede observar esta variacion en la
apertura de la valvula en este instante intermedio:
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Presiones y caudal
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Figura 1V.8 Evolucion de las presiones y del caudal de la tercera prueba.

IV.3. Conclusiones

En este apartado, se mostraran la interpretacién de los resultados de las tres series de
pruebas. Aunque la primera serie difiere de las dos ultimas, es interesante conocer algunos de
los valores encontrados.

En cuanto a esta primera serie de ensayos, no se ha alcanzado la temperatura deseada vy el
tiempo de la prueba ha sido demasiado elevado, de mas de una hora, por lo que se ha
producido un sobrecalentamiento en el compresor, alcanzando una temperatura de 90 °C en
su salida, y se ha detenido. Esto es debido a una sobrecarga de fluido refrigerante y se debe
evitar ya que el compresor podria resultar inservible.

Se puede retener que el caudal masico es de 3,5 g/s y que la temperatura del agua del
depdsito obtenida es de 6 °C. De todas formas, se han tratado los datos obtenidos en Matlab
con el propdsito de verificar las hipétesis realizadas inicialmente en los modelos del compresor
y del evaporador, para finalmente calcular y comparar algunos parametros importantes, tales
que el COP, potencias, rendimiento isentrdpico y volumétrico y coeficiente politrépico.

En cuanto al valor del COP, el valor medio de este parametro durante el descenso de la
temperatura del depdsito es de 2,5 aproximadamente, un valor superior al teérico. Ademas,
durante el enfriamiento del agua varia entre 0,92 y 3,3, valores muy cercanos a los resultados
encontrados en la literatura durante el estudio bibliografico de los sistemas de refrigeracién de
baja potencia, en la seccion 1.2. Ademas, la potencia del evaporador varia entre 45y 130 W,
del mismo orden de magnitud que la capacidad obtenida tedricamente en el redimensionado
de éste gracias al modelo del compresor.

En relacion al rendimiento volumétrico del compresor, su valor estd comprendido entre un 29
% y un 57 %, valores inferiores a los supuestos tedricamente. Consecuentemente, el modelo
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sobreestima este parametro. En cuanto al rendimiento isentrépico, el valor es 72 %, inferior al
del cdlculo tedrico, pero realmente aproximado.

Por otra parte, los valores del coeficiente politrépico y del indice de volumen muerto han sido
determinados para compararlos con los introducidos inicialmente, para poder verificar que la
hipdtesis es correcta. Por un lado, el coeficiente politrépico toma valores comprendidos entre
0,93y 1,01 y su valor introducido era de 1,15; por otro lado, el indice de volumen muerto toma
valores comprendidos entre 6,2 y 11,1 %, cuando su valor supuesto valor era del 7,5 %. En
conclusién, esto demuestra que el modelo mas realista realizado para el compresor es
completamente coherente, debido a la similitud de valores obtenidos en comparacién con los
tedricos, salvo para el rendimiento volumétrico.

Finalmente, en cuanto a la dependencia de los diferentes parametros, serd interesante de
establecer una relacion entre ellos. De esta forma, la figura IV.9 muestra la relacién entre la
temperatura de saturacion y la eficiencia del evaporador:
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Figura IV.9. Dependencia entre la temperatura y la eficiencia del evaporador.

Aunque se puede observar que la eficiencia aumenta con la temperatura de saturacion, se
debe tener en cuenta de la influencia de la temperatura de entrada del agua en el evaporador.
Por ejemplo, en el instante t = 2000 s, la temperatura del depésito es de 25 °C, por lo cual la
eficiencia es muy reducida, pero cuando esta temperatura desciende, la diferencia entre esta 'y
la temperatura de saturacién es menor, y por consiguiente, la eficiencia aumenta.

Finalmente, en cuanto al compresor, el coeficiente politrdpico aumenta ligeramente cuando el
indice de compresion disminuye, al igual que para el rendimiento volumétrico, pero mas
marcado, tal y como /la figura IV.10 muestra:
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Variation du coefficient polytropique
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Figura 1V.10. Dependencia de los pardmetros del compresor.

En cuanto a la segunda serie de ensayos, los resultados obtenidos para la misma apertura de la
valvula son muy optimistas, particularmente debido a que se ha alcanzado la temperatura
deseada en 10 minutos y se han obtenido unos valores experimentales muy cercanos a los
tedricos, por lo que se puede concluir que las hipdtesis supuestas en el modelo efectuado en
Matlab son totalmente correctas.

Por un lado, los valores del caudal masico (1,2 g/s), de las presiones (10 y 2 bar
respectivamente), de la evolucién de las temperaturas, del sobrecalentamiento (entre 10 y 15
K) y del subenfriamiento (entre 2 y 8 K) son totalmente satisfactorios. Y por otro lado, los
parametros calculados para el compresor de la misma forma que en la primera prueba (COP,
rendimiento volumétrico e isentrdpico, coeficiente politrépico, y potencias) son del mismo
orden de magnitud.

No obstante, el tiempo de obtencién es demasiado optimista debido al volumen del depésito
utilizado, ya que sera mas facil enfriar una cantidad de agua menor.

Finalmente, en cuanto a la tercera prueba experimental, esta muestra un comportamiento
mucho mas realista de la instalacién, con un tiempo de obtencion de la temperatura de 30
minutos aproximadamente.

Ademas, en esta ultima serie se ha demostrado que la apertura de la vdlvula debe ser de 50 y
el 70 %, ya que una apertura menor no enfriaria el agua debido a un sobrecalentamiento
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demasiado elevado y una temperatura de evaporacion muy reducida, y una apertura mayor
provocaria un equilibrio entre las presiones, por lo que la temperatura de evaporacién seria
demasiado elevada.

Por otro lado, del mismo modo que con la segunda, se han obtenido resultados similares a la
primera en cuanto a calculo de pardmetros, que no se nombraran de nuevo por el riesgo de
ser repetitivo.

Ademads, cabe afadir que el desarrollo del tercer ensayo se puede observar los siguientes
hechos: |la potencia eléctrica consumida por el compresor se mantiene constante durante todo
el proceso, ya que su corriente no varia de los 0,82 A. Ademas, como se puede observar, el
indice de compresion es menor al principio (consecuentemente es en este periodo de tiempo
donde el rendimiento volumétrico es mas elevado, tal y como se muestra en la figura IV.10).
Esto significa que la potencia fria hacia el fluido es mayor cuando éste se encuentra a 20 °C que
al final cuando se encuentra en los alrededores de 5 °C, donde el indice de compresion es mas
elevado y por tanto el rendimiento volumétrico menor. En conclusién, esto se traduce en que
el compresor es mas eficaz en el inicio (debido a las caracteristicas comentadas de la potencia
eléctrica, potencia fria, indice de compresidn y rendimiento volumétrico) que en el final del
proceso de refrigeracion.

Finalmente, tanto la segunda como la tercera serie de ensayos sufren unas pérdidas de carga
demasiado elevadas, de 10 K, que corresponden a 0,8 bar en presidn. Este valor es 30 veces
mas grande que el calculado tedricamente (28,7 mbar), pero es la mitad del valor encontrado
en 2013 (1,5 bar). De este modo, se puede concluir que si la disposicién del evaporador fuera
distinta, es decir, sin codos, las pérdidas de carga serian menores y se podria obtener la
temperatura final deseada en un tiempo inferior al de 1 hora. Cabe comentar que estas
pérdidas podrian deberse a alguna mala soldadura o a algun orificio, pero esto no se puede
verificar.
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V. MODELIZACION DINAMICA

En esta quinta seccidn de la Memoria, se utilizardn las ecuaciones necesarias para la
caracterizacion matematica de un modelo en régimen transitorio, presentadas en la seccion
I1.4. Consecuentemente, se presentard el modelo, se definiran las nuevas variables y el proceso
de determinacion del caudal masico de la instalacién, y finalmente se interpretaran los
resultados de las simulaciones del estudio paramétrico.

V.1. Presentacion del modelo

Con el objetivo de construir un modelo en régimen transitorio capaz de simular el rendimiento
tedrico del circuito de refrigeracién, el programa EES (Equation Engineering Solver) sera
utilizado.

Este modelo se basa en la integracion explicita temporal de las ecuaciones de conservacion de
la masa, de la energia y de la ecuacién del balance de la cantidad de movimiento [21, 30, 44],
definidas para cada elemento del circuito, e introducidas en la seccion 1.4. Por consiguiente,
las ecuaciones caracteristicas de cada dispositivo estaran conectadas entre si, es decir, tendran
una relacion. No obstante, el modelo construido se limita a la zona donde la refrigeracion del
agua tendra lugar, es decir, en el evaporador.

Asimismo, como se ha introducido en la seccidn 1.4 anteriormente, sera necesario presentar la
nocién del concepto “nodo”. Si un elemento del circuito tiene un nodo, solamente habra una
ecuacion en un lugar de ese elemento que lo caracterice o lo defina. Consecuentemente, sera
necesario escribir al menos una ecuacién para cada dispositivo del circuito con el objetivo de
realizar un modelo lo mas acorde posible con la realidad. Finalmente, se formulard una
ecuacion de conservacion de la energia para el agua (mas bien, para el depdsito del agua), y se
deberd tener en cuenta la inercia de los fluidos. En resumen, en adelante los objetivos seran
los siguientes:

- Escribir las ecuaciones para todos los elementos.
o Para el evaporador: Ecuacidn de la energia y de conservacion de la masa.
o Valvula de expansidn: calculo del caudal masico, con un balance de masa junto
al compresor.
o Compresor: calculo del caudal a partir de sus caracteristicas.
- ARadir dos ecuaciones para el agua, debido a que comprende dos sistemas :
o Maquina frigorifica: a nivel del evaporador.
o Ciclo del agua en el depésito: evolucion de las temperaturas.

Finalmente, las propiedades termodinamicas del fluido refrigerantes han sido calculadas
gracias a una interpolacion linear [44] a partir de una tabla generada por el programa EES,
denominada “P_rho_u.lkt".
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V.2. Consideracion de los nuevos parametros

En primer lugar, se introducirdan los valores constantes por un lado, determinados
anteriormente en el redimensionado de la seccion I, y por otro lado, a partir de un célculo
simple.

Para ello, la seccidn transversal en la vélvula de expansién sera calculada a partir la expresion
11.81, y serd dentro del programa en EES donde se haga variar el porcentaje de apertura de
ésta, mostrado posteriormente en el estudio paramétrico. A continuacién, se calculara el
volumen del nuevo evaporador y el caudal volumétrico del compresor, con las ecuaciones V.1
y V.2:

d;? 4-1073)2
Vew = nfLev = n% 1,31 =1,65-10"> m3 (v.1)
) N 3000 m3
Veomp = Veit i 2,82-107° "0 = 1,41-107% -~ (V.2)

Posteriormente, la ecuacion V.3 proporciona el valor de la capacidad calorifica de la pared
interior del nuevo evaporador:

10-332 _ (4. 10-3\2
(6-107) 4(4 10 )1,31-385=71 J/K v-3)

Por otro lado, un tiempo maximo de 2000 segundos ha sido fijado, ya que el objetivo fijado es
de enfriar el agua correctamente en un periodo de tiempo de aproximadamente 30 minutos,
con un paso de tiempo para las iteraciones en EES de 1 segundo. Conjuntamente, la presién de
condensacion ha sido fijada con el mismo valor determinado por el calculo teérico en el
redimensionado. Del mismo modo, los valores del titulo en vapor inicial en la entrada del
evaporador y de la temperatura inicial de pared del mismo han sido fijados, y ésta ultima ha
sido supuesta igual a la temperatura inicial de entrada del agua en el evaporador [1].
Finalmente, el valor inicial para la presién de evaporacién es un valor mas elevado, de 5 bar
aproximadamente, ya que ésta descenderd hasta la obtencién de una temperatura final del
agua de 1 °C. En resumen, toda esta informacién sera mostrada en el Anexo B.2.
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V.3. Determinacion del caudal masico

Después de la caracterizacién matemadtica del compresor y de la valvula de expansion
presentada en la seccion 1.4, se programara un método de determinacién del caudal mdsico
del fluido refrigerante gracias a EES. Asimismo, cabe comentar que la cantidad de carga de
fluido refrigerante en el evaporador es un factor que tendra una influencia importante en el
comportamiento a tiempo constante y no linear del sistema [16].

De este modo, se puede constatar que el caudal masico en la entrada de la valvula de
expansion (punto 4) no serd el mismo que en su salida (punto 5). Ademas, se conoce que el
caudal masico en este punto 4 es el mismo que el de la salida del compresor (punto 2), y que el
caudal del punto 5 es el mismo que el de la entrada del compresor (punto 1).

Consecuentemente, se ha considerado un sistema formado por el compresor y la valvula de
expansion, caracterizado por la ecuaciéon de conservacion de la masa, definida en la féormula
11.59. De este modo, el programa define como caudal mdsico de la instalacidn en funcién de
esta ecuacion:

En primer lugar, siempre teniendo en cuenta que el cdlculo se realizada para cada paso de
tiempo, si el caudal masico calculado para el compresor (ecuacion 11.79) es superior al caudal
masico saliente por la valvula de expansidn (ecuacion 11.80), el resultado de la formula 11.59 es
negativo. En otras palabras, la masa de fluido refrigerante en el evaporador (nudo) disminuye
en funcién del tiempo. Por otra parte, si la energia interna es constante, habra una
disminucién de la presién, que producirda un aumento del caudal masico procedente de la
valvula de expansién y consecuentemente la presion volvera a ascender, ya que el efecto sera
inverso. En conclusidn, el punto de funcionamiento se alcanzard cuando el caudal de la valvula
y el del compresor se equilibren.

Si se produce el caso inverso, el caudal masico procedente de la valvula de expansion es
superior al del compresor, el evaporador estard completamente saturado. Consecuentemente,
la densidad en la salida de éste sera igual a la densidad en estado liquido, por lo que el
compresor aspirara fluido en fase liquida. Por esta razén, se ha considerado la hipdtesis de
saturacidn en fase vapor en la entrada del compresor.

En conclusion, el caudal méasico de la instalacion (m) se programara en funcidon del caudal
masico en el compresor y en la valvula de expansién. En primer lugar, si el caudal de la valvula
es inferior al del compresor, el programara tomara el caudal de la valvula como caudal de la
instalacion. En segundo lugar, el mismo procedimiento si los caudales son iguales. No
obstante, en tercer lugar, si el caudal de la valvula es superior al del compresor, el caudal
resultante seria el del compresor. En resumen, este proceso se podra observar en la
programacion con EES en el Anexo B.2.
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V.4. Estudio paramétrico.

Consecuentemente, los resultados obtenidos con la simulaciéon de este modelo en régimen
transitorio deberan ser confrontados posteriormente con los resultados obtenidos
experimentalmente, con el objetivo de que la diferencia entre ellos no relativamente cercana
para poder validar este modelo dinamico. De este modo, después de esta comparacion, la
validacién del modelo en régimen transitorio podra certificar la correcta escritura de las
ecuaciones que representan los fendmenos fisicos y de transferencia térmica simulados,
teniendo en cuenta las aproximaciones y las hipdtesis consideradas. Sin embargo, si los
resultados obtenidos en la simulaciéon no corresponden con los experimentales, este modelo
no se podrd validar y por lo tanto, se requerird una posterior modificacion y mejora.

De este modo, una primera simulaciéon con regulacion todo o nada ha sido ejecutada. Esta
regulacién interrumpe el compresor cuando el objetivo es alcanzado, es decir cuando la
temperatura del depdsito de agua es de 1 °C. De este modo, los resultados obtenidos se
pueden observar en la figura V.1:
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Figura V.1. Resultados de la simulacion del modelo dindmico con requlacidn.
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Como se puede observar, la temperatura del agua inicialmente es la temperatura ambiente, y
alcanza el objetivo fijado en 1600 s, es decir, 25 minutos aproximadamente, satisfaciendo asi
las condiciones de tiempo. Cabe destacar que la apertura de la valvula para la simulacién ha
sido fijada como la misma que encontrada experimentalmente, es decir, del 70 %, y que el
caudal masico del fluido refrigerante varia entre 1y 2 g/s, valores correspondientes a los del
redimensionado tedrico. Finalmente, el valor obtenido al final de la simulacion es de 1,17 g/s,
cuando el tedrico era de 1,15 g/s y el valor medio obtenido experimentalmente era de 1,2 g/s.
Ademas, la presién de evaporacién varia hasta alcanzar un valor de 2,17 bar, valor muy
cercano al del redimensionado (2,18 bar) y al obtenido experimentalmente (2,15 bar).
Finalmente, la hipdtesis de mantener la presion de condensacion a 10,93 bar puede
considerarse correcta debido a que los resultados experimentales proporcionan un valor muy
cercano (10 bar para la segunda prueba y 8 para la tercera).

No obstante, se puede observar una evolucion casi lineal de las temperaturas, debido a la
simplicidad del modelo construido, es decir, a causa de las aproximaciones e hipdtesis
consideradas, particularmente en cuanto a los coeficientes de transferencia térmica
constantes para el R134a y para el agua. Aun asi, este modelo en régimen transitorio ofrece
una idea general de la evolucion de las temperaturas y del funcionamiento simulado del
evaporador.

Finalmente, aunque haya sido realizable obtener una temperatura del agua del depdsito a 1 °C
en menos de media hora, habrda que tener en cuenta también la dependencia entre la
temperatura de evaporacién y la potencia térmica en el evaporador. En otras palabras, cuando
la temperatura de saturacién disminuye, la potencia intercambiada se reducira, por lo que serd
mds complicado enfriar el agua y alcanzar el objetivo, y por consiguiente, el periodo de tiempo
serd mas elevado que el obtenido durante esta simulacién. No obstante, esta dependencia
entre la potencia y la temperatura de saturacion no se ha tenido en cuenta, por lo tanto esto
podria justificar la diferencia entre estos resultados obtenidos durante la simulacién con los
resultados obtenidos durante la tercera prueba de ensayos. En conclusion, la diferencia entre
ambas ha sido de 5 minutos, por lo que se puede considerar que esta simulacién es vdélida.

Por otro lado, después de haber realizado las medidas experimentales, los nuevos datos
encontrados se utilizaran para efectuar una segunda simulacion, especialmente en cuanto al
rendimiento volumétrico del compresor, con el objetivo de observar varias simulaciones del
modelo transitorio con distintos valores para los pardmetros. De esta forma, la figura V.2
muestra la evolucién de las temperaturas y del caudal masico con un rendimiento volumétrico
reducido del 77 % al 57 %:
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Figura V.2. Sequnda simulacion con modificacion del rendimiento volumétrico.

Esta figura V.2 muestra que el tiempo de obtencion de la temperatura deseada es mas
elevado, debido al efecto de la reduccidon del rendimiento volumétrico del compresor en
comparacién con la figura V.1. Este periodo de tiempo ha aumentado en casi 10 minutos, por
lo tanto este parametro tiene una cierta influencia en la simulacién. Esta segunda simulacion
corresponde totalmente con la tercera prueba de ensayos experimentales, solo con una
diferencia de tiempo menor a 3 minutos, con el mismo orden de magnitud para la presion de
evaporacion, y caudal masico que experimentalmente.

Finalmente, se ha hecho una modificacién en la cantidad de masa de agua a enfriar para poder
simular los resultados de la segunda prueba experimental y poder finalmente tener la
evidencia de que la construccion de este modelo es correcta. Aunque esta cantidad de agua no
serd considerada en una aplicacién real, esto permitird concluir si el modelo es valido. De este
modo, la figura V.3 muestra la tercera simulacién con un rendimiento volumétrico del 57 % y
una masa de agua de 0,5 kg:
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Figura V.3. Tercera simulacion con modificacion de la cantidad de agua a enfriar.

En resumen, la figura V.3 muestra los mismos valores de caudal y presiéon que anteriormente,
y el objetivo es alcanzado en el mismo tiempo que los resultados experimentales de la segunda
prueba, de 10 minutos aproximadamente. Consecuentemente, el modelo en régimen
transitorio del funcionamiento del sistema de refrigeracién construido puede considerarse
valido.

V.5. Conclusiones

Después de haber comparado los resultados experimentales con la simulacion en régimen
transitorio, se ha sido podido concluir que la construccion matematica de este modelo es
totalmente valida, ya que predice el caudal masico de la instalacion y el tiempo de obtencidn
de la temperatura deseada, tal y como se muestra en el estudio paramétrico precedente.

Cabe destacar que tanto la segunda vy la tercera simulacidn ofrecen una diferencia de tiempos
muy reducida en comparacién con los resultados experimentales. Para ello, se ha debido
modificar el valor del rendimiento volumétrico para poder obtener una simulacién mas
precisa. Consecuentemente, gracias a los valores calculados experimentalmente, en los cuales
el rendimiento volumétrico del compresor estaba comprendido entre un 30 y un 60 %
aproximadamente, se ha modificado el programa en EES para obtener el resultado deseado.
Esta primera simulacion era demasiado optimista en cuanto a tiempo de obtencién del

71



objetivo, pero de todas formas ofrecia una idea general de la evolucién de los pardmetros mas
importantes: caudal masico, temperatura del agua en la salida y entrada del evaporador,
temperatura de saturacién, y la temperatura de saturacién de pared.

No obstante, este modelo utiliza una serie de valores constantes que constituyen grandes
aproximaciones. En otras palabras, el coeficiente de intercambio de calor para el interior del
tubo por donde circula el R134a o el agua se han supuesto constantes para toda la longitud del
evaporador, cuando esto no es cierto, ya que varian en funcidon del titulo de vapor, es decir, de
la seccién del evaporador y de la temperatura de ambos. Por otra parte, aunque el
rendimiento volumétrico y la temperatura de condensacién modifican su valor en funciéon del
tiempo, también se han supuesto constantes.

Consecuentemente, con el fin de realizar un modelo mds coherente con la realidad, algunas
modificaciones deberian ser efectuadas, las cuales serdn expuestas en la conclusion final de
este proyecto como posibles vias de continuidad en la seccion VI.2.
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VI. CONCLUSIONES

A modo de recapitulacion de todo el proyecto, esta sexta secciéon presentaran las conclusiones
a las que se han llegado, en términos de proyecto y también las conclusiones a nivel personal,
después de su redaccion y de su realizacidon durante las practicas de investigacion en la
empresa.

Asimismo, se propondran las posibles vias de continuidad de este proyecto, tanto a nivel de
aplicacion del sistema de refrigeracion en el uso doméstico como a nivel de reconstruccién del
modelo dindmico para otros circuitos frigorificos.

VI.1. Conclusiones sobre el proyecto

En el sector o dmbito de las mdquinas frigorificas de baja potencia, un circuito de refrigeracion
para el enfriamiento del agua para su uso doméstico ha sido disefiado, construido y probado.

En primer lugar, el principal objetivo era efectuar un redimensionado del circuito frigorifico,
estableciendo los modelos mas coherentes con la realidad a nivel del compresor y del
evaporador con el fin de poder simular correctamente el comportamiento del ciclo
caracteristico del circuito en régimen transitorio.

De este modo, desde el punto de vista experimental se puede concluir que los resultados
obtenidos son totalmente satisfactorios, no solamente por la obtencidn de la temperatura del
agua a 1 °C en el tiempo requerido, sino que también en relacién a la busqueda y construccion
de un modelo mas realista y potente del compresor. Asimismo, el orden de magnitud del
coeficiente politrépico, del rendimiento isentrépico y del indice de volumen muerto obtenidos
experimentalmente es muy cercano a los valores fijados con las hipdtesis consideradas
inicialmente. Ademas, el orden de magnitud del COP obtenido es muy satisfactorio, y 2 veces
mas elevado que el ofrecido por la instalacion en el afio 2013 [1], de igual modo que con la
eficiencia del nuevo evaporador. No obstante, el modelo de redimensionado sobreestima el
rendimiento volumétrico del compresor de 10 a 20 %, por lo que la simulacién en régimen
transitorio ha sido modificada.

En conclusiéon, aunque se puede afirmar que el interés energético de este circuito frigorifico de
baja potencia ha sido demostrado, las perspectivas de mejora de este estudio siguen
presentes, particularmente en la obtencion de un COP mas elevado y del orden de magnitud
de los estudios mas recientes en sistemas de refrigeracion de baja potencia.

VI.2. Vias de continuidad

En cuanto a las posibles vias de continuidad, se tendra en cuenta la aplicacién del sistema de
refrigeracién para uso doméstico, asi como la mejora del modelo dindmico.
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En relacidn a la aplicacion, este sistema se puede aplicar en los hogares para enfriar el agua sin
necesidad de la utilizacién de una nevera debido a su menor consumo eléctrico y a unas
dimensiones reducidas, mas aun si cabe con la eliminacién de los mandmetros y
caudalimetros, que reducirian considerablemente las condiciones de espacio.

Por una parte, en cuanto al ambito experimental, se ha observado que el compresor utilizado
tarda en alcanzar una temperatura dptima de funcionamiento y que ademas sufre un ligero
sobrecalentamiento si su utilizacién es prolongada. Consecuentemente, en cuanto a
perspectivas de mejora de este circuito, se podria realizar de nuevo un estudio con un
compresor de nueva generacion, que funcione sin aceite, con dimensiones mas reducidas y
qgue carezca de los problemas provocados en cuanto al sobrecalentamiento. En conclusién,
uno de los compresores que se puede considerar es el compresor Embraco, el cual era el
objeto de estudio inicial de este proyecto.

Por otra parte, el modelo en régimen transitorio sufre aun un cierto nimero de
imperfecciones, por lo que deberd ser mejorado. En primer lugar, se deberd construir un
modelo que tenga en cuenta el condensador, es decir, serd necesario escribir dos ecuaciones a
nivel de este intercambiador, de la misma manera que se ha efectuado para el evaporador.
Ademas, se deberd modificar el programa para que la presion de condensacién y la apertura
de la vélvula sean dos parametros variables en funcidn de otros pardmetros, ya que el calculo
realizado con estos valores constantes, limita la simulaciéon particularmente en la evolucién
real de las temperaturas.

Finalmente, aunque el modelo se haya validado, los modelos de cdlculo de los coeficientes de
intercambio de calor para el proceso de condensacién y de evaporacién, presentados en la
seccion 11.3.4, deberan ser integrados en la construccion del modelo en régimen transitorio, ya
que la utilizacidn de valores constantes induce un error que no se puede despreciar. De este
modo, estos coeficientes locales seran determinados dentro del propio modelo con el objetivo
de ofrecer una evolucién de la temperatura del fluido refrigerante y del fluido secundario en el
evaporador mas coherente con la realidad y obtener asi un modelo mucho mas potente.

V.3. Conclusiones personales

Con la realizacién de este proyecto se han podido poner en practica todos los conocimientos
adquiridos a lo largo de los cuatro afios de estudio de la carrera, tanto en la Universitat Jaume |
como en estos dos ultimos afios en el Departamento de Ingenieria Energética y Medio
Ambiente de una gran escuela de ingenieros como lo es el INSA de Lyon, esenciales para
comprender los conceptos e ideas desarrolladas durante estos cinco meses.

Por una parte, ha supuesto un gran aprendizaje en temas de energia absolutamente
interesantes para futuras investigaciones, tanto a nivel de los ciclos de vapor-compresion y de
sistemas de refrigeracion como por la puesta en practica de los conocimientos tedricos
logrados en Francia y en el grupo de investigacién ISTENER en la Universitat Jaume |, esenciales
para llevar a cabo todo lo requerido.
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Por otra parte, se ha conseguido profundizar en la utilizacién de instrumentos de
programacion habitualmente manejados en el ambito de la ingenieria por su gran capacidad
de adaptacién como por su gran utilidad. De este modo, se han mejorado los conocimientos
tanto en los programas ya conocidos (Matlab y Excel) como en los nuevos programas utilizados
(Refprop, EES, CoolPack y LabView).

En cuanto a la investigacidn, no ha sido el primer acercamiento en el sector de la investigacion
por lo comentado anteriormente, pero si que lo ha sido a nivel de autonomia en cuanto a nivel
de busqueda en la literatura como a nivel técnico de la instalacién, resolviendo personalmente
los problemas planteados durante el desarrollo del proyecto, asi como también con la ayuda
de otros trabajadores de la empresa, ya sean técnicos, doctores, secretarios o estudiantes en
practicas como en mi caso.

Finalmente, cabe destacar que las practicas en el Departamento de Ingenieria Energética y
Medio Ambiente estan constituidas por dos tipos de actividades: las practicas de investigacion
y las de empresa, por lo que después de realizar las practicas de empresa en el futuro, se
podra considerarla posibilidad de seguir con éstas, o considerar de nuevo la opcidn de la
investigacion.
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A. ESTUDIO DE LA INSTALACION INICIAL

En primer lugar, antes del disefio de la nueva instalacién frigorifica, se realizé6 un estudio
tedrico, a nivel de pérdidas de carga, y experimental, para observar el comportamiento y la
evolucidn de la temperatura, del circuito de refrigeracion inicial.

Los ensayos experimentales fueron realizados con la instalacidn inicial, es decir, antes del
redimensionado del evaporador y del remplazamiento de los elementos dafiados, tales como
el compresor Embraco y la vélvula de expansion.

Consecuentemente, se mostraran los resultados experimentales a partir de los que se dedujo
gue el compresor no funcionaba correctamente, y que la valvula de expansién no tenia
autoridad en la instalacién, es decir, que no era capaz de regular el caudal masico del fluido
refrigerante y de aumentar o reducir el indice de compresion de la instalacién.

A.1. Calculo de las pérdidas de carga

Utilizando el modelo de calculo de pérdidas de presion para flujo bifdsico presentado en la
seccion 11.3.1.2 de la Memoria, el cdlculo ha determinado unas pérdidas de carga tedricas de
0,06 bar y 0,08 bar para los valores de temperatura de evaporacion de - de -2 °C et -8 °C,
respectivamente. Estos valores son mads realistas y mas proximos a los valores encontrados
experimentalmente el afio 2013 y aunque ofrecen una idea mas aproximada, son 10 veces
menores que los resultados experimentales del mismo afio.

Por consiguiente, como las pérdidas de carga experimentales son superiores a las tedricas, a lo
largo del evaporador se podrdn encontrar pérdidas de carga singulares causadas por una
soldadura realizada incorrectamente para la unién de los conductos del circuito o a algun
orificio, que hacen aumentar las pérdidas de carga totales.

A.2. Resultados experimentales

La primera serie de medidas experimentales tiene como objetivo verificar que la instalacién
funciona correctamente. De este modo todos los elementos del circuito adn eran el compresor
Embraco, la primera valvula de expansién y el evaporador inicial.

De este modo, la evolucién de las pérdidas de carga en el evaporador ha sido reproducida con
el objetivo de observar si las pérdidas presentes tienen el mismo orden de magnitud que las
encontradas el afio 2013, para la misma configuracion del circuito. A continuacion la figura A.1
muestra la diferencia entre las pérdidas de carga en el evaporador entre esos dos instantes de
tiempo:
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Figura A.1. Comparacion de las pérdidas de carga en el evaporador entre 2013 y 2015.

Esta figura A.1 confirma la hipdtesis de que las pérdidas de carga estan presentes, aln con una
magnitud mas elevada que anteriormente.

Ademas, se ha comprobado que la temperatura en la entrada y en la salida del evaporador son
superiores a la temperatura de saturacién. Esto significa que existe un sobrecalentamiento
constante, es decir, que todos los puntos del ciclo frigorifico estan situados a la derecha de la
curva de saturacion. En otras palabras, todos los puntos estan en fase vapor, incluso si se hace
variar la potencia del compresor o la apertura de la valvula de expansion.

A propésito de esta vdlvula, no se observa un indice de compresién elevado y un caudal
minimo cuando estd casi cerrada, ni viceversa. Consecuentemente, este dispositivo no es
capaz de crear una variacidn entre las presiones del circuito ni de hacer variar el caudal por lo
que se ha concluido que esta dafado. En efecto, la varilla de esta valvula ha sido fracturada
probablemente a causa de la interrupcién de utilizacion de la instalacion durante 2 afios,
hecho que ha originado oxidacidn, particularmente en la entrada de la valvula tal y como se
muestra en la figura A.2:

Figura A.2. Oxidacion en la entrada de la vdlvula de expansion inicial.
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Ademas, la temperatura del agua del depdsito, presentada en la figura A.3, no desciende, sino
todo lo contrario, aumenta y se mantiene constante:
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Figura A.3. Evolucion de la temperatura del agua del depdsito.

Consecuentemente, se ha determinado que existe una averia en el compresor, ya que no es
capaz de aumentar la presion en el fluido refrigerante. La figura A.4 muestra que el indice de
compresion no varia, y que el valor mas elevado es de 1,25 aproximadamente, hecho que
confirma la hipdtesis anterior.

Indice de compresiéon

1,5
w0 L —1 Sl
0,5
0 200 400 600 800
t(s)

Fiqura V.4. Variacion del indice de compresion del compresor Embraco.

Esta averia puede ser debida a varios hechos. Segln el constructor, se recomienda instalar un
filtro secador compatible con el fluido refrigerante R134a para las aplicaciones con
temperaturas de evaporacién reducidas, del orden de -5 °C. Ademas, cabe destacar que la
presion maxima en la salida del compresor no debe ser mayor de 29 bar en condiciones
normales de funcionamiento. No obstante, en las gréficas de 2013 se ha observado que esta
presion ha sido superada en algunos instantes, probablemente a causa de una sobrecarga de
fluido refrigerante del circuito. Consecuentemente, esto podria explicar la averia del
compresor Embraco, ademas de la interrupcion del uso de la instalacién con fluido refrigerante
en el interior, que puede haber favorecido este deterioro.

En conclusidn, este compresor ha sido remplazado por el nuevo compresor con aceite, y la
misma valvula de expansidn ha sido instalada.
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B. CODIGOS

A continuacion se recogerdn los cédigos utilizados en la realizacidn del proyecto: el programa
Matlab para el redimensionado del circuito frigorifico y el calculo de los puntos del ciclo, el
programa EES para la construccién del modelo dindmico, y el programa LabView para la
visualizacién de la adquisicién de datos.

B.1. Cédigo Matlab

B.1.1. Simulacién del compresor y determinacién del ciclo

Programme final pour le dimensionnement de 1'évaporateur
Premiere partie: simulation du compresseur

Deuxieme partie: dimensionnement du condenseur et EVAPORATEUR
22/07/2015

Eduard Garcia Mufioz

o® o o o°

o\

close all
clear all
clc

% SIMULATION DU COMPRESSEUR

o)

% Constantes

N = 3000 ; % tr/min 2 paires de poules f = 50 Hz
tau mort = 0.075 ;

V.c = 2.82e-6 ; % m3

k = 1.15 ; % coefficient polytropique

6

o\°

K
)

T surc_evap =
T sousref = 5
dT air = 15 ;
dT eau = 5 ; % K

P atm = 101.325 ; %kPa

00 e

00~
~

(

=

T air e = 293.15 ; % K

T eau e = 279.15 ; % K

T eau s = 274.15 ;

eff evap = 0.36 ;

eff cond = 0.66 ;

T evap = T _eau e - dT_eau / eff evap ;

T cond = T air e + dT _air / eff cond ;

P evap = refpropm('P','T',T evap,'Q',0,'R134a"); %(K)
P cond = refpropm('P','T',T_cond,'Q',O,'R134a'); % (K)
taux = ( P _cond / P_evap ) ;

Point 6 ( x = 1 et BP).
6 = 0.999 ;

6 = P _evap ; 3% (kPa)

6

6

refpropm('T', 'P',P_6,'0',x 6,'R134a'); % (K)
= refpropm('H','P',P 6,'0"',x 6,'R134a"); % (J/kqg)
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o\°

oint 1, entrée compresseur.

=T 6 + T surc evap ;

= P evap ;

refpropm('H','T',T 1,"'P"',P_1,"'R134a");
1 = refpropm('s','T',T 1,'P',P 1,'R134a"); %(J/kgK)
ro 1 = refpropm('D','T',T 1,'P',P 1,'R134a"); %(J/kgK)

0 o ™A
N = = )
|

% Point 2s, sortie compresseur isentropique

s 2s = s 1 ;

P 2s = P _cond ;

= refpropm('T','P',P 2s,'S",s 2s,'R134a'");
h 2s = refpropm('H','T',T 2s,'P',P 2s,'R134a');

=]
N
0]

|

% Point 2, sortie compresseur polytropique
T2=T1%* (Pcond/ Pevap )"( (k-1) / k) ;
P 2 =P cond ;

h 2 = refpropm('H','T',T 2,'P",P 2,"'R134a");

rg_2 = refpropm('D','T',T 2,'P',P 2,'R134a"); % (J/kgK)

% Point 3, ( x = 0 et HP ).

x 3 =0 ;

P 3 = P cond ;

T 3 = refpropm('T','P',P _3,'0',x 3,'R134a'"); %(K)

h 3 = refpropm('H','P',P 3,'0',x 3,'R134a"); %(J/kqg)
% Point 4, ( aprés sous refroidissement ).

T 4 =T 3 - T sousref ;

P 4 = P cond ;

h 4 = refpropm('H','T',T 4,'P',P 4,'R134a"); %(J/kg)
% Point 5, (apreés deténte isenthalpique théorique).
P 5 =P evap ;

h 5="h4;

T 5 = refpropm('T','P',P _5,'H',h 5,'R134a"); %(K)

x 5 = refpropm('Q',"'P',P_5,"'H',h 5,'R134a"); % (K)
nis=(h2s-h1)/ (h2-h1);

n vol = 1 - tau mort * ( taux”(l/k) - 1) ;
Vp=Vc*N/60;

V. p reel =V p * n vol ;

m p reel =V p reel * ro 1 ;

h L = refpropm('H','P',P _evap,'Q',0, 'R134a') ;

h Vv = refpropm('H','P',P evap, '0',1, 'R134a") ;
hIV=hV-helL;

x s = 0.999 ;

X e =x5;

AX = X s - X e ;

Q p evap = m p reel * Ax * h LV ;

Q pcond =mpreel * (h 2 -hd4) ;

Q pcomp=mpreel * (h 2 -h1) ;

T eaum= (T eaue + T eaus ) / 2 ;

cp_eau = refpropm('C','T',T eau m, 'P',P atm, 'water') ;
mp eau = Q p evap / ( dT_eau * cp _eau ) ;
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B.1.2. Dimensionado del condensador

REDIMENSIONNEMENT
Condenseur
Constantes du condenseur

o o° oo

L cond = 0.66 ; % initial
1 =0.02 ;

h =10.02 ;
dic=0.0024 ;
de c=0.00472 ;

N tubes =1 ;

p_t = 0.009 ;

p_r =p.t;

N R 17

N t = N tubes / N R ;
e cond = 0.0005 ;
p_cond = 1.5e-3;
lambda cond = 16.3 ;

% Calcul du coefficient d'échange coté air

u_vent 1.8 ; % Ventilateur

% Surface condenseur 14*17 cm

S_vent 0.14 * 0.17 ;

ro air e refpropm('D','T', T air e,'P',P atm, 'air.mix') ;
m air vent ro air e * S vent * u vent ;

eps_long
n_long
T p cond
eps_temp
n_ temp

1

=

56 + 273.15 ;
1

’

[

while eps temp >= le-3 || eps_long >= le-3

% R134a
T ce cond =T 2 ;
T cs cond =T 4 ;
Tmccond = (T ce cond + T cs cond ) / 2 ;
T film ¢ = ( T p cond + Tm c cond ) / 2 ;
% Air
T air s = T air e + dT_air ;
T air m= ( T air e + T air s ) / 2 ;
T air film = ( T air m + T p cond ) / 2 ;

% Diff

°

T fe cond =

T fs cond
ATd cond
ATg cond
DTLM cond

S front
S min = (
lambda_air

erence de T logarithmique

T air e ;

= T air s ;

T cs cond - T fe cond ;

T ce cond - T fs cond ;
( ATd cond - ATg cond )

p t * p cond ;
p_cond - e cond ) *

/ log( ATd cond / ATg cond ) ;

(p.t -dec);
refpropm('L','T",T air film,'P',P atm, 'air.mix") ;
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c p air = refpropm('C','T',T air m,'P',P _atm, 'air.mix') ;
mu air = refpropm('V','T',T air film,'P',P atm, 'air.mix') ;
Pr air = refpropm('"','T',T air film,'P',P atm, 'air.mix') ;

G _air max
Re air

G

Nu air
ailettes
h air

Nu

o

R134a in

lambda L c
mu_ L cond

cp L cond =

Pr L cond
P sat cond
P crit 4

0.71 * Re_air”0.5 * Pr air”(1/3) ;

_air * lambda air / d e c ;
ox 76
ond =

u vent * ro air e * S front / S min ;
~air max * d e ¢ / mu_air ;

o)

°

Coefficients surfaces

refpropm('L','T', T cond, 'Q',0, 'R134a") ;
refpropm('V','T"', T cond, 'Q',0, 'R134a") ;

refpropm('C','T"',T cond, 'Q',0, 'R134a") ;
= mu L cond * cp L cond / lambda L cond ;
= P_cond / 100 ;
0.593 ; % bar

G:ff_cond =mp reel / ( 0.25 * pi *di c*2) ;

(h * 1 -0.25* N tubes * pi * d e c*2 ) ;

( L cond - N plaques * e cond )

Re L cond = G ff cond * d i ¢ / mu L cond ;
dx = 0.001 ;

x = x e:dx:xX s ;

alpha THOME moy = 3014.19 ;

S c=pi*dic*L cond* N tubes;

g p cond = Q p cond / S ¢ ;

N plaques = L cond / p_cond ;

S ail = 2 * N _plaques *

S tubes ext = N tubes * pi * d e c *

S £ =S ail + S _tubes ext ;

o

°

beta = max
sigma = 1.
phi = ( si
m ail = sqg
epsilon =

0.5 ) ;

n ail =1

Ki cond =

lambda con

L cond 1 =

L
n

eps_long
L cond
n_long

T p cond 1
eps temp =

T p cond
n_ temp

n

end

([l pt / prpr/ptl);

Calcul du rendement de la surface ailettée

28 * min([p t p r]) * ( beta - 0.2 )*0.5 / d e c ;

gma - 1 ) * (1 + 0.35 * log(sigma) ) ;

rt( 2 * h air / ( e _cond * lambda cond )) ;

tanh( phi * m ail * d e ¢c * 0.5 ) / ( phi *m ail * d e c *
- (1 - epsilon ) * S ail / S f ;

(1 / alpha THOME moy + 0.5 * d i ¢ * log(d e c¢/d i c)

d+dic/ (n ail * h air

Q p cond /

abs( L cond - L cond 1 ) /
~cond 1 ;
_long + 1 ;

= T m c cond ; % Hypothese:

abs( T p cond - T p cond 1
T p cond 1 ;
_temp + 1 ;
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*dec)) -1;

( Ki cond * pi * DTLM cond * d i c ) ;

L cond 1 ;

) / T p cond 1 ;

’

resistante limitant coté froid.



B.1.3. Redimensionado del evaporador

% EVAPORATEUR

lambda _evap = 390 ;

d i ev = 4e-3 ;

e ev = le-3 ;

D i ev = 8e-3 ;
deev=diev+ 2 *eev;
Dheau=D1ev - de ev;
T p evap = 283 ;

eps TP = 1 ;

nTev=1;

L mono = 0.5 ;

eps_Lmono = 1 ;

n Lmono = 1 ;

while eps Lmono >= le-3 || eps TP >= le-3

o)

% Zone monophasique

T fs evap mono = T evap + T surc _evap ;

T fe evap mono = T evap ;

AT ff = T fs evap mono - T fe evap mono ;

T mono m = ( T fs evap mono + T fe evap mono ) / 2 ;
cp_vap_ ff = refpropm('C','T',T mono m,'P',P evap, 'R134a') ;
Ql = m p reel * cp vap ff * AT ff ;

T eau e = 6 + 273.15 ;

T eau s = 1 + 273.15 ;

T eau m = T eau e ;

AT eau = T eau e - T eau s ;

T ce evap mono = T eau e ;

cp_eau mono = refpropm('C','T',T eau m,'P',P atm, 'water') ;

ATc mono = Q1 / ( m _p eau * cp eau mono ) ;
Tic = T _eau e - ATc_mono ;

ATd mono = Tic - T fe evap mono ;
ATg mono = T ce evap mono - T fs evap mono ;
DTLM mono = ( ATd mono - ATg mono ) / log( ATd mono / ATg mono ) ;

% Coefficients d'échange zone monophasique
% R134a

Pr ff = refpropm('~','T',T mono m, 'P',P evap, 'R134a'") ;
lambda ff = refpropm('L','T',T mono m,'P',P evap, 'R134a') ;
cp ff = refpropm('C','T',T_mono_m,'P',P_evap,'R134a') ;

mu ff = refpropm('v','T',T_mono_m,'P',P_evap,'R134a') ;

mu ff p = refpropm('V','T"',T p evap, 'P',P evap, 'R134a') ;

S ff = 0.25 * pi * d i ev®2 ;

G ff evap = m p reel / ( 0.25 * pi * d i ev*2 ) ;

Re ff = G ff evap * d i ev / mu ff ;

if Re ff >= 2200 % Turbulent
Nu ff = 0.023 * Re f£70.8 * Pr f£~(1/3) ;
elseif Re ff < 2200 % Laminaire

Nu ff = 1.86 * ( Re ff * d i ev * Pr_ff / I, mono )"~ (1/3) *
(mu ff / mu ff p)~0.14 ;
end

h ff = Nu ff * lambda ff / d i ev ;
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[o)

s Eau

Pr eau mono = refpropm('”','T',T eau m,'P',101.325, 'water') ;
lambda eau mono = refpropm('L','T',T eau m, 'P',101.325, '"water")
cp_eau mono = refpropm('C','T',T eau m,"'P',101.325, 'water') ;
mu_eau mono = refpropm('V','T',T eau m,'P',101.325, 'water') ;
Mmu_eau_p mono = mu_eau_Mmono % Hypothese eau: viscosité paroi
mélange
S eau = 0.25 * pi * (D i evt2 - de ev*2 ) ;
G eau mono = m p eau / S _eau ;
Re eau mono = G eau mono * D h eau / mu_eau mono ;
if Re _eau mono >= 2200 % Turbulent
Nu eau mono = 0.023 * Re eau mono”0.8 * Pr eau mono” (1/3)
elseif Re eau mono < 2200 % Laminaire
Nu eau mono = 1.86 * ( Re eau mono * D h eau * Pr_eau mono /
L mono )" (1/3) * (mu_eau mono / mu_eau p mono)”~0.14 ;
end
h e mono = Nu _eau mono * lambda eau mono / D h eau ;
Ki mono = ( 1/ h ff + 0.5 * d i ev * log(d e ev/d i ev) /
lambda evap + d i ev / ( h e mono * d e ev ) )"*-1 ;
L mono 1 = Q1 / ( Ki mono * DTLM mono * pi * d i ev ) ;
eps _ILmono = abs( L mono - L mono 1 ) / L mono 1 ;
L mono = L mono 1 ;
n Imono = n Lmono + 1 ;
L evap = 1 ;
eps evap =1 ;
n evap = 1 ;
while eps evap >= le-3 || eps TP >= le-3
T eau di = ( Tic + T eau s ) / 2 ;
AT eau = T eau e - T eau s ;

]

T ce evap = Tic ;

T cs evap = 1 + 273.15 ;
T fs evap T evap ;

T fe evap T fs evap ;
T m evap = T evap ;

% Calcul du coefficient d'échange moyen cdété eau

ATd evap = T cs evap - T fe evap ;

ATg evap

[

T ce evap - T _fs evap ;
DTLM evap = ( ATd evap - ATg evap )

/ log( ATd evap / ATg evap )

% Calcul de 1l'efficacité du evaporateur

(h e m)

Pr eau = refpropm('"','T',T eau di,'P',101.325, 'water")
lambda eau = refpropm('L','T',T eau di, 'P',101.325, '"water") ;
cp_eau = refpropm('C','T',T eau di,'P',101.325, 'water")

mu_eau = refpropm('V'

'T'", T eau di,'P',101.325, 'water

4
mu_eau p = mu_eau ; % Hypothese eau: viscosité paroi

G eau = m p eau / S _eau ;

Re eau = G _eau * D h eau / mu_eau ;
if Re eau >= 2200 % Turbulent

Nu eau = 0.023 * Re eau”0.8 * Pr eau”(1/3) ;

elseif Re eau < 2200 % Laminaire
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Nu eau = 1.86 * ( Re_eau * D h eau * Pr _eau / L evap )" (1/3) *
(mu_eau / mu _eau p)~0.14 ;
end
h e = Nu eau * lambda eau / D _h eau ;

% Calcul du coefficient d'échange moyen cété R134a (h i m) partie
% changement de phase

% Dénition des constantes

mu 1 ev = refpropm('V','T"', T evap, 'Q',0, 'R134a") ;

mu v_ev = refpropm('V','T"', T evap, 'Q',1, 'R134a") ;

ro 1 ev = refpropm('D','T',T evap, 'Q',0, 'R134a") ;
v1e=1/rolev;
ro v_ev = refpropm('D','T"', T evap, '0',1, 'R134a") ;
vve=1/rovev;

lambda 1 ev = refpropm('L','T',T evap,'Q',0, 'R134a")
Pr 1 ev = refpropm('~','T',T evap,'Q',0, 'R134a") ;
sigma chen = refpropm('I','T',T evap,'Q',0,'R134a") ;
cp_ 1 = refpropm('C','T",T evap, 'P',P _evap, 'R134a'") ;

Xtt=((1-x) ./ x).20.9* (rovev/rolev)"0.5* (mulev
/ mu v _ev)”~0.1 ;

if X tt >= 10

F=1:;
elseif X tt < 10

F=2.35* (0.213 +1 ./ X tt ).”0.736 ;
end

Re d = G ff evap * d i ev * F.”1.25 .* (1 - x ) / mu 1l ev ;
S=(1+ 2.53e-6 * Re d.71.17 )."-1 ;

AT sat = T p evap - T evap ;

AP sat = AT sat * h LV / ( T evap * (v.v.ev - v. 1l ev )) ;
hc=20.023 .* (G ff evap *dic* (1 -x) /mulev)."0.8*

Pr 1 ev?0.4 * lambda 1 ev / d i ev ;

h en = 0.00122 * AT sat”0.24 * AP sat”0.75 * lambda 1 ev"0.79 *

cp _170.45 * ro 1 ev”0.49 / (sigma chen”0.5 * mu 1 ev”0.29 * h LV"~0.24

* ro v ev”0.24 ) ;
hi=F .*hc+ S .*¥hen;
h i m = mean(h i) ;
% Calcul
Ki evap = (1 / him+ 0.5 * diev * log(d e ev/d i ev) / lambda evap
+diev/ (he*deev)) -1l;
Levap 1 = Q p evap / ( Ki_evap * DTLM evap * pi * d i ev ) ;
eps _evap = abs( L evap - L evap 1 ) / L evap 1 ;
L evap = L evap 1 ;
n evap = n_evap + 1 ;
Si evap = pi * d i ev * L evap ;
g p evap = Q p evap / Si _evap ;
Si mono = pi * d i ev * L mono ;
g p mono = Q1 / Si mono ;
Tpevap 1 = (he *deev *Teaudi+him*diev*Tmevap
) / (he*deev+him*diev) ;
eps TP = abs( T p evap - T p evap 1 ) / T p evap 1 ;
T p evap = T p evap 1 ;
nTev=nTev+1l;
end
end

L tot = L evap + L mono ;
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B.1.4. Calculo de las pérdidas de carga

o)

% Calcul des pertes de charge pour la partie diphasique

Re IO = G ff evap * d i ev / mu 1 ev ;
Re VO = G ff evap * d i ev / mu v ev ;

if Re LO < 2000

f LO =16 / Re LO ;
elseif Re LO >= 2000

f LO = 0.079 * Re LO"-0.25 ;
end

if Re VO < 2000

f VO = 16 / Re_VO ;
elseif Re VO >= 2000

f VO = 0.079 * Re VO*-0.25 ;
end

dP_dz LO = 2* f LO * G ff evap®2 / ( d i ev* ro 1 ev ) ;
dP_dz VO = 2* £ VO * G ff evap®2 / ( d i ev * ro v ev ) ;
Fm=dp dz LO + 2 * ( dP_dz VO - dP_dz 1O ) * x ;

dPp dz £f=Fm .* (1 -x).7(1/3) + dP_dz VO * x."3 ;

AP fi = sum(dP_dz f) ;

dz = dx * G ff evap * d i ev * h LV / ( 4 * g p evap ) ;

Az = Ax * G ff evap * d i ev * h LV / ( 4 * g p evap ) ;

AP ft = AP fi * dz ;

AP b = AP_ft / 100 ;

disp(['Les pertes de charge de 1 évaporateur partie diphasique est de

",num2str (AP Db), ' mbar'])

[

% Calcul des pertes de charge pour la partie monophasique

ro_mono = refpropm('D','T',T_mono_m,'P',P_evap,'R134a') ;
v_mono = G _ff evap / ro mono ;

if Re ff < 2200

lambda frot = 64 / Re ff ;
elseif Re ff >= 2200 && Re ff <= 100000

lambda frot = 0.316 / Re f£f70.25 ; % Blasius
end

J evap = lambda frot * L mono * 0.5 * ro mono * v mono”2 / d i ev ;

J mbar = J evap / 100 ; % (mbar)

J tot = AP b + J mbar ;

disp(['Les pertes de charge de 1 évaporateur partie monophasique est
de ',num2str(J mbar),' mbar'])

disp(['Les pertes de charge totale de 1l évaporateur est de

",num2str (J_tot),' mbar'])

dp_dT = refpropm('E','T',T_evap,'P',P_evap,'R134a') ;
dpP K = J tot * 0.1 / dp_dT ;

disp(['Les pertes de charge en KELVIN sont ',num2str(dP_K),' K'])
Cop = (h.1 -h5)/ (h2-h1);
COP 2 = (h1l-h5)*mp reel / 68 ;
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B.2. Codigo EES

$REFERENCES R134a IR
fluide$="R134A'

"Données"

S_tubes=3,2e-7[m2]
L_ev=1,31[m]

V_ev=1,65e-5[m3]
V_dot_comp=0,000141[m3/s]
eta_v=0,5701
h_int=2732,71[W/m2-K]
d_int=0,004[m]
hS_ev|pint=h_int*L_ev*3,14*d_int
MC_ev|p=71[J/C]
h_ext=1107,7[W/m2-K]
d_ext=0,006 [m]
hS_ev|pext=h_ext*L_ev*3,14*d_ext
T _amb=293,15[K]

P_atm = 1,013[bar]

cp_eau=Cp(Water;T=T_eaule;P=P_atm)
M_eau=2[kg]

m_dot_eau=0,00766[kg/s]
epsilon_evap=0,36

"Initialisation”
time=2500

dt=1[s]
P_cd=10,93[bar]
P_ev0=5,17[bar]
x_ev0=0,35
T_ev0|p=293,15[K]
T _ev0|c=T_evO|p

T _eau0|e=293,15[K]

u_ev0=(x_ev0*IntEnergy(fluide$;P=P_ev0;x=1)+(1-x_ev0)*IntEnergy(fluide$;P=P_ev0;x=0) )
rho_ev0=1/(x_evO0/density(fluide$;P=P_ev0;x=1)+(1-x_ev0)/density(fluide$;P=P_ev0;x=0) )
M_ev|0=rho_ev0*V_ev

Ut_ev|0=M_ev|0*u_ev0

h_cd=enthalpy(fluide$;P=P_cd;x=0)

rho_I= density(fluide$;P=P_cd;x=0)

"Bloc accumulateur”

T_ev|p=T_evO|p+integral( (q_eVv|p-g_ev|eau) /IMC_ev|p;t;0;time)

T _eau|s=T_eaule-(T_eaule-T_ev|p)*(1-exp(-hS_ev|pext/(m_dot_eau*cp_eau)))
T_eaule=T_eauO|e+integral(g_ev|eau/(M_eau*cp_eau);t;0;time)
T_eau|m=(T_eau|e+T_eau|s)/2

g_ev|p= hS_ev|pint*(T_ev- T_ev|p)
g_ev|eau=m_dot_eau*cp_eau*(T_eau|s-T_eaule)
g_ev|ex=hS_ev|pext*(T_amb-T_eau|m)

"Régulation du bloc"

TTx=273[K]

TTi=271[K]

TTp=IntegralValue(t-dt;T_eaule)
dTT=TTp-IntegralValue(t-2*dt;T_eaule)
TTe=TTp+dTT

MA=if( TTx;TTe;1;1;if( TTe;TTi;0;0;if( dTT;0;1;0;0)))
"MA=1"
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"Détendeur"
m_dot_1=S tubes*sqrt(2*rho_I*(P_cd-P_ev)*convert(bar;Pa))

"Compresseur"
m_dot_2=eta_v*V_dot_comp*rho_cp|1*MA
rho_cp|1=density(fluide$;P=P_ev;x=1)

m_dot=if(m_dot_1;m_dot _2;m_dot_1;m_dot_1;m_dot_2)*MA

"Evaporateur"
P_ev=Interpolate2DM('P_rho_u';u_ev*convert(J/kg;kJ/kg);rho_ev)*convert(kPa;bar)
T _ev=T_sat(fluide$;P=P_ev)

"u compris entre 139,4 et 411,9"
M_ev=M_ev|0O+integral(m_dot-m_dot_2;t;0;time)
Ut _ev=Ut_ev|0+integral(m_dot*h_cd- m_dot_2*Enthalpy(fluide$;x=1;P=P_ev)-
hS_ev|pint*(T_ev- T_ev|p)-q_ev|eau;t;0;time)
rho_ev=M_ev/V_ev
u_ev=Ut_ev/IM_ev

$integraltable t:dt; M_evP_evu_evm_dotm_dot 2rho evT ev T _ev|p q_ev|p g_ev|ex g_cp
T ev|c T_eaule T_eauls
$ShowWindow Plot

B.3. Cédigo LabView

En este apartado se mostrard la ventana “Block diagram” utilizada para visualizar los datos en
la ventana “Front pannel window” del programa LabView. De este modo, las figuras B.1, B.2,
B.3, B.4 y B.5 muestran los bloques disefiados para ello:

ok
i)

Multi-Point (Direct) ¥

Figura B.1. Bloque de adquisicion de datos.
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C. FIGURAS DEL BANCO DE ENSAYOS

Figura C.2. Depdsito RL (i) y vdlvula de expansién (d).

Figura C.3. Circuito de refrigeracion del agua: bomba (i) y depdsito de aqua (d).
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Figura C.4. Caudalimetro magnético para el circuito de aqua (i) y Coriolis para el circuito de
refrigeracion (d).

Figura C.5. Intercambiado de calor: condensador y ventilador.

Figura C.6. Evaporador.
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1. INTRODUCCION

A partir de este documento se recogeran las condiciones técnicas, administrativas y legales a
partir de las cuales este proyecto ha podido llevarse a cabo. Consecuentemente, este pliego ha
sido dividido en esas tres partes.

En primer lugar, se describirdn las condiciones generales, el objeto y lugar de emplazamiento
del trabajo, el personal que lo realizard y las disposiciones legales. Finalmente se presentaran
sus disposiciones legales y los datos de partida.

A continuacion, se presentardn las cldusulas administrativas, donde se muestran las diferentes
secciones que debe integrar el Proyecto como documento de entrega para el laboratorio
demandante del Proyecto.

En tercer lugar se expondran las preinscripciones técnicas y particulares, donde se realiza, la
definicion de los materiales y equipos necesarios para el desarrollo del Proyecto y los ensayos
experimentales, asi como las condiciones que hay que cumplir para llevar a cabo su ejecucion.

Por ultimo se expondran las disposiciones finales, donde se detallan las medidas de seguridad
que se deben llevar a cabo durante la ejecucién del Proyecto y su plazo de ejecucion.

2. CONDICIONES GENERALES

En el presente pliego de condiciones se recogen los criterios de actuacién necesarios para
llevar a cabo la obtencion de los objetivos finales del Proyecto. Por ello, se definiran los
criterios generales y se describirdn las consideraciones a emplear para la realizaciéon del
Proyecto.

2.1. Objetoy lugar de emplazamiento

El desarrollo y redaccion del Proyecto ha sido llevado a cabo en la Empresa CETHIL, situada en
el Departamento de Ingenieria Energética y Medio Ambiente del INSA de Lyon (Francia), donde
se dispone de equipos informaticos, laboratorios especializados y equipo necesario para el
desarrollo de éste.

Las acciones y requisitos para la ejecucion del proceso de desarrollo e implantacién de las
mejoras propuestas en el presente Proyecto quedan supeditadas a las restricciones de la
instalacion experimental, con estricta sujecion a las condiciones mas abajo indicadas y a las
ordenes que para cada caso particular dicte el Director Técnico de las mismas.
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2.2. Personal

El Proyecto estd integrado por dos Directores Técnicos, que se encargan de coordinar la
evolucidn del Proyecto desde la Universitat Jaume | y desde el INSA de Lyon, respectivamente;
dos supervisores de desarrollo, responsables de evaluar la evolucién del Proyecto y de marcar
la linea de desarrollo; tres técnicos de taller, encargados de la configuracidn e instalacion del
circuito de refrigeracion; y por ultimo, el adjudicatario del Proyecto quien se encarga de la
realizacion del mismo y se encuentra supeditado al resto de miembros del grupo.

Los Directores Técnicos tendran la facultad de sancionar la idoneidad de las diferentes
alternativas sugeridas, las cuales le seran expuestas para su aprobacion, de forma que a su
juicio podrd mandar redisefiar aquellas partes que no se encuentren orientadas hacia la
consecucién de los objetivos, sin que ello de derecho a ningun tipo de reclamaciéon por parte
del estudiante en practicas.

Todos los técnicos que intervengan de algun modo en el desarrollo de la implantacién de los
elementos deben estar suficientemente cualificados para las tareas que realizan. Asimismo
la formacidén de los técnicos deberd efectuarse de acuerdo a un plan de desarrollo y siempre
como paso previo a la ejecuciéon del Proyecto.

2.3. Responsabilidades

La aplicacion definitiva se distribuira entre todos los integrantes del Proyecto atendiendo a
consideraciones de seguridad y de rendimiento. Los usuarios podran acceder a los datos en
explotacién y al programa definitivo para efectuar modificaciones pero su aceptacion e
implantacién de una nueva version deberd estar supeditada a la validacidon por parte del
director técnico.

2.4. Otras consideraciones no especificadas

Si en el transcurso de la ejecucidn del Proyecto se hiciese necesario realizar cualquier clase de
modificaciones en la instalacidn experimental o sobre el sistema de redimensionado que no se
encuentre en este Pliego de Condiciones, éstas deberdn ser realizarlas con estricta sujecién a
las ordenes que reciba del Director Técnico, y en cualquier caso, de acuerdo con los
procedimientos que la experiencia ha dictaminado como validos.

2.5. Disposiciones legales y de caracter técnico

Los encargados de los trabajos deberan adaptar el presente Proyecto y los elementos que lo
rodean a las normas, especificaciones y reglamentos que afecten a la misma y en particular a
las siguientes:
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- Normativa sobre la proteccidn de los resultados de las actividades de investigacién,
desarrollo tecnoldgico e innovacién de la Empresa CETHIL.

- Reglamento de Seguridad e Higiene en el Trabajo.

- Especificaciones que se adjuntan en los documentos que integran el presente
Proyecto.

2.6. Datos de partida

Para la implantacién de las mejoras propuestas en el Proyecto, el encargado partira de los
datos sefialados en el presente Proyecto, tanto en su Memoria como en los Anexos, en los
Planos y en el Presupuesto.

Cualquier cambio que signifique un planteamiento diferente del relacionado en el mencionado
Proyecto, deberd ponerse en conocimiento y ser aprobado por la Direccién Técnica que
redactard el oportuno Proyecto reformado.

3. CLAUSULAS ADMINISTRATIVAS

3.1. Documentacion

El proyectista entregard una copia del Proyecto al Departamento de Ingenieria Mecdnica y
Construccién de la Universitat Jaume |, en el Area de Maquinas y Motores Térmicos y al
Departamento de Ingenieria Energética y Medio Ambiente del INSA de Lyon, asi como los
programas con Matlab, EES, LabView y Excel utilizados para su realizacion, siendo éstos
propiedad de ambos departamentos a partir de ese momento y pudiendo ser usado para otros
fines.

Por otra parte, Las partes que debe integrar el Proyecto son las siguientes:
1- Memoria

La Memoria del Proyecto detalla los pasos que se deben seguir para la realizacién del mismo.
Comienza con una breve introduccidn sobre la necesidad original que impulsé la elaboraciéon
del Proyecto, exponiendo después los objetivos esperados con su realizacion. Asimismo, se
detallan en ella los resultados esperados de su redimensionado tedrico, y por ultimo dispone
de una simulacién con un modelo dinamico que se validard en funcién de la fase experimental
de comprobacién de la aplicacion desarrollada.

2- Anexos

Se adjunta informacién que desarrolla, justifica o aclara algin apartado de la memoria o
cualquier otro documento del Proyecto. Asimismo, los documentos que forman los anexos son
los siguientes:
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- Anexo A: Estudio de la instalacion inicial.
- Anexo B: Cdédigos.
- Anexo C: Figuras del banco de ensayos.

3- Planos

Se presenta el plano de la instalacidn con la representacion normalizada de sus elementos.
4- Pliego de condiciones

Regula las condiciones entre el promotor del Proyecto y las personas que lo ejecutan.
5- Estudio econémico

Recoge la cantidad econdmica a la que asciende el Proyecto. Se divide en coste de desarrollo
de la instalacion y coste de la fase experimental.

4. ESPECIFICACIONES TECNICAS Y PARTICULARES

4.1. Especificaciones de la instalacion experimental

Para la implantacion de las mejoras propuestas en el presente Proyecto y la posterior
realizacion de los ensayos, es necesario que la instalacion experimental cumpla con sus
disposiciones propias de servicio, por lo que se han incluido las prescripciones técnicas de su
uso y mantenimiento en este apartado.

1- Alimentacion del compresor, bomba de agua y ventilador

Hay que garantizar la alimentacion de todos los elementos necesarios para el funcionamiento
de la instalacion.

2- Elementos de control y proteccion

Estos elementos han de proporcionar la seguridad necesaria para un perfecto uso de la
instalacion y mantenimiento de ella, de acuerdo con los requisitos del Reglamento de
Seguridad segun el tipo de instalacidn.

3- Cableado de comunicaciones

Los cables encargados de transmitir las comunicaciones entre sensores, la adquisicion y el
programa LabView de control y tratamiento de datos en el PC, deberan ir apantallados en todo
momento y trenzados para evitar interferencias provocadas por el abundante ruido
electromagnético provocado por los variadores de frecuencia y otros elementos electrénicos.
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4- Elementos mecanicos

Los materiales empleados en la instalacion de los elementos especificados, deberan ser
resistentes a la accion de las materias con las que entren en contacto, de forma que no puedan
deteriorarse, se tendra en cuenta su resistencia y rigidez.

Deberan ser nuevos o presentar una buena calidad, y se ajustaran a las especificaciones que
para los mismos hayan sido requeridos por las normas y disposiciones oficiales y por el
presente Pliego de Condiciones.

5- Software

Para el equipo de adquisicidn es necesario el programa LabView, y para el procesado de los
datos de los ensayos y el andlisis de sus resultados se requieren las aplicaciones Matlab, Excel,
EES y Refprop.

4.2. Especificaciones para la realizacion de ensayos

Se debera abastecer la instalacién con 50 g de fluido refrigerante R134a y entre 1y 2 L de
agua.

4.3. Especificaciones de ejecucion

1- Confidencialidad

Toda la informacién recopilada y las conclusiones obtenidas han de ser guardadas y no
divulgada, por tratarse de informacién confidencial.

2- Normas

Los distintos componentes deberan instalarse de forma que su funcionamiento quede exento
de accidentes y con un minimo de gastos de mantenimiento.

Todos los elementos de control o regulacidon deberan ser montados de forma que resulten
facilmente accesibles para su manipulacién o revisién. Las partes de la instalacién que hayan
de quedar ocultas deberdn someterse a reconocimiento por la Direccién Técnica antes de
quedar inaccesibles.

Con anterioridad a la puesta en marcha se procederd a comprobar las instalaciones y
elementos complementarios que sean necesarios para el funcionamiento de la instalacion.

3- Requisitos humanos

La implantacién del equipo informatico y la puesta a punto del sistema de refrigeracién de la
instalacion deberan llevarse a cabo por personal especializado, es decir, por un Ingeniero
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Energético que conozca el sistema de control y adquisicién implantado y el proceso de ensayo
experimental con fluidos refrigerantes.

5. DISPOSICIONES FINALES

5.1. Elementos auxiliares

El laboratorio debera proveerse por su cuenta proporcionar por su cuenta el material, el
personal y las ayudas necesarias para la ejecucion del trabajo.

5.2. Medidas de seguridad

Los administradores estan obligados a sefializar las instalaciones utilizando las sefiales
apropiadas y notificdndolo al personal, tomando las medidas adecuadas para prevenir
accidentes.

5.3. Plazo de ejecucion

El plazo de implantacién de las mejoras recogidas en este Proyecto se establece en un mes
contado a partir del comienzo del mismo.

El tiempo de ejecucidn de las instalaciones correspondientes a este proyecto se establece en
dos meses después del comienzo del mismo, tiempo equivalente al utilizado en tener la
instalacidn disponible en el laboratorio de la empresa CETHIL una vez iniciados los estudios
teodricos.
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1. INTRODUCCION

En esta ultima seccién del Proyecto se presentaran los costes econdmicos de la realizacion y
explotacion, desglosdndolos en dos partes diferenciadas.

En primer lugar, se mostrara el coste econémico que ha supuesto larealizacién del proyecto,
es decir, la realizacion del redimensionado tedrico de la instalacion, de la construcciéon del
modelo dinamico y de la puesta a punto del circuito de refrigeracion.

En segundo lugar, se mostrard el coste debido modificacion de la nueva instalacién,
comprendiendo la inversidn en los nuevos componentes y del coste derivado de las pruebas
experimentales.

Finalmente, el coste total o final del desarrollo del Proyecto sera determinado, como la
adicidn del coste de realizacion del proyecto y el coste de manipulacién.

2. COSTE DEL DESARROLLO DEL PROYECTO

2.1. Coste de realizacion

En esta seccién del coste del proyecto representa el trabajo de un Ingeniero Energético
titulado dedicado a la realizacidn y desarrollo de este proyecto de investigacion. El tiempo
empleado semanalmente ha sido de 35 horas, con un total de 20 semanas. Este tiempo ha sido
empleado en documentacién de los estudios mas recientes en la literatura, en la programacion
en Matlab, EES y LabView y en la realizacién de los ensayos experimentales. Cabe destacar que
este ultimo es necesario para regular la valvula de expansidon o evitar posibles problemas, tales
como el sobrecalentamiento en el compresor o una presiéon demasiado elevada en la salida del
compresor. Finalmente cabe afadir que el sueldo mensual del ingeniero era de 511 €
mensuales, minimo para un estudiante en practicas estipulado por la ley francesa, por tanto se
ha utilizado un valor de 3,65 €/h para el trabajo de este ingeniero para el calculo del coste de
personal, tal y como se muestra en /la tabla ES.1:

Concepto Tiempo (h) Coste unitario (€/h) Coste Concepto (€)
Documentacion 200 3,65 730
Programacion 450 3,65 1642,5
Ensayos 50 3,65 182,5
| Tiempo total (h) | 700 | costETOTAL(e) | 2555 |

Tabla ES.1. Desglose del coste del personal.

Ademas, a estos costes, se les afiadiran los costes indirectos durante la documentacion y

la programacién (650 horas), es decir, el consumo eléctrico del portatil y de la iluminacion
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de la sala. Cabe destacar que el precio del kWh en EDF (Francia) es de 0,1472 £,
consecuentemente la tabla ES.2 presenta la suma de estos costes indirectos:

Tabla ES.2. Costes indirectos.

2.2. Coste de los ensayos experimentales

En cuanto a los costes de las pruebas experimentales, anteriormente se ha introducido el coste
del ingeniero responsable de la instalacion, por lo que en esta seccion se presentaran los
costes de los materiales de la instalacion, al que se afiadird el consumo eléctrico de cada
elemento y la cantidad de fluido refrigerante utilizada.

Cabe destacar que algunos elementos de la instalacion se encontraban en el taller de la
Empresa y no han supuesto ningln coste: el compresor y el condensador provienen de una
maquina que fabrica cubitos, el ventilador procede de un ordenador averiado y el Keithley y
los mandémetros, de instalaciones precedentes. Consecuentemente, solamente se
proporcionara la informacion de las facturas a la que la Empresa tiene acceso y de las que se
tienen datos. De esta forma, la tabla ES.3 muestra el precio total de los materiales para la
construccion del circuito:

Tabla ES.3. Costes de los materiales.
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Finalmente, se deberd considerar el coste de los ensayos experimentales, consecuentemente,
se mostrara el consumo del compresor, de la alimentacion, del ventilador, del ordenador y de
las ldmparas de la sala, asi como la utilizacion del fluido refrigerante R134a y del agua. De esta

manera, la figura ES.4 muestra la suma de este coste:

Tabla ES.4. Costes de los ensayos.

Como se puede observar, el coste debido a los ensayos experimentales es casi despreciable en
comparacion con los costes de realizacidon o de construccion de la instalacion.

3. COSTE FINAL DEL PROYECTO

Finalmente, la tabla ES.5 presentara el global de los costes del proyecto, es decir, los costes de
realizacion (de personal e indirectos), los costes de construccidn del circuito y finalmente los
costes de las pruebas experimentales.

Tabla ES.5. Coste total del proyecto.

Como se puede observar en la tabla ES.5, el coste total del proyecto es de 8284,04 €. No
obstante, cabe afadir que no se ha realizado una previsién para la implantacién y aplicacion
real del proyecto, por lo que no se ha podido determinar el periodo de tiempo de su
amortizacion.
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