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RESUMEN

Durante las ultimas cuatro décadas las sustancias utilizadas como fluidos refrigerantes han
ido variando hacia aquellas que son mas respetuosas con la capa de ozono y el medioambiente.
Algunas de las sustancias con mejores caracteristicas en estos aspectos y que ademas poseen buenas
propiedades para ser utilizadas en refrigeracion presentan una serie de inconvenientes que podrian
solucionarse si la cantidad de sustancia utilizada se redujese. Los intercambiadores de minicanales,
con un volumen interno muy reducido gracias al pequefio diametro, reducen de forma significativa
la cantidad de refrigerante necesaria en los sistemas de refrigeracion siendo por tanto necesarios su

desarrollo y generalizacion de uso.

Tras una revision de la bibliografia relacionada, se constata que la mayoria de los estudios
publicados se centran en la caracterizacion del flujo bifasico en tubos multipuerto y su comparacion
con tubos monopuerto convencionales, pero existe muy poca literatura que estudie el
comportamiento de estos equipos en un sistema completo. Ademas, su uso estd muy extendido en
el sector automovilistico, pero no asi en el doméstico. Es por ello por lo que se ha construido una
instalacion para el estudio de sistemas de calefaccion y refrigeracion en la Universidad Politécnica
de Cartagena. Esta instalacion cuenta con los subsistemas necesarios para poder aportar y mantener
en condiciones estables un flujo constante de aire y agua, tanto calientes como frios, conectandose
estos subsistemas a una bomba de calor aire/agua con un intercambiador de placas agua-refrigerante
y uno de tubo aleteado de aire-refrigerante. Este iltimo intercambiador es sustituido por otro del
mismo tipo, pero a base de minicanales, realizdndose la caracterizacion de la bomba de calor en

modo calefaccion y modo refrigeracion con ambos tipos de intercambiadores.

Adicionalmente, el sistema ha sido modelado con un software que permite introducir cada
uno de sus elementos con sumo detalle y que una vez se ha validado el modelo permite simular el
comportamiento de la bomba de calor en distintas condiciones de funcionamiento lo que permite
realizar estudios paramétricos muy detallados, obteniéndose ademas datos de dificil determinacion

practica como es la cantidad de refrigerante en cada uno de los componentes del sistema.

Como resultado de los trabajos se determina la idoneidad del uso de intercambiadores de
minicanales en bombas de calor domésticas, constatandose unas buenas prestaciones con
reducciones significativas de la carga de refrigerante, aportandose un estudio detallado del

comportamiento de cada componente del sistema en diferentes condiciones de funcionamiento.
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SUMMARY

Over the last four decades the substances used as refrigerants have evolved towards those
ones which have been proved more ozone-layer and environmentally friendly. Some of the
substances with the best characteristics in these matters and with suitable properties for their use in
refrigeration have several issues which may be solved if we are able to cut down the amount of
substance used. Minichannels heat exchangers, with a very limited internal volume due to their
small diameter, reduce the amount of refrigerant needed significantly. Therefore, they must be

developed, and their use generalized.

After reviewing the related literature, we can see that most of the publications are focused
on the characterisation of a two-phase flow in multiport tubes and its comparison with conventional
monoport tubes, but there are only a few papers which study the performance of this equipment
within a complete system. Besides, their use is widespread in the automobile sector, but not in the
household one. Therefore, a facility has been built for the study of heating pumps at the Technical
University of Cartagena. This facility has the necessary auxiliary systems to be able to supply a
constant flow of water and air, either cool or hot, keeping their conditions steady. These auxiliary
systems are connected to an air/water heat pump with a plate heat exchanger for the water side and
a fin-and-tube one for the air side. The last is replaced with one of the same type but with a
minichannels tube instead of a conventional tube. The heat pump is characterised with both fin-

and-tube heat exchangers on heating mode and on cooling mode.

Additionally, the system has been modelled with a software which allows the accurate
definition of each element. After validating the model, the heat pump performance can be simulated
in several working conditions which allows parametric studies. Besides, the simulation results
include some parameters whose practical determination may be tricky such as the amount of

refrigerant inside each component of the system.

As a result of the works carried out, the minichannels heat exchangers technology is found
suitable for domestic heat pumps. A detailed study of the performance of each element in different
working conditions is provided to demonstrate that it has been verified that the performance is good

enough while significantly cutting down the amount of refrigerant in the system.
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NOMENCLATURA

Simbolo Descripcion

compactacion superficie de intercambio de calor (m?) dividida por el volumen interno (m?)

de un intercambiador de calor [m™']

COP coefficient of performance, coeficiente de rendimiento

COPar COP incluyendo el consumo eléctrico de los sistemas auxiliares

Cp calor especifico a presion constante [kJ-kg!- K]

CR Capacidad de refrigeracion (capitulo 1) [kJ-m™]

D diametro (m)

Derit didmetro critico a partir del cual un intercambiador puede ser considerado de

minicanales (si es mayor) o de microcanales (si es menor) [m]

EER energy efficiency ratio, coeficiente de eficacia frigorifica

EERA: EER incluyendo el consumo eléctrico de los sistemas auxiliares
f frecuencia de alimentacion eléctrica del compresor [Hz]

g aceleracion de la gravedad [m-s™]

GHG Greenhouse gas, gas causante del efecto invernadero

GWP Global warming potential, potencial para contribuir al calentamiento global

h entalpia [kJ-kg']

hy coeficiente de transmision del calor [W-m?2-K™!]

k conductividad térmica [W-m!-K™]

MARD Mean Absolute Relative Difference, error relativo absoluto medio

my caudal o gasto masico de refrigerante [kg-s™']

m, masa refrigerante

n numero de medidas realizadas

Nu numero de Nusselt

P presion [bar]

Peritica presion critica [kW]

Qcond Potencia calorifica [kW]

Qevap Potencia frigorifica [kW]

R134a 1,1,1,2-tetrafluoroetano

RH relative humidity, humedad relativa [%]

RSRS reduccion de la carga de refrigerante en el sistema

s desviacion tipica

SC subcooling, subenfriamiento [K]

SH superheating, sobrecalentamiento [K]

specific charge

T
Tcritica

Tebullicion

TEWI

TLV

carga de refrigerante (en kg) dividida por la capacidad frigorifica (en kW)
[kg' kW]

temperatura [°C]

temperatura critica [°C]

temperatura de ebullicion [°C]

Total equivalent warming impact, Impacto total equivalente sobre el
calentamiento global

Threshold limit value, incluyendo el nivel de exposicion ocupacional [ppm]
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Simbolo Descripcion

incertidumbre tipica

velocidad del aire [m's™]

caudal volumétrico [m*-s™]

volumen [m?]

potencia eléctrica consumida por el compresor [kW ]
variable

‘<><€<<-<S
3
E

variable calculada a partir de otras variables

Letras griegas
Letra Descripcion
P densidad [kg-m?]
c tension superficial [N-m™]
W humedad especifica [kg-Kgaire seco]
Subindices
Subindice Descripcion
a aire
Al Auxiliary included, sistemas auxiliares incuidos
c combinada
comp compresor
cond condensacion, condensador
d instrumentos que convierten la sefial medida en una variable fisica
e equipo de medida
evap evaporacion, evaporador
1, in entrada
1 liquido
m otros factores que afectan a una medida
0, out salida
p a presion constante
r refrigerante
ref refrigerante o resultado experimental para el lado refrigerante
sec fluido secundario o resultado numérico para el lado refrigerante
v vapor
w agua
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Siglas

Siglas Descripcion

AHRI Air Conditioning, Heating and Refrigeration Institute

ARI Air Conditioning and Refrigeration Institute

CA Circuito de aire

CAC Circuito de agua caliente

CAF Circuito de agua fria

CR Circuito de refrigerante (capitulo 2 en adelante)

MC Modo calefaccion

MR Modo refrigeracion

NIST National Institute of Standards and Technology

ODS Ozone-depleting substances, sustancias destructoras del ozono

PID Controlador proporcional, integral y derivativo

SCADA Supervisory, control and data adquisition, Sistema de supervision, control y
adquisicion de datos

UPCT Universidad Politécnica de Cartagena

UPV Universidad Politécnica de Valencia

UTA Unidad de tratemiento de aire

VI Virtual instrument, Instrumento Virtual
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I.1. Motivacion

La presente tesis doctoral se enmarca en el proyecto de investigacion “Estudio de
evaporadores y condensadores basados en tecnologia de minicanales para su aplicacion en
equipos de refrigeracion, aire acondicionado y bomba de calor estacionarios” (referencia
DPI2011-26771-C02-02) realizado parcialmente por el grupo de investigacion de “Modelado de
Sistemas Térmicos y Energéticos” (en adelante IMST) de la Universidad Politécnica de Cartagena
(en adelante UPCT) en colaboracién con el grupo homologo de la Universidad Politécnica de
Valencia (en adelante UPV). Este proyecto esta orientado a aumentar nuestro conocimiento en el
comportamiento de la tecnologia de intercambiadores de calor compactos basados en tubos de
minicanales utilizados como evaporadores y condensadores, asi como su integracion en equipos de
aire acondicionado, refrigeracion y bombas de calor, con el objetivo de reducir la carga de

refrigerante maximizando la eficiencia energética.

La motivacion del inicio de los trabajos en los que se enmarca la presente tesis doctoral es
la necesidad de minimizar la cantidad de refrigerante necesaria en aparatos de aire acondicionado
y refrigeracion domésticos para poder utilizar fluidos refrigerantes que por sus caracteristicas
pueden resultar peligrosos a partir de ciertas cantidades. Una de las primeras publicaciones en esta
materia es el articulo de Poggi et al. (2007) titulado “Refrigerant charge in refrigerating systems
and strategies of charge reduction”, en el cual se analiza la carga de refrigerante en diversos tipos
de equipos de refrigeracion y evalua la influencia de la misma en el COP y la capacidad frigorifica.
Finalmente propone diversas formas de minimizar la carga de refrigerante en los sistemas de

refrigeracion.

Esta investigacion se centra en el uso de intercambiadores de minicanales en sistemas de
aire acondicionado domésticos como herramienta para mejorar la eficiencia energética y reducir la
carga de refrigerante. Aunque ya existen estudios en este campo estos se centran en la
caracterizacion de flujo bifasico en tubos monopuerto o multipuerto, incluyendo caida de presion,
patrén del flujo, transferencia de calor, proposicion de modelos de prediccion de los pardmetros
anteriores... Sin embargo, hay muy poca literatura que estudie estos elementos en un sistema

completo.

El objetivo es comparar experimentalmente el comportamiento de una bomba de calor
aire/agua operando con un intercambiador de tubo aleteado convencional y uno de tubo multipuerto
con minicanales paralelos de un diametro hidraulico de 1 mm. Este tltimo ha sido suministrado por

la empresa MODINE MANUFACTURING COMPANY.
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Los resultados obtenidos experimentalmente son comparados con resultados numéricos
calculados con el programa IMST-ART®, el cual se valida y se emplea para calcular la carga de

refrigerante en cada elemento del sistema.

I.2. Estado del arte

I.2.1. Historia de los refrigerantes

Entre los siglos XVII y XVIII el estudio de los procesos de cambio de fase sento las bases
para el posterior uso de la refrigeracion tal y como hoy la concebimos. En 1805, Oliver Evans (“The
Abortion of the Young Steam Engineer’s Guide”) propuso por primera vez el uso de un fluido que
se evapora en un sistema cerrado para enfriar agua hasta su congelacion, utilizando éter como fluido
refrigerante. En 1828 Richard Trevithick propuso un sistema de refrigeracion mediante aire y en
1834 Jacob Perkins patenté en el Reino Unido la maquina de refrigeracion por compresion
(“Apparatus for producing ice and cooling fluids” patente 6662 UK) utilizando dietiléter que se

recuperaba después por condensacion sin desperdiciarlo.

A lo largo de los afios, las sustancias utilizadas como refrigerantes han ido variando por

diversas razones, pudiéndose identificar cuatro generaciones.

Desde la invencion de J. Perkins hasta la década de 1930 se utilizaron como refrigerantes
aquellas sustancias que funcionasen en el ciclo de compresion y que tuviesen facil acceso,
principalmente éteres, dioxido de carbono (CO;), amoniaco (NHs), didoxido de azufre (SO»),
formiato de metilo (HCOOCH3), hidrocarburos (HC), agua (H20), tetracloruro de carbono (CCly),
hidrocarburos clorados (CHC)... constituyendo estos la primera generacion de refrigerantes. La
gran mayoria de estas sustancias son toxicas, inflamables o ambas cosas, ademas de ser altamente

corrosivas, por lo que los accidentes eran habituales.

W. H. Carrier y R. W. Waterfill llevaron a cabo la primera investigacion sistematica
documentada de los refrigerantes a fin de lograr mejoras significativas en el funcionamiento de los
sistemas de refrigeracion (“Comparison of thermodynamic characteristics of various refrigerating
Sfluids”, 1924). Entre finales de la década de 1920 y comienzos de la siguiente, T. Midgley, A. L.
Henne y R. R. McNary, elaboraron una serie de tablas con las propiedades quimicas de diferentes
sustancias con el fin de determinar cuales de ellas presentaban un punto de ebullicion adecuado
para poder utilizarlos en sistemas de refrigeracion. Su busqueda estaba acotada a aquellas sustancias

que, siendo estables, no fueran ni toxicas ni inflamables.
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Tras las investigaciones realizadas en la década anterior, se dejan de utilizar algunos de los
refrigerantes tradicionales y se comienzan a utilizar algunos nuevos como los fluoroquimicos. Los
principales refrigerantes utilizados eran clorofluorocarbonos (CFC), hidroclorofluorocarburos
(HCFC), hidrofluorcarburos (HFC), NH3, H>O... siendo esta la segunda generacion de refrigerantes
que dominaron el mercado entre 1931 y comienzos de la década de 1990. La produccion comercial
de R12 (CFC) comenzo en 1931 y un afio después la de R11 (CFC). Los CFC y los HCFC fueron
los refrigerantes mas importantes en esta segunda generacion en el &mbito de la refrigeracion a
pequena escala, mientras que el amoniaco era el producto estrella para grandes sistemas de

refrigeracion.

En la segunda mitad del siglo XX la conciencia social para la proteccion del medio
ambiente crece de forma notable en todo el mundo. En 1985 se celebra la “Convencion de Viena
para la Proteccion de la Capa de Ozono” y fruto de la misma se firma en 1987 el “Protocolo de
Montreal”, el cudl entrd en vigor el 1 de enero de 1989 estableciendo la hoja de ruta a seguir para
el abandono de las sustancias causantes de la destruccion de la capa de ozono (ODS

“Ozone-depleting substances”), entre las que se encuentran los CFC.

La atencion se centrd en los HCFC, como productos de transicion entre los CFC y sus
sustitutos definitivos, y en los HFC como sustitutos a largo plazo. Ademas, los refrigerantes
naturales, los sistemas de absorcion y otros tipos de sistemas de refrigeracion se estudian como
posibles sustitutos. En 1989 aparecen en el mercado los primeros sustitutos de los CFC, dando asi

comienzo a la tercera generacion de refrigerantes que se extendio hasta el afio 2010.

Desde la implantacion del Protocolo de Montreal los datos registrados indican la
recuperacion progresiva de la capa de ozono. No obstante, se han observado ciertos efectos de
inercia por los que determinadas sustancias van desapareciendo de la atmosfera a un ritmo mucho
mas lento que otras. Este hecho ha llevado a incluir un nuevo criterio a la hora de seleccionar las
sustancias aptas para ser utilizadas como refrigerantes: el tiempo de vida media en la atmésfera
(Taem)- Los estudios realizados por diversos autores (Brohan et al., 2006; Rayner et al., 2006)
muestran que mientras la salvaguarda de la capa de ozono estaba siendo un éxito, la lucha contra el
cambio climatico estaba siendo un fracaso. Aunque el Protocolo de Kyoto establece limites para las
emisiones de gases causantes de efecto invernadero (GHG en sus siglas anglosajonas), no hace
referencia a las ODS incluidas en el Protocolo de Montreal, aunque muchas de ellas son potentes
GHG. Sin embargo, una legislacion en materia medio ambiental cada vez mas exigente,

especialmente desde la segunda mitad de la década de 1990, restringiendo y prohibiendo el uso de
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muchas sustancias en aras de combatir el cambio climatico, va forzando a un nuevo cambio en los

fluidos refrigerantes.

La cuarta generacion de refrigerantes comienza a partir del afio 2010, marcada por una clara
orientacion hacia la prevencion del calentamiento global. Para ello, se centra la atencion en
sustancias que presentan cero o bajo potencial para destruir la capa de ozono (ODP), bajo potencial
para contribuir al calentamiento global (GWP), alta eficiencia y corta vida media en la atmosfera.
Las principales sustancias susceptibles de conformar esta nueva generacion de refrigerantes son de
nuevo los refrigerantes naturales (CO,, NH3;, HC y H,0O), HFC con bajo GWP, hidrofluoroéteres
(HFE), hidroetidina (HE), hidrofluoroolefinas (HFO), hidrofluoroyodocarbonos (HFIC),

fluoroyodometanos (FIC), alcoholes fluorados, cetonas fluoradas. ..

En la Tabla I.1 se muestran las principales caracteristicas de algunos refrigerantes naturales
y sintéticos (Riffat et al., 1997), incluyendo el nivel de exposicion ocupacional (TLV “Threshold

limit value™) y la capacidad de refrigeracion (CR).

Tabla I.1:
Principales caracteristicas de los principales refrigerantes naturales y sintéticos.
Sustancia sintética Sustancia natural
. R717 R744 R290 R600 R718 R728
Propiedades R12 R22 Rl134a (NH;) (CO»)  (CiHs) (CiHi) (agua) (aire)
ODP! 0,90 0,05 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
GWP! 3,00 0,34 0,29 0,00 0,00 <0,03 <0,03 0,00 0,00
TLV (ppm) 1.000 500 1.000 25 5.000 1.000 1.000 - -
Teritica (°C) 115,5 96,2 100,6 133,0 31,1 96,8 152,1 374,2 -140,0
Peritica (bar) 40,1 49,9 40,7 114,2 73,7 42,6 38,0 221,2 37,2
Tebutiicion (°C) -30,0 -40,8 -26,0 -33.3 -78,4 -42,1 -04 100,0 -

CRa0°C(kJ-m?® 2733 4344 2.864 4360 22.600 3.888 1.040 1.349 -

! Comparados con el R11.
* Cero GWP efectivo porque en su mayor parte puede ser recuperado como desecho de otros procesos.

De todos ellos, los principales candidatos son los refrigerantes naturales (aunque por ahora
resultan poco eficientes y algunos son inflamables), los HE (aunque son inflamables) y las olefinas
(aunque son inflamables, toxicas y presentan problemas de incompatibilidad) (Calm, 2008). Las

principales posibles soluciones técnicas a dichos problemas son (Poggi et al., 2008):

- Uso de refrigerantes alternativos.

- Reduccion de la carga de refrigerante.

Los investigadores se centran actualmente en estos puntos de forma aislada o conjunta.
Todos ellos llevan a la consecucion de sistemas mas respetuosos con el medio ambiente, mas
seguros y con eficiencias similares o mejores a las que presentan los dispositivos actuales, siendo

este ultimo un requisito fundamental para ser aceptados.
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Actualmente el nimero de refrigerantes disponibles estd aumentando considerablemente a
fin de disponer de un refrigerante especifico para cada aplicacion de refrigeracion y
acondicionamiento de aire concreta, lo cual repercutiria en mejoras en la eficiencia de los sistemas
ya que se tendrian fluidos practicamente ad hoc. Los equipos fijos de refrigeracion industrial son
los que mas alternativas en este aspecto presentan, siendo necesario ademas un mayor nimero de
estudios de ciclos en cascada dado el interés en el uso de ciclos transcriticos con CO,. Aunque los
equipos para automocion y refrigeracion doméstica han recibido mas atencion de los investigadores
para el uso de HFO, en los proximos afios se espera un mayor nimero de estudios con refrigerantes

alternativos en estos campos (Mota-Babiloni et al., 2017A y 2017B).

I.2.2. Sustitucion de los refrigerantes

Los refrigerantes naturales se caracterizan por ser sustancias que se encuentran en la
naturaleza, por lo que se generan y destruyen dentro de un ciclo natural, siendo de este modo unas
sustancias con un impacto ambiental muy reducido o nulo (cero ODP y la mayoria cero o muy
limitado GWP). Han sido utilizados desde el nacimiento de la refrigeracion, aunque su uso se vio
reducido dréasticamente con la irrupcion en el mercado de los CFC alla por la década de 1930 (Riffat
et al., 1997), siendo los principales retos a los que se enfrentan estas sustancias para su uso como

refrigerantes los siguientes:

- Amoniaco (NHs): debe investigarse en la reduccion de la carga de refrigerante debido
a su toxicidad y al mal olor que tiene. Ademas, en los sistemas de absorcion debe
mejorarse la eficiencia global.

- Agua (H>O): en los sistemas de absorcion debe mejorarse la eficiencia global y
disminuirse su tamafio. Ademads, para trabajar a temperaturas apropiadas sera necesario
desarrollar compresores adecuados, lo cual aumentara la presion de trabajo
notablemente.

- Hidrocarburos (HC): es de vital importancia la reduccion de las necesidades de carga
de refrigerante para minimizar los riesgos derivados de su uso.

- Diéxido de carbono (CO;): habra que ampliar la gama comercial de elementos
disponibles para ciclos transcriticos.

- Aire: aunque resulta interesante para su utilizacion a temperaturas por debajo de cero
grados, los investigadores deben desarrollar compresores y dispositivos de expansion

mas eficientes.
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Las capacidades de refrigeracion son mas pequeiias en algunos casos de las que presentan
los refrigerantes artificiales utilizados actualmente (agua), en otros casos son similares (HC y
amoniaco) y en otros muy superiores (didoxido de carbono). No obstante, en general presentan muy
buenas prestaciones comparadas con los refrigerantes tradicionales, como el R134a, el R404A y el

R410A (Messineo y Panno, 2011).

Los expertos del sector opinan que los principales obstaculos para la implantacion de los

refrigerantes naturales son (Burhenne y Chasserot, 2011):

- Tecnologia y seguridad: la falta de informacion y las ideas equivocadas ampliamente
extendidas llevan al miedo a la inflamabilidad y las altas presiones. Esta barrera podria
superarse con, entre otros, la creacion de manuales de seguridad, la publicacion y
difusion de analisis de riesgos y la implantacion de una serie de codigos para clasificar
la seguridad de cada equipo en particular.

- Legislacion y estandares: en algunos casos son demasiado restrictivos y varian mucho
de unos paises a otros. Las soluciones propuestas pasan por actualizar los estandares
de seguridad y armonizar la normativa entre paises.

- Falta de formacion y know-how: hacen que las propias empresas del sector no apuesten
definitivamente por ellos. La creacion de planes de formacion especificos, la
incorporacion en universidades y escuelas tecnologicas de modulos sobre la instalacion
y el mantenimiento de este tipo de instalaciones y la puesta en comtin de conocimientos
entre los expertos mediante la celebracion de jornadas de trabajo podrian ser las

soluciones a este inconveniente.

Los ensayos demuestran que los hidrocarburos y sus mezclas presentan por lo general
propiedades iguales o mejores que los refrigerantes tradicionales (el COP mejora hasta un 5,7 %),
aunque algunos otros presentan propiedades ligeramente inferiores mezclados en determinadas
proporciones (11,5 % de reduccion de la capacidad frigorifica para el R290). Por otra parte, debido
a que su densidad es por lo general mucho mas baja, la carga de refrigerante se reduce hasta en un
55 % (Ki-Jung Park et al., 2007), hecho sefialado por diversos autores (Poggi et al., 2008; Kheiri et
al, 2009), lo cual resulta muy util ya que dada la inflamabilidad de los hidrocarburos interesa
disminuir la carga necesaria, ademas de otras medidas de seguridad adicionales. No obstante, la
eleccion del fluido refrigerante debe hacerse de forma que se cumplan las especificaciones del

sistema no dando un peso excesivo a su densidad como criterio de seleccion.

Aunque hay numerosos ejemplos en la literatura sobre ensayos de maquinas disefiadas

especialmente para este grupo de refrigerantes (Cavallini et al., 2010; Corberan et al.,2008), un
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problema para el disefio de sistemas que funcionen con ellos es la escasa variedad de ciertos
componentes a nivel comercial, como por ejemplo los compresores para capacidades de entre 1y

20 kW (Palm, 2008).

En frigorificos para su uso doméstico desde hace afios se ha ensayado el uso de
hidrocarburos como el isobutano (R600a) y el propano (R290) (Lee y Su, 2002; Rasti et al., 2012;
Jung et al., 2000; Blanco-Castro et al., 2005). En Rasti et al. (2012) se realiza una comparacion de
mezclas de ambos comparandolos con R134a, observandose una reduccion de la carga de
refrigerante del 48 % y una disminucion del 5 % del consumo eléctrico, ademas de funcionar
durante un 11,8 % menos de tiempo, sin llevar a cabo ninguna alteracion mecanica en la instalacion
original. En Palmiter et al. (2011) se realiza un estudio con R410A en bombas de calor residenciales
de 10,6 kW distribuidas en las 5 zonas climaticas de los Estados Unidos obteniéndose que el COP
se podia incrementar hasta en 5 %, pero recomendando prestar atencion a los efectos estacionales
y ajustar la carga tanto a estos como a la zona climatica. Los resultados obtenidos por otros autores
arrojan las mismas tendencias y cifras muy similares realizando comparaciones con otros

refrigerantes avocados a su desaparicion.

Fernando et al. (2004) estudiaron una bomba de calor agua/agua de 5 kW con R290 como
refrigerante que utilizaba intercambiadores de mini/microcanales en evaporador y condensador. Se
demostrd que en las condiciones de trabajo de Suecia se podia operar reduciendo la carga de
refrigerante en un 23 % en el condensador y el 60% en el evaporador, con un aumento superior al
50 % en su coeficiente de transmision del calor y tan solo una caida de presion un 6 % superior en
el condensador, pero del 50 % en el evaporador. La potencia calorifica del equipo apenas vario
mientras el COP aumento un 8 %, mientras que el EER se increment6 un 17 % con un incremento

del 8 % en la potencia frigorifica.

En Tammaro et al. (2017) se compara el funcionamiento de una bomba de calor aire/agua
de 40 kW para la produccion de agua caliente sanitaria funcionando con CO; y con propano. En
este equipo se tuvo que sustituir el compresor para obtener la misma potencia calorifica, resultando
este 2,5 veces mas grande en el caso del propano. Se constatdé como el uso de propano en climas
calidos y templados consigue un ahorro energético, mientras que en climas frios no hay apenas

diferencia.

Dentro de los hidrocarburos tienen una especial atencion las HFO, aquellos con al menos
un doble enlace carbono-carbono, y sus compuestos derivados, siendo el nombre de olefina un
término en desuso y estando recomendado por la [IUPAC el término mas ampliamente utilizado en

la actualidad de alqueno. Entre sus propiedades destacan el ser insolubles en el agua y tender a
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reaccionar con los haldgenos (fltor, cloro, bromo, yodo y astato). En los tultimos afios han
proliferado las publicaciones de estudios tedricos y practicos en la materia, y son las principales
candidatas a ser utilizadas en los sistemas de refrigeracion para vehiculos de automocidn, aunque

pueden ser utilizadas en cualquier otro uso.

En particular, el R1234yf (HFO) es el refrigerante cuyas propiedades han llamado mas la
atencion (Brown et al., 2010; Chien et al., 2012) y ha sido seleccionado por los fabricantes de
aparatos de refrigeracion para vehiculos y, en el campo de los aparatos de aire acondicionado, se
ha ensayado como posible sustituto del R134a, si bien el R1234ze tiene mas posibilidades en este
aspecto. Los resultados reflejan que el R1234yf tiene peor comportamiento en cuanto a coeficiente
de transmision del calor se refiere (Del Col et al., 2010), aunque presenta un COP un 1,5 % superior
para una temperatura de descarga del compresor de 15 °C menos (Zhang et al., 2010). Debido a su
inflamabilidad y a que sus presiones de trabajo no permiten sustituir a refrigerantes como el R410A
que trabajan a altas presiones, se han ensayado mezclas del R1234yf con HFC, como el R32,

obteniéndose prestaciones similares al R410A, pero con un menor GWP (Arimoto et al, 2011).

Por otra parte, también se ha evaluado su comportamiento en el campo de las bombas de
calor de alta temperatura, en el cual se ha realizado su comparacion con el R114, dando un COP un
2,5 % mas elevado (Zhang et al., 2010). Para este mismo uso también se ha investigado el R1234ze
(HFO) (Brown et al., 2009), encontrandose que el COP seria un 4,9 % mas elevado, mientras que
ratio de transferencia de calor seria un 20 % superior tanto en el evaporador como en el

condensador.

No todos los tipos de refrigerantes presentan las mismas caracteristicas y por tanto
problemas, y no todos los refrigerantes de un mismo tipo presentan las mismas propiedades, por lo
que se pueden lograr sustancias fruto de mezclas de los distintos tipos de refrigerantes con unas
propiedades hibridas entre los tipos mezclados, y por tanto ocurriria lo mismo con su problematica.

De esta forma podrian solventarse algunos impedimentos para su uso masivo.

1.2.3. Reduccion de la carga de refrigerante

Los efectos de las fugas de refrigerante son entre otros el incremento en los costes de
operacion y el consumo eléctrico, la pérdida de eficiencia y el aumento de emisiones de CO,, siendo
unas consecuencia de las otras. Al existir una fuga, se incrementan los costes de operacion ya que
hay que reponer el refrigerante, ademas aumenta el consumo eléctrico del sistema por la baja carga
de refrigerante con la consiguiente bajada de la eficiencia y aumento de las emisiones de CO,,

repercutiendo en el medio ambiente y favoreciendo el cambio climatico (Koronaki et al., 2012).
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Dado que es inevitable la existencia de fugas en los sistemas de refrigeracion, el interés se
centra por un lado en la utilizacion de refrigerantes mas respetuosos con el medio ambiente (aspecto
expuesto en el apartado anterior) y en la minimizacion de la cantidad necesaria de los mismos,
mitigando en ambos casos sus potenciales consecuencias. Por otra parte, la reduccion de la cantidad
de refrigerante puede hacerse también necesaria por razones de seguridad dada la inflamabilidad y
toxicidad de los refrigerantes que surgen como alternativa a las sustancias que estan avocadas a su

desaparicion forzosa por los cambios en las normativas y leyes (Poggi et al., 2008).

La reduccion de la carga necesaria de refrigerante ha de hacerse de forma que la potencia
frigorifica y la eficiencia de los equipos no se vean afectadas de forma significativa. En cualquier
otro caso, la mejora que se obtendria medioambientalmente hablando podria ser nula o incluso ser
negativa debido a la contaminacion que se produce para generar la energia eléctrica con la que
funcionan los equipos de refrigeracion (Poggi et al., 2008) teniendo en cuenta que consumen el

15 % de la energia mundial (Kandlikar, 2007).

En cuanto a la reduccién de la cantidad de refrigerante necesaria, los esfuerzos deben estar
encaminados a la mejora en aquellas partes del sistema que alberguen una mayor cantidad del
mismo, por lo que en la literatura nos encontramos con diversos autores centrados en lograr una
correcta medicion de la cantidad de refrigerante albergada en los distintos elementos constitutivos
de los sistemas (Poggi et al., 2008; Hrnjak, 2009; Palm, 2009). La carga de refrigerante depende
del volumen interno de los elementos constitutivos de los sistemas — intercambiadores, dispositivos
de expansion, compresores, tuberias... — asi como de las caracteristicas del propio refrigerante —
densidad, capacidad calorifica... — y de las condiciones de trabajo en cada sistema en concreto —
presiones y temperaturas —. Como era de esperar, las investigaciones indicaron que los esfuerzos
debian de centrarse en aquellos elementos que trabajaran con refrigerante en estado liquido, dadas
las enormes diferencias de densidad entre los fluidos en estado liquido y gaseoso. La reduccion de
la longitud y didmetro de las tuberias de liquido y de la cantidad de refrigerante en estado liquido
en los intercambiadores de calor se presentan como los principales focos de estudio (Poggi et al.,

2008).

Resulta evidente que cuanto mayores sean las necesidades de refrigeracion/calefaccion,
mayores seran los tamafios de los equipos y en consecuencia mayores las necesidades de
refrigerante. Para poder comparar unos equipos con otros, resulta de utilidad expresar la cantidad
de refrigerante necesaria como carga especifica, dividiendo la masa total de refrigerante en el
sistema entre la potencia frigorifica desarrollada por el equipo en dichas circunstancias (Poggi et

al., 2009), de acuerdo con la expresion (I.1):
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L

e _ refrigerant charge (kg)
specific charge (kg - kW™1) = cooling capacity (W) (L1)

De esta forma, los resultados obtenidos para maquinas diferentes pueden ser comparados entre si 'y
determinar cudles presentan una mejor eficiencia en este sentido. En el caso de estudiar
condensadores se utilizaria la capacidad calorifica. Los sistemas de refrigeracion industrial son los
que mayor carga especifica presentan, seguidos de los sistemas de refrigeracion para comercios, los
de refrigeracion doméstica y los de aire acondicionado. Las conclusiones extraidas son que el uso
de ciclos secundarios y el uso de evaporadores de expansion directa son los métodos que conducen
a una menor carga especifica de refrigerante. Por el contrario, el uso de sistemas primarios y

evaporadores inundados conduce a unas mayores necesidades de refrigerante.

Distribucion del refrigerante en
una pequenaunidad A/C
comercial sin depésito de liquido

Distribucion del refrigerante en
una bomba de calor agua-agua
con propano

® Condensador

Y

\z,s

= Evaporador

= Compresor

Lineas y otros

= Condensador = Evaporador

= Compresor Linea de liquido

Linea de succion
(@) (b)

@ Corberan, J. M. (2014). Refirigerant charge reduction in refrigerating systems. 25" Infomatory Note on Refrigerant Technologies,
International Institute of Refrigeration.
® Corberan et al, 2008.

Linea de descarga

Figura I.1: Ejemplos de distribucion de la carga de refrigerante en los distintos elementos de un sistema de
refrigeracion.

En cualquier caso, el criterio a seguir siempre debe estar basado en la minimizacion del
impacto total equivalente sobre el calentamiento atmosférico (TEWI en sus siglas anglosajonas)
(Poggi et al., 2008). Tampoco hay que olvidar que reducir la carga de refrigerante también implica

reducir el coste de adquisicion y reposicion el mismo (Hrnjak, 2009).

Gracias a la reduccion de la carga, sistemas con refrigerantes como el amoniaco han
comenzado a instalarse en lugares como Japdén en los que antes estaban prohibidos ya que al
reducirse considerablemente la carga de refrigerante su peligrosidad también disminuy6 (Mugabi

et al., 2009).
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1.2.3.1. Diseno de instalaciones con ciclos secundarios

El uso de refrigeracion secundaria ayuda a disminuir al menos un 20 % las necesidades de
refrigerante, estando su uso ampliamente extendido en Europa. Los sistemas que utilizan estos
ciclos secundarios también se llaman sistemas indirectos y emplean un fluido secundario para hacer
la distribucion final de la potencia calorifica o frigorifica. La principal ventaja es que reducen
mucho la cantidad de refrigerante necesaria con lo que se pueden utilizar sustancias inflamables o
toxicas al minimizarse las potenciales consecuencias de una fuga o accidente, mientras que
presentan otras desventajas como tener una menor eficiencia energética (Macchi et al., 1999), que
algunos autores cuantifican en un 5 % menos (Poggi et al, 2008), y un mayor coste inicial (Kai

Wang et al., 2010).

Cabe mencionar que ademads de la cantidad de refrigerante necesaria, también se reducen
las fugas y se simplifica el mantenimiento, lo que puede llevar a una disminucion de su coste
operativo. Por el contrario, las presiones de trabajo son también mas elevadas y los elementos

disponibles comercialmente son menos numerosos (Kai Wang et al., 2010).

En cuanto al fluido secundario se refiere, este puede ser cualquier refrigerante o incluso
agua mezclada o no con glicol, pudiendo ser el ciclo secundario con o sin cambio de fase. El sistema
con cambio de fase se estd extendiendo por todo el mundo debido a las ventajas medioambientales
y al ahorro energético que comporta. A la hora del disefio o seleccion de los intercambiadores de
calor mas adecuados, debe tenerse en cuenta que el fluido secundario tenga una circulacion
adecuada ya que de lo contrario se producira una disminucion significativa de la capacidad

calorifica del equipo.

Los intercambiadores de calor adicionales necesarios en este tipo de sistemas hacen que
haya una diferencia de temperaturas extra. Ademas, se hace necesario instalar un segundo
dispositivo de impulsion para hacer circular el fluido secundario, el cual puede ser un compresor o
una bomba, dependiendo del disefio de la instalacion, afiadiendo un consumo eléctrico extra. Sin
embargo, estos efectos adversos son compensados al menos parcialmente por el hecho de que hay
una menor pérdida de presion en el circuito primario, con lo que la temperatura de saturacion puede

aumentar varios grados centigrados.
1.2.3.2. Optimizacion de sistemas

La arquitectura del sistema tiene una influencia determinante ya que la correcta seleccion

de sus elementos — intercambiadores, compresor (de una sola etapa o multietapa), aceite para el
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compresor, dispositivo de expansion, tuberias, deposito de liquido, uso de sistemas directos o
indirectos... — es fundamental para que el funcionamiento del conjunto sea déptimo y para permitir

que la carga de refrigerante sea la menor posible.

Se debe poner mucha atencion a las tuberias de liquido de forma que su tamafio y longitud
estén minimizadas ya que, dependiendo de la tipologia del sistema global, la mayor parte de la
cantidad de refrigerante puede encontrarse alojado en ellas. No debe perderse de vista que un
diametro mas pequefio implica unas pérdidas de presion mayores, lo cual puede compensarse
reduciendo la longitud de las tuberias (Poggi et al., 2008; Hrnjak, 2009). En los sistemas de
refrigeracion, una caida excesiva de la presion puede hacer que el refrigerante liquido vuelva a
vaporizar antes de llegar al evaporador o incluso al dispositivo de expansion, lo cual origina

problemas en el funcionamiento de las instalaciones.

Por otra parte, los dispositivos de expansion también juegan un papel importante. Los
dispositivos de expansion de tubo capilar son los dispositivos que se comportan peor en términos
de COP global cuando la carga de refrigerante se aleja de la optima (Vaitkus, 2011; Poggi et al.,
2008; Choi y Kim, 2002), en el extremo opuesto estan las valvulas electronicas, llegando a mantener
el COP practicamente constante hasta que la cantidad de carga alcanza un 70 % de la cantidad
optima (Kim y Braun, 2012). No obstante, hay autores que han constatado que el COP no varia de
forma significativa para reducciones de la carga de refrigerante de hasta un 25 % (Colasson et al.,
2001), aunque otros lo rebajan hasta el 10 % (Corberan et al., 2008), variando estas cifras con el

refrigerante utilizado.

Estos autores también pudieron comprobar como cargas por encima de la optima logran
aumentar las potencias frigorifica y calorifica sin una disminucion significativa de la eficiencia,
mientras que la falta de refrigerante conlleva unas potencias menores y una disminucién mas

acusada de la eficiencia.

Una vez establecidos los parametros que definen una instalaciéon, es importante su
optimizacion, para lo cual surgen diferentes métodos que se basan en diversos criterios para obtener
de forma matematica la solucion 6ptima del problema. La complejidad de los métodos depende
mucho de las necesidades de lograr una solucidon mas precisa y de la complejidad del problema en
si. Por ejemplo, en el disefio de sistemas con redes de intercambiadores conectados entre si se
utilizan métodos de optimizacidon matematica en los que se busca la mejor interconexion de los
mismos, llegdndose en algunos casos a tener en cuenta la irreversibilidad de los procesos de
transferencia de calor (Xu y Chen, 2012) o a aplicar algoritmos de optimizacién matematica con

varias restricciones (Salama, 2008 y 2012). Sin embargo, con frecuencia la determinacion de la
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carga optima se hace de forma experimental debido a la imprecision de estos métodos (Rozhentsev,

2008).

En cuanto los intercambiadores subenfriadores/recalentadores (SLHX), en principio su uso
haria que fuera necesaria una mayor carga de refrigerante porque aumentan el volumen interno del
sistema, ademas de llegar este con menor titulo de vapor lo que incrementaria la cantidad de
refrigerante en este. No obstante, también tienen aspectos positivos como son aumentar el COP y
asegurar el subenfriamiento adecuado antes del dispositivo de expansion. Esto permite disminuir el

diametro de las tuberias lo cual conduce a reducir la carga (Vaitkus, 2011).

Otra solucion que ofrece resultados interesantes es la integracion de sistemas cuando sea
posible. La integracion en supermercados de tamafio medio de los sistemas de acondicionamiento
de aire y refrigeracion de los alimentos con equipos con subenfriadores y operando unicamente con
refrigerantes naturales (R290, R717 y R744) pueden lograr ahorros en el consumo energético de
entre el 15,1 y el 17,1 % utilizando ciclos en cascada o tener consumos idénticos utilizando ciclos

multietapa frente a dos sistemas separados (Cecchinato et al., 2012).
1.2.3.3. Uso de intercambiadores compactos

En los equipos de refrigeracion pequefios, la mayor parte del refrigerante se aloja en los
intercambiadores de calor, especialmente en el condensador (Palm, 2007), por lo que son los
intercambiadores de calor los elementos a los que se debe de prestar atencion después de seleccionar
el mejor tipo de instalacion y optimizar sus dimensiones a la hora de buscar una reduccion de la
carga de refrigerante. Logrando una correcta disminucion de la carga de refrigerante en los
intercambiadores de calor, especialmente en el condensador, la cantidad de fluido alojado en ellos
se hace comparable a la que hay en el compresor, por lo que abriria paso a un nuevo punto de

mejora.

Aunque a la hora de comparar entre intercambiadores de calor hay muchos parametros a
tener en cuenta (peso, volumen interno, area de paso, caida de presion lado aire, variacion de la
temperatura en el aire...), normalmente, la comparacion entre dos intercambiadores se hace en base
a la carga especifica, ya descrita anteriormente, y a la compactacion, que es el cociente entre la

superficie de intercambio de calor y el volumen interno del intercambiador segun la ecuacion (1.2):

. _1. _ Superficie de intercambio (m?)
Compactacion (m™") = Volumen interno (m3) (2

Para reducir la cantidad de refrigerante necesaria hay que intentar disminuir el volumen

interno a la vez que se mantiene o mejora el coeficiente de transmision del calor para poder
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mantener las prestaciones de los equipos. Esto se consigue mediante reduccion del diametro interior

y la mejora de las superficies de contacto (rugosidad, aletas, nuevas configuraciones...).

En la busqueda de un volumen interno reducido, los intercambiadores compactos son
aquellos que mayores reducciones ofrecen. Se entiende que un intercambiador es compacto cuando
se cumple que en el lado de refrigerante el cociente entre la superficie de intercambio de calor y el
volumen interno del intercambiador, llamada B, es inferior a 400 m?>-m=. Por otra parte, el uso de
los llamados mini/microcanales consiguen una notable disminucion del volumen interno del
intercambiador. Se debe de prestar especial atencion a aquellos de tipo multipuerto fabricados en
aluminio por su elevado coeficiente de transferencia de calor frente a los equipos convencionales

(Hrnjak y Litch, 2008; Da Riva et al., 2010).

A pesar de la ventaja de reducir notablemente la carga de refrigerante necesaria, los
intercambiadores de mini/microcanales presentan el inconveniente de una elevada pérdida de
presion, lo cual puede generar problemas de cambios de fase indeseados y de necesitar trabajar con
presiones mas elevadas, lo que implica ademas la necesidad de un compresor de mayor tamafio. No
obstante, se ha llegado a reducir el volumen interno de los intercambiadores en un 40 % sin que el
consumo eléctrico se vea apenas afectado (Mastrullo et al., 2012). Ademéas una mejora en el
coeficiente de transmision del calor superior al 4,3 % puede compensar el efecto de la pérdida de

carga con un 17,2 % menos de volumen interno (Qi et al., 2009).

Respecto a los evaporadores, cabe destacar que ademas de lo ya mencionado para los
condensadores, los que funcionan por evaporacién por expansion directa presentan un volumen
interno mucho menor que aquellos de tipo inundados. De la comparacion de los evaporadores de
mini/microcanales con intercambiadores laminados comerciales, se aprecia que los primeros tienen
ventajas en la ratio de transferencia de calor (4,3 % mayor) y en la distribucion de la temperatura
del aire a la salida, aunque las caidas de presion son mayores en ambos lados del intercambiador

(aire y refrigerante) debido a la menor superficie libre de paso (Qi et al., 2009).

Estos intercambiadores presentan la ventaja de poder utilizar refrigerantes potencialmente
peligrosos, como el amoniaco (Hrnjak y Litch, 2008) o el propano (Da Riva et al., 2010), sin

disminucion de las prestaciones de los equipos de refrigeracion.
1.2.3.4. Seleccion de compresores y aceites adecuados

El uso de compresores y aceites adecuados ayuda a reducir la carga de refrigerante
necesaria. Sin embargo, esta reduccion solo resulta significativa una vez se han optimizado los

demas elementos del sistema (intercambiadores de calor y dimensiones de las tuberias de liquido),
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en cuyo caso, la cantidad de refrigerante alojado en el compresor puede superar el 36 % del total

(Palm, 2007).

La reduccion de refrigerante en el compresor puede conseguirse mediante la seleccion de
un compresor con un volumen interno pequefio y baja cantidad de aceite o mediante la utilizacion
de aceites lubricantes con los que el refrigerante sea inmiscible. Sin embargo, ha de tenerse en
cuenta que cuando el aceite lubricante es inmiscible con el refrigerante, una fina capa del primero
puede cubrir las superficies de intercambio de calor de los intercambiadores, con lo que se reduciria
la eficiencia global del conjunto (Hrnjak, 2009). En Bobbo et al. (2014), se estudia la solubilidad
del R1234yfy el R134a en aceites PAG (glicol de polialquileno), mostrando que el primero podria
presentar problemas por su miscibilidad si se utiliza en sustitucion del segundo en compresores con

este tipo de aceites.

El coeficiente de transmision del calor se ve afectado por la presencia de aceite, la
temperatura de saturacidn, las propiedades del refrigerante, el titulo de vapor, flujo masico... de
unos estudios a otros varia el efecto que cada uno de estos parametros tiene debido a los efectos
combinados que se pueden dar entre ellos. Una pequefia cantidad de aceite puede producir cambios
en el patron del flujo, por lo que pueden obtenerse incrementos y decrementos del coeficiente de
transmision del calor, aunque en el caso del condensador se aprecia como en general se produce

una disminucién del mismo debido a la formacion de una capa de aceite (Wang et al., 2012).

Por todo ello, hay que elegir aceites lubricantes adecuados tanto desde el punto de vista de
la reduccion de carga de refrigerante como desde la eficiencia global del sistema, por lo que la

miscibilidad debe ser la minima que garantice ambos objetivos.
1.2.3.5. Carga optima de refrigerante

En el caso de equipos ya instalados y como norma general en nuevos disefios en los que ya
se han aplicado las medidas de optimizacion indicadas en el apartado “1.2.3.2. Optimizacion de
sistemas”, una mejora sustancial seria adaptar la carga de refrigerante a las necesidades reales de
cada instalacion en particular en funcion del lugar a refrigerar y las condiciones ambientales. Esta
carga Optima puede diferir significativamente respecto de lo indicado por el fabricante del sistema
de refrigeracion ya que estos se basan en unas condiciones muy determinadas que no son

caracteristicas de todos los lugares ni de todas las estaciones del afio.

Para justificarlo basta con analizar lo que sucede en el interior de los sistemas de
refrigeracion al variar las temperaturas de los focos frio y caliente. A menor temperatura en el foco

caliente el refrigerante condensa antes por lo que el condensador se llena de liquido, lo cual podria
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evitarse reduciendo la cantidad de refrigerante. A mayor temperatura en el evaporador, este evapora
antes y por lo tanto se produce una disminucion de la cantidad de liquido en el evaporador, por lo

que una parte del refrigerante del sistema deja de ser necesaria.

Las consecuencias de esas variaciones en la cantidad de refrigerante en cada uno de los
intercambiadores se justifican con el hecho de que, al afiadir mas refrigerante a los equipos, esta
cantidad extra se aloja en la region de liquido subenfriado del condensador (Palm, 2007), lo cual
aumenta el COP (Corberan et al., 2008 y 2011). De esta forma se reduce la zona del condensador
donde se produce la condensacion, por lo que para que esta se produzca ha de aumentar la
temperatura de condensacion. Ese incremento reduce el COP. Estas dos tendencias contrapuestas
hacen que se produzca un maximo en el valor del COP, el cual varia en funcion de la carga de
refrigerante (Palmiter et al., 2011). El subenfriamiento y el sobrecalentamiento son los pardmetros
mas afectados por el nivel de carga de los sistemas. Con el primero se puede detectar faltas de carga

y con el segundo cargas excesivas en el sistema (Grace et al., 2005).

Por otra parte, existe falta de unanimidad en cuanto al parametro cuyo valor maximo nos
indique la carga Optima en una instalacion. Mientras un gran niimero de autores consideran como
carga Optima aquella que maximiza el COP, otros la consideran como aquella que maximiza la
capacidad calorifica. En el caso de tener como objetivo la reduccion en la carga de refrigerante, la
carga Optima seria la mas baja posible que permitiese al sistema cumplir con los requerimientos de

uso.

Resulta evidente que esta carga Optima dependera del refrigerante utilizado variando
sensiblemente de unos a otros. A la hora de elegir el refrigerante adecuado, se debe prestar especial
atencion a que este tenga una baja densidad en estado liquido, un elevado calor latente de

vaporizacion, un volumen especifico de gas y un calor especifico bajo en estado liquido.

A pesar de los enormes avances en el campo del disefio de maquinas de refrigeracion, la
determinacion de la carga optima de refrigerante se sigue realizando de forma experimental dada la

falta de precision de los modelos matematicos utilizados (Rozhentsev, 2008).

Algunos autores proponen algoritmos matematicos para la determinacion de la cantidad
optima de refrigerante en los cuales se emplean féormulas que tienen en cuenta la existencia de un

COP maximo por las razones anteriormente expuestas (Vjacheslav et al., 2000).

Dado que el objetivo ultimo es minimizar el dafio causado al medio ambiente, en ciertos
algoritmos de disefio de intercambiadores para la reduccion de su carga se introduce el criterio de

minimizar el “Coste Ecoldgico”, que mide los kg de CO, equivalentes que un equipo de
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refrigeracion emite durante su ciclo de vida (Kheiri et al., 2011), lo que equivale a la minimizacién

del TEWL

Una vez que se ha reducido al minimo la carga de refrigerante mediante la aplicacion de
una o varias de las medidas anteriormente indicadas hay que tener en cuenta que cuando la carga
de refrigerante en el sistema es muy reducida, los efectos de una fuga sobre el rendimiento del
sistema son importantes por pequefia que sea esta (Hrnjak, 2009) cobrando especial importancia el

disefio del separador de liquido (Corberan et. al, 2008).

1.2.4. Mini/microcanales, sus inicios y su clasificacion

Los intercambiadores de mini/microcanales son aquellos en los que se emplean
conducciones de refrigerante de didametro muy reducido en comparacion con las habituales. En
cuanto a las areas de paso y los materiales, se fabrican en diversas geometrias (triangulares,
rectangulares, rectangulares ranurados, circulares...) y generalmente en aluminio o aleaciones del
mismo. El modelo mas comun estad fabricado de aluminio soldando microcanales, colectores
— ranurados — y aletas — normalmente con geometria de persiana — (Benabdelmoumene et al., 2009).
En cuanto a la tipologia, para bajas potencias se utilizan los de serpentin (un tinico tubo alteado que
recorre todo el intercambiador) y para potencias bajas o altas los de flujo paralelo (varios tubos
paralelos que toman el refrigerante de una cabecera, habiendo varios pasos a lo largo del
intercambiador). El tipo mas adecuado lo determinara cada aplicacion en particular, pero menor
tamafio no implica peores prestaciones como demuestra el hecho de que los microcanales pueden

llegar a tener mayores coeficientes de transmision del calor que los minicanales (Liu et al., 2011).

Los canales de seccion reducida se encuentran en muchos sistemas bioldgicos (cerebro,
pulmones, higado, rifiones...) aportando unos elevados coeficientes de transmision del calor y un
flujo considerable. Mientras que con la tecnologia actual se llega a diametros de 250 pm, en la
naturaleza hay capilares de menos de 2,5 um. En estas escalas los nimeros de Reynolds que marcan
la transicion a flujo turbulento son muy bajos, pudiendo llegar a darse en Reynolds de entre 300 y

400 (Kandlikar, 2003).
Las motivaciones actuales en el disefio de intercambiadores de calor son (Kauffeld, 2011):

- Reducir el impacto en el calentamiento global (reducir el consumo de energia y las
emisiones de gases causantes del efecto invernadero).

- Reduccion del peso y el volumen.

- Reduccion de los costes.

- Métodos sencillos de reciclado de los materiales utilizados.
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Todas estas condiciones las cumplen los intercambiadores de mini y microcanales:

- Tienen mayor eficiencia en la transmision del calor (menor consumo de energia) y con
un disefio adecuado pueden reducir el consumo de los ventiladores utilizados para hacer
circular el aire a través de ellos. Ademas, tienen un volumen interno muy reducido y
por tanto necesitan menos cantidad de refrigerante (menos emisiones por fugas).

- El peso y el volumen se ven reducidos en un 40 % y un 30 % respectivamente

(Kauffeld, 2011), pudiéndose lograr mayores reducciones (Vestergaarg y Mader,
2009).

- Son fabricados unica e integramente con aluminio y aleaciones del mismo por lo que

su reciclaje resulta sencillo.

- El reducido coste del aluminio abarata la fabricacion.

No existe unanimidad en la clasificacion de los intercambiadores entre los minicanales y
microcanales. La complejidad reside en la eleccion del pardmetro que marque los limites entre los
diferentes tipos de canales. Cuando el nimero adimensional Bo-Re,”’, donde Bo es el nimero de
Bond y Re; es el nimero de Reynolds del refrigerante en estado liquido, es menor o igual a 200, los
efectos de los mini/microcanales dominan el comportamiento del fluido, mientras que, si es superior
a 200, el comportamiento del fluido estda dominado por los mismos fenomenos de los macrocanales
(Li y Wu, 2010A y 2010B). Es de destacar que en este criterio no solo aparecen parametros
geométricos del intercambiador (como su didmetro interno y su longitud), sino que también lo hacen
propiedades del fluido de trabajo (como la viscosidad y la densidad) y caracteristicas del flujo
(como la velocidad), por lo que un mismo intercambiador de calor con distintos fluidos puede ser
considerado de distinto tipo, incluso con un mismo fluido de trabajo, a distintas velocidades del

flujo puede ser considerado de distinto tipo.

Si bien un criterio basado en el comportamiento de los fluidos y la transferencia de calor
podria ser el mas adecuado desde el punto de vista tedrico y aplicacion técnica, esto no resulta
practico por lo que ha de tenderse a un criterio basado en el didametro hidraulico de los minicanales,
ajustando los limites para que en un gran nimero de casos coincidan este criterio y los basados en
el comportamiento del fluido. En Kandlikar y Grande (2003) se ofrece una clasificacion bastante
detallada de los canales atendiendo al didmetro hidraulico de los mismos. Los intercambiadores
pueden clasificarse segun la clasificacion de sus canales en funcidon del diametro hidraulico (Dy)

utilizando una aproximacion del nimero de Knudsen en los siguientes tipos:

- Intercambiadores de canales convencionales: Dy > 3 mm.

- Intercambiadores de minicanales: 3 mm > Dy > 200 um.
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- Intercambiadores de microcanales: 200 um > Dy > 10 pm.
- Intercambiadores de canales de transicion: 10 um > Dy > 0,1 pm.
o Intercambiadores de microcanales de transicion: 10 um > Dy > 1 pum.
o Intercambiadores de nanocanales de transicion: 1 pm > Dy > 0,1 pm.
- Intercambiadores de nanocanales moleculares: 0,1 pum > Dy.
Una simplificacion de la clasificacion anterior seria (Cavallini et al., 2013; Qu y Mudawar,
2004):

- Intercambiadores de canales convencionales: Dy > 3 mm.
- Intercambiadores de minicanales: 3 mm > Dy > 1 mm.
- Intercambiadores de microcanales: 1 mm > Dy.
Algunos autores fijan el limite con los microcanales incluso en 1 um (Benabdelmoumene et al.,

2009)

Hay autores que solo hacen distincion entre microcanales y canales convencionales,
utilizando el diametro hidraulico como Yarin et al. (2009), que fijan el limite en 500 um, o como
Kew y Cornwell (1997), en funcidn de si el didmetro de los mismos esta por debajo (microcanales)
o por encima (macrocanales) de un diametro critico, “D.»;”, funcidén del fluido utilizado como

refrigerante de acuerdo a la expresion (1.3):

4.0

_ (L3)
g-p,—pP,

D crit =
siendo “¢” la tension superficial, “g” la gravedad y “p” la densidad en estado liquido (subindice “/”)

y vapor (subindice “v”).

Debido a esta falta de unanimidad y para evitar confusiones, en esta revision bibliografica
se hara referencia a intercambiadores de mini/microcanales, sin distinguir entre un tipo u otro
independientemente del tipo de clasificacion que hayan utilizado los autores ya que en muchos

casos en las publicaciones no se puede encontrar informacion al respecto.

Normalmente al reducir el volumen interno de los intercambiadores se aumentan las
pérdidas por friccion y disminuye el COP, especialmente cuando disminuye el diametro hidraulico
(Kheiri et al., 2009), pero a pesar de ello, los microcanales se usan mucho en aquellas aplicaciones
en las que el diseflo compacto y los altos coeficientes de transferencia de calor son necesarios, como
en el sector automovilistico, electronica (Han et al., 2012)... En el sector automovilistico en
concreto se utilizan desde la década de los 80 sobre todo como condensadores, aunque poco a poco

su uso como evaporadores se ha ido extendiendo (Vestegaard y Mader, 2009). Por el contrario, en
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general ofrecen menos resistencia al aire que los tubos convencionales debido a su menor tamaiio
y por tanto en los intercambiadores que los utilizan la pérdida de carga en el lado aire se ve reducida.
En cuanto a las limitaciones de las condiciones de trabajo, estos intercambiadores son al menos
igual de resistentes que los convencionales llegdndose en microcanales de aluminio a trabajar con
presiones de 200 bar lograndose reducciones del volumen interno del 45 % (Benabdelmoumene et
al., 2009). Otra fuente de pérdida de carga en este tipo de intercambiadores es los tubos suelen
conectarse a la entrada y a la salida a los cabezales que pueden llegar a producir pérdidas de carga

importantes.

I.2.5. Consideraciones sobre los intercambiadores de mini/microcanales

Por su reducido tamafo, los mini/microcanales se pueden bloquear facilmente con la
suciedad y las burbujas, por lo que es necesario instalar un filtro adecuado y manipular
correctamente los equipos. Ademas, los efectos de la compresibilidad han de ser tenidos en cuenta
debido a la caida de presion que se produce en ellos que hace que su efecto en el comportamiento
de los gases no pueda ser despreciada, especialmente en intercambiadores monofasicos (Kandlikar,

2003).

Benabdelmoumene et al. (2009) en base a sus experimentos recomiendan los
intercambiadores de mini/microcanales para su uso en aplicaciones de aire acondicionado y
refrigeracion con refrigerantes usados normalmente. No obstante, solo lo recomiendan en el
condensador, ya que el evaporador tiene un menor interés dado que no aprovecha tanto las ventajas

en la reduccion de la carga.

Se ensayd con una bomba de calor comercial para R410A en la que se sustituyeron sus
intercambiadores de tubo aleteado convencionales por intercambiadores de microcanales en las

siguientes condiciones:

- Modo refrigeracion: aire a 35 °C, 12 °C agua a la entrada y 7 °C agua a la salida, alta

velocidad del aire.

- Modo calefaccion: aire a 7 °C bulbo seco (6 °C bulbo htimedo), 30-35 °C agua a la

entrada y 40-45 °C agua a la salida, alta velocidad del aire.

En modo calefaccion se gano entre un 5 y un 10 % tanto en el COP como en la capacidad
calorifica, con una disminucion de la carga de refrigerante del 50 %. En modo refrigeracion se
obtuvo una potencia frigorifica similar. El volumen interno de los intercambiadores se redujo entre
un 40 y un 50 %. Con esta reduccion del volumen se puede prescindir de los depositos

acumuladores. Por otra parte, aumento la ratio volumen/superficie.
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De esta forma se constata la posible utilizacién de esta tecnologia en los sistemas de
climatizacion doméstica. No obstante, esta industria presenta sus particularidades, lo que hace que

se deban de tener en cuenta otros aspectos.

De acuerdo con Kauffeld (2011), cada Kelvin que se incremente la temperatura de
evaporacion o se baje la temperatura de condensacion reduce aproximadamente en un 3 % el
consumo energético. Las mejoras que den lugar a estos cambios se pueden llevar a cabo tanto en el
lado aire como en el lado refrigerante, siendo las conseguidas en los intercambiadores de

mini/microcanales en ambos lados.

La correlacion del coeficiente de transmision del calor (“4,”) basada en el nimero de

Nusselt (“Nu”), la conductividad térmica (“£) y el diametro (“D”) es (1.4):

h, = (1.4)

Se aprecia como disminuir el didmetro aumenta el coeficiente de transmision del calor.
Aunque disminuir el diametro también aumenta la caida de presion, hay que tener en cuenta que en
los intercambiadores de mini/microcanales se emplean un gran nimero de los mismos,
reduciéndose asi la caida de presion del conjunto ya que la velocidad seria menor y el efecto del
pequefio diametro se veria contrarrestado (Kandlikar, 2003; Kauffeld, 2011). Se ha visto como
pequeiias cantidades de aceite tienen una influencia positiva en el comportamiento de los
intercambiadores, esto lleva a pensar que se puede mejorar la influencia del aceite en la caida de
presion y en el coeficiente de transmision del calor en el interior de los mini/microcanales (Kauffeld,
2011). También ha de buscarse una buena distribucion del flujo por entre todos los canales para
evitar los efectos perniciosos ya comentados, lo cual se consigue con un buen disefo del
distribuidor. Ademas, se ha de poder predecir bien las pérdidas de presion en los intercambiadores

durante el disefio.

Dado el alto coeficiente de transmision del calor, es de esperar que las pérdidas térmicas
sean pequeflas en comparacion con el intercambio total producido y por tanto seran despreciables

(Kandlikar, 2003).

No hay que olvidar las interacciones electrostaticas entre el refrigerante y el
intercambiador. Los iones que contiene un fluido se ven atraidos hacia la superficie solida por la
que fluye debido a la carga electrostatica que posee esta ultima, hecho que cobra importancia a
medida que el diametro de los canales disminuye. En la interfase liquido-so6lido, por lo general el
efecto de la doble capa eléctrica reduce la movilidad de los iones y por tanto de las moléculas en la

zona de influencia del mismo. El potencial eléctrico va en el sentido opuesto del flujo por lo que la
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viscosidad aparente aumenta, afectando a la velocidad del flujo, al coeficiente de transmision del
calor y a la distribucion de temperaturas (Mohiuddin et al., 1997). Este efecto se produce en una
fina capa del orden de unos pocos nm y en general puede despreciarse para diametros superiores a

los 10 um (Kandlikar, 2003).

Por su propia naturaleza, la fabricacion y el estudio de los mini/microcanales estd muy
expuesta a que pequefios defectos tengan importantes consecuencias en el rendimiento de los
equipos y sean un foco de errores en su estudio, como es el caso de la imprecision en las
dimensiones de los canales ya que, al tener un diametro tan reducido, pequefios errores que en la

escala convencional resultan irrelevantes pasan ahora a ser significativos.

Otra fuente importante de error es el efecto de una distribucion inadecuada del flujo entre
todos los canales como consecuencia de la falta de uniformidad en los mismos y que puede inducir

a cometer errores en la interpretacion de los resultados (Kandlikar, 2003).

Park y Hrnjak (2008) desarrollaron un estudio experimental y numérico en el que
compararon el rendimiento de dos sistemas de aire acondicionado residencial de 10 kW
funcionando con R410A, uno con un condensador de mini/microcanales y otro con uno
convencional., en diferentes condiciones de las normas ARI (“Air Conditioning and Refrigeration
Institute”, que en 2007 cambio su nombre por “Air Conditioning, Heating and Refrigeration
Institute”, pasando a ser normas AHRI). Observaron mejoras en el COP superiores al 3,4 % y en la

capacidad frigorifica superiores al 13,1 %, con una reduccion en la carga de refrigerante del 9,2 %.

Hrnjak y Litch (2008) estudiaron un prototipo de enfriadora con amoniaco utilizando como
condensador un intercambiador de un solo tubo convencional multipuerto y otro con un
intercambiador de mini/microcanales con una configuracion de tubos paralelos multipuerto. Los
resultados mostraron que el coeficiente global de transferencia de calor era entre un 60 y un 80 %
superior y la carga de refrigerante un 53 % menor. Ademas, la carga especifica en refrigeracion era
de 18 g'’kW"!, un 76 % menos que con el intercambiador convencional y muy por debajo de los

100 g'kW-! que se podian encontrar en equipos comerciales.

En Cavallini et al. (2010) se ensaya una bomba de calor de 100 kW trabajando con R290
en la que el condensador de placas es sustituido por uno de carcasa y tubo con mini/microcanales,
encontrandose que la carga de refrigerante se reduce en un 23 % con alrededor de un 2 % de pérdida

de potencia calorifica y de COP.

Mientras en el sector de la automocion las cantidades de intercambiadores empleadas son

muy eclevadas (normalmente lotes de mas de 1.000 intercambiadores) y el coste de ensayar en

Pégina 23



wa, Universidad . .
252 Politécnica CAPITULO I: INTRODUCCION

de Cartagena  jndustriales
catrer

tuneles de viento es asumible, en la industria de la refrigeracion doméstica los lotes suelen ser mas
pequefios y por tanto este tipo de ensayos suponen un coste demasiado elevado. La solucion es
disponer de un software de simulacidén con una precision suficiente como para poder realizar las
mismas pruebas. Hay modelados que dan unas desviaciones con los resultados experimentales de
entre un 2,37 y un 4,53 %, lo cual supone en principio una buena aproximacion, aunque necesitan
ser probados con un niimero mayor de intercambiadores para validar el modelo completo y su ratio

de error (Pavlu, 2011A y 2011B).

Dado que el mayor problema actual de estos equipos es la caida de presion, una posible
mejora estaria en lograr una correcta distribucion del refrigerante en los tubos de cabecera. El
principal inconveniente se da en los evaporadores al entrar el liquido en mezcla bifésica, por lo que
hay que lograr una correcta distribucion liquido/vapor. Este problema no ocurre en los
condensadores al entrar vapor sobrecalentado (Kauffeld, 2011) y también puede evitarse con el uso

de intercambiadores de serpentin que no tienen cabezales a lo largo del intercambiador.

También se puede estudiar la optimizacién los mini/microcanales para favorecer los
fenomenos de transmision del calor. En los evaporadores se pueden mejorar los acabados
superficiales para crear puntos de nucleacion. En los condensadores se puede mejorar el drenaje del
liquido condensado y el drenaje de aceite en la region de vapor sobrecalentado. Por otra parte, se

pueden buscar perfiles adecuados en intercambiadores liquido/liquido (Kauffeld, 2011).

Aun hay medidas de mejora en sus prestaciones como son el uso de aletas secundarias en
la superficie (microaletas), diferentes configuraciones del flujo, superficies rugosas y la mejora del
drenaje del liquido en condensacion, especialmente en los evaporadores (Kauffeld, 2011). No
obstante, estas medidas han de ser estudiadas con detenimiento para estimar si las pérdidas de carga

derivadas de ellas compensan el aumento del coeficiente de transferencia de calor.

I.3. Objetivos de la tesis

El principal objetivo de esta tesis es comparar el comportamiento de una bomba de calor
agua-aire con R134a cuando utiliza un intercambiador de tubo aleteado convencional frente a
cuando tiene uno de minicanales con aire como fluido secundario. Adicionalmente se validara el

programa IMST-ART® como herramienta para el disefio de este tipo de instalaciones.

Se pretende contribuir mejorar el conocimiento sobre este tipo de intercambiadores

compactos lo que ha de servir para promover el uso de estos en equipos domésticos, favoreciendo
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el uso de refrigerantes alternativos como los hidrocarburos al disminuir la cantidad de refrigerante

necesaria.
Los principales hitos para la consecucion de estos objetivos han sido:

- Diseflo y construccion de una bomba de calor de las caracteristicas descritas, asi como
unas instalaciones para su ensayo que incluyen circuitos de agua caliente y fria, sistema
de climatizacion de aire y una cdmara climatica que garanticen condiciones estables
para los fluidos secundarios durante los ensayos. Toda esta instalacion ha sido
instrumentalizada y mejorada a tal fin, lograndose una precision suficiente en la medida
de los pardmetros de funcionamiento y el control automatico de toda la instalacion.

- Larealizacion de dos campafias de ensayos para cada tipo de intercambiador trabajando
con la bomba en modo calefaccion y refrigeracion, en las que se partird de un ensayo
de referencia y se realizaran otros con variaciones sobre determinados parametros a fin
de observar su efecto en el comportamiento del sistema.

- El'modelado de la instalacion en el software de disefio.

- La comparacion de los resultados experimentales con los numéricos para la validacion
del software y la obtencion de parametros no medidos durante los ensayos.

- Extraccién de conclusiones a partir de las comparaciones realizadas y justificacion de

los efectos observados.

I.4. Estructura de la tesis

Esta tesis doctoral se ha estructurado de la siguiente manera con el fin de lograr los

objetivos indicados en el apartado anterior.

En el Capitulo 1 se ha presentado la motivacion y los objetivos que se han marcado para
esta tesis. También se ha presentado el estado del arte de las investigaciones relacionadas con la
refrigeracion a nivel doméstico y de pequeiias maquinas, poniendo el foco en los equipos de

mini/microcanales. Con todo ello se ha presentado el marco de desarrollo de esta tesis doctoral.

En el Capitulo 2 se describe la instalacion experimental con detalle incluyendo la
instrumentacion asociada para el control y la adquisicion de datos y la normativa de aplicacion
utilizada para su disefio. También se dan unas pinceladas sobre diversas soluciones técnicas

adoptadas para facilitar la realizacion de los ensayos.

En el Capitulo 3 se presentan los ensayos a realizar, el modelado de la instalacion para la

simulacion numérica y las normas y recomendaciones de los que se han extraido los mismos.
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Mediante las simulaciones numérica Partiendo de un ensayo de referencia, se realizan varios en los
que se modifica alguno de los parametros a fin de obtener curvas que muestren la influencia de

dicho parametro en el rendimiento del sistema y su funcionamiento.

En el Capitulo 4 se comparan los resultados numéricos con los experimentales para el
modo calefaccion y se extraen conclusiones sobre los efectos de la variacion de las condiciones de
operacion sobre el funcionamiento del sistema, buscando justificaciones a dichos efectos que

permitan dar validez a los mismos.

En el Capitulo 5 se comparan los resultados numéricos con los experimentales para el

modo refrigeracion de la misma forma que en el capitulo anterior se hace para el modo calefaccion.

El Capitulo 6 cierra el desarrollo de la tesis recopilando las conclusiones extraidas,
haciendo un repaso de las publicaciones que han surgido del desarrollo de la investigacion y

proponiendo trabajos futuros a raiz de todo lo anterior.

Finalmente, se recogen todas las referencias bibliograficas que aparecen a lo largo de la

tesis.
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CAPITULOII.
INSTALACION EXPERIMENTAL
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1I.1. Introduccion

En el presente capitulo se describira la instalacion experimental disefiada y construida para
los ensayos realizados en esta tesis doctoral a fin de comparar el comportamiento de una bomba de
calor cuando esta utiliza un intercambiador convencional y cuando utiliza uno de minicanales,
dentro del marco del proyecto DP12011-26771-C02-03 financiado por el Ministerio de Economia
y Competitividad del Gobierno de Espafia. Se presentaran los subsistemas que componen la
instalacion, su modo de funcionamiento y el control y la adquisicion de datos empleados. También

se expondran las principales indicaciones de la normativa de aplicacion.

II.2. Resumen

La instalacion experimental, representada esquematicamente en la Figura IL.1, consiste en
una bomba de calor aire/agua con R134a como fluido refrigerante. Como elementos auxiliares
necesarios para la realizacion de los ensayos se dispone de una camara climatica, una unidad de
tratamiento de aire (en adelante UTA), un sistema para suministrar agua fria, un sistema para

suministrar agua caliente y una serie de equipos de apoyo.

El circuito de agua fria (CAF), el circuito de agua caliente (CAC), el circuito de aire (CA) y el circuito de
refrigerante (CR).

Figura II.1: Esquema general de la instalacién.

El conjunto esta pensado y disefiado para analizar los efectos de la sustitucion de los
intercambiadores de calor convencionales por otros de minicanales, los cuales pueden utilizar agua

o aire como fluido secundario. Para poder comparar ambos tipos de intercambiador se han
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establecido una serie de ensayos basados en las recomendaciones de la normativa de aplicacion a

este tipo de equipos — principalmente las normas UNE-EN 327, UNE-EN328 y UNE-EN 14511 —.

A efectos de explicar su constitucion y funcionamiento, la instalacion de ensayos esta
dividida en una serie de circuitos, siendo el principal el circuito de refrigerante — CR en la Figura
I1.1 —, que constituye la bomba de calor que se pretende caracterizar. Su disefio responde al de un
ciclo de compresion simple con dos intercambiadores — uno de placas agua-refrigerante y otro de
tubo aleteado aire-refrigerante —, una valvula de cuatro vias, un depdsito separador de liquido, un
filtro de humedad y una valvula de expansion termostatica, estando estos tres ultimos elementos
duplicados para poder hacer funcionar el sistema de forma reversible conmutando la valvula de

cuatro vias.

La bomba de calor funcionard en condiciones estables siempre y cuando se mantengan

estabilizados ciertos parametros:

Condiciones del aire a la entrada del intercambiador aire-refrigerante: caudal,

temperatura y humedad.

- Condiciones del agua a la entrada el intercambiador agua-refrigerante: caudal y

temperatura.

- Alimentacion eléctrica al compresor: frecuencia y tension de alimentacion.

- Condiciones ambientales de la instalacion: temperatura ambiente.

Para mantener unas condiciones estables en el intercambiador aire-refrigerante se dispone
de un circuito de aire — CA en la Figura II.1 — cuyos componentes principales son la UTA y la
camara climatica. La camara climatica, formada por una doble pared de panel sandwich con una
capa intermedia de lana mineral aislante, tiene capacidad para hacer ensayos desde temperaturas
bajo cero hasta 50 °C. En esta cdmara se ha instalado un calefactor y una maquina de refrigeracion
de apoyo — no representados en la figura —, los cuales se utilizan para ayudar a alcanzar y mantener
las condiciones de ensayo en aquellos que requieren condiciones extremas dentro de los rangos
analizados. La UTA enfria o calienta el aire, en funcién de que el intercambiador aire-refrigerante
esté funcionando como condensador o como evaporador respectivamente. Este equipo funcionando
de forma conjunta con uno de los circuitos de agua es el que mantiene las condiciones estables
dentro de la camara climatica. Ademds, se dispone de una humectadora que se pone en
funcionamiento en los ensayos en los que el intercambiador actie como evaporador, para aportar

toda el agua que se haya condensado en el mismo.

Para mantener unas condiciones de temperatura estables a la entrada del intercambiador

agua-refrigerante se dispone de dos circuitos de agua. El primero, denominado circuito de agua
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caliente — CAC en la Figura II.1 —, se conecta directamente al intercambiador agua-refrigerante en
los ensayos en los que ese intercambiador realiza las funciones de evaporador — sistema en modo
refrigeracion, MR —. El circuito cuenta con dos depdsitos de inercia equipados con sendas
resistencias para calentar el agua. Por otra parte, dispone de una bomba para hacer circular el agua
a través del intercambiador y una vélvula de tres vias que permite regular la temperatura del agua a
la entrada del intercambiador. El segundo circuito de agua, denominado circuito de agua fria— CAF
en la Figura IL.1 —, se conecta directamente al intercambiador agua-refrigerante en los ensayos en
los que ese intercambiador realiza las funciones de condensador — sistema en modo calefaccion,

MC —. El circuito consta de un depdsito de inercia conectado a una enfriadora.

Ambos circuitos de agua estan conectados entre si por medio de un sistema de tuberias y
valvulas de forma que, en cada modo de funcionamiento, el circuito de agua que no esta conectado
al intercambiador agua-refrigerante se conecta a las baterias de la UTA en cuya entrada se ha
montado una bomba y una valvula de tres vias con idénticas funciones a las instaladas en el

intercambiador agua-refrigerante.

Para el control de la instalacion se utilizan seis PID conectados a distintos elementos en los

circuitos de agua, al ventilador que hace circular el aire y a la humectadora.

A todo lo anterior hay que afadir un sistema de sensores de presion, temperatura, humedad,
velocidad, caudal, tension y potencia para el seguimiento de los ensayos. La adquisicion de datos

se hace mediante dataloggers y el software LabVIEW™,

A continuacion, se describira con mas detalle el conjunto de la instalacion, aunque podran
encontrarse mas datos sobre el disefio basico de la misma en el proyecto final de master “Disefio de

una instalacion para el ensayo de bombas de calor” realizado en 2010.

I1.3. Descripcion de la instalacion

La instalacion estd concebida para realizar ensayos con aire a temperaturas desde bajo cero

hasta 50 °C, utilizando R134a como fluido refrigerante y consta de cuatro circuitos independientes:

- Bomba de calor (circuito de refrigerante).
- Circuito de aire.
- Circuito de agua caliente.

- Circuito de agua fria.
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Figura IL.2: Curva presién-entalpia del R134a.
Fuente: REFPROP®.

Puede funcionar en modo refrigeracion (MR), Figura I1.3, y en modo calefaccion (MC),

Figura I1.4.

INSTALACION - MODO REFRIGERACION

A Evaporador
B Condensador
C Compresor

D Valvula de 4 vias
E Dispositivo de expansion
F Valvula antirretorno
G Depésitos de refrigerante
F F \
. ——— -
/4
E E i

AGUA

Figura IL.3: Instalacion en modo refrigeracion.
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INSTALACION - MODO CALEFACCION

A Evaporador

B Condensador

C Compresor

D Valvula de 4 vias

E Dispositivo de expansion

F Valvula antirretorno

G Depésitos de refrigerante
3 - - N

. ——— -

E E

AGUA G

O &

Figura I1.4: Instalacion en modo calefaccion.

En modo refrigeracion, el intercambiador agua-refrigerante esta alineado con el circuito de
agua caliente y la UTA con el de agua fria, mientras que en modo calefaccion la configuracion es

al contrario.

A continuacion, se realizara una descripcion de estos circuitos y se mostraran esquemas
detallados de los mismos incluyendo la posicion de los sensores instalados. A efectos de facilitar la
descripcion de la instalacion, los circuitos de agua se van a considerar alineados como si el sistema
estuviese funcionando en modo refrigeracion, es decir, el circuito de agua caliente conectado al

intercambiador agua-refrigerante y el de agua fria a la UTA.

I1.3.1. Bomba de calor (circuito de refrigerante)

El circuito de refrigerante, Figura IL.5, responde a un ciclo de compresion simple que
puede funcionar de forma reversible accionando una valvula de cuatro vias mediante pulsos
eléctricos. Cuando el equipo funciona en modo refrigeracion, el intercambiador aire-refrigerante

actlia como condensador, situdndose aguas abajo del mismo, un visor de liquido, un filtro, una
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valvula de expansion termostatica y un deposito separador de liquido. En paralelo con la valvula de
expansion y el filtro se monta una valvula antirretorno que posibilita el flujo inverso cuando la
maquina funcione en modo calefaccion. El intercambiador agua-refrigerante actia como

evaporador y aguas abajo del mismo se situa la valvula de cuatro vias y el compresor.

CIRCUITO DE REFRIGERANTE - MODO CALEFACCION )

A Evaporador INSTRUMENTACION Y MEDIDA

B Condensador a Caudal (Coriolis) —(R—
C Compresor (T) Temperatura (RTD 4W)

D Vilvula de 4 vias (P) Presion (piezorresistivo)

E Dispositivo de expansién Presion diferencial (capacitivo)

F Vilvula antirretorno
G Depositos de refrigerante

7Y

\
~

\\

T

N

C

Figura IL.5: Esquema del circuito de refrigerante.

Cuando el sistema funciona en modo calefaccion, el intercambiador agua-refrigerante actiia
como condensador, estando aguas abajo del mismo un visor, un filtro, una valvula de expansion
termostatica y una valvula antirretorno, los cuales estan duplicados respecto a los del modo
refrigeracion, disponiéndose ademas de otra valvula antirretorno en paralelo con el filtro y la
valvula de expansion. El intercambiador aire-refrigerante actia en este caso como evaporador y

tiene aguas abajo la valvula de cuatro vias y el compresor.

El compresor se alimenta eléctricamente a través de un variador de frecuencia que permite

variar la misma para estudiar la influencia de esta en el comportamiento del sistema.

Todos los conductos son de cobre — didmetros de 4™ para las tuberias de liquido y 3’ para

las tuberias de vapor en modo calefaccion — y estan aislados mediante coquillas elastoméricas de
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Armaflex® y el intercambiador agua-refrigerante, los depositos, valvulas, filtros y visores con
planchas del mismo material. El intercambiador aire-refrigerante estd aislado con espuma de

poliuretano.

Ademas de los elementos mencionados, también hay véalvulas que permiten aislar los

depositos en caso de no ser necesarios en algin ensayo en particular.

Figura I1.6: Fotografia del circuito de refrigerante.

I1.3.2. Circuito de aire

El circuito de aire, Figura IL.8, esta formado por una camara climatica donde se mantienen
unas condiciones estables de humedad y temperatura durante los ensayos. El aire proveniente de la
camara atraviesa el intercambiador aire-refrigerante y una camara de mezclado de seccion
rectangular que homogeniza la humedad y temperatura del flujo de aire. Aguas abajo se encuentra
la UTA cuyas baterias de intercambiadores enfrian o calientan el aire segin las necesidades del tipo
de ensayo a realizar y cuyo ventilador impulsa el aire que recorre el circuito, cuyos conductos para
unir la camara de mezclado con la UTA y esta nuevamente con la camara climatica son de chapa

de acero galvanizado electrosoldado de 0,8 mm de espesor y 30 cm de diametro.

El suelo, el techo y las paredes de la camara climatica estan formadas por paneles sandwich.
En el caso de las paredes, estas son una doble pared — de 10 cm cada una — con una plancha
intermedia lana de roca — de 3 cm —. Por su parte los conductos y la UTA estan aislados con 2 capas
interiores de lana de roca — de 3 cm cada una — y una capa exterior de lana de vidrio — de 3 cm con
una cara reforzada con aluminio —, mientras que la camara de mezclado con planchas elastoméricas

de Armaflex®. Ademas, hay instalados dos elementos pasivos en su interior. Para asegurar un
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remanso en el aire aspirado por el intercambiador aire-refrigerante se ha instalado un panel junto a
la entrada de aire a la camara de forma que el aire en la zona circundante con el intercambiador no
se vea afectado por la corriente de este que la UTA devuelve a la camara. Simulaciones CFD
realizadas con SolidWorks Flow® demuestran que este elemento elimina un vortice que se formaba
en la cdmara y que impedia que las caracteristicas del aire se homogeneizasen (Martinez-Carrefio,
2013). Ademas, a la salida del intercambiador aire-refrigerante hay una camara de mezclado que
uniformiza la humedad y la temperatura del flujo de aire. La necesidad de este elemento se hizo
patente al constatar que el aire a la salida del intercambiador estaba muy estratificado, apreciandose
diferencias significativas de temperatura entre las capas inferiores y las superiores. Esta
estratificacion es debida al flujo del refrigerante en el intercambiador de tubo aleteado, el cual
recorre durante su cambio de fase verticalmente con pasos horizontales haciendo que la diferencia
de temperaturas con el aire entre la parte inferior y la superior sea muy distinta con lo que se produce
un intercambio de calor significativamente mayor cerca de la entrada de refrigerante frente al que
se produce a la salida. En la Figura I1.7 se muestran unas termografias del intercambiador de tubo
aleteado convencional funcionando como condensador en el que se muestra la distribucion de calor
en la superficie del mismo y se aprecia como se produce un salto térmico entre la parte superior del
intercambiador, a 56,9 °C en su parte mas cercana a la entrada de refrigerante y a tan solo 33 °C en
su parte mas cercana a la salida de refrigerante. Aproximadamente el 40 % de la superficie del
condensador a los 50 °C, mientras que otro 40 % esta en torno a los 35 °C. Por su parte, la
disposicion de las aletas tiene el efecto de enderezar el flujo de aire reduciendo la turbulencia y

dificultando que se homogenicen por si solas las condiciones de humedad y temperatura.

bl

LI e
L L

@ (b)

Figura IL.7: Termografias del intercambiador de tubo aleteado funcionando como condensador.
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CIRCUITO DE AIRE
B Condensador INSTRUMENTACION Y MEDIDA
H Bomba b Caudalimetro (electromagnético)
O UTA (T Temperatura (RTD 4W)
P Int. UTA agua fria (@) Temperatura (6 RTD 4W)
Q Int. UTA agua caliente @) Temperatura (17 RTD 4W)
R Camara climatica @ Humedad relativa (capacitivo)
S Camara de mezclado @ Humedad relativa (2 capacitivo)

() Presién (piezorresistivo)
Presion diferencial (capacitivo)
&) Caudal (Venturi + capacitivo)

0
0
] T
o e
N
&

Techo exterior

'f,' Suelo exterior @* 4@

Techo interior
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Figura I1.8: Esquema del circuito de aire.
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En el interior de la cdmara climatica hay un calefactor que ayuda a lograr una temperatura
alta del aire con mayor rapidez, acortando los tiempos de preparacion de los ensayos, y alcanzar
temperaturas de ensayo altas a las que la UTA por si sola no es capaz de llegar. Igualmente, para
los ensayos a baja temperatura la caAmara dispone de una maquina de refrigeracion para llegar con
mas rapidez al punto de ensayo y alcanzar las temperaturas a las que la UTA no es capaz de llegar.
También hay montada una humectadora para los ensayos en modo calefaccion en los que se produce

condensacion de agua en el intercambiador aire-refrigerante.

El ventilador de la UTA se alimenta eléctricamente a través de un variador de frecuencia
que permite variar el caudal de aire para estudiar la influencia de este en el funcionamiento del
sistema. El modelo comercial de la UTA disponia de unos filtros a su entrada, pero estos fueron
desmontados para reducir la pérdida de carga. Esta consta de dos baterias de intercambiadores, una
de las cuales se conecta al circuito de agua fria y permite enfriar el aire en los ensayos en modo
refrigeracion y la otra al circuito de agua caliente para calentar el aire en los ensayos en modo

calefaccion.

I1.3.3. Circuito de agua caliente

El circuito de agua caliente, Figura I1.9, es el foco frio de la bomba de calor funcionando
en modo refrigeracion. A nivel de la instalacion, este circuito, junto con los calefactores auxiliares
asociados al circuito de aire, aportan calor al sistema. En €l hay dos depositos de inercia, uno de
750 litros y otro de 50 litros, conectados en serie los cuales tienen sendas resistencias de caldeo que
en conjunto alcanzan los 8,5 kW de potencia. Entre ambos depdsitos hay un vaso de expansion que
absorbe los aumentos de presion al dilatarse el agua del circuito cuando esta se calienta. En modo
refrigeracion, aguas abajo del depdsito pequeno hay una véalvula de tres vias que une la succion de
la bomba alineada con el intercambiar agua-refrigerante con el retorno de agua de dicho
intercambiador. Su funcién es la de mezclar en la proporcion correcta el agua caliente de los
depositos con el agua fria de retorno de forma que se alcance y mantenga la temperatura fijada a la
entrada del intercambiador agua-refrigerante. Para alcanzar en este ultimo el salto térmico buscando

se varia el caudal impulsado por la bomba mediante un variador de frecuencia.
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Figura I1.9: Esquema del circuito de agua caliente.

El circuito de agua caliente esta conectado con el de agua fria mediante un juego de valvulas
que permiten alinear cada uno de ellos con el intercambiador agua-refrigerante o con la UTA, en
funciéon del modo de funcionamiento de la instalacion. Estas uniones estan aguas abajo de los
depositos de cada uno de los circuitos, antes de las valvulas de tres vias, por lo que tanto estas como
las bombas quedan de forma permanente asociadas bien a la UTA, bien al intercambiador agua-
refrigerante, independientemente del modo de funcionamiento. Por tanto, aunque con la instalacion
en funcionamiento ambos circuitos estan aislados el uno del otro, el agua es comun y cuenta con un

pequefio porcentaje de glicol para poder trabajar a temperaturas proximas a los 0 °C.

El agua fria es retornada al deposito grande, mientras que el depdsito pequefio toma gua de
este ultimo y es del que aspira el agua caliente la bomba. En aquellos ensayos en los que la potencia
de refrigeracion no es muy elevada se utiliza unicamente la resistencia de caldeo del deposito
pequeio, bastando el tiempo de residencia del agua en el deposito grande para garantizar que el

circuito pueda dar las prestaciones térmicas exigidas.
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Ademas de los elementos descritos, este circuito cuenta con purgadores de aire, drenajes

con sus respectivas valvulas y valvulas auxiliares.

En cuanto a las tuberias, estas son de polietileno de 17, aisladas mediante coquilla

elastomérica de Armaflex®.

I1.3.4. Circuito de agua fria

En el circuito de agua fria, Figura I1.10, es el foco caliente de la bomba de calor
funcionando en modo calefaccion. A nivel de la instalacion, este circuito, junto con la maquina de
refrigeracion asociada al circuito de aire, extraen calor de la instalacion. En €l hay un deposito de
inercia de 750 litros, cuya agua se enfria mediante una enfriadora de 30,9 kW con agua glicolada
en circuito cerrado e independiente del circuito de agua fria, con capacidad para alcanzar los -8 °C.
Aunque no se utilice esta funcionalidad, la enfriadora puede funcionar también como bomba de
calor con una potencia de 34,5 kW. En modo refrigeracion, aguas abajo del depdsito hay una valvula
de tres vias que une la succion de la bomba alineada con UTA con el retorno de agua de esta. Su
funcidn es la de mezclar en la proporcion correcta el agua fria del depdsito con el agua caliente de
retorno de forma que se alcance y mantenga la temperatura fijada a la entrada de la UTA. El caudal
que impulsa la bomba esta regulado para poder regular la temperatura del aire en la camara

climatica, logrando que se mantenga constante en el valor fijado para cada ensayo.

Al igual que en el circuito de agua caliente, ademas de los elementos descritos, este circuito

cuenta con purgadores de aire, drenajes con sus respectivas valvulas y valvulas auxiliares.

En cuanto a las tuberias, estas son de polietileno de 1 %”, aisladas mediante coquilla

elastomérica de Armaflex®.
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Figura I1.10: Esquema del circuito de agua fria.

I1.3.5. Intercambiadores aire-refrigerante

En esta tesis doctoral se analiza el comportamiento de la instalacion descrita funcionando
con un intercambiador aire-refrigerante de tubo aleteado convencional, Tabla I1.1, con uno de tubo
aleteado con minicanales, Tabla I1.2, cuyas caracteristicas aportadas por los fabricantes se resumen

en este apartado.

(a) (b)
Figura I1.11: Fotografia del intercambiador de tubo aleteado con minicanales (a) y esquema del intercambiador
de tubo aleteado convencional (b).
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Tabla I1.1:
Caracteristicas del intercambiador de tubo aleteado convencional
Marca SALVADOR ESCODA
Modelo MF 06 711 54-1
Tipo Tubo aleteado
Numero de filas 18
Numero de columnas 3
Numero de circuitos 2
Nimero de pasos 14-13
Grosor de aleta (cm) 0,010
Densidad de aletas (aletas-cm™) 3,85
Disposicion de aletas Vertical (plana)
Didmetro de tubo (cm) 0,952
Largo x ancho x alto (cm x cm x cm) 45,00 x 45,63 x 6,585
Area efectiva de paso (m?) 0,20534
Superficie total (m?) 9,7972
Tipo de flujo en los circuitos Transversal
Material tubos/aletas Cobre/Aluminio
Tabla I1.2:
Caracteristicas del intercambiador de tubo aleteado de minicanales.
Marca MODINE
Modelo 1E006512
Tipo Tubo aleteado
Numero de filas 33
Numero de circuitos 1
Nimero de pasos 4
Grosor de aleta (cm) 0,020
Densidad de aletas (aletas-cm™) 3,35
Disposicion de aletas Vertical (zigzag)
Ancho y alto de tubo (cm x cm) 1,88 x 0,193
Largo x ancho x alto (cm x cm x ¢cm) 48,330 x 33,549 x 1,88
Area de paso (m?) 0,1606
Superficie total (m?) 2,6678
Volumen interno (litros) 0,38
Area interna (m?) 1,09
Tipo de flujo en los circuitos Transversal
Material tubos/aletas Aluminio/Aluminio

I1.3.6. Instalacion eléctrica

La instalacion dispone de un interruptor diferencial y un magnetotérmico generales que
protegen al conjunto. Ademads, cada uno de los elementos de la instalacion esta protegido por un

interruptor diferencial y uno magnetotérmico de forma individual, incluidos los elementos de

control.

Se han montado tres contactores para el control y la proteccion de la instalacion, con los

que se puede secuenciar el arranque y parada de los equipos. Estos se han instalado como sigue:
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- Contactor 1. Actlia sobre calefactores, maquina de refrigeracion auxiliar y resistencias
de los depositos de agua caliente. Permite calentar o enfriar la camara climatica, asi
como calentar el agua. Se emplea para preparar ensayos programando el arranque de
los equipos con antelacion a acudir al laboratorio. Para evitar que se activen los
calefactores y la maquina de refrigeracion auxiliar de forma simultanea, uno de estos
equipos permanece con el interruptor magnetotérmico y el diferencial abiertos.

- Contactor 2. Actlia sobre el resto de los equipos salvo los PID. Permite poner en marcha
las bombas de agua, la humectadora, la UTA y la enfriadora. Ademas, alimenta al
Contactor 3.

- Contactor 3. Actua sobre el compresor. La razén por la que este contactor esta aguas
abajo del Contactor 2 es asegurar que las bombas de agua siempre estén en marcha
antes que el compresor evitando que se congele el agua en el interior del intercambiador
de placas provocando dafios en el mismo.

El accionamiento de estos contactores se realiza mediante una tarjeta de relés cuyo

funcionamiento se vera mas adelante cuando se describa el control de la instalacion.

Los PID han quedado fuera de la actuacion de los contactores porque estos son elementos
de control, pero también llevan incorporada una medida de seguridad que no puede quedar fuera de

servicio en ningiin momento.

I1.4. Instrumentacion de la instalacion y sistema de control y adquisicion de datos

Para poder estudiar el comportamiento de la instalacion esta se ha instrumentado a fin de
poder medir todos los parametros de interés incluyendo temperatura, presion, presion diferencial,
caudal, humedad relativa, consumo eléctrico y velocidad del aire. Todas estas medidas estan
monitorizadas y se registran cada 20 segundos durante los ensayos. Por lo que respecta al control
de la instalacion, este se realiza mediante un conjunto de seis PID conectados a las variables que

caracterizan los ensayos.

I1.4.1. Instrumentacion

La instalacion experimental cuenta con todos los sensores necesarios para la caracterizacion
de esta en cada uno de los ensayos que se realicen. Ademas, se han instalado sensores adicionales
que permiten el control de la instalacion. Las caracteristicas de todos estos sensores se resumen en
la Tabla IL1.3 y su ubicacion se recoge en las figuras que representan cada una de los circuitos de la

instalacién — Figura I1.5, Figura I1.8, Figura I1.9 y Figura I1.10 —
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El circuito de refrigerante es la parte mas importante de toda la instalacion y para su estudio
es necesario caracterizar todos sus elementos. Por ello, se han montado sensores a la entrada y la
salida de intercambiadores, compresor y valvulas de expansion, asi como en la linea de liquido. Se
han instalado manometros de efecto piezorrestistivo para medir la presion absoluta en la entrada de
ambos intercambiadores, a la entrada de cada una de las valvulas de expansion termostatica y en la
succion y la descarga del compresor. Ademas, se han instalado dos sensores de presion diferencial
de efecto capacitivo entre la entrada y la salida de ambos intercambiadores para conocer la caida
de presion en los mismos. La razén para no utilizar sensores de presion absoluta en la salida de los
intercambiadores y hacer la diferencia con la presion en la entrada para determinar la caida de
presion es que esta caida puede ser tan pequeia que entre dentro del rango de precision de los
sensores invalidando el dato. En la linea de liquido se ha instalado un caudalimetro de tipo Coriolis
para medir el gasto masico del refrigerante, siendo de vital importancia garantizar que no haya
mezcla bifasica en este punto para evitar errores en la medicion, lo cual se garantiza con los visores
de liquido montados. También se han montado sondas de temperatura de tipo Pt-100 en las entradas
y salidas de ambos intercambiadores y el compresor, asi como en la entrada de las valvulas de
expansion termostatica. Para poder medir la distribucion de temperatura de la fase liquido y la fase
vapor en el intercambiador de tubo aleteado convencional, se han instalado diez termopares tipo T
de Clase 1 en los codos de los tubos de paso, Figura I1.12. Finalmente, mediante un vatimetro se

miden tension, potencia activa y potencia reactiva de la alimentacion eléctrica del compresor.

(@) | )

Figura II.12: Fotografias de la colocacion de termopar tipo T de Clase 1 en los codos del intercambiador de tubo
aleteado convencional.

El circuito de aire también reviste una especial importancia ya que es el fluido secundario
en los dos intercambiadores que se quieren ensayar. A la entrada del intercambiador
aire-refrigerante hay instalada una parrilla de seis sondas Pt-100 cuyo valor medio es el tomado

como temperatura del aire a la entrada de dicho intercambiador, ademas de una sonda Pt-100 de
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tres hilos que se utiliza para el control via PID de la temperatura en la camara climatica. Junto a
ellas hay un barémetro de efecto piezorresistivo y un sensor de humedad relativa, quedando asi
determinado el estado termodinamico del aire a la entrada del intercambiador. Entre la entrada y la
salida del aire del intercambiador hay instalado un sensor de presion diferencial de efecto capacitivo
para medir la caida de presion que experimenta el aire. A la salida del intercambiador, en el
conducto de aire hay una parrilla con diecisiete sondas Pt-100, Figura II.13, cuyo valor medio
ponderado en funcién del caudal de aire segun el perfil turbulento es el valor tomado como
temperatura del aire a la salida del intercambiador. También hay dos sensores de humedad relativa
montados verticalmente en el conducto abarcando cada uno la mitad de la seccion transversal cuyo
valor medio es el valor tomado como humedad del aire a la salida del intercambiador. Finalmente,
para medir el caudal de aire hay instalado un caudalimetro de efecto Venturi, consistente en un tubo

Venturi y un mandmetro de presion diferencial.

Figura I1.13: Posiciones de las 17 sondas de temperatura Pt-100 situadas en el conducto de aire a la salida del
intercambiador aire-refrigerante.

Adicionalmente hay doce sondas Pt-100 situadas por parejas en el interior y en el exterior
de la camara climatica, en el punto medio de cada pared, el techo y el suelo, a 15 cm de separacion,
a excepcion de la sonda en la parte exterior del suelo de la camara que se situo entre el suelo de la
camara y el del laboratorio en el que esta instalada. De esta forma se conoce la temperatura ambiente

en el interior y en el exterior de la cdmara climatica y el salto térmico.
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El circuito de agua asociado al intercambiador agua-refrigerante resulta de mucho interés
ya que algunas de las condiciones de ensayo se fijan directamente sobre el mismo, como son la
temperatura del agua a la entrada y a la salida del intercambiador. Ademas, para el calculo de la
energia intercambiada por el agua con el refrigerante en el lado agua se necesita conocer el caudal
de esta. Por todo ello, este circuito tiene asociados un caudalimetro de efecto electromagnético en
la impulsion de la bomba, un sensor de presion diferencial de efecto capacitivo en el intercambiador
con el que se mide la caida de presion en ¢l y tres sondas de temperatura de tipo Pt-100 — entrada y
salida del intercambiador y salida de la valvula de tres vias —. Hay otras dos sondas Pt-100 de tres
hilos montadas a la entrada y a la salida del intercambiador y conectadas a los PID para control de
estas variables de forma que la precision en la medicion no se vea afectada por el uso de estos
equipos. Ademas, hay instaladas sendas termorresistencias en los depdsitos de agua que, si bien no
revisten de importancia para la caracterizacion de la instalacion, son de gran utilidad para conocer
a priori si con la temperatura alcanzada por el agua en los mismos se puede completar un

determinado ensayo.

El circuito de agua asociado a la UTA requiere una menor instrumentacion ya que sus
parametros de funcionamiento no resultan de interés para la caracterizacion de la instalacion y tan
solo es necesario tener cierto control sobre ellos a fin de poder llevar al sistema hasta las condiciones
de ensayo y mantener estas. Por ello, tan solo tiene instalados un caudalimetro de efecto
electromagnético en la impulsion de la bomba y cinco termorresistencias Pt-100, una en la salida

de la valvula de tres vias y en las entradas y salidas de las baterias de intercambiadores de la UTA.
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Tabla IL.3:
Listado de sensores instalados y su precision.

ID Variable Tipo Fluido” Precision
1 Temperatura Pt100 RTD 4W R/Ai/Ag +0,055 °C
2 Temperatura Pt100 RTD 3W Ai/ Ag +0,055 °C
3 Temperatura Termopar Tipo T Clase 1 R +0,5 °C
4 Caudal Efecto Coriolis R +0,10 %
5 Caudal Efecto electromagnético Ag +0,25 %
6 Presion Efecto piezorresistivo R 0,15 %
7 Presion Efecto piezorresistivo R +1%

8 Presion Efecto piezorresistivo Ai +0,4 mbar
9 Presion diferencial Efecto capacitivo R/Ag +0,15 %

10 Presion diferencial Efecto capacitivo Ai +0,15 %
11 Humedad relativa Efecto capacitivo Al +3 %
12 Humedad relativa Efecto capacitivo Al +3 %
13 Caudal Venturi + efecto capacitivo Al +2 %
14 Tension - R +0,2 %
15 Potencia Activa - R +0,5 %
16 Potencia Reactiva A R +0,5 %

* R = Refrigerante, Ai = Aire, Ag = Agua.
** Informaci6n facilitada por el fabricante.

I1.4.2. Sistema de adquisicion de datos

Todos los sensores descritos en el apartado anterior estan conectados a dos dataloggers que
a su vez se conectan a un ordenador en el que esta instalado el software LabVIEW™ de
NATIONAL INSTRUMENTS que funciona como un Sistema de Supervision, Control y
Adquisicion de Datos (Supervisory, control and data adquisition, SCADA) y que tiene la
particularidad de que es un entorno de programacion grafica. Con este programa se ha creado una
aplicacion, que en la nomenclatura de este se denomina Instrumento Virtual (en adelante VI por sus
siglas en inglés), con la que se representan en tiempo real el valor de las principales variables, asi
como se muestra la tendencia de estas, al tiempo que van registrando todos los parametros.
Adicionalmente, con este VI se pueden fijar los puntos de consigna de los PID que controlan la

instalacion y realizar el arranque y la parada de los equipos actuando sobre una tarjeta de relés que

actuan sobre los contactores de la instalacion eléctrica.

Pagina 46



@ gglii“t'ggii‘gd e @ b Evaluacién experimental y numérica del reemplazo de un intercambiador de tubo
de Cartagena  industriales aleteado monopuerto por tubo multipuerto en una bomba de calor reversible aire/agua

0.489  DPFlow (Pa) 3289.88 Caudal de agua fria
33.849  Tewi

h’ 1016994 mbar camara
34,387 Towo

44,282  HR cadmaraCaudal de aire 18,201

42,395 TsACam 0081 DPairs

6:35:43
il 013 a0,357  HRs Camara -49.999 DPaire2
18:35:43

23,640 Tambiente Treanda Treondi Preondi

DPrcond

13.017 Frecuencia Yentilad 46,632 57.636 12,629
19f0v/2013

14:06:52 Treompo 95,017
19/07/2013 45-873 Tevalvi

Preompo 13,204

12,424 Pvalvi
Prcgmpi 2,832

Treompi 11,258

Ti AGUA CALIENTE| 12,00
Presiones en bar
To AGLIA CALIENTE ’ Temperaturas en °C

Caudal de refrigerante  Trevapi  Prevapi Trevapo
14,154 — i W3 1g3 T 3,797 Caudales de agua Ifh|
T AIRE CAMARA| 135.00 . Caudal de agua caliente Caudal de refrigerants gfs
b 56.416  Tdsphw
Thwo 7,098 Caudal de aire m3fh

Thus 47,812 Tdepahw

QarRe| |1903.00 kgl

Media ambiente 42,611

ISWZU

Iamz?é I

Figura I1.14: Capturas de pantalla del VI con la representacion de las principales variables en sus posiciones en
la instalacién.

Mediante la representacion grafica de la tendencia de las variables se puede determinar
cuando el sistema ha alcanzado el estado estacionario y cuando se ha mantenido este durante el

tiempo suficiente para completar el ensayo, Figura IL.15.
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Figura II.15: Captura de pantalla del VI con la representacion de las tendencias de las principales variables.

11.4.3. Control de la instalacion

Para llevar la instalacion a las condiciones de ensayo es necesario tener controlados
diferentes parametros o variables a fin de que se alcance el estado estacionario y se mantenga este
el tiempo suficiente para registrar los datos necesarios. Este control se realiza mediante seis
controladores PID, modelo PM6 de WATLOW, conectados a los parametros de interés para llevar
la instalacion a las condiciones de ensayo y a los actuadores adecuados. Tabla I1.4. Cuando se han
fijado en los PID los puntos de consigna para las variables controladas, también llamadas variables
de proceso, el sistema funciona de forma auténoma controlado por los PID que mantienen estables

las condiciones.

Tabla I1.4:
Controladores PID de la instalacion.
1D Variable a controlar Actuador
PID 1 Temp. agua a la entrada de la UTA Vélvula de tres vias UTA
PID 2 Temp. agua a la entrada del int. agua-refrigerante Valvula de tres vias intercambiador
PID 3 Temp. agua a la salida del int. agua-refrigerante Bomba de agua intercambiador
PID 4 Temp. ambiente en el interior de la camara climética Bomba de agua UTA
PID 5 Caudal de aire Variador de frecuencia UTA
PID 6 Humedad relativa en el interior de la cdmara climatica Humectadora

Los PID se han conectado en serie con el ordenador de adquisicion de datos con lo que el

punto de consigna de los PID se puede cambiar desde el propio dispositivo o desde el VI de
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adquisicion de datos, Figura I1.16. En el caso de los PID 2, 3 y 4, se han montado sondas RTD 3W
adicionales a las RTD 4W que se utilizan en la adquisicion de datos durante los ensayos, con el fin
de evitar que la incertidumbre en la medida asociada a los PID se traslade a los resultados

experimentales.

Desconectado a los PID
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Figura I1.16: Captura de pantalla del VI de control de los PID.

El PID 1 tiene como sefial de entrada la temperatura del agua a la salida de la valvula de
tres vias de la UTA “T.,,”. En modo MR, esta temperatura ha de ser inferior a la temperatura
ambiente deseada en la camara climatica “T,;” de forma que el aire pueda enfriarse hasta esta
ultima. La diferencia de temperaturas “47” entre ambas ha de ser tal que la bomba de agua asociada
a la UTA pueda ir regulando su caudal para mantener la temperatura “7,;” constante sin alcanzar
los limites de su rango de caudales ya que en caso contrario no se podria mantener constante la
temperatura. En modo MC, sucede al contrario y la temperatura ha de ser superior a la temperatura
ambiente buscada en la camara climatica, igualmente garantizando que la bomba pueda regular su
caudal sin alcanzar los limites de su rango. La sefal de salida actfia sobre el servomotor de la valvula
de tres vias de la UTA, mezclando en la proporcion adecuada el agua proveniente del deposito de

inercia con la de retorno de la UTA hasta lograr la temperatura deseada.

El PID 2 tiene como sefial de entrada la temperatura del agua a la entrada del intercambiador
de placas. La senal de salida actia sobre el servomotor de la valvula de tres vias asociada al
intercambiador agua-refrigerante. Para alcanzar la temperatura estable a la entrada del

intercambiador se mezcla el agua de retorno de este con la que viene del deposito de inercia.
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El PID 3 tiene como sefial de entrada la temperatura del agua a la salida al intercambiador
de placas. La sefial de salida actaa sobre el variador de frecuencia de la bomba de agua asociada al
intercambiador agua-refrigerante. Para alcanzar la temperatura fijada, el PID varia el caudal de agua
que atraviesa el intercambiador para mantener la temperatura constante en el punto de consigna.
Como medida de seguridad para evitar la congelacion del agua en el interior del intercambiador
agua-refrigerante y que esta pueda dafiarlo, el PID 3 tiene fijada una alarma de forma que cuando
la temperatura baja de 1,5 °C para el compresor actuando sobre su contactor. Se ha desarrollado un
VI adicional, independiente del de adquisicion de datos y actuacion sobre los PID, que controla una
tarjeta de relés modelo USB-ERB0O8 de MEASUREMENT COMPUTING conectada a los
contactores de forma que se puede actuar sobre estos programando el arranque y la parada de los

equipos.

El PID 4 tiene como sefial de entrada la temperatura del aire en el interior de la camara
climatica. Se ha instalado una termorresistencia en la entrada del intercambiador de placas, 1o mas
cerca posible de este sin afectar al flujo de aire, de forma que se ajustase correctamente la
temperatura del aire en ese punto. La sefial de salida actia sobre el variador de frecuencia de la
bomba de agua asociada a la UTA de forma que se regule en caudal de agua hasta conseguir que el
aire se enfrie lo suficiente en modo MR o se caliente en modo MC. Evidentemente, se podria haber
optado por fijar el caudal de agua y controlar la temperatura en la camara climatica con la
temperatura del agua a la entrada de la UTA, pero esta opcion tiene varios inconvenientes como
que el rango de temperaturas para el agua con el que se puede trabajar es mucho mas reducido que
el de caudales, habria que determinar qué caudal permite la correcta regulacion o que el ajuste de
la temperatura resulta mas lento que el del caudal, por lo que el control habria sido mucho maés

complicado.

El PID 5 tiene como sefial de entrada el caudal de aire. La sefial de salida actia sobre el
variador de frecuencia del ventilador de la UTA ajustando asi el caudal de aire al del punto de
consigna. Con el control tipo proporcional, integral y derivativo, aunque el caudal permanecia
estable, eran perfectamente audibles las fluctuaciones que se producian en él. Para prevenir posibles
errores en las mediciones y teniendo en cuenta que las condiciones del sistema son estables durante
los ensayos, este PID se ha configurado para que realice un control tipo proporcional,

soluciondndose asi el problema detectado.

El PID 6 tiene como sefial de entrada la humedad del aire en la camara climatica. La sefial
de salida actua sobre la humectadora aumentando o disminuyendo cantidad de vapor de agua

aportada a fin de mantener estable la humedad en el interior de la camara climatica.
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Al montar un PID se hace necesario ajustar los valores de sus constantes proporcional,
integral y derivativa para que estas sean las adecuadas a la funcion de transferencia del sistema.
Estas constantes se pueden calcular de forma teérica si la funcidn es conocida, pero en general esto
no es asi en la mayoria de las ocasiones, como en esta instalacion experimental. En estos casos lo
normal es utilizar la funcion de autoajuste de los PID ya que determina de forma practica el valor

optimo de estas constantes.

El funcionamiento de la funcién de autoajuste es el siguiente: partiendo de un valor de la
variable de proceso inferior al del punto de consigna, varia este tltimo a un 90 % del valor que esta
fijado e intenta hacer que la variable de proceso pase tres veces por el punto de consigna desde
valores inferiores al mismo variando la sefial de salida, Figura II.17. De esta forma el PID
internamente mide la velocidad y la magnitud con la que varia la variable de proceso al modificar
la sefial de salida y calcula internamente el valor 6ptimo de las constantes. Para realizar estos tres

pasos tiene un tiempo maximo de una hora, en caso contrario no se completara el autoajuste.

Process Set Point
Autotune begins Autotune complete

N

Autotune Set Point
(90 percent of Process Set Point)

Temperature

Time

Figura I1.17: Ajuste de las constantes proporcional, integral y derivativa en los PID.
Fuente: Manual WATLOW PM 6.
En el caso de la instalacion se ha optado por la opcion del autoajuste, si bien el PID 4 ha
tenido que ajustarse de forma manual ya que la temperatura en la camara climatica tiene una inercia

demasiado elevada para que el autoajuste se complete en una hora.

Analizando el control de cada uno de los seis PID puede observarse como el
funcionamiento del PID 2 afecta a la regulacion que realiza el PID 3 y viceversa. El PID 3 ajusta el

caudal para lograr la temperatura del agua adecuada a la salida del intercambiador agua-refrigerante.
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Esto afecta a la temperatura de retorno del agua, por lo que la proporcion en la que se mezcla este
flujo con el del deposito ya no es la adecuada variando la temperatura a la entrada del
intercambiador. En ese momento el PID 2 reajusta la posicion del servomotor de la valvula de tres
vias para llevar la temperatura de entrada hasta el punto de consigna. Esto a su vez afecta a la
temperatura del agua a la salida del intercambiador, haciendo de nuevo necesario que actue el PID

3, volviendo a la situacion de partida.

Cuando se esta ajustando un PID es conveniente que el sistema responda exactamente como
lo haria en condiciones normales. De esta forma para ajustar el PID 2 es necesario que el PID 3 esté
ajustado correctamente y viceversa. Para lograr esto, la solucion adoptada es mantener estable la
sefial de salida en el PID 3 y ajustar el PID 2. De esta forma el PID 2 queda configurado de forma
optima cuando el caudal de agua es constante, lo cual seria aproximadamente el caso cuando la
instalacion alcance condiciones estables. Después se ajusta el PID 3 dejando que el PID 2 actte de
forma normal, quedando ahora el PID 3 correctamente ajustado a una situacion de funcionamiento
real. Para mejorar el ajuste de ambos PID, se repite este proceso, pero esta vez se deja que el PID

que no se esta ajustando regule como lo haria en una situacion real.

Esta situacion también se produce entre los PID 1 y PID 4, pero en este caso la interaccion
es mucho menor y no se hace necesario ajustar los PID de forma conjunta, si bien el PID 1 se ajusta
en primer lugar al resultar el ajuste del PID 4 mucho mas complicada por las razones expuestas

anteriormente.

Los PID pueden funcionar en modo de accién directo o en modo de accion inverso — modos
COOL y HEAT respectivamente en los PID utilizados —. En modo directo cuando la variable de
proceso toma un valor superior al de consigna el PID reacciona aumentando el valor de la sefial de
salida. En modo inverso el funcionamiento es el contrario y cuando la variable de proceso toma un
valor superior al de consigna el PID reacciona disminuyendo el valor de la sefial de salida. En la
instalacion, algunos PID estan configurados en modo COOL y otros en modo HEAT, ademas, la

configuracion depende de si se esta trabajando en modo MR o en MC, Tabla ILS.

Tabla IL.5:
Configuracion de los PID en funcion del modo de funcionamiento de la instalacion
ID Modo calefaccion (MC) Modo refrigeracion (MR)
PID 1 Accion directa (COOL) Accion inversa (HEAT)
PID 2 Accion inversa (HEAT) Accion directa (COOL)
PID 3 Accion inversa (HEAT) Accion directa (COOL)
PID 4 Accion inversa (HEAT) Accion directa (COOL)
PID 5 Accion inversa (HEAT) Accion inversa (HEAT)
PID 6 Accion inversa (HEAT) Accion inversa (HEAT)
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Las constantes de los PID han de ser calculadas para cada uno de los modos de
funcionamiento segun el proceso indicado anteriormente. Estas constantes se han guardado a fin de
poder recuperarlas cuando se cambia el modo de funcionamiento de la instalacion y no tener que

repetir el proceso.

En la instalacion hay otro elemento de control no asociado a los PID. Se trata de un variador
de frecuencia que alimenta eléctricamente al compresor y que se ajusta para realizar ensayos a
frecuencias distintas de 50 Hz. Este elemento se desmonta cuando se quieren realizar ensayos a

50 Hz para que no influya en la medida de la potencia consumida por el compresor.

Finalmente, se instal6 el software TeamViewer™ de control remoto que permite manejar
la instalacion a distancia con ayuda de los sistemas descritos anteriormente, pudiéndose realizar
ensayos sin tener que estar fisicamente en la instalacion arrancando y parando equipos, y cambiando

los puntos de consigna.

II.5. Normativa de referencia

Para el disefio de la instalacion y los procedimientos de medida se ha seguido la normativa
técnica de aplicacion en sistemas de calefaccion y aire acondicionado, intercambiadores de calor y

calibracion de camaras climaticas.

La guia técnica DKD-R 5-7 “Calibration of Climatic Chambers”, del equivalente aleman
a la ENAC, recoge una serie de requisitos para la calibracion de camaras climaticas para su uso en
ensayos de temperatura y humedad relativa o solo temperatura, y también de puntos de medida
concretos dentro de una camara climatica. En su capitulo 5 “Requirements for climatic chamber
(calibratability)” especifica ha de renovarse el aire del interior de la cdmara al menos una vez cada
30 segundos lo que dadas las dimensiones de la camara climatica y la velocidad del aire que
atraviesa el intercambiador aire-refrigerante se cumple. Por otra parte, también indica que en el
rango de temperaturas admisibles va desde los -90 a los +500 °C, requisito que también se cumple

en nuestro caso.

La norma ANSI/ASHRAE Standard 41.1-1986 (RA 2001) “Standard method for
temperature measurement” establece una serie de recomendaciones practicas para la medicion de
temperatura en ensayos de equipos de refrigeracion. En su apartado “4.2 Instruments” indica que la
precision en la medida de temperatura de refrigerante cuando se produce un cambio de fase del
mismo — como en la caracterizacion de evaporadores y condensadores — ha de ser de +0,6 °C,

mientras que para el caso de refrigerante sin cambio de fase — compresor, entrada a valvula de
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expansion... —, aire o agua, se reduce a +0,1 °C, valores que en ambos casos se cumplen con las
termorresistencias montadas en la instalacion, las cuales ademdas son recomendadas en la norma.
En el mismo apartado se indica que la toma de lecturas debe realizarse cada 1 minuto como maximo
en el caso de ensayos en estado estacionario, alcanzando un error maximo de +0,17 °C. En el
apartado “6 Airstream temperture measurements” se alerta de que en la determinacion de la
temperatura del aire hay que tener en cuenta la posibilidad de que la temperatura y la velocidad del
aire en general no son uniformes en toda la corriente fluida, y en el caso de procesos en los que
haya condensacion de vapor de agua tampoco lo sera la humedad del aire. Para solventar estos
problemas recomienda el uso de mezcladores de seccion circular o rectangular con laminas que
provoquen la mezcla de la corriente de aire hasta lograr que una corriente homogénea. Esta
recomendacion también se recoge en la norma ANSI/ASHRAE 41.2-1987 (RA 92) “Standard
methods for laboratory airflow measurement”. En la instalacion se probaron dos elementos para el
mezclado y homogeneizacion del flujo de aire, un disefio de seccion circular con varios listones
enfrentados como el ejemplo de esta norma, Figura I1.18, y uno de seccion rectangular y dos aletas
arqueadas enfrentadas, Figura 11.19, concluyéndose que el segundo modelo tenia una mayor

efectividad en el mezclado con una menor pérdida de carga, por lo que se opto6 por utilizar este.

Figura I1.18: Mezclador de aire de seccion circular.
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Figura I1.19: Mezclador de aire de seccién rectangular.

Basandose la norma ANSI/ASHRAE 41.2-1987 (RA 92) “Standard methods for laboratory
airflow measurement” se ideado un sistema para la medicion de la temperatura del aire que atraviesa
el intercambiador aire-refrigerante. El sistema consta de dos crucetas con un total de diecisiete
sensores de temperatura distribuidos uniformemente. La temperatura media es calculada

ponderando cada medida con el caudal que atraviesa la seccion cercana al mismo.

Las normas UNE-EN 327 “Intercambiadores de calor. Aerocondensadores de conveccion
forzada. Procedimiento de ensayo para determinar sus prestaciones” y UNE-EN 328
“Intercambiadores de calor. Procedimientos de ensayo para determinar las prestaciones de
enfriadores por aire de conveccion forzada” dan una serie de recomendaciones para la realizacion
de ensayos de equipos de refrigeracion que incluyen aspectos como la ubicacion y caracteristicas

de los sensores utilizados que se han seguido en el disefio de la instalacion.

Para la medicion de las temperaturas en el refrigerante y el agua, se indica que las
mediciones se realicen lo mas cerca posible de las salidas del intercambiador y a no mas de 0,5 m
de este. En el caso del aire, especifica que a la entrada se tomen no menos de seis puntos y que en

cualquier caso no haya menos de un sensor por cada 0,2 m? de superficie frontal del intercambiador,
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por lo que se instalaron seis sondas en los puntos medios de seis secciones rectangulares.
Igualmente, para la medicion de la temperatura del aire interior y ambiente de la camara climatica
se recomienda montar un sensor a ambos lados de las paredes, techo y suelo, a 15 cm de separacion
de estas salvo en el caso de que suelo esté en contacto con el del laboratorio en cuyo caso se situara
entre ambas superficies. La humedad relativa ha de medirse en un punto dentro de la camara
climatica. Para la medicion de las presiones se dan recomendaciones similares a las de las
temperaturas para el agua y el refrigerante. En cuanto a la medida de caudal tan solo se hace

referencia a que se sigan las indicaciones del fabricante de estos instrumentos.

En cuanto a la ubicacion del intercambiador aire-refrigerante, se indica que no debe de
haber ningn obstaculo frente a la entrada de este a menos de 1,5 - y/Area de paso, ni lateralmente
a menos de 0,75 - /Area de paso, lo cual se cumple holgadamente.

Estas normas, al igual que la norma UNE-EN 14511 “Acondicionadores de aire,
enfriadoras, de liquido, y bombas de calor con compresor accionado eléctricamente para la
calefaccion y refrigeracion de locales”, establecen unos limites para las incertidumbres en las
medidas de temperatura, presion, presion diferencial, caudal, energia eléctrica, tension y frecuencia,

estando la incertidumbre asociada a los elementos de la instalacion dentro de los valores admisibles.
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II1.1. Introduccion

En este capitulo se presentaran las campaifias de ensayos planteadas para la caracterizacion
de la bomba de calor en ambos modos de funcionamiento y con ambos tipos de intercambiador.
Para ello se revisara la normativa de la que se han extraido las condiciones de ensayo. Asi mismo

se expondra el analisis de incertidumbre de la instalacion y el procedimiento de ensayo definido.

II1.2. Resumen

Las normas UNE-EN 327, UNE-EN 328, UNE-EN 14511 y ANSI/ASHRAE Standard
41.1-1986 (RA 2001) dan indicaciones sobre la frecuencia de muestro, las condiciones de ensayo
para cada modo de funcionamiento y la incertidumbre que se puede admitir en las mediciones para
considerar un ensayo como valido. En base a estas se define un procedimiento de ensayo que abarca

desde la puesta en funcionamiento del sistema hasta el analisis de los resultados obtenidos.

Partiendo del ensayo de referencia se definen dos campafias experimentales, una en modo
calefaccion y otra en modo refrigeracion, en las que modificando las condiciones de funcionamiento
respecto a las del ensayo de referencia se pueden estudiar los efectos que estas tienen en el

comportamiento del sistema.

En el modo calefaccion se analizan los efectos de las variaciones en la humedad relativa
del aire, el caudal de aire, el gasto masico de refrigerante mediante la modificacion la frecuencia de
alimentacion eléctrica del compresor y el sobrecalentamiento. Por su parte, en el modo refrigeracion
se definen los ensayos para poder analizar los efectos de las variaciones en la temperatura del aire,
el caudal de aire, el gasto masico de refrigerante mediante la modificacion la frecuencia de

alimentacion eléctrica del compresor y el subenfriamiento.

Finalmente, siguiendo las indicaciones de la norma JCGM 100:2008 “Expresion de la
incertidumbre de medida” se calculan la incertidumbre tipica para las variables medidas
directamente sobre el sistema, la incertidumbre combinada para las variables calculadas a partir de
otras variables y la incertidumbre expandida para ambas. Con estos resultados se concluye la
validez del procedimiento de ensayo y los resultados obtenidos para poder analizar el

comportamiento del sistema.
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II1.3. Normativa de ensayo

Siguiendo la normativa de aplicacion se ha desarrollado un procedimiento para la
realizacion de los ensayos y se ha seleccionado un ensayo de referencia a partir del cual se puede

definir la matriz de ensayos a realizar. Las normas que se han seguido para lograr esto son:

- UNE-EN 327 “Intercambiadores de calor. Aerocondensadores de conveccion forzada.
Procedimiento de ensayo para determinar sus prestaciones”.

- UNE-EN 328 “Intercambiadores de calor. Procedimientos de ensayo para determinar
las prestaciones de enfriadores por aire de conveccion forzada”.

- UNE-EN 14511 “Acondicionadores de aire, enfriadoras, de liquido, y bombas de calor
con compresor accionado eléctricamente para la calefaccion y refrigeracion de
locales™.

- ANSI/ASHRAE Standard 41.1-1986 (RA 2001) “Standard method for temperature
measurement’”’.

En adelante se utilizara su numeracion para referirse a ellas.

La norma UNE-EN 14511 en su “Parte 2: Condiciones de ensayo” recoge los requisitos
para la realizacion de los ensayos de los equipos de refrigeracion y calefaccion. En general se
recomienda que la temperatura ambiente se encuentra entre 15 °C y 30 °C, mientras que las normas
UNE-EN 327 y UNE-EN 328 tan solo indican que la diferencia entre la temperatura del aire en el
interior de la camara climatica y el ambiente exterior no supere los 40 K, siendo ambas premisas
acordes con la temperatura en el laboratorio donde se encuentra la instalacion y las de los ensayos
realizados. En cuanto a las condiciones de ensayo de equipos como el de la instalacion
experimental, establece que para los ensayos en modo calefaccion la temperatura del aire a la
entrada del intercambiador aire-refrigerante “7,;” ha de ser de 7 °C, la temperatura del agua a la
entrada del intercambiador agua-refrigerante “7,,,;”” ha de ser de 30 °C y la de salida “T.,,,” de 35 °C.
Para los ensayos en modo refrigeracion “7,,;” ha de ser de 35 °C, “T,,,”” hade ser de 12 °C y “T.,,,”

de 7 °C. A partir de estas condiciones se desarrolla la matriz de ensayos.

La normativa especifica que para la realizacion de los ensayos en primer lugar ha de
llevarse la instalacion al estado estacionario en los parametros del ensayo y mantener el mismo un
tiempo que garantice que no hay variaciones significativas en el funcionamiento del sistema.
Transcurrido este tiempo, se toman los datos que constituyen el ensayo propiamente dicho. Las
normas UNE-EN 327, UNE-EN 328 y UNE-EN 14511 difieren parcialmente en qué parametros
han de permanecer estables para considerar que la instalacion ha alcanzado el estado transitorio y

en el rango maximo en el que pueden variar estos, Tabla II1.1, siendo la UNE-EN 14511 la mas
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permisiva en las variaciones, pero también la que considera mas parametros a tener en cuenta. Esta
norma ademas de las variaciones puntuales hace referencia a los valores medios de los parametros

durante el ensayo.

Tabla IIL.1:
Variacion puntual maxima de los parametros de funcionamiento para alcanzar el estado estacionario.
Parametro UNE-EN 327 UNE-EN 328 UNE-EN 145117
Temp. agua entrada (K) - - +0,5 (0,2)
Temp. agua salida (K) - - +0,6 (0,3)
Caudal volumétrico agua (%) +3 +0,5 +5(2)
Diferencia de presion estatica agua (%) - - +10 (-)
Temp. aire entrada (K) +0,2 +0,2 +1 (0,3)
Caudal volumétrico aire (%) +2 +2 +10 (5)
Diferencia de presion estatica aire (%) - - +10 (-)
Temp. liquido refrigerante (K) +0,3 +0,3 +2 (1)
Temp. de vapor saturado/punto de ebullicion (K) +0,5 +0,5 +1 (0,5)
Tension (%) +1 +1 +4 (4)
Temp. de sobrecalentamiento (K) +2 +1 -
Temperatura ambiente laboratorio (K) +1 +1 -
Gasto masico de refrigerante (%) +3 - -

* Entre paréntesis la variacion de la media de los pardmetros durante el ensayo.

Las normas UNE-EN 327 y UNE-EN 328 indican ademas que las temperaturas durante el
ensayo no deben fluctuar mas de un +2,5 %. En la ANSI/ASHRAE Standard 41.1-1986 (RA 2001)
también hay unos rangos de variacion recomendados, pero esta solo hace referencia a mediciones
de temperatura y refiere a utilizar otros rangos incluidos en normativas de ensayo como las
utilizadas, por lo que no se han incluido sus indicaciones en la Tabla I1l.1. La determinacion de la
incertidumbre de las mediciones realizadas se hace de acuerdo con la norma JCGM 100:2008

“Evaluation of measurement data. Guide to the expression of uncertainty in measurement”.

En lo que al registro de datos se refiere, la ANSI/ASHRAE Standard 41.1-1986 (RA 2001)
recomienda que este se haga en intervalos de no mas de un minuto, sin embargo, la UNE-EN 14511
(“Parte 3: Métodos de ensayo”) es mas restrictiva en este aspecto y especifica que los intervalos

sean de no mas de 30 segundos y que se recojan al menos setenta mediciones.

Finalmente, la UNE-EN 327 y la UNE-EN 328 especifican que la potencia frigorifica ha
de ser determinada por dos métodos de forma simultanea, es decir, en el lado refrigerante y en el
del fluido secundario, no habiendo mas de un +4 % de diferencia en el resultado, salvo en el caso
del aire por la dificultad que este implica por la estratificacion del mismo y por la formacion de

escarcha en el intercambiador.
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II1.4. Procedimiento de ensayo

Para poder realizar los ensayos la instalacion ha de alcanzar un estado estacionario y
permanecer en el mismo durante el tiempo suficiente para disponer de un conjunto representativo

de datos que permitan caracterizar el sistema de refrigeracion en esas condiciones.

Tras fijar los parametros de ensayo en los PID, la instalacion es puesta en funcionamiento
y se comienza la recoleccion de datos en un fichero de texto mediante el VI descrito en el capitulo
anterior. En el mismo, se representan graficamente las variables que se fijan para cada ensayo y
todas aquellas que resulta de interés tener controladas. Gracias a esta representacion grafica se

puede observar cuando se alcanza el estado estacionario.

En cumplimiento de las recomendaciones de la normativa, para los ensayos realizados se
fija un intervalo de 20 segundos para el muestreo de datos y un total de noventa mediciones,

recogiendo por tanto datos con mayores frecuencia y cantidad que las mencionadas en las normas.

Una vez finaliza el ensayo, los datos obtenidos son analizados mediante un script
programado en el software MATLAB® de MathWorks®, realizandose en primer lugar una
representacion grafica de las principales variables que permite elegir de forma grafica el intervalo
mas estable del que se tienen datos. Para ese intervalo se obtienen la media y la desviacion tipica

de cada parametro de ensayo y se almacenan en un fichero de texto.

Finalmente se introducen los datos obtenidos en una hoja de calculo de Excel en la que se
calculan mediante una libreria del programa REFPROP® (“Reference Fluid Thermodynamic and
Transport Properties Database”) version 8.0 del NIST (“National Institute of Standards and
Technology™) las entalpias del aire, el agua y el refrigerante y se calculan las potencias en los
intercambiadores y el COP o el EER segin el tipo de ensayo, la vez que se analiza si las variaciones
durante el ensayo permiten dar validez a este. Este programa utiliza tablas y correlaciones
matematicas obtenidas experimentalmente para el calculo de las propiedades termodindmicas de

los fluidos de su base de datos (incluidos el agua, el aire y el R134a).

II1.5. Analisis de incertidumbre

Antes de comenzar la determinacion de la incertidumbre asociada a las mediciones
realizadas, cabe preguntarse si todos los datos registrados son validos o si alguno deberia ser
rechazado, en cuyo caso, si se descartasen un elevado numero de mediciones podrian llegar a
desecharse el ensayo por completo y tener que repetirse mejorando la estabilidad del sistema. Este

cribado se realiza mediante la aplicacion de técnicas estadisticas, siendo las mas extendidas el
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criterio de Chauvenet y el método Thompson- Tt modificado. En ambas se calcula el valor absoluto
de la diferencia entre una medicion y la media de todas las mediciones realizadas. Si el valor
obtenido es mayor que la desviacion estandar por un determinado factor de recubrimiento se
descarta esa medicion. La diferencia esta en el calculo del factor de recubrimiento, basandose
Chauvenet en la distribucion normal de probabilidad y Thompson en la distribucion t de Student.
Con estas técnicas ha de tenerse en cuenta que existe la posibilidad de que datos anomalos pasen el
cribado y sean aceptados y que datos validos sean rechazados. Por ello hay autores que consideran
que no deberian de aplicarse estas técnicas y que todas las mediciones deberian de ser tenidas en
cuenta en el analisis de resultados. En procedimientos de ensayo como el utilizado en esta tesis en
el que se realizan mediciones en estado estacionario no se suelen dar rechazos de datos en aquellas
variables de interés para el estudio ya que las Unicas variables con una desviacidon estandar

significativa son aquellas que ajustan los PID para mantener todo el sistema estable.

Para la determinacion de la incertidumbre asociada a cada medida, se sigue la norma
JCGM 100:2008 y mas concretamente su traduccion realizada por el Centro Espaiiol de Metrologia

(CEM).

En la instalacion estudiada se tienen dos tipos de variables, las que se miden de forma
directa, para los que su incertidumbre se calcula como la incertidumbre tipica (evaluaciones tipo A
y tipo B en la normativa) y las que se calculan a partir otras variables que pueden ser medidas o
calculadas, en cuyo caso su incertidumbre se calcula como la incertidumbre tipica combinada. Una
vez obtenidas estas incertidumbres, se calcula para cada variable la incertidumbre expandida

aplicando un factor de cobertura que proporciona un nivel de confianza del 95 %.

Las variables que se miden directamente sobre el sistema tienen una incertidumbre tipica
“u” que depende del equipo de medida (incertidumbre “u,”), los instrumentos que convierten la
sefal medida en la variable fisica que queremos conocer (incertidumbre “u;”, que en la instalacion
se corresponde con el datalogger), y de otros factores (incertidumbre “u,,””) como pueden ser el
ruido que afecta a las sefiales, la temperatura ambiente, la humedad, inestabilidades en el estado
estacionario (Coleman et al., 2009)... Los dos primeros componentes de la incertidumbre son dados
por los fabricantes de los equipos, lo que se corresponde con una evaluacion tipo B, mientras que
el tercero se obtiene estadisticamente a partir de las mediciones realizadas a partir de una evaluacion

tipo A.
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[IP%E]

Para un conjunto de “n” medidas de una variable “x” con una desviacion tipica “s”, su

incertidumbre viene pada por la expresion (I111.1):

2
$*() (ITL1)

Up(x) = n

La incertidumbre total asociada a una variable medida directamente utilizando un proceso

como el anteriormente descrito vendra dada por la expresion (111.2):

u(x) =+ /u,zn +u+uj (I11.2)

Cuando la determinacion del valor de una variable “y” se hace mediante la aplicacion de
una formula matematica en la que intervienen otras variables “x”” con sus respectivas
incertidumbres “u(x;)”, el procedimiento difiere del descrito para magnitudes medidas de forma

(T3 H) EE Y3 EE Y3 2

directa. En primer lugar, sea “/” la funcion que relaciona “y” con las magnitudes “x4”, “x,”, “x3”,

(13 2

xX4”, ..., “xp”, dada por la expresion (I11.3):

y = f(x1,X2,X3, X4, 00, X)) (IIL.3)

(T3 2]

La mejor estimacion del valor verdadero de ““y” tras “n” observaciones viene dada por la
utilizacion de las medias aritméticas de las magnitudes que forman parte de esa expresion,

quedando, por tanto, la ecuacion (111.4):
Y = f(31, %2, X3, X4, ., XN) (I11.4)

Para la determinacion de la incertidumbre se utiliza la incertidumbre tipica combinada de
(13 29

la estimacion de la variable “y”, denotada por “u.(y)” y que en el caso de que las magnitudes “x;

no estén correlacionadas viene dada por la formula (I11.5):

() = i [%]2 “u? () (I1L.5)
i=1 t

€e_. 9

donde “u(x;)” es la incertidumbre de la magnitud “x;”, que ha de ser determinada previamente.

En este estudio las propiedades del refrigerante, el agua y el aire se determinan mediante el
software REFPROP®. En estos casos se realizan “n” mediciones sobre la temperatura y la presion
de un fluido en un determinado punto del circuito y a partir de estos el programa proporciona valores
como la entalpia especifica, ademas de una estimacion del error cometido como un porcentaje sobre

el resultado arrojado.
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Una vez se dispone de las incertidumbres tipicas o combinadas, se puede estimar un
intervalo de confianza dentro del cual se encuentra el valor verdadero de la variable o parametro,
multiplicando la incertidumbre por un factor de cobertura “k”, cuyo valor para un nivel de confianza
del 95 % es 1,96. A esta incertidumbre se la denomina incertidumbre expandida y los valores de las

variables vendran expresados segun se indica en las expresiones (I11.6) y (I11.7):
X=xtulx) - k (I11.6)
Y=y+u.(y)k (I11.7)

Este procedimiento ha sido aplicado sobre la instalacion. Las incertidumbres expandidas
asociadas a los equipos de medida y al datalogger se obtienen a partir de los datos del fabricante y
son comunes a todos los ensayos, Tabla IIL2. En caso del caudal de aire, este tiene en cuenta la

incertidumbre del tubo de Venturi y del sensor de presion diferencial asociado a este.

Tabla III.2:
Incertidumbre expandida de los dispositivos de medicién con un nivel de confianza del 95 %.
1D Variable Tipo de equipo Rangf) de Incertrld-umbre
medida maxima

1 Temperatura Pt100 RTD Clase A 1/10 DIN 223-523 K +0,1 K

2 Presion absoluta Efecto piezorresistivo 0-1.600 kPa +27,71 kPa

3 Presion absoluta Efecto piezorresistivo 0-5.000 kPa +14,55 kPa

4 Presion absoluta Efecto piezorresistivo 80-110 kPa +1,65 kPa

5 Presion diferencial Efecto capacitivo -249-249 kPa +0,54 kPa

6 Gasto mésico de refrigerante Efecto Coriolis 0-0,605 kg's™! +0,14-1073 kg-s™!
7 Caudal de agua Efecto electromagnético 0-0,14-10* m3-s! +0,33-10° m3-s’!
8 Caudal de aire Venturi + efecto capacitivo 0,083-0,972 m3-s! +0,21-10"' m3-s!
9 Humedad relativa Efecto capacitivo 0-100 % +3,35%

10 Potencia Activa Transductor 0-1.500 W +8,66 W

Con estos valores se determinan las incertidumbres tipicas y se puede proceder al célculo
de las incertidumbres combinadas utilizando el método de propagacion de la incertidumbre, siendo

ya funcion de los ensayos realizados.

En los ensayos en modo refrigeracion, la incertidumbre expandida, Tabla IIL.3, para los
parametros calculados es muy buena, salvo en el caso de la potencia calorifica en el condensador
para el lado aire y la del evaporador para el lado agua. En ambos casos, la elevada incertidumbre
obtenida proviene del gran numero de variables que intervienen en el calculo de las potencias, pero
no de las incertidumbres asociadas a las variables medidas directamente sobre el sistema. De hecho,
en el caso mas desfavorable (incertidumbre relativa del 114 % para la potencia calorifica en el lado
aire del condensador) la incertidumbre expandida de todas las variables implicadas es siempre
inferior al 1%, excepto para la densidad del aire que es inferior al 2 % y cuyo valor depende de la

incertidumbre asociada al uso de REFPROP® y de la incertidumbre tipica de la humedad especifica.
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Tabla II1.3:
Incertidumbre expandida de las mediciones experimentales con un nivel de confianza del 95 % (modo
refrigeracion).
. Incertidumbre Incertidumbre
D Parametro .
absoluta relativa
1 Potencia eléctrica del compresor (kW) +5,01-103-3,17-102 0,54-3,98 %
2 Potencia calorifica en el evaporador lado refrigerante (kW) +5,63-102-7,45-102 2,82-4,05 %
3 Potencia calorifica en el evaporador lado agua (kW) +0,1352-0,4536 6,37-33,66 %
4 Potencia calorifica en el condensador lado refrigerante (kW) +6,16-102-8,14-102 2,43-3,06 %
5 Potencia calorifica en el condensador lago aire (kW) +0,9389-3,4956 34,53-114,09 %
6 EER (-) +6,12:102-1,302-10! 2,88-5,49 %
7 Presion de evaporacion (kPa) +14,55-14,57 4,52-6,67 %
8 Presion de condensacion (kPa) +27,72-27,74 2,13-3,61 %

Cuando se aplica el método de la propagacion de la incertidumbre a la ecuacion de la
potencia calorifica para el lado aire en el condensador (I11.8) la formula obtenida para el céalculo de

la incertidumbre combinada (II1.9) tiene siete componentes:
Qcond,a = Va *Pa [ha,out - ha,in +w- (hv,out - hv,in)] (IIL.8)

u?(Quonaa) = 1Pa - [haout = hain + @ * (hyous = hoi)]} - u?(Va)
+ (Vs - [haout = haim + @ - (Roout = hoin) ]} - u2(00)
+ (Vo pa)” 0P (haoue) + (Ve pa)” - 1 (han) (11L.9)
+ Ve o (hoout = hoin)]” - u2(@) + (Vy - pa - @)
U2 (hyout) + (Va - pa- @) - u?(hyin)
De los parametros de esta expresion (II1.9), los que tienen un mayor peso en la

incertidumbre combinada son (Va . pa)2 ‘u? - hyoue + (Va . pa)2 -u?-hyj,, directamente
relacionados con la incertidumbre asociada a la entalpia del aire obtenida usando REFPROP®. A
pesar de que esta incertidumbre es relativamente baja (0,5 % asociada al uso de REFPROP® y muy
baja a la medicion de la temperatura del aire), al ser la entalpia del aire a la entrada y a la salida del
condensador alta (alrededor de 300 kJ-kg'), en términos absolutos este componente de la

incertidumbre toma valores alrededor del 1,5 (tanto a la entrada como a la salida del condensador).
Por su parte, el término (Va . pa)2 también tiene valores relativamente altos, cuyo valor exacto
depende del ensayo, pero con p, = 1,2kg-m™3 y V, ~ 0,4 m? - s™! en el ensayo de referencia,
normalmente la incertidumbre toma valores de alrededor de 0,2. Por lo tanto, el término
(Va . pa)2 ‘u? - hyou + (Va . pa)2 -u? - h,, tiene valores por encima de 1 lo que implica que,
solo con que la incertidumbre asociada a la entalpia del aire con REFPROP® sea del 0,5 %, este

término suponga alrededor del 67 % de la incertidumbre relativa expandida. No obstante, a pesar

Pégina 65



Y Universidad . ‘
95' Politécnica CAPITULO III: METODOLOGIA DE ENSAYO

de Cartagena  jndustriales
catrer

de esta elevada incertidumbre en el lado aire, las diferencias con los valores obtenidos en los
respectivos lados refrigerante para la potencia calorifica son bastante pequefias, por lo que se puede
concluir que la instalacion funciona correctamente y se pueden aceptar como validas las mediciones

realizadas con la misma, Figura IIL1.

Un analisis similar se ha realizado con la potencia calorifica en el lado agua del evaporador

(II1.10), llegandose a las mismas conclusiones.

Qevap,w =W Pw- Cpw " (Tw,in - Tw,out) (I11.10)
Pot. intercambiada en el evaporador (kW) Pot. intercambiada en el condensador (kW)
7 -
2,90 { [ @Q_evap (I. MINICANALES) /" ’."
0Q_evap (I. CONVENCIONAL) e 61 +10 % e

5 B R4
-
N -10 %

2,40 4
< < P
o ° .
= i =] ¢
K| 2,15 S 3 ®

<
1,90 5 | /2

1 g ©Q_cond (I. MINICANALES)
0Q_cond (I. CONVENCIONAL)

T T T T T T 0 T T T T T T
1,40 1,65 1,90 2,15 2,40 2,65 2,90 0 1 2 3 4 5 6 7

Lado refrigerante Lado refrigerante
(a) (b)

Figura III.1: Comparacién del calor intercambiado entre el refrigerante y los respectivos fluidos secundarios en
el evaporador (a) y el condensador (b) en modo refrigeracion.

En el caso de los resultados de las mediciones experimentales para los ensayos en modo
calefaccion, la incertidumbre expandida, Tabla II1.4, es muy baja para todos los parametros
excepto para la potencia calorifica en el lado aire del evaporador, como era de esperar por las
recomendaciones de las normas UNE-EN 327 y UNE-EN 328. Al igual que ocurria en el modo
refrigeracion para la potencia calorifica en el lado aire del condensador, el calculo de esta potencia
depende de muchos pardmetros, en concreto once de acuerdo con la expresion (III.11). A pesar de
esto, las diferencias en los resultados obtenidos en el lado aire y en el lado refrigerante, con una

incertidumbre muy baja, difieren en menos de un 10 %. Figura IIL.2.

Qevap,a = Va *Pa [ha,in - ha,out + Wiy hv,in — Woyt * hv,out - (win - wout) ' hw] (1IL.11)
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Tabla II1.4:
Incertidumbre expandida de las mediciones experimentales con un nivel de confianza del 95 % (modo
calefaccion).
. Incertidumbre Incertidumbre
ID Parametro .
absoluta relativa
1 Potencia eléctrica del compresor (kW) +8,79-103-2,71-102 0,96-4,27 %
2 Potencia calorifica en el evaporador lado refrigerante (kW) +4,53-102-5,91-102 3,02-3,21 %
3 Potencia calorifica en el evaporador lado aire (kW) +1,45-4,67 96,32-297,1 %
4 Potencia calorifica en el condensador lado refrigerante (kW) ~ +5,32-102-6,82-102 2,53-2,79 %
5 Potencia calorifica en el condensador lago agua (kW) £9,19-10-2-5,88-10"! 3,67-25,12 %
6 COP (-) +7,2-102-1,64-10"! 2,71-5,07 %
7 Presion de evaporacion (kPa) +14,56-14,57 5,08-6,16 %
8 Presion de condensacion (kPa) +27,71-27,77 2,32-3 %
Pot. intercambiada en el condensador (kW) Pot. intercambiada en el evaporador (kW)
32 - 50 —
30 //, 451 -
28 ” 407 +10%7" -7 .
3.5 .
26 .
g 24 ,230 . -10%
: S5 @’
“3’ 22 E 2,0 4 -
2,0 Of
1,5 A A
18 10 ."/
L6 ©Q_cond (I. MINICANALES) 05 | 4 Z ©Q_evap (I. MINICANALES)
110 % 0Q_cond (I. CONVENTIONAL) ’ 0Q_evap (I. CONVENCIONAL)
e 1.4 lrﬁ 1:8 Zj() 2j2 2j4 2:6 2:8 3‘,0 32 o0 0,0 0:5 l:O l‘.S 2‘.0 2‘,5 3‘,0 3‘,5 4:0 4:5 5.0
Lado refrigerante Lado refrigerante
(a) (b)

Figura II1.2: Comparacién del calor intercambiado entre el refrigerante y los respectivos fluidos secundarios en
el condensador (a) y el evaporador (b) en modo calefaccion.

I1I.6. Campaiias experimentales de ensayos y simulaciones numéricas

I11.6.1. Ensayos en Modo Calefaccion

Para el ensayo en modo calefaccion, la UNE-EN 14511 fija la temperatura del aire a la
entrada del intercambiador aire-refrigerante en 7 °C, y para el agua en la entrada y la salida del
intercambiador agua-refrigerante, en 30 °C y 35 °C respectivamente. Para definir completamente el
ensayo de referencia (E4 en la Tabla IIL.5), al igual que en el caso del modo refrigeracion, se ha
tomado como velocidad del aire (“v,””) 2,5 m's™, la frecuencia de alimentacion eléctrica al
compresor (“/’) 50 Hz, la humedad relativa (RH) 86,7 %, el subenfriamiento (SC) 0 °C y el

sobrecalentamiento (SH) entre 5y 8 °C.
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A partir del ensayo de referencia se han definido otros diez ensayos como variaciones de

este que permiten analizar como afectan las variaciones en estos parametros al funcionamiento del

sistema:

Para analizar los efectos en la variacion de la humedad relativa del aire, se han definido
dos ensayos en los que, manteniendo el resto de los pardmetros inalterados respecto del
ensayo de referencia, se ha fijado esta en 70 % y 80 % (E2 y E3).

Para estudiar el efecto de variar el caudal de aire, se han definido tres ensayos en los
que, manteniendo el resto de los parametros iguales al ensayo de referencia, se ha
establecido la velocidad el aire en 1,5 m's™, 3.2 m's! y4 m's™' (E1, E8 y E9).

Para estudiar el efecto de variar el gasto masico, se han definido tres ensayos en los
que, manteniendo el resto de los parametros iguales al ensayo de referencia, se ha
alimentado al compresor a 35 Hz, 40 Hz y 45 Hz (E5, E6 y E10), este tltimo en
combinacion con un en el sobrecalentamiento a 12 °C.

El efecto de variar el sobrecalentamiento se analiza realizando dos ensayos en los que,
respecto del ensayo de referencia, se varia este a 12 °C (E10 y E11), variando en el

primero ademas la frecuencia de alimentacion eléctrica del compresor a 45 Hz.

Tabla IIL.S:
Matriz de ensayos experimentales en modo calefaccion.

Test

E1l
E2
E3
E4
ES
E6
E7
E8
E9
E10
E1l1

TwiCC) Two(°C) Tai(°C) RH (%) vai(m's') f(Hz) SC(K) SH(K)
30 35 7 86,7 1,5 50 0 5/8
30 35 7 70 2,5 50 0 5/8
30 35 7 80 2,5 50 0 5/8
30 35 7 86,7 2,5 50 0 5/8
30 35 7 86,7 2,5 35 0 5/8
30 35 7 86,7 2,5 40 0 5/8
30 35 7 86,7 2,5 50 8 5/8
30 35 7 86,7 3.2 50 0 5/8
30 35 7 86,7 4 50 0 5/8
30 35 7 86,7 2,5 45 0 12
30 35 7 86,7 2,5 50 0 12

Estos ensayos experimentales se han realizado también mediante simulacion numérica con

el programa IMST-ART® version 3.60, del Grupo IMST del Instituto de Ingenieria Energética de

la Universidad Politécnica de Valencia con un objetivo doble. Por una parte, para validar dicho

software y por otro lado para completar el estudio realizando otras nueve simulaciones numéricas

complementarias que permiten analizar con mas profundidad los efectos de las variaciones en los

parametros indicados, Tabla II1.6, una vez que dicho software y el modelado de la instalacion en

el mismo han sido validados.
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Tabla II1.6:
Ensayos numéricos complementarios a los experimentales en modo calefaccion.

Test

N1
N2
N3
N4
NS
N6
N7
N8
N9
N10
N11
N12
N13
N14
N15
N16
N17
N18
N19

Twi (°C) Two (°C) Tai(°C) RH (%) vai(m's’) f(Hz) SC(K) SH (K)
30 35 7 86,7 1,5 50 1 8
30 35 7 86,7 2,5 50 1 8
30 35 7 86,7 3,2 50 1 8
30 35 7 86,7 4 50 1 8
30 35 7 50 2,5 50 1 8
30 35 7 60 2,5 50 1 8
30 35 7 70 2,5 50 1 8
30 35 7 80 2,5 50 1 8
30 35 7 86,7 2,5 35 1 8
30 35 7 86,7 2,5 40 1 8
30 35 7 86,7 2,5 45 1 8
30 35 7 86,7 2,5 50 1 2
30 35 7 86,7 2,5 50 1 4
30 35 7 86,7 2,5 50 1 6
30 35 7 86,7 2,5 50 1 10
30 35 7 86,7 2,5 50 0 8
30 35 7 86,7 2,5 50 2 8
30 35 7 86,7 2,5 50 4 8
30 35 7 86,7 2,5 50 8 8

I11.6.2. Ensayos en Modo Refrigeracion

Tal

como se ha indicado, la UNE-EN 14511 especifica que para los ensayos en modo

refrigeracion la temperatura del aire a la entrada del intercambiador aire-refrigerante ha de ser de

35 °C, y para el agua en la entrada y la salida del intercambiador agua-refrigerante, han de ser de

12 °C y 7 °C respectivamente. Para definir completamente el ensayo de referencia (E3 en la Tabla

I11.7), se ha tomado como velocidad del aire 2,5 m's!, la frecuencia de alimentacion eléctrica al

compresor 50 Hz, el subenfriamiento 0 °C y el sobrecalentamiento 8§ °C.

A partir del ensayo de referencia se han definido otros diez ensayos como variaciones de

este que permiten analizar como afectan las variaciones de dichos parametros al funcionamiento

del sistema:

Para analizar los efectos en la variacion de la temperatura del aire, se han definido tres
ensayos en los que, manteniendo el resto de los pardmetros inalterados respecto del
ensayo de referencia, se ha fijado esta temperatura en 20 °C, 30 °Cy 40 °C (E1, E2 y
E4).

Para estudiar el efecto de variar el caudal de aire, se han definido tres ensayos en los
que, manteniendo el resto de los parametros iguales al ensayo de referencia, se ha

establecido la velocidad el aire en 1,5 m's™, 3.2 m's' y4 m's™' (E5, E6 y E7).
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Para estudiar el efecto de variar el gasto masico, se han definido dos ensayos en los
que, manteniendo el resto de los parametros iguales al ensayo de referencia, se ha
alimentado al compresor a 40 Hz y 45 Hz (E8 y E9).

El efecto de variar el subenfriamiento se analiza realizando dos ensayos en los que,

respecto del ensayo de referencia, se variaeste a 5°Cy 10 °C (E10y E11).

Tabla IIL.7:
Matriz de ensayos experimentales en modo refrigeracion.

Test Twi(°C) Two(°C) Tai(°C) vai(m's?) f(Hz) SC(K) SH(K)

E1l 12 7 20 2,5 50 0 8
E2 12 7 30 2,5 50 0 8
E3 12 7 35 2,5 50 0 8
E4 12 7 40 2,5 50 0 8
ES 12 7 35 1,5 50 0 8
E6 12 7 35 3,2 50 0 8
E7 12 7 35 4 50 0 8
E8 12 7 35 2,5 40 0 8
E9 12 7 35 2,5 45 0 8
E10 12 7 35 2,5 50 5 8
E11 12 7 35 2,5 50 10 8

Al igual que en el modo calefaccion, estos ensayos experimentales se han realizado también

mediante simulacion numérica con IMST-ART®y se han llevado a cabo otras siete simulaciones

numéricas complementarias que permiten analizar con mas profundidad los efectos de las

variaciones en los parametros indicadas y analizar los efectos del sobrecalentamiento, Tabla II1.8.
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Tabla II1.8:
Ensayos numéricos complementarios a los experimentales en modo refrigeracion.

Test Twi(°C) Two(°C) Tai(°C) vai(m's?) f(Hz) SC(K) SH(K)

N1 12 7 35 1,5 50 1 7,5
N2 12 7 35 2,5 50 1 7,5
N3 12 7 35 3,2 50 1 7,5
N4 12 7 35 4 50 1 7,5
NS 12 7 20 2,5 50 1 7,5
N6 12 7 30 2,5 50 1 7,5
N7 12 7 40 2,5 50 1 7,5
N8 12 7 35 2,5 35 1 7,5
N9 12 7 35 2,5 40 1 7,5
N10 12 7 35 2,5 45 1 7,5
N11 12 7 35 2,5 50 1 1

N12 12 7 35 2,5 50 1 2,5
N13 12 7 35 2,5 50 1 5

N14 12 7 35 2,5 50 1 10
N15 12 7 35 2,5 50 2,5 7,5
N16 12 7 35 2,5 50 5 7,5
N17 12 7 35 2,5 50 7,5 7,5
N18 12 7 35 2,5 50 10 7,5
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CAPITULO IV.
RESULTADOS EN MODO CALEFACCION
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IV.1. Introduccion

En el presente capitulo se comparan los resultados experimentales obtenidos en la
instalacién funcionando en modo calefaccion utilizando el intercambiador de tubo aleteado
convencional y el de tubo aleteado con minicanales como evaporador. Por otra parte, se comparan
dichos resultados con los numéricos obtenidos mediante las simulaciones con IMST-ART®,

validandose asi los modelos utilizados en el programa para modelar la instalacion.

Durante cada ensayo experimental, para cada una de las variables medidas directamente
sobre el sistema se realizan en condiciones estables noventa mediciones, tomandose la media de
estas como su valor. Posteriormente se determinan con REFPROP® las entalpias y el resto de las
propiedades de los fluidos a partir de las presiones y temperaturas medidas. Por ultimo, se calculan

las potencias calorifica y frigorifica y la eficiencia del sistema.

Con todos estos datos se analiza la influencia en el sistema de la modificacion de la
velocidad del aire, la humedad relativa del aire, el subenfriamiento, el sobrecalentamiento y el gasto
masico de refrigerante. A partir del modelado del sistema realizado con IMST-ART® se realizan
simulaciones numéricas en las condiciones de los ensayos experimentales, validando tanto el
programa como el modelado realizado y pudiendo asi obtener la carga de refrigerante en cada uno
de los componentes del sistema, al tratarse este de un parametro de dificil determinacidén
experimental. Se realizan ademas diversos estudios paramétricos de las variables mencionadas con
la intencion de analizar el efecto que estas tienen en la carga de refrigerante de cada componente,
asi como su influencia en el comportamiento del sistema comparando las conclusiones obtenidas

experimentalmente con las de las simulaciones numéricas.

De esta forma, se llega a un conocimiento profundo sobre como las modificaciones en las

variables antes sefialadas afectan al funcionamiento del sistema y por tanto a su rendimiento.

IV.2. Calculo de variables

IV.2.1. Variables medidas directamente

Tras determinarse el intervalo de tiempo en el que el sistema ha estado mas estable durante
los ensayos, el calculo del valor de las variables que han sido medidas directamente sobre este se
hace como la media aritmética de las noventa mediciones realizadas durante este periodo. Este es

el caso de las siguientes variables:
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- Temperaturas: para aire, agua y refrigerante.

- Presiones absolutas: para aire, agua y refrigerante.

- Presiones diferenciales: para aire, agua y refrigerante.

- Gasto masico: para refrigerante.

- Gasto volumétrico: para aire y agua.

- Humedad relativa: para aire.

- Potencia eléctrica consumida por el compresor.

La temperatura a la entrada del intercambiador aire-refrigerante se calcula como la media
de las temperaturas obtenidas en las seis RTD dispuestas en este punto. En el caso de la temperatura
a la salida del intercambiador, esta se ha calculado a partir de las temperaturas medidas en ese punto
con diecisiete RTD, pero dandoles un peso a estas en funcion de la porcion de seccion transversal

que abarcan y del perfil de velocidades.

La humedad relativa a la salida del intercambiador aire-refrigerante se calcula como la

media de las humedades medidas con los dos sensores montados en ese punto.

Al no poder medirse directamente sobre el sistema ni existir formulas de uso universal para
su determinacion, se calculan mediante REFPROP las entalpias a las entradas y salidas de ambos
intercambiadores para el aire y el refrigerante, las densidades del agua y del aire, y el calor
especifico a presion constante para el agua. El calculo de estas variables se hace a partir de las

presiones y temperaturas de agua, aire y refrigerante a las que se desea conocer estos valores.

IV.2.2. Calculo de la potencia calorifica y la eficiencia del sistema

Tanto en modo refrigeracion como en modo calefaccion es necesario determinar la energia
intercambiada por el refrigerante con los fluidos secundarios — normas UNE-EN 327 y
UNE-EN 328-9 —, considerandose el intercambiador de placas agua-refrigerante el principal del
sistema, por lo que es el que marca si se debe de calcular la eficiencia del sistema como el COP o
como el EER. Cuando el sistema funciona en modo calefaccion el intercambiador de placas
funciona como condensador, mientras que el de tubo aleteado lo hace como evaporador y el
rendimiento del sistema se calcula como el COP. En el caso de funcionar en modo refrigeracion, es
el intercambiador de placas el que funciona como evaporador mientras que el de tubo aleteado lo

hace como condensador, siendo el rendimiento del sistema el EER.

Sin pérdida de la generalidad, las variaciones de entalpias en las formulas se han expresado
de forma que el intercambio de calor sea siempre positivo independientemente de que sea entrante

o saliente.

Pagina 75



Universidad . o
?E, Politécnica CAPITULO IV: RESULTADOS EN MODO CALEFACCION

de Cartagena  jndustriales
catrer

Cuando la bomba de calor funciona en modo calefaccion, el agua fria atraviesa el
intercambiador de placas absorbiendo calor del refrigerante, que por unidad de tiempo es la potencia

calorifica del sistema “Qgonq "> cuyo valor se calcula mediante la expresion (IV.1):

Qcond,w = I'/w *Pw Ep,w ' (Tw,out - Tw,in) (Iv.1)

donde “;,” es el caudal volumétrico del agua, “p,,” su densidad, “C,,,” su calor especifico a
presion constante, “Ty, ,,,;” su temperatura a la salida del intercambiador y “T,, ;,” su temperatura

a la entrada del intercambiador de placas.

Tanto el caudal como las temperaturas son medidas directamente en la instalacion, mientras
que la densidad y el calor especifico a presion constante se determinan mediante REFPROP®. La
densidad se calcula a la temperatura a la que se mide el caudal y a la presion atmosférica, mientras
que el calor especifico se calcula a la presién atmosférica y a la temperatura media del agua “T,,”
determinada mediante la expresion (IV.2):

_ Tw,out + Tw,in
w — f

(IV.2)

La expresion (IV.1) proporciona el valor de la potencia calorifica en el lado agua, cuyo
signo serd positivo seglin se ha enunciado la formula. Este resultado sirve para contrastar el obtenido

al calcular la potencia calorifica en el lado refrigerante “Qcond_r” mediante la formula (IV.3):

Qcond,r = mr : (hcond,in - hcond,out) (Iv.3)

donde “m,.” es el gasto masico de refrigerante, “h.ynq i~ su entalpia a la entrada del intercambiador
Y “heonaout” Su entalpia a la salida del intercambiador. El gasto masico es medido directamente en
el sistema mientras que las entalpias son calculadas mediante REFPROP® a las presiones y
temperaturas correspondientes, las cuales son medidas directamente sobre el sistema. Su signo sera

también positivo seglin se ha enunciado la formula (IV.3).

Finalmente, la eficiencia del sistema representada por su COP se determina mediante la

expresion (IV.4):

_ Qcond

COP = (v 4)

comp

donde “W_,pmp” es la potencia eléctrica suministrada al compresor, medida directamente sobre el

sistema.
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De igual forma se puede calcular la potencia intercambiada en el evaporador en el lado aire
“Qevap,a” y en el lado refrigerante “Qevap,r”. Desde el lado refrigerante, potencia absorbida por el

mismo se puede terminar con la expresion (IV.5):

Qevap,r = mr : (hevap,out - hevap,in) (Iv.5)

donde “ri1,.” es el gasto masico de refrigerante, “heyqp, in” Su entalpia a la entrada del intercambiador
Y “Revap,ous” Su entalpia a la salida del intercambiador. El gasto masico es el mismo que en el
condensador, mientras que las entalpias son calculadas mediante REFPROP® a la presiéon y
temperatura a la salida del evaporador y a la entrada de la valvula de expansion situada justo antes
de la entrada del intercambiador suponiendo que la expansion es isoentalpica. Estas presiones y

temperaturas son medidas directamente sobre el sistema.

En cuanto al lado aire, el calculo de la potencia cedida por el mismo en el evaporador se

determina mediante la formula (IV.6):
Qevap,a = Va *Pa [ha,in - ha,out + Win hv,in — Woyt * hv,out - ((‘)in - wout) ' hw] (Iv.6)

donde “V,” es el caudal volumétrico de aire, “p,” es la densidad del aire seco a la salida del
evaporador, “h, ;,” la entalpia del aire a la entrada del intercambiador, “h, o, la entalpia del aire
a la salida del intercambiador, “w;,” v “W,,:” son la humedad especifica en la entrada y en la
salida del intercambiador respectivamente, “h,, i,y “hy, oy¢” son las entalpias especificas del vapor
de agua en la entrada y en la salida del intercambiador respectivamente, mientras que “h,,” es la
entalpia del agua que condensa en el intercambiador. El caudal volumétrico es medido directamente
sobre el sistema mientras que las humedades especificas y la densidad del aire son calculadas
mediante formulas psicrométricas a partir de las humedades relativas, presion del aire y su
temperatura (Pinazo-Ojer, 1997), todas ellas medidas directamente sobre el sistema. Las entalpias
del lado aire son calculadas mediante REFPROP® a partir de los valores medidos para la
temperatura a la entrada y a la salida del evaporador suponiendo que el aire se comporta como un
gas ideal. Las entalpias del agua son calculadas igualmente con REFPROP® utilizando uinicamente
la temperatura de entrada y salida y se asume el estado saturado tanto para el vapor como para el
condensado, para el cual se considera liquido saturado a la temperatura de salida del aire del

intercambiador.
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IV.2.3. Carga de refrigerante en modo calefaccion

Como se vio en la revision bibliografica, la masa de refrigerante, “m,.”, en cada uno de los
elementos del sistema puede ser determinada experimentalmente mediante el uso de valvulas de
cierre rapido o con técnicas para la medicion en linea. Estos métodos presentan ciertos
inconvenientes como son su elevado coste y la dificultad de implementarlos. Por ejemplo, en el
caso de valvulas de cierre rapido, estas tendrian que actuar de forma simultanea y habria que estimar

el error cometido en este proceso.

De forma alternativa, la masa de refrigerante en cada componente del sistema puede ser
calculada. Su determinacion puede ser dificil en elementos con mezclas bifasicas, como son los
condensadores y los evaporadores, mientras que en los elementos en los que el refrigerante se
encuentra en un solo estado su determinacidn es muy sencilla bastando conocer el volumen interno,

“I”, funcion tnicamente de la geometria de los elementos, y la densidad del refrigerante, “p”,

funcion de la presion, “P”, y la temperatura, “T” (IV.7):

m,.=V-p(P,T) (IvV.7)

En el marco de esta tesis se ha optado por el calculo en lugar de la medicion directa sobre
el sistema y se ha estimado la masa de refrigerante mediante IMST-ART® version 3.60. Este
programa ha probado durante los afios dar una elevada precision en la evaluacion del rendimiento
de muchos tipos de sistemas de refrigeracion, como puede constatarse en el apartado de articulos
relacionados de la pagina web del programa (entre otros Blanco-Castro et al., 2005; Garcia-Cascales
et al., 2007A; Garcia-Cascales et al., 2007B; Vera-Garcia et al., 2007; Garcia-Cascales et al., 2010;
Martinez-Ballester et al., 2012).

IMST-ART® permite modelar cada componente del ciclo de refrigeracion, incluyendo las
tuberias de refrigerante. El modelo de los intercambiadores de calor esta basado en su discretizacion
en celdas a lo largo de los caminos seguidos tanto por el refrigerante como por el fluido secundario,
asumiendo flujos unidimensionales utilizando el método SEWTLE (“Semiexplixcit Method For
Wall Temperature Linked Equations”, Coberan et al., 2001). Tiene capacidad para considerar la
mayoria de las geometrias y parametros de operacion de los condensadores y evaporadores actuales,
en particular de los intercambiadores compactos, de tubo aleteado y de placas, como los utilizados
en esta instalacion. El programa estima la cantidad de refrigerante en cada componente mediante la
eleccion del tipo apropiado de cada uno de ellos y teniendo en cuenta las propiedades del fluido
utilizado, lo que implica el uso de correlaciones para el coeficiente de transferencia de calor, la

caida de presion y la fraccion de huecos para los intercambiadores de calor (Garcia-Cascales et al.,
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2007A), con una evaluacion local del coeficiente de transferencia de calor y el coeficiente de
friccion.

Todas las variables que definen fisicamente al sistema (longitudes, didmetros, materiales,
geometria...), Figura IV.1, asi como con las variables que definen cada test realizado
(sobrecalentamiento, subenfriamiento, temperaturas, caudales...) han de ser introducidas en el
programa. Los resultados que se obtienen de las simulaciones incluyen todos los parametros
asociados al rendimiento del sistema y de cada elemento constitutivo del mismo, incluyendo la

carga de refrigerante de cada componente.

Plate Heat Exchanger HE E|
‘Working Mode Input/Output Pressure Losses
Flow Arrangement
O Co-current
Pressure Losses
Enh. Factor:
Total number of plates: Double refrigerant drcuit
(including external) 20 Dat partizl load Define Pressure Losses
Geometry Enhancement Factors
HPCD
HPCD:| 0.04 m = PP Refrigerant Secondary Fluid
vPeD:[ 0,278 o Heat Transfer: | 1 s 1 E
Port Diameter(PD): 15 T Pressure Drop: | 1 - 1 k>
VPCD
Plate Pitch(PP):[ 5 54 —
Channel Type:| w
® @neo
[ Cancel I [ Define Correlations ] [ Save Heat Exchanger ] I Ok I

Figura IV.1: Captura de pantalla durante la introduccién de los datos del intercambiador de placas en
IMST-ART®.

Previamente a la utilizacion de los resultados obtenidos con este programa es necesario
validar el mismo mediante la comparacion de los resultados obtenidos experimentalmente con los

resultados numeéricos.

IV.3. Resultados experimentales en modo calefaccion

En la Tabla IV.1 se muestran los ensayos experimentales realizados en modo calefaccion.
Tal como se vio en la definicion de la matriz de ensayos, el ensayo “E4”, identificado en la Tabla
IV.1 en color gris oscuro, es el ensayo de referencia siendo el resto de los ensayos variaciones de
este en uno o varios pardmetros a fin de analizar la influencia de estos en el comportamiento del
sistema. En todos los ensayos realizados se mantienen constantes las condiciones en el

intercambiador de placas, entrando agua a 30 °C y aumentando esta su temperatura hasta los 35 °C
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a la salida. De forma analoga, la temperatura del aire a la entrada del evaporador se mantuvo
constante a 7 °C. En la mayoria de los ensayos se utilizé un acumulador de liquido para evitar el
subenfriamiento, mientras que el sobrecalentamiento se regulé mediante la valvula de expansion

termostatica.

Tabla IV.1:
Matriz de ensayos experimentales para el estudio de evaporadores, modo calefaccién.

Test Twi(’C) Two(°C) Tai(°C) RH (%) vai(m's?') f(Hz) SC(K) SH (K)

E1 30 35 7 86,7 1,5 50 0 5/8
E2 30 35 7 70 2,5 50 0 5/8
E3 30 35 7 80 2,5 50 0 5/8
E4 30 35 7 86,7 2,5 50 0 5/8
ES 30 35 7 86,7 2,5 35 0 5/8
E6 30 35 7 86,7 2,5 40 0 5/8
E7 30 35 7 86,7 2,5 50 8 5/8
ES8 30 35 7 86,7 3,2 50 0 5/8
E9 30 35 7 86,7 4 50 0 5/8
E10 30 35 7 86,7 2,5 45 0 12
E11 30 35 7 86,7 2,5 50 0 12

Previamente a analizar los resultados obtenidos, se estima la validez de estos comparando
las potencias frigorifica y calorifica para el refrigerante y los fluidos secundarios. La Figura IV.2
muestra la potencia intercambiada por el refrigerante y el fluido secundario en el evaporador y el

condensador para los once ensayos experimentales realizados.

Pot. intercambiada en el condensador (kW) Pot. intercambiada en el evaporador (kW)
2,50

28

+10 % o

2,6 4

241

g
<
o o175
Bl =1
S22 g
1,50
201 ' 125 "
. . .
’.’ ®Q_cond (I MINICANALES) v °® ©Q_evap (I. MINICANALES)
. 4% 0Q_cond (I. CONVENTIONAL) L 0Q cvap (I. CONVENCIONAL)
1.8 42 : : : . 1,00 4= . . . . .
18 2,0 22 24 2,6 238 1,00 125 1,50 1,75 2,00 225 2,50
Lado refrigerante Lado refrigerante
(@) (b)

Figura IV.2: Comparacion de la potencia intercambiada por el refrigerante y el fluido secundario en el
condensador (a) y el evaporador (b) en los ensayos experimentales en modo calefaccion.

La comparacion entre los resultados obtenidos experimentalmente para las potencias
frigorifica y calorifica calculadas para el lado refrigerante con las calculadas para los respectivos
fluidos secundarios se realiza mediante la evaluacion del error relativo absoluto medio (en adelante

MARD, “Mean Absolute Relative Difference”), el cual permite valorar si los calculos realizados a
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partir de las mediciones experimentales son correctos. La formula para el calculo del MARD es

(IV.8):

_ 1 C |X(i)sec - X(i)refi
MARD = - ; < X0 ) (IV.8)

donde “n” es el niimero de puntos tomados, “X(i)¢e.” son los resultados obtenidos para el fluido

secundario — agua o aire —y “X (i), £ son los resultados obtenidos para el refrigerante, para una

determinada variable “X”. Si bien no existe un criterio que indique un limite del MARD para
considerar un resultado como aceptable, es posible fijar un valor a partir del cual una prediccion
deberia ser descartada. Dicho valor depende de la precision requerida para los fines perseguidos,
en la literatura pueden encontrarse estudios en los que se utilizan métodos con desviaciones de hasta
el 40 % en la determinacion del coeficiente de transmision del calor (Sakamatapan et al., 2013). En
los trabajos de esta tesis se ha considerado que valores del MARD por debajo del 20 % son

aceptables y aquellos iguales o inferiores al 10 % representan un muy buen resultado.

Tal como se aprecia en la Figura IV.2.a, las diferencias en la potencia intercambiada en el
condensador calculada en el lado agua y en el lado refrigerante son siempre inferiores al 3,6 % para
el intercambiador de minicanales y del 2,5 % para el convencional, muy por debajo en ambos casos
del 10 %, con muy baja dispersion en los datos, hecho que se ve reflejado en el MARD, que para
el lado agua es de so6lo un 2,35 % cuando se utiliza como evaporador el intercambiador de
minicanales y un 1,73 % cuando se utiliza un intercambiador convencional. Asi mismo se aprecia
como el lado agua sobreestima ligeramente los resultados del lado refrigerante, aunque con
diferencias tan pequefias esto podria deberse al error intrinseco a las correlaciones utilizadas por
REFPROP® para estimar las propiedades de ambos fluidos o la incertidumbre asociada a las propias
mediciones realizadas. Con todo ello, los resultados obtenidos en el intercambiador

agua-refrigerante cumplen con lo indicado en la normativa.

La Figura IV.2.b muestra los resultados obtenidos para la potencia intercambiada en el
evaporador entre el aire y el refrigerante. En este caso, los datos son un poco mas dispersos, aunque
solo tres de los veintidds ensayos realizados presentan una diferencia mayor al 10 %, siendo el
MARD de un 6,02 % para el intercambiador de minicanales y del 3,13 % para el convencional,
valores aceptables en ambos casos. El que estas diferencias sean mayores para el evaporador se
explica por el hecho de la mayor dificultad para medir de forma precisa el calor intercambiado por
el aire frente al intercambiado por el agua, tal como se justifico en el andlisis de la normativa de

aplicacion. A pesar de esto, la precision de los resultados también es satisfactoria para medidas
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realizadas en el lado aire y por tanto el procedimiento experimental puede considerarse validado,

teniendo en cuenta la alta precision de los resultados obtenidos en el lado refrigerante.

Una vez que se ha probado la validez de los resultados experimentales, se procede a analizar

la influencia de las condiciones de operacion en el comportamiento del sistema. En concreto se

estudiara la influencia que la velocidad del aire, la humedad relativa, el gasto masico de refrigerante,

el sobrecalentamiento y el subenfriamiento tienen sobre las variables que se han considerado de

interés: presiones de evaporacion y condensacion, gasto masico de refrigerante, potencia frigorifica,

potencia consumida por el compresor, potencia calorifica y COP. En cuanto a las temperaturas de

evaporacion y condensacion, al ser estas calculadas a partir de las respectivas presiones mediante

REFPROP® los efectos que se observan en ellas son los mismos por lo que no seran analizadas.

La Figura IV.3 muestra el efecto que tiene la velocidad del aire sobre el comportamiento

del sistema.
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Figura IV.3: Efecto de la velocidad del aire para la instalacion funcionando con ambos tipos de evaporador en

modo calefaccion.
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En la Figura IV.3.a se muestra como en el caso del intercambiador convencional, la
presion de evaporacion aumenta al aumentar la velocidad del aire, mientras que con el
intercambiador de minicanales la tendencia parece ser similar, aunque a la maxima velocidad da la
impresion de que la presion disminuye, hecho que podria deberse a la incertidumbre asociada a los
ensayos. En cuanto a la presion de condensacion, no se aprecia un efecto claro con ninguno de los
dos tipos de intercambiador, con valores que fluctian al alza y a la baja en un rango de presiones

de apenas 10 kPa.

El gasto masico parece incrementarse a medida que lo hace la velocidad del aire cuando se
utiliza el evaporador convencional, manteniéndose practicamente constante con el de minicanales,

Figura IV.3.b.

En la Figura IV.3.c se aprecia como al aumentar la velocidad del caudal de aire también
aumenta ligeramente la potencia frigorifica, aunque con un efecto muy limitado con ambos tipos
de intercambiador. El efecto de variar este parametro no tiene una influencia clara en el caso de la
energia eléctrica consumida por el compresor, la cual podria aumentar ligeramente con el
intercambiador convencional y disminuir con el de minicanales, si bien el efecto es tan leve que

podria ser debido a la incertidumbre asociada al proceso.

En la Figura IV.3.d se aprecia como la variacion en la velocidad del aire tiene muy poca
influencia en la potencia calorifica y en el rendimiento del sistema, siendo la potencia y el COP
siempre superiores al utilizarse el intercambiador de tubo aleteado convencional. En lo que a la
potencia calorifica se refiere, en el caso del intercambiador de minicanales esta es practicamente
constante, con una ligera disminucion para la maxima velocidad, que puede justificarse por la
incertidumbre en el proceso de medicion. En el caso del intercambiador convencional, la potencia
calorifica aumenta ligeramente con la velocidad del aire. Por su parte, el COP permanece
practicamente constante en ambos casos. Este limitado efecto en el COP y la potencia del
condensador es debido a que las variaciones en el caudal de aire tienen influencia principalmente

en el evaporador.

En la Figura IV.4 se muestra el efecto que tiene la humedad relativa del aire en el

comportamiento del sistema.
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Figura IV.4: Efecto de 1a humedad relativa del aire para la instalacion funcionando con ambos tipos de
evaporador en modo calefacciéon.

La Figura IV.4.a muestra como la humedad relativa tiene un efecto muy limitado en las

presiones de evaporacion y condensacion para ambos tipos de intercambiador, si bien parece que

podrian tender a aumentar con la humedad relativa en el caso del intercambiador de minicanales

mientras que disminuirian en el caso de utilizar el intercambiador convencional. No obstante, dado

el estrecho margen en el que varian las presiones seria necesario un estudio mas detallado para

poder confirmar este hecho.

Por su parte, el gasto masico fluctia con la humedad relativa, aunque parece aumentar con

esta con el intercambiador convencional y disminuir con el de minicanales, Figura I'V.4.b.

La Figura IV.4.c muestra como la humedad relativa tiene un efecto nulo o muy limitado

en la potencia frigorifica, mientras que parece que el consumo del compresor tiende a incrementarse

ligeramente al aumentar la humedad relativa.
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La Figura IV.4.d no muestra una clara influencia de la humedad relativa en la potencia

calorifica y el COP, si bien se estos son siempre superiores cuando la instalacion utiliza el

intercambiador convencional. Las diferencias encontradas entre ambos tipos de intercambiador

pueden ser explicadas mas por ligeras desviaciones en los test realizados respecto de las condiciones

teoricas fijadas que por diferencias reales entre ambos tipos de intercambiador. Al igual que en el

caso de la velocidad del aire, la humedad relativa tiene mas influencia en los parametros

caracteristicos del evaporador.

En la Figura IV.5 se muestra el efecto que tiene en el comportamiento del sistema la

modificacion del gasto masico mediante la variacion de la frecuencia de alimentacion eléctrica del

compresor.
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Figura IV.5: Efecto de la frecuencia de alimentacion eléctrica del compresor para la instalacién funcionando con
ambos tipos de evaporador en modo calefaccion.
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La Figura IV.5.b muestra la variacion del gasto masico con la frecuencia. El incremento
del gasto masico tiene una influencia en las presiones de condensacion y evaporacion mayor que
las observadas con la velocidad del aire y su humedad relativa, Figura I'V.5.a. La primera aumenta
claramente con la frecuencia con ambos tipos de intercambiador. En cambio, la presion de
evaporacion disminuye de forma menos significativa al aumentar el gasto masico cuando se utiliza
el intercambiador de minicanales, mientras que con el intercambiador convencional esta aumenta.
En esta tendencia con el intercambiador convencional se aprecia un valor de la presion claramente
anomalo para el compresor alimentado a 45 Hz, el cual podria deberse a algun problema puntual
con el sensor de presion en ese ensayo en concreto ya que el resto de los parametros presentan

valores coherentes.

La modificacion del gasto masico parece ser el parametro que presenta una mayor
influencia tanto en la potencia frigorifica como en el consumo energético del propio compresor,

Figura IV.5.c, tendiendo ambos parametros a aumentar a medida que lo hace el gasto masico.

Tal como se aprecia en la Figura I1V.5.d, la potencia calorifica claramente aumenta al
aumentar el gasto masico, ya que esta hace que también se incremente el gasto masico de
refrigerante y la presion de condensacion. Sin embargo, el COP disminuye, lo cual se explica por
el aumento del consumo energético del compresor que contrarresta la mejora en la potencia
calorifica. El comportamiento es similar para ambos tipos de intercambiador, aunque para las
mismas condiciones el intercambiador convencional es el que presenta una mayor sensibilidad en
la potencia calorifica y el COP a las variaciones del gasto masico. Como ocurria con la velocidad
el aire y su humedad relativa, el COP y la potencia calorifica son siempre superiores en la
instalaciéon funcionando con el intercambiador convencional frente a la misma con el

intercambiador de minicanales montado.

En la Figura IV.6 se muestra el efecto que tiene el sobrecalentamiento en el

comportamiento del sistema.
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Presiones de condensacion y evaporacion (a), gasto masico de refrigerante (b), potencia frigorifica (c), potencia
consumida por el compresor (c), potencia calorifica (d) y COP (d).

Figura IV.6: Efecto del sobrecalentamiento para la instalacion funcionando con ambos tipos de evaporador en
modo calefaccion.

El sobrecalentamiento tiene el efecto de hacer disminuir las presiones de evaporacion y

condensacion para la instalacion funcionando con ambos tipos de intercambiador, Figura IV.6.a.

En la Figura IV.6.b se observa una disminucion del gasto masico con ambos tipos de

evaporador, que parece ser mas acentuada en el caso de utilizar el intercambiador de minicanales.

Tanto la potencia frigorifica como el consumo del compresor, Figura 1V.6.c, parecen
disminuir al aumentar el sobrecalentamiento, aunque para poder confirmar esta tendencia seria

necesario disponer de un mayor numero de puntos experimentales.

La Figura IV.6.d muestra como al aumentar el sobrecalentamiento, tanto la potencia
calorifica en el condensador como el COP disminuyen con ambos tipos de intercambiador, aunque
con un efecto mas fuerte en el caso del intercambiador de minicanales. No obstante, seria necesario

realizar un estudio mas detallado para confirmar este efecto y su intensidad. Se observa ademas
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como el COP y la potencia calorifica son siempre superiores en la instalacion funcionando con el

intercambiador convencional frente a la misma con el intercambiador de minicanales montado.

En la Figura IV.7 se muestra el efecto que tiene el subenfriamiento en el comportamiento

del sistema.
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Figura IV.7: Efecto del subenfriamiento para la instalacion funcionando con ambos tipos de evaporador en
modo calefaccién.

El efecto del subenfriamiento sobre la presion de evaporacion, Figura IV.7.a, es
aparentemente despreciable para ambos tipos de intercambiador si bien parece que con el
evaporador de minicanales tiende a aumentar con el subenfriamiento mientras que con el
convencional tenderia a disminuir, aunque el margen de variacion es tan estrecho que puede ser
debido simplemente a la imprecision intrinseca a la medicion de estas variables. Por su parte, la
presion de condensacion aumenta de forma clara con el subenfriamiento para ambos tipos de

evaporador.
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La tendencia del gasto masico no se aprecia con claridad ya que el margen de variacion es
muy pequefio y mientras con el evaporador convencional parece disminuir, con el de minicanales

aumentaria, Figura IV.7.b.

Al aumentar el subenfriamiento la potencia frigorifica y el consumo energético del

compresor se mantienen practicamente constantes segun se aprecia en la Figura IV.7.c.

En la Figura IV.7.d se muestra como al aumentar el subenfriamiento también lo hace la
potencia calorifica, mientras que el COP disminuye, si bien ambos efectos, aunque evidentes, son
muy limitados por lo que seria necesario un estudio paramétrico mas detallado de los mismos. En
cualquier caso, se observa como la potencia calorifica y el COP son siempre superiores en la
instalacion funcionando con el intercambiador convencional frente a la misma con el

intercambiador de minicanales montado.

IV.4. Validacion del modelo y de la simulacion numérica

En el marco de esta tesis, una vez que el sistema se ha modelado con IMST-ART®, se
comparan los resultados de las simulaciones con los resultados experimentales obtenidos durante
los test. Esta evaluacion se hace de forma independiente para el sistema funcionando en modo
calefaccion y en modo refrigeracion. Solo cuando los resultados numéricos reproducen de forma
precisa los experimentales se considera que el modelo esta listo para ser utilizado en la
determinacion de la carga de refrigerante del sistema, ademas de para poder analizar en mayor
profundidad los efectos de las variaciones en ciertos parametros de funcionamiento sobre el

comportamiento del sistema.

En la Figura IV.8 se muestra la comparacion para las potencias, el COP, el gasto masico
de refrigerante y las presiones de evaporacion y condensacion, cuando la instalacion trabaja en
modo calefaccion. Los parametros de cada uno de los ensayos representados pueden consultarse en

la Tabla IV.1.
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CAPITULO IV: RESULTADOS EN MODO CALEFACCION

Potencias calorifica y frigorifica (kW)
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Potencia frigorifica (a), potencia calorifica (a), potencia suministrada al compresor (b), COP (c), gasto masico de
refrigerante (d), presion de condensacion (e) y presion de evaporacion (f).

Figura I'V.8: Resultados experimentales con los numéricos obtenidos mediante IMST-ART® para la instalaciéon
funcionando con el intercambiador aire-refrigerante como evaporador en modo calefaccion.
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La Figura IV.8.a y la Figura IV.8.b muestran los resultados experimentales frente a los
numéricos para la potencia frigorifica (a), la potencia calorifica (a) y la potencia suministrada al
compresor (b) para la instalacion trabajando con ambos tipos de intercambiador. Como puede
apreciarse, las diferencias son inferiores al 10 % para las potencias frigorifica y calorifica, y
menores al 20 % en el caso de la potencia del compresor. Fijando la atencion en las diferencias
entre el uso de ambos tipos de intercambiador, los resultados cuando se utiliza el intercambiador
convencional son ligeramente mas dispersos que en el caso del intercambiador de minicanales. La
valoracion de la bondad de las simulaciones numéricas para el lado refrigerante se ha hecho con el
MARD, al comparar los resultados numéricos con los experimentales a partir de la formula (IV.8),

siendo en este caso “X (i) ¢ los resultados obtenidos numéricamente y “X (i),f” los obtenidos

experimentalmente. El MARD obtenido para la instalacion con el intercambiador de minicanales
es del 1,96 % para la potencia frigorifica, 2,39 % para la potencia calorifica y 9,62 % para la
potencia del compresor, mientras que con el intercambiador convencional son de 3,23 %, 4,42 % y

12,48 % respectivamente, todos por debajo del 10 % a excepcion de este ultimo.

La tuberia de vapor entre el evaporador y el compresor incluye una serie de elementos que
provocan una elevada pérdida de carga en la tuberia de succion del compresor, la cual permanece
practicamente constante en los ensayos experimentales. Aunque IMST-ART® reproduce esta
pérdida de presion al introducir los datos de todos los elementos incluidos en las tuberias de
refrigerante, asi como las longitudes de estas, la complejidad de la instalacion hace que el modelo
falle al predecir la caida de presion y por tanto la presion de succion del compresor. Ademas, en el
modelado se introducen los datos proporcionados por el catalogo del fabricante, que pueden diferir
ligeramente con los reales. Dado que la eficiencia del compresor estd muy influenciada por la
relacion de compresion, estos errores en el calculo de las presiones implican errores en el calculo
del comportamiento del compresor lo que explicaria los valores relativamente altos obtenidos para

el MARD de la potencia eléctrica consumida por este.

Debido a las elevadas diferencias encontradas para la potencia del compresor, las
desviaciones en el COP del sistema también son relativamente altas, aunque son siempre inferiores
al 20 %, Figura IV.8.c, siendo en este caso el MARD del 9,05 % con el intercambiador de
minicanales y del 8,97 % para el convencional. Se aprecia claramente como los resultados
numéricos tienden a subestimar la potencia consumida por el compresor, especialmente cuando este

consume mas energia, teniendo el efecto de que el COP se sobrestima.

Finalmente, los resultados numéricos para el gasto masico, Figura IV.8.d, y la presion de

condensacion, Figura IV.8.e, presentan diferencias inferiores al 10 %, mientras que la presion de
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evaporacion, Figura IV.8.f, estd dentro del 10 % para la instalacion funcionando con el
intercambiador convencional y del 20 % cuando lo hace con el intercambiador de minicanales. La
presion de evaporacion se subestima en el calculo numérico con ambos tipos de intercambiador,
pero especialmente en el caso del de minicanales. Esta diferencia dependiendo del tipo de
intercambiador utilizado puede justificarse por la elevada pérdida de carga que se produce en los
intercambiadores de minicanales, que puede ser mas acentuada en la realidad que la estimada
numéricamente. En el caso del gasto masico, el MARD es de solo el 1,71 % con el intercambiador
de minicanales y del 2,29 % con el convencional, mientras que para la presion de evaporacion y
condensacion es de solo el 14,28 % y el 0,63 % respectivamente con el intercambiador de

minicanales y del 5,22 % y el 0,48 % con el convencional.
Todos estos valores del MARD se recogen en la Tabla I'V.2 a modo resumen para facilitar
su comparacion.

Tabla IV.2:
MARD para diferentes parametros de funcionamiento de la instalacién funcionando en modo calefaccion.

Intercambiador de tubo aleteado montado

Parametro Convencional Minicanales
Potencia frigorifica 3,23 % 1,96 %
Potencia calorifica 4,42 % 2,39 %
Potencia compresor 12,48 % 9,62 %
cop 8,97 % 9,05 %
Gasto masico 2,29 % 1,71 %
Presion de evaporacion 5,22 % 14,28 %
Presion de condensacion 0,48 % 0,63 %

Teniendo en cuenta los resultados mostrados en la Figura IV.8 y en la Tabla IV.2, cuando
la instalacion trabaja en modo calefaccion IMST-ART® proporciona calculos precisos para la
mayoria de los parametros de interés, especialmente en aquellos que se ven afectados por la masa
de refrigerante — potencias en los intercambiadores y gasto masico de refrigerante —, y por tanto
puede ser utilizado en la estimacion de la carga de refrigerante tanto del sistema como de los

elementos individuales que lo componen.

IV.5. Resultados numéricos en modo calefaccion

Dado que durante los ensayos se produjeron pequefias desviaciones de los puntos de
consigna que podrian afectar al rendimiento del sistema y que las limitaciones de los ensayos
experimentales hacen que no todos los parametros puedan estudiarse de forma amplia, se propone
una nueva matriz de ensayos, Tabla IV.3, para analizar numéricamente el comportamiento del

sistema, asi como la carga de refrigerante una vez que ha sido validado el modelo de la instalacion.
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Estos ensayos incluyen los once realizados experimentalmente — el ensayo de referencia se
corresponde con el “N2”, identificado en color gris oscuro — y ocho adicionales que permiten
analizar de forma mas detalla la influencia de la humedad relativa (N5 y N6), el sobrecalentamiento

(N12,N13 y N14) y el subenfriamiento (N16, N17 y N18).

Tabla IV.3:
Matriz de ensayos numéricos para el estudio de evaporadores, modo calefacciéon.

Test Twi(°C) Two(°C) Tai(°C) RH (%) wai(ms?) f(Hz) SC(K) SH(K)

N1 30 35 7 86,7 1,5 50 1 8
N2 30 35 7 86,7 2,5 50 1 8
N3 30 35 7 86,7 3,2 50 1 8
N4 30 35 7 86,7 4,0 50 1 8
N5 30 35 7 50 2,5 50 1 8
N6 30 35 7 60 2,5 50 1 8
N7 30 35 7 70 2,5 50 1 8
N8 30 35 7 80 2,5 50 1 8
N9 30 35 7 86,7 2,5 35 1 8
N10 30 35 7 86,7 2,5 40 1 8
N11 30 35 7 86,7 2,5 45 1 8
N12 30 35 7 86,7 2,5 50 1 2
N13 30 35 7 86,7 2,5 50 1 4
N14 30 35 7 86,7 2,5 50 1 6
N15 30 35 7 86,7 2,5 50 1 10
N16 30 35 7 86,7 2,5 50 0 8
N17 30 35 7 86,7 2,5 50 2 8
N18 30 35 7 86,7 2,5 50 4 8
N19 30 35 7 86,7 2,5 50 8 8

En primer lugar, se estudiara la influencia que tienen en el conjunto del sistema la velocidad
del aire, la humedad relativa, y el sobrecalentamiento, al tener estos parametros incidencia
especialmente en el evaporador. Posteriormente se analiza el efecto de la variacion del gasto masico,
que afecta sobre todo a este, y el subenfriamiento, que afecta principalmente al condensador. Para
ello, se analizaran las variables que se han considerado de interés para caracterizar el
comportamiento del sistema, siendo estas las presiones de condensacion y evaporacion, gasto
masico de refrigerante, la potencia frigorifica, la potencia consumida por el compresor, la potencia
calorifica y el COPar (COP con los sistemas auxiliares incluidos, ya que IMST-ART® es capaz de
incluir una estimacion de la potencia consumida por el ventilador del evaporador, no medida

experimentalmente).

En la Figura IV.9 se muestran los efectos de la velocidad del aire en el comportamiento

del sistema.
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Figura IV.9: Efecto de la velocidad del aire para las simulaciones de la instalacion funcionando con ambos tipos
de evaporador en modo calefaccion.

Al aumentar la velocidad del aire se produce una mejora en el coeficiente de transmision
de calor en el lado aire por el aumento del coeficiente de conveccidn, proporcional a la velocidad
del aire, lo que conlleva una mejora en el coeficiente global de transferencia de calor del evaporador.
Esto hace que el refrigerante evapore mas rapidamente lo que lleva a un aumento del
sobrecalentamiento por lo que la valvula de expansidon actua dejando pasar mas caudal de
refrigerante para mantener el sobrecalentamiento constante provocando un aumento en la presion

de evaporacion, Figura IV.9.a.

Este aumento en la presion de evaporacion provoca un cambio en las condiciones de
equilibrio del condensador, de manera que aumenta la presion de condensacion, aunque, como se
aprecia en la Figura IV.9.a, de una forma proporcionalmente menor a la subida de presion de

evaporacion, con lo que la relacion de compresion disminuye.
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El aumento de la presion de evaporacion afecta también a las condiciones de trabajo del
compresor, que aspira refrigerante con un menor volumen especifico, por lo que aumenta el gasto
masico de refrigerante trasegado por el compresor, Figura IV.9.b, y su consumo energético, Figura

IV.9.c.

El aumento del gasto masico provoca asimismo un claro aumento de la potencia frigorifica
de la instalacion, tal como se aprecia en la Figura IV.9.c, y del calor disipado en el condensador,

Figura IV.9.d.

Al reducirse la relacion de compresion segin aumenta la velocidad del aire, mejora la
eficiencia de la instalacion ya que el aumento de la potencia frigorifica es proporcionalmente mayor
que el aumento de la potencia demandada por el compresor por lo que mejoraria el COP de la
instalacion. Sin embargo, en la Figura IV.9.d se aprecia claramente como el COP4; de la instalacion
disminuye debido al consumo del ventilador que es proporcional al cubo de la velocidad del aire,
por lo que aumenta considerablemente al hacerlo el caudal de aire contrarrestando la mejora en la

eficiencia del ciclo y haciendo que globalmente el rendimiento disminuya.

En la Figura I1V.10 se muestran los efectos de la humedad relativa del aire en el

comportamiento del sistema.
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Presiones de condensacion y evaporacion (a), gasto masico de refrigerante (b), potencia frigorifica (c), potencia
consumida por el compresor (c), potencia calorifica (d) y COPar (d).

Figura IV.10: Efecto de la humedad relativa del aire para las simulaciones de la instalacion funcionando con
ambos tipos de evaporador en modo calefaccion.

Al aumentar la humedad relativa se produce un aumento en la temperatura de rocio,
produciéndose una mayor condensacion de vapor de agua. De esta forma mejora el coeficiente de
transmision de calor en el lado aire lo que conlleva una mejora en el coeficiente global de
transferencia de calor del evaporador y por tanto el aumento de la humedad relativa tiene el mismo
efecto que el incremento de la velocidad del aire como se aprecia en la Figura I'V.10. La diferencia
mas destacable es que en este caso el consumo del ventilador apenas se incrementa, motivado en
este caso por la mayor densidad del aire, por lo que al aumentar la humedad del aire el COPa;

también lo hace, Figura IV.10.d.

En la Figura IV.11 se muestran los efectos del sobrecalentamiento en ¢l comportamiento

del sistema.
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Presiones de condensacion y evaporacion (a), gasto masico de refrigerante (b), potencia frigorifica (c), potencia
consumida por el compresor (c), potencia calorifica (d) y COPai (d).

Figura IV.11: Efecto del sobrecalentamiento para las simulaciones de la instalacién funcionando con ambos tipos
de evaporador en modo calefaccion.

Para aumentar el sobrecalentamiento la valvula de expansion debe actuar restringiendo el
paso de refrigerante lo que provoca una disminucion de la presion de evaporacion, especialmente a
partir de 6 K, por lo que, tal como se aprecia en la Figura IV.11, el incremento del
sobrecalentamiento tiene el efecto opuesto al observado con un aumento de la velocidad o la

humedad relativa del aire.

En la Figura IV.12 se muestra el efecto que tiene en el comportamiento del sistema la
modificacion del gasto masico mediante la variacion de la frecuencia de alimentacion eléctrica del

compresor.
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Presiones de condensacion y evaporacion (a), gasto masico de refrigerante (b), potencia frigorifica (c), potencia
consumida por el compresor (c), potencia calorifica (d) y COPai (d).

Figura IV.12: Efecto de la frecuencia de alimentacion eléctrica del compresor para las simulaciones de la
instalacion funcionando con ambos tipos de evaporador en modo calefaccion.

Al tratarse de un compresor volumétrico, el aumento del gasto masico es acompaiiado por
una disminucion de la presion de evaporacion, debida al aumento de la succion generada por el
compresor. Ademas, se produce un aumento de la presion de condensacion debido a que la valvula
de expansion tiende a restringir el paso de refrigerante para contrarrestar la disminucion del
subenfriamiento lo que provoca el aumento el gasto masico. Por tanto, el incremento del gasto
masico provoca un aumento de la relacion de compresion y una disminucion del rendimiento de la
instalacion, ya que, aunque aumenta la potencia calorifica, Figura IV.12.d, el consumo del

compresor se incrementa proporcionalmente mas, Figura IV.12.c.

En la Figura IV.13 se muestran los efectos del subenfriamiento en el comportamiento del

sistema.
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consumida por el compresor (c), potencia calorifica (d) y COPai (d).

Figura IV.13: Efecto del subenfriamiento para las simulaciones de la instalacién funcionando con ambos tipos de
evaporador en modo calefacciéon.

El aumento del subenfriamiento se logra mediante la variacion de la carga de refrigerante
en la instalacion y anulando el depdsito de liquido a la salida del condensador. Esto provoca un
claro aumento de la presion de condensacion, Figura IV.13.a, que practicamente no tiene
repercusion en las condiciones de evaporacion, de forma que aumenta la relacion de compresion y
por tanto disminuyen el rendimiento volumétrico del compresor y el gasto de refrigerante, Figura

IV.13.b.

Como consecuencia de la disminucion del gasto de refrigerante disminuye también la
potencia frigorifica mientras que la potencia absorbida por el compresor aumenta debido al

incremento de la relacion de compresion, Figura IV.13.c.

La potencia calorifica va aumentando lentamente mientras la disminucion del gasto masico

se ve compensada con el mayor calor cedido por el refrigerante para lograr alcanzar el
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subenfriamiento deseado hasta que el efecto de la disminucion del gasto comienza a tener un mayor
impacto y para subenfriamientos de 8 K la potencia calorifica disminuye ligeramente, Figura
IV.13.d. Esto mismo provoca que el COPar aumente ligeramente a subenfriamiento bajos y
comience a descender, a partir de 1 K, dado que el consumo del compresor va aumentando

gradualmente con el subenfriamiento.

En la Figura IV.14, la Figura IV.15, la Figura IV.16 y la Figura IV.17 se muestran los
resultados obtenidos de la simulacion de los diecinueve ensayos detallados en la Tabla IV.3 para

la carga de refrigerante en el compresor, los intercambiadores de calor y el conjunto del sistema.

Segtin los resultados obtenidos, el sobrecalentamiento es el pardmetro que mas influencia
tiene en la reduccion de la carga de refrigerante en el sistema “RCRS”, midiéndose esta como la
reduccion relativa de la masa de refrigerante en el sistema obtenida al utilizar un intercambiador de

minicanales en lugar de uno convencional tal como se recoge en la expresion (IV.9):

Mconvencional — Mmicanales
RCRS =

(Iv.9)
Mconvencional

siendo “m” la carga de refrigerante en el sistema. En adelante, a la carga de refrigerante en el

sistema se le referira también como carga global o carga total.

En todos los casos analizados la carga de refrigerante del sistema es inferior en el caso de
utilizar como evaporador un intercambiador de minicanales, con reducciones entre el 0,64 % y el
11,69 %. Dado que el refrigerante sale en estado monofasico de los intercambiadores y las
diferencias de presion en estado gas son pequetias, apenas hay variacion en la carga de refrigerante
de las tuberias de refrigerante. Ademas, en el condensador las condiciones son practicamente
estables por lo que la carga de refrigerante en el mismo apenas se ve afectada por el evaporador
utilizado, Figura IV.14, aunque resulta llamativo que a medida que aumenta el subenfriamiento la
carga de refrigerante en este aumenta mas con la instalacion trabajando con el intercambiador de
minicanales, si bien la diferencia es muy pequefia y con un limitado impacto en la carga global. Las
diferencias de carga entre ambos sistemas mas significativas se dan, como era de esperar, en el
compresor, Figura IV.15, y en el evaporador, Figura IV.16, aunque el primero tiene una influencia

muy limitada en la carga global debido a que alberga menos del 14 % del refrigerante del sistema.

Por la geometria propia de la instalacion experimental las tuberias del sistema son muy
largas y albergan el 38,3 % de la carga de refrigerante cuando se utiliza el intercambiador
convencional y el 40,8 % cuando se utiliza el de minicanales. Sin embargo, la influencia de las
variables analizadas sobre la carga de refrigerante en las tuberias de liquido y vapor es minima con

ambos tipos de intercambiador. El inico parametro que tiene un efecto apreciable en la carga de
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refrigerante de las tuberias es el subenfriamiento, al afectar este a la densidad del refrigerante en
estado liquido, que aumenta al aumentar el subenfriamiento por estar el liquido mas frio. Al
aumentar este de 0 K a 8 K la carga de refrigerante en las tuberias respecto a su valor promedio
varia menos del 1,4 % en el caso de utilizar el intercambiador convencional y del 1,3 % con el de

minicanales.
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Figura IV.14: Carga de refrigerante contenida en el condensador para cada una de las simulaciones numéricas
en modo calefaccién.

La carga de refrigerante contenida en el condensador, Figura I'V.14, se ve muy influenciada
por el subenfriamiento, como era de esperar, y ligeramente por la variacion del gasto masico,
mientras que el resto de las variables apenas tienen influencia. Cuando se utiliza el intercambiador
de minicanales la presion de condensacion, y por tanto la temperatura de condensacion, son
ligeramente inferiores a las que hay al utilizar el intercambiador convencional, con lo que la
densidad del refrigerante en estado liquido es algo superior y la carga de refrigerante en general

aumenta proporcionalmente mas que con el intercambiador convencional.

Al aumentar la frecuencia de alimentacion del compresor, aumenta el gasto masico y con
¢l también aumenta la presion de condensacion lo que haria aumentar el subenfriamiento, por lo

que para mantenerlo constante disminuye el volumen interno del condensador inundado por
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refrigerante. Ademas, también aumenta la temperatura de condensacion con lo que el refrigerante
baja su densidad. Por tanto, al aumentar el gasto masico disminuye la cantidad de refrigerante en el

condensador.

Al aumentar el subenfriamiento también lo hace la carga de refrigerante en el condensador
ya que este se va inundando de refrigerante en fase liquida. Al ser el mismo equipo
independientemente del tipo de evaporador instalado, en ambos casos el sistema va ganando de

forma global una cantidad muy similar de refrigerante.
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Figura IV.15: Carga de refrigerante contenida en el compresor para cada una de las simulaciones numéricas en
modo calefaccién.

En el compresor, la carga de refrigerante se ve afectada principalmente por las condiciones
de evaporacion por lo que las variaciones en todos los parametros tienen cierta influencia en esta,
Figura IV.15. La presion de evaporacion, su temperatura y el sobrecalentamiento afectan al
volumen especifico en la succion del compresor y a la solubilidad del refrigerante en el aceite
lubricante del compresor — tipo éster con grado de viscosidad ISO 22 —, que son los dos factores
que determinan la cantidad de refrigerante en el compresor. En general, la solubilidad aumenta al
aumentar la presion en el carter del compresor, presion de evaporacion, y también al disminuir la

temperatura de succion. Por tanto, aquellos efectos que tienden a aumentar la presion de
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evaporacion — velocidad y humedad relativa del aire — provocan un aumento de la carga en el
compresor, mientras que aquellos que tienden a bajar la presion de evaporacion — gasto masico y
sobrecalentamiento — provocan una disminucion de la carga. Aunque tiene poca influencia, el
subenfriamiento afecta tanto a la presion de evaporacion como a la temperatura de succion del

compresor, provocando un ligero descenso de la masa de refrigerante contenida en el compresor.

Este efecto podria reducirse si se utilizasen aceites con una menor solubilidad en ellos del
refrigerante utilizado, aunque debe tenerse en cuenta que cuando el refrigerante y el aceite no son
miscibles entre si esto puede afectar a la transferencia de calor en el condensador y el evaporador
ya que las superficies de intercambio de calor de estos pueden cubrirse con una fina capa de aceite

(Palm, 2007).
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Figura IV.16: Carga de refrigerante contenida en el evaporador para cada una de las simulaciones numéricas en
modo calefaccion.

La carga de refrigerante en el evaporador, Figura IV.16, se ve afectada principalmente por
el sobrecalentamiento, ademas de por la variacion del gasto masico, la humedad relativa y la

velocidad del aire, mientras que el subenfriamiento tiene un efecto mas limitado.

El evaporador puede considerarse dividido en dos secciones o regiones. En la primera de

ellas se produce la vaporizacion del refrigerante habiendo por tanto una mezcla bifasica, mientras
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que en la segunda es una region monofasica donde se produce el sobrecalentamiento. En la region
bifasica el coeficiente de conveccion interior es alto mientras que en la region monofasica este es

mas bajo.

Como ya se ha visto al analizar la Figura IV.9, el aumento de la velocidad del aire mejora
el coeficiente convectivo exterior del evaporador, lo que mejora la capacidad de intercambio
térmico de forma que al tener dos regiones interiores con coeficientes convectivos distintos se llega
a un nuevo equilibrio en el evaporador. Si el sobrecalentamiento se mantiene constante, el
incremento del intercambio térmico en la region monofasica tiene que verse compensado con una

reduccion de la extension de este, por lo que la region bifésica tiende a aumentar.

Atendiendo a la superficie de intercambio de calor, cuanto mayor sea la superficie de
intercambio externa mayor sera el calor absorbido por el refrigerante en el evaporador. Lo mismo
ocurre con el aumento de la superficie de intercambio interna. Analizando las caracteristicas de los
dos intercambiadores se observa que, comparado con el convencional, el intercambiador de
minicanales tiene una superficie de intercambio interior que es casi el doble y una superficie exterior
que es casi la cuarta parte. Por tanto, aunque en ambos casos un aumento en la velocidad del aire
provocara que el porcentaje de superficie de intercambio dedicada al sobrecalentamiento aumente,
ese aumento sera mucho mas importante en el intercambiador convencional que en el

intercambiador de minicanales.

De esta forma, al aumentar la velocidad del aire se produce una mejora en el intercambio
de calor que tiene dos efectos. Por un lado, el sobrecalentamiento tiende a aumentar, por lo que la
valvula de expansion abre aumentando el gasto masico, pero reduciendo la pérdida de presion por
lo que aumenta la presion de evaporacion. Ese aumento en la presion produce un aumento en la
temperatura del refrigerante y por tanto una disminucion en la densidad de la fase liquida y un
aumento en la densidad de la fase vapor. Como el evaporador estd mayoritariamente ocupado por
vapor, globalmente la masa de refrigerante tiende a aumentar. Por otro lado, la mejora en la
transmision de calor provoca una disminucién de la seccion bifasica, que es en la que se concentra

la mayor cantidad de refrigerante y, por tanto, la masa de refrigerante tiende a disminuir.

En el caso del intercambiador de minicanales, el acortamiento de la seccidon monofasica es
poco importante, por lo que el efecto del aumento de la densidad domina sobre ese acortamiento y
globalmente la masa de refrigerante aumenta. En el intercambiador convencional ocurre lo contrario

y la masa de refrigerante tiende a disminuir.

Como se coment6 al analizar el efecto de la humedad relativa, Figura IV.10, un aumento

de esta tiene un efecto similar a un aumento en la velocidad del aire.
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Al aumentar el gasto masico la presion de evaporacion disminuye, pero también se produce
un notable aumento del gasto masico lo que hace que disminuya la region monofasica de forma que
aumenta la masa de refrigerante, dominando este efecto sobre el anterior para ambos tipos de

intercambiador.

Como se aprecia claramente en la Figura IV.16, al aumentar el sobrecalentamiento
disminuye la cantidad de refrigerante con ambos tipos de intercambiador debido a que aumenta la

region monofasica del evaporador.

Finalmente, el incremento subenfriamiento afecta de forma muy leve a ambos
intercambiadores, provocando un aumento de la carga de refrigerante relacionado con el ligero

aumento en la presion de evaporacion que se produce.
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Figura IV.17: Carga de refrigerante contenida en el sistema para cada una de las simulaciones numéricas en
modo calefaccion.

En la Figura IV.17 se muestra la influencia de las variables sobre la carga global del
sistema, que en general refleja el comportamiento del evaporador, a excepcion de cuando se

modifica el subenfriamiento en cuyo caso es el condensador el que condiciona esta.

A modo resumen, la Figura I'V.18 muestra la distribucion de la carga de refrigerante en

cada una de las simulaciones numéricas con ambos tipos de evaporador. Se aprecia como la mayor
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parte del refrigerante se acumula en las tuberias debido a la longitud de estas, mientras que para el
resto de los componentes es el condensador el equipo con mayor cantidad de refrigerante seguido
del evaporador, igualandose ambos para sobrecalentamientos muy bajos en el caso de utilizar el

intercambiador convencional.

En la Tabla IV.4 se resumen los principales resultados obtenidos en los ensayos en modo
calefaccion, siendo estos la carga de refrigerante en el sistema, la potencia calorifica y el COPa;.
Para todos ellos se muestra la variacion que se produce al cambiar el evaporador convencional por
uno de minicanales, tomandose el primero como referencia. Se aprecia por tanto como los tres

parametros analizados se reducen con esta sustitucion.
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Figura IV.18: Distribucion de la carga de refrigerante en los distintos componentes de la instalacién cuando se
utiliza como evaporador un intercambiador convencional (a) y uno de minicanales (b) en las simulaciones
numéricas en modo calefaccion.
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CAPITULO IV: RESULTADOS EN MODO CALEFACCION

Tabla IV .4:
Resumen de los resultados numéricos para el estudio de evaporadores, modo calefacciéon.
mrer (Kg) COPar Qcond (kW)
Mini Conv % Var Mini Conv % Var Mini Conv % Var
vai(m-st) 1,5 0,365 0,398 -8,3 2,97 3,10 -4,1 2,16 2,36 -8,5
2,5 0,370 0,393 -6,0 2,97 3,05 -2,8 2,26 2,42 -6,4
32 0,372 0,389 -4,5 2,91 2,96 -1,8 2,31 2,43 -5,2
4,0 0373 0,386 -3,2 2,80 2,82 -0,6 2,34 2,44 -4,1
RH (%) 50 0,363 0,399 -8,9 2,90 3,03 -4,0 2,13 2,37 -10,1
60 0,364 0,399 -8,6 2,90 3,03 -4,0 2,14 2,37 -9,5
70 0,366 0,399 -8,2 2,93 3,01 -2,9 2,19 2,37 -1,5
80 0,368 0,396 -7,0 2,95 3,04 -2,9 2,24 2,40 -6,9
86,7 0,370 0,393 -6,0 2,97 3,05 -2,8 2,26 2,42 -6,4
f(Hz) 35 0,387 0,398 -2,7 3,21 3,23 -0,7 1,82 1,87 -2,8
40 0,381 0,396 -4,0 3,13 3,17 -1,5 1,99 2,07 -4,2
45 0,375 0,395 -5,1 3,04 3,11 -2,3 2,13 2,25 -5.4
50 0,370 0,393 -6,0 2,97 3,05 -2,8 2,26 2,42 -6,4
SH (K) 2 0,383 0,434 -11,7 3,02 3,14 -3,9 2,32 2,54 -8,5
4 0,379 0,425 -10,9 3,01 3,13 -3,9 2,32 2,53 -8,4
6 0,375 0,413 -9,4 2,99 3,11 -3,7 2,30 2,50 -8,0
8 0,370 0,393 -6,0 2,97 3,05 -2,8 2,26 2,42 -6,4
10 0,363 0,365 -0,6 2,92 2,94 -0,7 2,20 2,26 -2,6
SC (K) 0 0,355 0,379 -6,3 2,96 3,05 -2,8 2,26 2,41 -6,3
1 0,370 0,393 -6,0 2,97 3,05 -2,8 2,26 2,42 -6,4
2 0,387 0,409 -5,5 2,96 3,05 -2,8 2,27 2,43 -6,4
4 0,426 0,447 -4,7 2,93 3,01 -2,8 2,28 2,44 -6,4
8 0,484 0,503 -3,7 2,82 2,89 -2,4 2,28 2,43 -6,2

Mini: Instalacion funcionando con un evaporador de minicanales.
Conv: Instalacion funcionando con un evaporador convencional.

% Var: porcentaje de variacion del parametro entre el intercambiador de minicanales y el convencional, tomando el
convencional como el de referencia.
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V.1. Introduccion

En el presente capitulo se comparan los resultados experimentales obtenidos en la
instalacién funcionando en modo refrigeracion utilizando el intercambiador de tubo aleteado
convencional y el de tubo aleteado con minicanales como condensador. Por otra parte, se comparan
dichos resultados con los numéricos obtenidos mediante las simulaciones con IMST-ART®,

validandose asi los modelos existentes en el programa utilizados para modelar la instalacion.

Durante cada ensayo experimental, para cada una de las variables medidas directamente
sobre el sistema se realizan noventa mediciones, cuya media se toma como su valor. A partir de
ellas se determinan mediante REFPROP® las entalpias y el resto de las propiedades de los fluidos
a partir de las presiones y temperaturas medidas. Finalmente se calculan mediante sus respectivas

formulas las potencias calorifica y frigorifica, asi como la eficiencia del sistema.

Con todos estos datos se analiza la influencia en el sistema de la modificacion de la
velocidad del aire, la temperatura del aire a la entrada del condensador, el subenfriamiento y el
gasto masico de refrigerante. A partir del modelado del sistema realizado con IMST-ART® se
realizan simulaciones numéricas en las condiciones de los ensayos experimentales, validandose
tanto el programa como el modelado realizado y pudiendo asi obtener parametros de dificil
determinacion experimental como es la carga de refrigerante en cada uno de los componentes del
sistema. Asi mismo, también se utiliza este para realizar estudios paramétricos que permiten
analizar en profundidad los efectos de las variaciones en las variables estudiadas en la carga de
refrigerante, asi como su influencia en el comportamiento del sistema, comparando las conclusiones

obtenidas experimentalmente con las de las simulaciones numéricas.

De esta forma, se llega a un conocimiento profundo sobre como las modificaciones en las

variables antes sefialadas afectan al funcionamiento del sistema y por tanto a su rendimiento.

V.2. Calculo de variables

V.2.1. Variables medidas directamente

Como ya se comento al presentar los resultados en modo calefaccion, el calculo del valor
de las variables que han sido medidas directamente sobre el sistema se hace como la media
aritmética de las noventa mediciones realizadas durante el periodo de cada ensayo. Este es el caso

de las siguientes variables:

Pégina 110



ﬂE’ gglii‘;ggﬂﬁzd Evaluacion experimental y numérica del reemplazo de un intercambiador de tubo
e

de Cartagena  industriales aleteado monopuerto por tubo multipuerto en una bomba de calor reversible aire/agua

- Temperaturas: para aire, agua y refrigerante.

- Presiones absolutas: para aire, agua y refrigerante.

- Presiones diferenciales: para aire, agua y refrigerante.

- Gasto masico: para refrigerante.

- Gasto volumétrico: para aire y agua.

- Humedad relativa: para aire.

- Potencia eléctrica consumida por el compresor.

La temperatura a la entrada del intercambiador aire-refrigerante se calcula como la media
de las temperaturas obtenidas en las seis RTD dispuestas en este punto. En el caso de la temperatura
a la salida del intercambiador, esta se ha calculado a partir de las temperaturas medidas en ese punto
con diecisiete RTD, pero dandoles un peso a estas en funcion de la porcion de seccion transversal

que abarcan y del perfil de velocidades.

Al no poder medirse directamente sobre el sistema ni existir formulas de uso universal para
su determinacion, se calculan mediante REFPROP® las entalpias a las entradas y salidas de ambos
intercambiadores para el aire y el refrigerante, las densidades del agua y del aire, y el calor
especifico a presion constante para el agua. El calculo de estas variables se hace a partir de las

presiones y temperaturas de agua, aire y refrigerante a las que se desea conocer estos valores.

V.2.2. Calculo de la potencia frigorifica y la eficiencia del sistema

Sin pérdida de la generalidad, las variaciones de entalpias en las formulas se han expresado
de forma que el intercambio de calor sea siempre positivo independientemente de que sea entrante

o saliente.

Cuando la bomba de calor funciona en modo refrigeracion, el agua caliente atraviesa el
intercambiador de placas cediendo calor al refrigerante, que por unidad de tiempo es la potencia

frigorifica del sistema “Q'e,,ap‘w”, cuyo valor se calcula mediante la expresion (V.1):

Qevap,w = Vw *Pw Ep,w : (Tw,in - Tw,out) (V.1

donde “V},” es el caudal volumétrico del agua, “p,,” su densidad, “Cpw su calor especifico a
presion constante, “Ty, ,,,;” su temperatura a la salida del intercambiador y “T,, ;,” su temperatura
a la entrada del intercambiador de placas. Tanto el caudal como las temperaturas son medidas
directamente en la instalacion, mientras que la densidad y el calor especifico a presion constante se

determinan mediante REFPROP®. La densidad se calcula la temperatura a la que se mide el caudal
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y a la presion atmosférica, mientras que el calor especifico se calcula a la presion atmosférica y a
la temperatura media del agua “T,,”” determinada mediante la expresion (V.2):

_ T, + Ty
T = w,out w,in

= > (V.2)

La expresion (V.1) proporciona el valor de la potencia frigorifica en el lado agua, cuyo
signo sera positivo seglin se ha enunciado la féormula. Este resultado sirve para contrastar el obtenido

al calcular la potencia frigorifica en el lado refrigerante “Qe,,ap_r” mediante la formula (V.3):

Qevap,r = mr ’ (hevap,out - hevap,in) (V.3)

donde “ri1,.” es el gasto masico de refrigerante, “heyqp in” Su entalpia a la entrada del intercambiador
Y “Revap,out” Su entalpia a la salida del intercambiador. El gasto masico es medido directamente en

el sistema mientras que las entalpias son calculadas mediante REFPROP® a las presiones y
temperaturas correspondientes, las cuales son medidas directamente sobre el sistema a la salida del
evaporador y a la entrada de la vélvula de expansion situada justo antes de la entrada del
intercambiador suponiendo que la expansion es isoentalpica. Su signo sera también positivo segun

se ha enunciado la formula (V.3).

Finalmente, la eficiencia del sistema representada por su EER se determina mediante la

expresion (V.4):

EER = M (V.4)

comp

donde “W_ oy~ es la potencia eléctrica suministrada al compresor, medida directamente sobre el

sistema.

De igual forma se puede calcular la potencia intercambiada en el condensador en el lado
aire “Q'wnd’a” y en el lado refrigerante “Q'wnd‘r”. Desde el lado refrigerante, la potencia cedida por

este se puede terminar con la expresion (V.5):

Qcond,r = mr ' (hcond,in - hcond,out) (V-S)

donde “ri,.” es el gasto masico de refrigerante, “heyqp in” Su entalpia a la entrada del intercambiador
Y “Revap,out” Su entalpia a la salida del intercambiador. El gasto mésico es el mismo que en el

evaporador, mientras que las entalpias son calculadas mediante REFPROP® a las presion y

temperatura a la salida del condensador y a la entrada de la valvula de expansion situada justo antes
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de la entrada del intercambiador suponiendo que la expansion es isoentalpica. Estas presiones y

temperaturas son medidas directamente sobre el sistema.

Por su parte, la potencia absorbida por el aire en el condensador se calcula con la expresion

(V.6):
Qcond,a = Va *Pa [ha,out - ha,in +w- (hv,out - hv,in)] (V.6)

donde “V,” es el caudal volumétrico de aire, “p,” es la densidad del aire seco a la salida del
condensador, “h, ;,” la entalpia del aire a la entrada del intercambiador, “h, o+ la entalpia del
aire a la salida del intercambiador, “w” la humedad especifica del aire y “h;, ;,” y “hy, oyy¢” sOn las
entalpias especificas del vapor de agua a la entrada y salida del intercambiador respectivamente. El
caudal volumétrico es medido directamente sobre el sistema mientras que la humedad especifica y
la densidad del aire son calculadas mediante formulas psicrométricas a partir de la humedad
relativa, la presion del aire y su temperatura, todas ellas medidas directamente sobre el sistema. Las
entalpias del lado aire son calculadas mediante REFPROP® a partir de los valores medidos para la
temperatura a la entrada y a la salida del condensador suponiendo que el aire se comporta como un
gas ideal. Las entalpias del agua son calculadas igualmente utilizando REFPROP® a partir de

unicamente de la temperatura de entrada y la de salida del condensador.

V.2.3. Carga de refrigerante en modo refrigeracion

Al igual que se realizé en el Capitulo IV. Resultados en modo calefaccion, la masa de
refrigerante contenida en cada uno de los elementos del sistema se determina mediante simulacioén

numérica con IMST-ARTP.

Previamente a la utilizacion de los resultados obtenidos con este software se realiza la
validacion del modelado a partir de la comparacion de los resultados experimentales obtenidos
durante los ensayos con los resultados de las simulaciones numéricas en las mismas condiciones de

ensayo.

V.3. Resultados experimentales en modo refrigeracion

En la Tabla V.1 se muestran los ensayos experimentales realizados en modo refrigeracion,
en el que el intercambiador de tubo aleteado actiia como condensador. El ensayo “E3”, identificado
en color gris, es el ensayo de referencia siendo el resto de los ensayos variaciones de este en alguno
de los parametros que lo caracterizan: la temperatura del aire, el caudal volumétrico de aire, el gasto

masico o el subenfriamiento. En todos los ensayos realizados se mantienen constantes tanto el
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sobrecalentamiento como las condiciones del fluido secundario en el intercambiador de placas,
entrando el agua a 12 °C y disminuyendo esta su temperatura hasta los 7 °C a la salida. Asi mismo,
en la mayoria de los ensayos se utilizo el acumulador de liquido para evitar el subenfriamiento — a

excepcion de los ensayos “E10” y “E11” en los que se baipase6 el acumulador —.

Tabla V.1:
Matriz de ensayos experimentales para el estudio de condensadores, modo refrigeracion.

Test Twi(°C) Two(°C) Tai(°C) vai(m's?) f(Hz) SC(K) SH(K)

E1l 12 7 20 2,5 50 0 8
E2 12 7 30 2,5 50 0 8
E3 12 7 35 2,5 50 0 8
E4 12 7 40 2,5 50 0 8
ES 12 7 35 1,5 50 0 8
E6 12 7 35 3,2 50 0 8
E7 12 7 35 4 50 0 8
E8 12 7 35 2,5 40 0 8
E9 12 7 35 2,5 45 0 8
E10 12 7 35 2,5 50 5 8
E11 12 7 35 2,5 50 10 8

Antes de analizar los resultados experimentales es necesario comprobar la validez de estos
comparando las potencias frigorifica y calorifica para el refrigerante y los respectivos fluidos

secundarios en los once ensayos experimentales realizados, Figura V.1.

Pot. intercambiada en el evaporador (kW) Pot. intercambiada en el condensador (kW)
2,80 : 35 Xz
®Q_cvap (I. MINICANALES) L +10 % e
0Q_evap (I. CONVENCIONAL) a 3 ol
33 o L7
2,55 O e
o s
0 3.1 a .
=1 e
3 : 5 %s
° 2,30 3 .-
= & ’
3 =29 o®
(@) e O ® 10 %
o
2,05 A 27 e
® s : @Q_cond (I. MINICANALES)
o ‘ 0Q _cond (I. CONVENCIONAL)
1,80 ‘ ‘ ‘ 2,5 12 ‘ ‘ : :
1,80 2,05 2,30 2,55 2,80 2,5 2,7 2,9 3.1 33 35
Lado refrigerante Lado refrigerante
(a) (b)

Figura V.1: Comparacion del calor intercambiado entre el refrigerante y los respectivos fluidos secundarios en el
evaporador (a) y el condensador (b) durante los ensayos en modo refrigeracion.

En el evaporador, Figura V.1.a, el calor intercambiado calculado en el lado refrigerante y
en el lado agua difiere en menos de un 4 % en todos los ensayos realizados tal como especifica la
normativa para este caso, ademas de mostrar una dispersion muy baja, siendo las diferencias al
utilizar el intercambiador convencional como condensador inferiores al 1,4 %, con un MARD de

solo el 0,79 %, sobreestimando los resultados el lado agua. En el caso del sistema con el
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intercambiador de minicanales, los resultados son ligeramente mas dispersos, aunque presentan un
MARD de solo el 2,76 %. En este caso el lado agua subestima la potencia calculada para el lado

refrigerante.

En el caso del condensador, Figura V.1.b, los datos presentan una dispersion
sensiblemente mayor al utilizar el aire como fluido secundario, aunque en todos los casos las
diferencias son inferiores al 10 %, con un MARD de solo el 2,22 % en el caso de utilizar el
intercambiador de minicanales y del 6,61 % con el convencional. En la mayoria de los casos, el
calculo en el lado aire sobreestima el calculo en el lado refrigerante. A pesar de estas diferencias
mas elevadas, la precision de los resultados obtenidos es satisfactoria para las mediciones sobre el
flujo de aire y muy buena para el lado refrigerante, por lo que el procedimiento experimental puede
considerarse validado y se puede por tanto analizar la influencia de las condiciones de operacion en
el rendimiento del sistema. Sobre los resultados numéricos se determinaran las posibles influencias,
que seran confirmadas y analizadas en detalle cuando se realice el analisis sobre las simulaciones

numéricas al permitir estas una mayor parametrizacion de las variables estudiadas.

Una vez que se ha probado la validez de los resultados experimentales, se procede a analizar
la influencia de las condiciones de operacion en el comportamiento del sistema. En concreto se
estudiara la influencia que la velocidad del aire, la temperatura del aire a la entrada del condensador,
el gasto masico y el subenfriamiento tienen sobre las variables que se han considerado de interés:
presiones de evaporacion y condensacion, gasto masico de refrigerante, potencia frigorifica,

potencia consumida por el compresor, potencia calorifica y EER.

En la Figura V.2 se muestra el efecto que tiene la velocidad del aire en el comportamiento

del sistema.
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CAPITULO V: RESULTADOS EN MODO REFRIGERACION
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Presiones de condensacion y evaporacion (a), gasto masico de refrigerante (b), potencia calorifica (c), potencia
consumida por el compresor (c), potencia frigorifica (d) y EER (d).

Figura V.2: Efecto de la velocidad del aire para la instalacion funcionando con ambos tipos de condensador en
modo refrigeracion.

Al incrementar la velocidad del aire, la presion de condensacion disminuye un 15,5 % en
el intercambiador convencional y un 13,0 % en el de minicanales, mientras que la presion de
evaporacion se mantiene bastante estable con ambos tipos de intercambiador, con una ligera

tendencia a incrementarse con el de minicanales, Figura V.2.a.

El gasto masico por su parte se incrementa con ambos tipos de condensador al aumentar la

velocidad del aire, Figura V.2.b.

En cuanto a la potencia calorifica, esta aumenta con la velocidad del aire, Figura V.2.c,
mientras que la potencia consumida por el compresor disminuye, aunque se observan dos valores
anomalos que podrian deberse a fallos puntuales en los sensores ya que el resto de los parametros
presentan valores coherentes. Cuando se utiliza un condensador de minicanales, la tendencia parece

que es a disminuir, pero a los 3,2 m's™! el consumo toma un valor superior al que se tenia a los

Péagina 116



Universidad
LY. Politécnica
de Cartagena

Evaluacion experimental y numérica del reemplazo de un intercambiador de tubo

industriales aleteado monopuerto por tubo multipuerto en una bomba de calor reversible aire/agua

2,5 m's"! y totalmente fuera de la tendencia descendente, que si se sigue a los 4 m's™!, por lo que
este valor es claramente un fallo en el sistema de adquisicion de datos. Con el intercambiador
convencional trabajando como condensador, la tendencia es descendente, pero al alcanzar los
4,5 m's"! parece invertirse y el consumo aumenta de forma notoria. Este dato también podria
considerarse un fallo durante la adquisicion de datos, si bien la tendencia real tendra que ser

confirmada con los datos obtenidos en la simulacion numérica.

En la Figura V.2.d se aprecia como al aumentar la velocidad del aire se incrementan tanto
la potencia frigorifica del sistema como el EER, si bien a velocidades por encima de los 3 m's™ lo

hacen de forma mas atenuada.

En la Figura V.3 se muestra el efecto que tiene la temperatura del aire en el

comportamiento del sistema.

Presiones de condensacion y evaporacion (a), gasto masico de refrigerante (b), potencia calorifica (c), potencia
consumida por el compresor (c), potencia frigorifica (d) y EER (d).
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Figura V.3: Efecto de l1a temperatura del aire a la entrada del condensador para la instalacion funcionando con
ambos tipos de condensador en modo refrigeracion.
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Al incrementar la temperatura del aire a la entrada del condensador la presion de
condensacion se incrementa en torno a un 65 % con ambos tipos de intercambiador al pasar la
temperatura de 20 °C a 40 °C, Figura V.3.a, mientras que la presion de evaporacion parece tener
una tendencia ascendente pero mucho mas suave, que incluso no queda clara para el intercambiador

de minicanales por el efecto de la incertidumbre asociada al proceso de medicion.

La Figura V.3.b muestra como el gasto masico se reduce con ambos tipos de

intercambiador al aumentar la temperatura del aire a la entrada del condensador.

Al aumentar la temperatura del aire a la entrada del condensador aumenta la potencia
consumida por el compresor un 15,5 % con el intercambiador convencional y un 10,1 % con el de
minicanales cuando la temperatura aumenta de 20 °C a 40 °C, lo que provoca la disminuciéon del
EER, mientras que disminuye la potencia calorifica un 15,3 % y un 18,1 % respectivamente, Figura
V.3.c. En este caso la influencia de la temperatura del aire parece tener un efecto mas significativo

que el que se observa al modificar la temperatura del aire.

La Figura V.3.d muestra como al aumentar la temperatura del aire a la entrada del
condensador, la potencia frigorifica y el EER tienden a disminuir de forma notable con ambos tipos
de intercambiador. Al pasar la temperatura del aire de 20 °C a 40 °C, la potencia frigorifica
disminuye un 25 % con el intercambiador de minicanales y un 23% con el convencional, haciendo
que a su vez el EER descienda un 31,9 % y un 33,4 %, respectivamente. Este efecto parece afectar
por igual a ambos tipos de intercambiador, teniendo una tendencia lineal en ambos casos. Vuelve a
apreciarse como el efecto del incremento de la velocidad del aire resulta mas limitado que el de

aumentar la temperatura de este.

En la Figura V.4 se muestra el efecto que tiene en el comportamiento del sistema la
modificacion del gasto masico mediante la variacion de la frecuencia de alimentacion eléctrica del

compresor.
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Presiones de condensacion y evaporacion (a), gasto masico de refrigerante (b), potencia calorifica (c), potencia
consumida por el compresor (c), potencia frigorifica (d) y EER (d).

Figura V.4: Efecto de la frecuencia de alimentacion eléctrica del compresor para la instalacion funcionando con
ambos tipos de condensador en modo refrigeracion.

En la Figura V.4.b se muestra la variaciéon del gasto masico con la frecuencia de
alimentacion eléctrica del compresor. Al incrementar el gasto masico, la presion de evaporacion
claramente disminuye, mientras que la presion de condensacion parece incrementarse, aunque en
esta ocasion de forma muy débil, Figura V.4.a. Al ser el rango de variacion tan pequefio, la propia
incertidumbre en la medicion hace que con el condensador de minicanales la tendencia no esté del
todo clara, pudiendo haber desviaciones de signo contrario a 45 Hz y 50 Hz para la presion de

condensacion.

Como era de esperar, al aumentar la frecuencia de alimentacion eléctrica al compresor,
Figura V.4.c, aumenta de forma notable el consumo energético de este, por encima del 30% con el
condensador convencional y del 34 % con el de minicanales al pasar de 40 Hz a 50 Hz. A su vez,

la potencia calorifica también se ve incrementada un 10,9 % con el intercambiador convencional y
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un 12,6 % con el de minicanales, por lo que el gasto masico tiene un efecto en el comportamiento

del sistema mas fuerte que el subenfriamiento o la velocidad del aire.

Finalmente, en la Figura V.4.d se aprecia como la potencia frigorifica se incrementa con
el gasto masico, pero sin embargo el EER tiende a disminuir por el aumento del consumo energético

del compresor.

En la Figura V.5 se muestra el efecto que tiene el subenfriamiento en el comportamiento

del sistema.
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Presiones de condensacion y evaporacion (a), gasto masico de refrigerante (b), potencia calorifica (c), potencia
consumida por el compresor (c), potencia frigorifica (d) y EER (d).

Figura V.5: Efecto del subenfriamiento para la instalacién funcionando con ambos tipos de condensador en
modo refrigeracion.

Al incrementarse el subenfriamiento también aumentan tanto la presion de condensacion,

con un efecto mucho mas limitado que al actuar sobre la velocidad del aire o su temperatura, como

la presion de evaporacion, Figura V.5.a.
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El gasto masico parece aumentar con el condensador de minicanales y disminuir con el
convencional, sin embargo, lo hace en unos margenes tan estrechos que la incertidumbre en la

medicion puede llevar a equivocos, Figura V.5.b.

Al aumentar el subenfriamiento aumentan tanto el consumo energético del compresor como
la potencia calorifica, Figura V.5.c. En el caso del consumo del compresor, el incremento con el
condensador convencional parece mas acentuado y tiende a igualarse con el que hay al utilizar el
de minicanales. El efecto del subenfriamiento parece ser ligeramente mas débil que el del

incremento en la velocidad del aire.

Como se aprecia en la Figura V.5.d, el subenfriamiento tiene una influencia mucho mas
debil en la eficiencia y la potencia frigorifica que la velocidad o la temperatura del aire. Al aumentar
el subenfriamiento la potencia frigorifica y en consecuencia el EER tiende a aumentar, aunque este
ultimo alcanza un valor maximo en torno a los 6 K de subenfriamiento debido al incremento que

experimenta el consumo energético del compresor.

Es necesario tener en cuenta que, para alcanzar unas condiciones estables de operacion
durante los ensayos realizados, fue necesario actuar sobre la valvula de expansion para ajustar el
sobrecalentamiento al valor minimo que proporcionase un flujo masico estable. En el caso del
intercambiador convencional actuando como condensador, el sobrecalentamiento fue alrededor de
5K — 5,38 K de valor medio para los once ensayos — mientras que en el intercambiador de
minicanales el sobrecalentamiento fue mayor, cerca de 8 K — 8,33 K de media para los once
ensayos — Este mayor sobrecalentamiento puede explicar la ligeramente mejor eficiencia obtenida
con el intercambiador convencional. El estudio de los resultados de las simulaciones numéricas

permitira analizar en detalle el comportamiento de la instalacion.

V.4. Validacion del modelo y de la simulacion numérica

A continuacion, se validara el modelado de la instalacion realizado con IMST-ART®, al
igual que se hizo para el modo calefaccion, considerandose como aceptables valores del MARD
por debajo del 20 % y como muy buenos aquellos iguales o inferiores al 10 % tal como se justifico

€n su momento.

La Figura V.6 muestra la comparacion entre los resultados experimentales y numéricos
para los ensayos recogidos en la Tabla V.1 cuando la instalacion trabaja en modo refrigeracion
para las potencias frigorifica y calorifica, la potencia del compresor, el EER, el flujo masico y las

presiones de evaporacion y condensacion.
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Potencias calorifica y frigorifica (kW)
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Figura V.6: Comparacion de los resultados experimentales con los numéricos obtenidos mediante IMST-ART®
para la instalacion funcionando con el intercambiador aire-refrigerante como condensador en modo
refrigeracion
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En la Figura V.6.a y la Figura V.6.b se compara la potencia frigorifica (a), la potencia
calorifica (a) y la potencia consumida por el compresor (b) con ambos tipos de intercambiador
obtenidos experimental y numéricamente. Como puede apreciarse, los resultados numéricos tienden
a subestimar el consumo eléctrico del compresor para ambos tipos de intercambiador, siendo el
MARD de 6,66 % cuando se utiliza el intercambiador convencional y de 9,23 % con el
intercambiador de minicanales. Por otro lado, el software tiende a sobreestimar la potencia
frigorifica y calorifica, siendo esta sobreestimacion ligeramente superior en el caso del
intercambiador convencional, MARD de 7,62 % para la potencia frigorifica y 2,90 % para la
potencia calorifica, que en el del intercambiador de minicanales, MARD 4,67 % para la potencia

frigorifica y 1,94 % para la potencia calorifica.

Tal como muestra la Figura V.6.c, el software tiende a sobreestimar el EER del sistema,
como era de esperar por la sobreestimacion de la potencia frigorifica y la subestimacion del
consumo del compresor, siendo la desviacion muy similar para ambos tipos de intercambiador,
MARD de 9,81 % para el intercambiador convencional y del 11,14 % para el intercambiador de
minicanales. En solo dos test los resultados del software son practicamente iguales a los
experimentales, en concreto los ensayos “E8” y “E9” que se corresponden al compresor siendo

alimentado a 40 y 45 Hz.

La Figura V.6.d muestra que el software tiende a sobreestimar el flujo masico de
refrigerante, aunque las diferencias entre los valores medidos y estimados son en general inferiores
al 10 %, con valores del MARD del 8,68 % con el intercambiador convencional y del 5,41 % con

el intercambiador de minicanales.

Finalmente, las Figura V.6.e y Figura V.6.f muestran como el software proporciona una
prediccion muy precisa para las presiones de condensacidon y evaporacion, con desviaciones
siempre inferiores al 10 % y un MARD de solo el 1,49 % para presion de evaporacion y el 1,66 %
para la presion de condensacion con el intercambiador de minicanales, y del 2,82 % para presion

de evaporacion y el 3,57 % presion de condensacion con el intercambiador convencional.

Todos estos valores del MARD se recogen en la Tabla V.2 a modo resumen para facilitar

su comparacion.
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Tabla V.2:
MARD para diferentes parametros de funcionamiento de la instalacion funcionando en modo refrigeracién.

Intercambiador de tubo aleteado montado

Parametro Convencional Minicanales
Potencia frigorifica 7,62 % 4,67 %
Potencia calorifica 2,90 % 1,94 %
Potencia compresor 6,66 % 9,23 %
EER 9,81 % 11,14 %
Gasto masico 8,68 % 5,41 %
Presion de evaporacion 2,82 % 1,49 %
Presion de condensacion 3,57 % 1,66 %

Segun los resultados mostrados en el Figura V.6, IMST-ART® proporciona predicciones
suficientemente precisas para el comportamiento del sistema cuando este funciona en modo
refrigeracion y por tanto puede ser usado para estimar la masa de refrigerante contenida en el
sistema. Aunque en este caso los resultados son mas dispersos que cuando la instalacion trabaja en
modo calefaccion, siguen siendo precisos, especialmente en el caso de parametros dependientes de

la masa de refrigerante.

En cuanto a la comparacion entre ambos modos de funcionamiento, en general en modo
calefaccion se dan valores del MARD mas bajos, demostrando una mejor estimacion numérica. En
lo que al tipo de intercambiador montado se refiere, es la instalacion funcionando con minicanales
la que tiende a presentar valores mas bajos del MARD para ambos modos de funcionamiento. Los
ensayos con el intercambiador de minicanales se han realizado en segundo lugar, al igual que los
ensayos en modo calefaccion para ambos tipos de intercambiador, por lo que las sucesivas mejoras
en los MARD obtenidos podrian justificarse por la experiencia adquirida en el manejo de la

instalacion.

V.5. Resultados numéricos en modo refrigeracion

Dado que durante el desarrollo de los ensayos hubo pequefias desviaciones respecto de los
puntos de consigna que pueden afectar al comportamiento del sistema y que las limitaciones de los
ensayos experimentales hacen que no todos los parametros puedan estudiarse de forma amplia, se
propone la matriz de ensayos recogida en la Tabla V.3 para analizar numéricamente el
comportamiento del sistema, asi como la carga de refrigerante una vez que ha sido validado el
modelo de la instalacion. Estas simulaciones recogen los once ensayos experimentales — el ensayo
de referencia se corresponde con el “N2”, identificado en color gris oscuro — ademas de otros siete
adicionales que permiten realizar un estudio mas parametrizado de algunos de ellos ademas de

estudiar el sobrecalentamiento, no analizado experimentalmente.
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Tabla V.3:
Matriz de ensayos numéricos para el estudio de condensadores, modo refrigeraciéon.

Test Twi(°C) Two(°C) Tai(°C) vai(m's?) f(Hz) SC(K) SH(K)

N1 12 7 35 1,5 50 1 7,5
N2 12 7 35 2,5 50 1 7,5
N3 12 7 35 3,2 50 1 7,5
N4 12 7 35 4 50 1 7,5
NS 12 7 20 2,5 50 1 7,5
N6 12 7 30 2,5 50 1 7,5
N7 12 7 40 2,5 50 1 7,5
N8 12 7 35 2,5 35 1 7,5
N9 12 7 35 2,5 40 1 7,5
N10 12 7 35 2,5 45 1 7,5
N11 12 7 35 2,5 50 1 1

N12 12 7 35 2,5 50 1 2,5
N13 12 7 35 2,5 50 1 5

N14 12 7 35 2,5 50 1 10
N15 12 7 35 2,5 50 2,5 7,5
N16 12 7 35 2,5 50 5 7,5
N17 12 7 35 2,5 50 7,5 7,5
N18 12 7 35 2,5 50 10 7,5

En primer lugar, se estudiara la influencia que tienen en el conjunto del sistema la velocidad
del aire, la temperatura del aire y el subenfriamiento, al tener estos parametros incidencia
especialmente en condensador. Posteriormente se analiza el efecto del gasto masico — que afecta
sobre todo al compresor — y el sobrecalentamiento — que afecta principalmente al evaporador —.
Para ello, se analizaran las variables que se han considerado de interés para caracterizar el
comportamiento del sistema, siendo estas las presiones de condensacion y evaporacion, gasto
masico de refrigerante, la potencia calorifica, la potencia consumida por el compresor, la potencia
frigorifica y el EERar (EER con los sistemas auxiliares incluidos, ya que IMST-ART® es capaz de
incluir una estimacion de la potencia consumida por el ventilador del condensador, no medida

experimentalmente).

En la Figura V.7 se muestran los efectos de la velocidad del aire en el comportamiento del

sistema.
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Figura V.7: Efecto de la velocidad del aire para las simulaciones de la instalacién funcionando con ambos tipos
de condensador en modo refrigeracion.

de calor en el lado aire por el aumento del coeficiente de conveccion, proporcional a la velocidad
del aire, lo que conlleva una mejora en el coeficiente global de transferencia de calor del
condensador. Esto hace que el refrigerante condense mas rapidamente, lo que provoca una

disminucién de la presion de condensacion, acentuada por la existencia de un deposito de liquido,

Figura V.7.a.

Al disminuir tanto la presion de condensacion mientras que la de evaporacion
practicamente no sufre ninguna variacion — disminuye menos de 2 kPa — también lo hace la relacion
de compresion, aumentando la eficiencia volumétrica del compresor lo que tiene el doble efecto de

por un lado aumentar el gasto masico de refrigerante trasegado por el compresor, Figura V.7.b, y

por otro reducir su consumo energético, Figura V.7.c.

Al aumentar la velocidad del aire se produce una mejora en el coeficiente de transmision
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El aumento del gasto masico provoca que se incrementen tanto la potencia calorifica,

Figura V.7.c, como la potencia frigorifica, Figura V.7.d.

Al aumentar la potencia frigorifica y disminuir el consumo energético del compresor
mejora la eficiencia de la instalacion. Sin embargo, en la Figura V.7.d se aprecia claramente como
el EERa; de la instalacion con el condensador convencional alcanza un maximo entre los 2,5 y los
3,2 m's™! lo que es debido al consumo del ventilador que es proporcional al cubo de la velocidad
del aire, por lo que aumenta considerablemente al hacerlo el caudal de aire contrarrestando la mejora
en la eficiencia del ciclo y haciendo que al aumentar mucho la velocidad del aire la eficiencia global
comience a disminuir. En el caso del condensador de minicanales se aprecia como a los 4 m-s™! atin
no ha aparecido ese maximo, pero si que el EERar ya practicamente no mejora con el aumento de

la velocidad del aire.

En la Figura V.8 se muestran los efectos de la temperatura del aire a la entrada del

condensador en el comportamiento del sistema.
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CAPITULO V: RESULTADOS EN MODO REFRIGERACION

Presiones de evaporacion y condensacion en
funcion de la temperatura del aire

Gasto masico de refrigerante en funcion de
la temperatura del aire
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Presiones de condensacion y evaporacion (a), gasto masico de refrigerante (b), potencia calorifica (c), potencia
consumida por el compresor (c), potencia frigorifica (d) y EERai (d).

Figura V.8: Efecto de la temperatura del aire a la entrada del condensador para las simulaciones de la
instalacion funcionando con ambos tipos de condensador en modo refrigeracion.

Al aumentar la temperatura del aire a la entrada del condensador disminuye el salto térmico
entre el aire y el refrigerante por lo que también lo hace el calor intercambiado entre ambos de
forma que para mantener el salto térmico y asi poder disipar toda la energia que entra al sistema
este responde aumentando la presion de condensacion, teniendo por tanto un efecto contrario al del
incremento de la velocidad del aire tal como se aprecia en la Figura V.8. La diferencia mas notable
es que en este caso el EERr disminuye en todo momento, Figura V.8.d, ya que en esta ocasion el
consumo del ventilador, aunque decrece al disminuir la densidad del aire por el aumento de

temperatura, lo hace de forma proporcionalmente mas limitada que con la que se incrementa el

consumo del compresor y disminuye la potencia frigorifica.

En la Figura V.9 se muestran los efectos del subenfriamiento en el comportamiento del

sistema.
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Presiones de condensacion y evaporacion (a), gasto masico de refrigerante (b), potencia calorifica (c), potencia
consumida por el compresor (c), potencia frigorifica (d) y EERai (d).

Figura V.9: Efecto del subenfriamiento para las simulaciones de la instalacion funcionando con ambos tipos de
condensador en modo refrigeracion.

Para aumentar el subenfriamiento se cierra el depdsito de refrigerante provocando que este
tarde mas tiempo en atravesar el condensador. Esto provoca un claro aumento de la presion de
condensacion mientras que la presion de evaporacion disminuye ligeramente, Figura V.9.a, de
forma que aumenta la relacion de compresion y por tanto disminuyen el rendimiento volumétrico

del compresor y el gasto masico de refrigerante, Figura V.9.b.

El aumento de la relacion de compresion hace disminuir la eficiencia del compresor y por

tanto el consumo de este se incrementa, Figura V.9.c.

Al aumentar el subenfriamiento disminuye el titulo de vapor tras la expansion por lo que la
potencia frigorifica aumenta, Figura V.9.d. Como consecuencia de la mayor absorcion de calor en
el evaporador y del aumento del consumo del compresor se incrementa la energia que entra en el

sistema y por tanto aumenta la potencia calorifica, Figura V.9.c.
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El rendimiento del sistema aumenta debido a que la potencia frigorifica aumenta
proporcionalmente mas que el consumo del compresor, aunque a medida que aumenta el
subenfriamiento el consumo energético del compresor crece cada vez mas rapido mientras que la
potencia frigorifica lo hace de forma mas suave lo que hace que el EERx; crezca cada vez a menor
ritmo y llegue practicamente a su valor maximo en torno a los 10 K con ambos tipos de

condensador, Figura V.9.d.

En la Figura V.10 se muestra el efecto que tiene en el comportamiento del sistema la

modificacion del gasto masico mediante la variacion de la frecuencia de alimentacion eléctrica del

compresor.
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Presiones de condensacion y evaporacion (a), gasto masico de refrigerante (b), potencia calorifica (c), potencia
consumida por el compresor (c), potencia frigorifica (d) y EERai1 (d).

Figura V.10: Efecto de la frecuencia de alimentacion eléctrica del compresor para las simulaciones de la
instalacion funcionando con ambos tipos de condensador en modo refrigeracion.

Al igual que se mostré en el analisis de los resultados experimentales, el aumento del gasto

masico viene acompaiiado por una disminucion de la presion de evaporacion, debida al aumento de
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la succion generada por el compresor. El aumento del gasto masico hace que también se
incrementen la potencia frigorifica y el consumo del compresor, por lo que el sistema debe disipar
mas calor, lo cual se logra con el mayor gasto masico y ademas aumentando la presion de
condensacion lo que provoca un mayor salto térmico entre el refrigerante y el aire en el
condensador. Por tanto, al incrementar el gasto masico aumenta la relacion de compresion y
disminuye el rendimiento de la instalacion, ya que el consumo del compresor se incrementa

proporcionalmente mas que la potencia calorifica, Figura V.10.c y Figura V.10.d.

En la Figura V.11 se muestran los efectos del sobrecalentamiento en el comportamiento

del sistema.
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Presiones de condensacion y evaporacion (a), gasto masico de refrigerante (b), potencia calorifica (c), potencia
consumida por el compresor (c), potencia frigorifica (d) y EERai1 (d).

Figura V.11: Efecto del sobrecalentamiento para las simulaciones de la instalaciéon funcionando con ambos tipos
de condensador en modo refrigeracion.

El sobrecalentamiento se incrementa restringiendo el gasto masico mediante la valvula de

expansion lo que provoca una disminucion de la presion de evaporacion y en consecuencia también
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disminuye la presion de condensacién por el menor volumen especifico en la succion del

compresor, Figura V.11.a.

La presion de condensacion disminuye proporcionalmente menos que la de evaporacion lo
que hace que la relacion de compresion aumente, disminuyendo la eficiencia del compresor, aunque
en esta ocasion pesa mas el efecto de la reduccion del gasto masico y por tanto el consumo del
compresor disminuye, Figura V.11.c. La disminucién del gasto masico también hace disminuir la

potencia calorifica, Figura V.11.c, y la potencia frigorifica, Figura V.11.d.

Tal como se aprecia en la Figura V.11.d, el EER; presenta un maximo entre 2,5y 5 K de
subenfriamiento con ambos tipos de condensador. Para sobrecalentamientos bajos, la disminucion
en la potencia frigorifica es mas suave que la del consumo energético del compresor lo que hace
que el EER4; aumente, pero para sobrecalentamientos por encima de los 5 K la potencia frigorifica
comienza a disminuir de forma mas acelerada que el consumo del compresor lo que hace que el

EER a1 disminuya.

En la Figura V.12, la Figura V.13, la Figura V.14, la Figura V.15 y la Figura V.16 se
muestran los resultados obtenidos mediante IMST-ART® para las dieciocho simulaciones
numéricas recogidas en la Tabla V.3 para la carga de refrigerante en las tuberias, el compresor, los
intercambiadores de calor y el conjunto del sistema. En la practica totalidad de los ensayos el uso
del intercambiador de minicanales reduce la masa total de refrigerante (desde un 1,26 % hasta un
21,77 %), excepto en un ensayo en el que la carga de refrigerante aumenta un 2,75 %,
correspondiente a una temperatura del aire a la entrada del condensador de 20 °C (simulacidén N5).
El comportamiento en las tuberias, el evaporador y el compresor es similar independientemente del

tipo de condensador, mientras que en este como era de esperar hay diferencias significativas.
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Figura V.12: Carga de refrigerante contenida en las tuberias para cada una de las simulaciones numéricas en
modo refrigeracion.

La cantidad de refrigerante en las tuberias, Figura V.12, se ve influida principalmente por
la densidad del refrigerante en estado liquido, que a su vez depende de la presion de condensacion
y del subenfriamiento. Al aumentar este ultimo disminuye mucho la temperatura del refrigerante
en estado liquido a la salida del condensador con lo que la carga de refrigerante aumenta de forma
considerable. El sobrecalentamiento afecta de forma directa a la densidad del refrigerante en estado
vapor, por lo que al aumentar este disminuye la cantidad de refrigerante en las tuberias, aunque de
forma muy leve dada la baja densidad del refrigerante en este estado en comparacion con la del
estado liquido. Para el resto de los pardmetros, cuando estos hacen incrementarse la presion de
evaporacion — gasto masico y temperatura del aire a la entrada del condensador — la cantidad de
refrigerante en las tuberias disminuye, y cuando hacen disminuir la presion de condensacion —

velocidad del aire — la cantidad de refrigerante en las tuberias aumenta.
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Figura V.13: Carga de refrigerante contenida en el evaporador para cada una de las simulaciones numéricas en
modo refrigeracion.

La carga de refrigerante en el evaporador, Figura V.13, esta condicionada por la proporcion
en la que distribuye su volumen interior entre la region bifasica y la monofasica, y en menor medida
por la densidad del refrigerante. Esta distribucion depende del gasto masico, de la presion de
evaporacion y del sobrecalentamiento. Al aumentar este ultimo aumenta la region monofasica y se
reduce la carga de refrigerante. Con el resto de los parametros analizados, donde el
sobrecalentamiento se mantiene constante, las variaciones de la presion de evaporacion y el gasto
masico determinan el comportamiento de la carga de refrigerante. En el caso de la temperatura del
aire a la entrada del condensador, tanto el aumento de la presion de evaporacion como la
disminucion del gasto masico favorecen la disminucion de la carga de refrigerante, mientras que
con la velocidad del aire se observan comportamientos opuestos por lo que la carga aumenta. En el
caso del subenfriamiento la disminucion de la presion de evaporacion influye mas que la
disminucion del gasto masico con lo que la carga aumenta. En el caso de la frecuencia del compresor
destaca el hecho de que la carga de refrigerante disminuya a pesar del aumento del gasto masico y
la disminucion de la presion de evaporacion, ya que esta ultima provoca una disminucion de la

densidad del refrigerante que en este caso resulta mas influyente que los otros dos parametros.
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Figura V.14: Carga de refrigerante contenida en el compresor para cada una de las simulaciones numéricas en
modo refrigeracion.

En el compresor, la carga de refrigerante se ve afectada principalmente por las condiciones
de evaporacion, Figura V.14. La presion de evaporacion, su temperatura y el sobrecalentamiento
afectan al volumen especifico en la succion del compresor y a la solubilidad del refrigerante en el
aceite lubricante del compresor, que son los dos factores que determinan la cantidad de refrigerante
en este equipo. En general, la solubilidad aumenta al aumentar la presion en el carter del compresor
— presion de evaporacion — y disminuye al aumentar la temperatura de succion. Por tanto, aquellos
efectos que tienden a disminuir la presion de evaporacion — gasto masico, sobrecalentamiento y
subenfriamiento — provocan una disminucion de la carga. Con el aumento de la temperatura del aire
disminuye la eficiencia volumétrica por el aumento de la relacion de compresion, esto hace que la
carga de refrigerante disminuya en el compresor a pesar del aumento de la solubilidad. En cuanto a
la velocidad del aire, esta provoca un aumento de la solubilidad lo que hace aumentar la carga de

refrigerante en el compresor.
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Figura V.15: Carga de refrigerante contenida en el condensador para cada una de las simulaciones numéricas en
modo refrigeracion.

Con las variaciones de la velocidad y la temperatura del aire a la entrada del condensador,
la carga de refrigerante en el condensador se comporta de manera opuesta utilizando un
intercambiador convencional y uno de minicanales, mientras que, con el gasto masico, el
sobrecalentamiento y el subenfriamiento, el comportamiento es similar, Figura V.15. El gasto
masico y el sobrecalentamiento apenas afectan a la cantidad de refrigerante al tener estos mas
incidencia en el evaporador, por el contrario, la velocidad y la temperatura del aire, asi como el
subenfriamiento tienen una incidencia directa sobre el condensador afectando de forma notable a la
carga de refrigerante, especialmente este ultimo. Por su parte, las variaciones en la frecuencia

apenas tienen influencia en la carga de refrigerante en el condensador.

En el condensador se pueden distinguir tres regiones, una monofésica de vapor
sobrecalentado en la que se reduce la temperatura de refrigerante, una bifasica en la que se produce
la condensacion y una monofasica de liquido en la que se produce el subenfriamiento. La region
bifésica es la que ocupa un mayor parte del condensador que estd mayoritariamente ocupado por
refrigerante en fase liquida. Como ya se comentd en el Capitulo IV. Resultados en modo
calefaccion, la superficie interior de intercambio de calor del intercambiador de minicanales es

practicamente el doble que la del intercambiador convencional, pero su superficie exterior es casi
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una cuarta parte, con lo que cuando porcentaje de superficie de intercambio dedicada al
subenfriamiento aumente, ese aumento serd& mucho mas importante en el intercambiador

convencional que en el intercambiador de minicanales.

Como ya se ha visto al analizar la Figura V.7, el aumento de la velocidad del aire mejora
el coeficiente convectivo exterior del condensador, lo que mejora la capacidad de intercambio
térmico de forma que al tener tres regiones interiores con coeficientes convectivos distintos se llega
aun nuevo equilibrio en el condensador. Si el subenfriamiento se mantiene constante, el incremento
del intercambio térmico en la region de liquido subenfriado tiene que verse compensado con una
reduccion de la extension de esta region, por lo que la region bifésica de veria incrementada. Por
su parte, la region de desrecalentamiento practicamente se mantiene constante de acuerdo con las

simulaciones numéricas.

Se produce también una disminucién de la presion de condensacion, lo que haria aumentar

la densidad de la fase liquida y disminuir la de la fase vapor.

En el caso del intercambiador de minicanales, el acortamiento de la region de liquido
subenfriado es poco importante, por lo que el efecto del aumento de la densidad domina sobre ese
acortamiento y globalmente la masa de refrigerante aumenta. En el intercambiador convencional

ocurre lo contrario y la masa de refrigerante tiende a disminuir.

Como se comentd al analizar el efecto de la temperatura del aire a la entrada del
condensador, Figura V.8, un aumento de esta tiene un efecto opuesto a un aumento en la velocidad
del aire. En el caso del condensador de minicanales, la carga de refrigerante contenida en el cabezal
de entrada no se puede reducir por lo que hay una temperatura del aire por debajo de la cual el

condensador convencional presenta una menor carga de refrigerante ya que este no tiene cabezales.

Al aumentar el sobrecalentamiento el condensador apenas se ve afectado ya que la
distribucion de las tres regiones apenas varia. El efecto del aumento de presion de condensacion y
disminucién del gasto masico se ven compensados con la mayor temperatura a la entrada del
condensador debido al sobrecalentamiento en el evaporador lo que aumenta la regiéon de vapor
sobrecalentado y reduce ligeramente las otras dos, con lo que la carga de refrigerante en el

condensador disminuye.

Al aumentar el subenfriamiento, aumenta de forma considerable la region monofasica de
liquido mientras que disminuyen las otras dos lo que hace aumentar la cantidad de refrigerante en

el condensador, especialmente en el convencional con un elevado volumen interno.
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Figura V.16: Carga de refrigerante contenida en el sistema para cada una de las simulaciones numéricas en
modo refrigeracion.

El comportamiento del sistema en lo que a la carga de refrigerante se refiere es un reflejo
de lo que ocurre en el condensador, dado que este contiene de media en las dieciocho simulaciones
numéricas el 58,24 % de la carga de refrigerante del sistema con el condensador convencional y el
55,77 % con el de minicanales. La carga global se ve influenciada por todos los parametros, siendo
el gasto masico el que menos le afecta y el subenfriamiento el que mas. Las variaciones mas
significativas en la carga global de refrigerante son debidas casi exclusivamente a las variaciones
de carga en el condensador, Figura V.15, y el compresor, Figura V.14. Ambos elementos se ven
fuertemente influenciados por las variaciones en la presion de condensacion que en el caso del
condensador inciden en la cantidad de refrigerante en estado liquido necesario para mantener el

subenfriamiento en el valor fijado para cada ensayo.

A modo resumen, la Figura V.17 muestra la distribucion de la carga de refrigerante en
cada una de las simulaciones numéricas con ambos tipos de condensador. Se aprecia como la mayor
cantidad de refrigerante se encuentra alojado en el condensador en todos los ensayos, a diferencia
de los ensayos de modo calefaccion donde este se alojaba principalmente en las tuberias, que en

este caso son el segundo elemento con mayor cantidad de refrigerante. Por el contrario, el
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evaporador contiene siempre una cantidad de refrigerante inferior al 5,3 % del total, lo que hace

que las variaciones de carga en el mismo influyan muy poco en la carga global.

En la Tabla V.4 se resumen los principales resultados obtenidos en los ensayos en modo
refrigeracion, siendo estos la carga de refrigerante en el sistema, la potencia frigorifica y el EERa;.
Para todos ellos se muestra la variacion que se produce al cambiar el condensador convencional por
uno de minicanales, tomandose el primero como referencia. Se aprecia como mientras la carga de

refrigerante disminuye la potencia frigorifica y el EERr aumentan.

Los resultados numéricos parecen confirmar que las mejores prestaciones observadas con
el intercambiador convencional en los resultados experimentales se deben a la diferencia de
sobrecalentamientos durante los ensayos para la instalacion funcionando con ambos tipos de

condensador.

Pégina 139



Universidad e , ,
@ Politécnica ool o CAPITULO V: RESULTADOS EN MODO REFRIGERACION

g
de Cartagena  jndustriales
catrer

Distribucion de la carga de refrigerante
(condensador convencional) (%)

100%
90%

Sy

o\°
I
]

o =
R[S
RPN

(USRI
S S
X R

Y
3
=

Carga de refrigerante (%)
3
S

10%
0%

Ensayo

| & Evaporador = Compresor [ Condensador & Tuberias |

(2)

Distribucion de la carga de refrigerante
(condensador minicanales) (%)
100%

(%)
g 3
SN

B U N 2
SITIR
SESEININS

w
(e
=X

20%
10%
0%

Carga de refrigerante

Ensayo

& Evaporador Compresor [MCondensador E Tuberias

(b)
Figura V.17: Distribucion de la carga de refrigerante en los distintos componentes de la instalacion cuando se
utiliza como condensador un intercambiador convencional (a) y uno de minicanales (b) en las simulaciones
numéricas en modo refrigeracion.
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Tabla V.4:
Resumen de los resultados numéricos para el estudio de condensadores, modo refrigeracion.

Myref (kg) EERA1 Qevap (kW)

Mini Conv % Var  Mini Conv % Var  Mini Conv % Var

vai(m's) 1,5 0,554 0,599 -7,5 2,15 2,15 0,2 2,14 2,13 0,1
2,5 0,561 0,583 -3,7 2,31 2,27 2,0 2,23 2,22 0,5
32 0,564 0,577 -2,2 2,36 2,28 3,7 2,27 2,25 0,6
4,0 0,567 0,574 -1,3 2,37 2,23 6,3 2,29 2,28 0,8

Ta,i (°C) 20 0,585 0,569 2,7 3,10 3,07 1,1 2,59 2,57 0,4
30 0,568 0,577 -1,5 2,55 2,51 1,8 2,36 2,35 0,4
35 0,561 0,583 -3,7 2,31 2,27 2,0 2,23 2,22 0,5
40 0,554 0,589 -5,8 2,09 2,05 2,1 2,11 2,09 0,6

f(Hz) 35 0,575 0,593 -3,1 2,55 2,49 2,6 1,76 1,75 0,5
40 0,570 0,589 -3,3 2,47 2,41 2,4 1,93 1,92 0,5
45 0,565 0,586 -3,5 2,39 2,34 2,2 2,09 2,08 0,5
50 0,561 0,583 -3,7 2,31 2,27 2,0 2,23 2,22 0,5

SH (K) 1,0 0,578 0,605 -4,5 2,32 2,28 1,7 2,29 2,28 0,4
2,5 0,575 0,600 -4,3 2,32 2,28 1,8 2,28 2,27 0,4
50 0,568 0,592 -4,0 2,32 2,28 1,9 2,27 2,26 0,4
75 0,561 0,583 -3,7 2,31 2,27 2,0 2,23 2,22 0,5
10,0 0,552 0,571 -3,3 2,29 2,24 2,1 2,15 2,14 0,6

SC (K) 1,0 0,561 0,583 -3,7 2,31 2,27 2,0 2,23 2,22 0,5
2,5 0,568 0,604 -5,9 2,34 2,29 2,1 2,26 2,25 0,5
5,0 0,580 0,651 -10,9 2,37 2,32 2,3 2,30 2,28 0,6
7,5 0,595 0,710  -16,2 2,40 2,34 2,6 2,33 2,31 0,8
10,0 0,612 0,782  -21,8 2,41 2,34 2,9 2,36 2,34 0,9

Mini: Instalacion funcionando con un condensador de minicanales.

Conv: Instalacion funcionando con un condensador convencional.

% Var: porcentaje de variacion del parametro entre el intercambiador de minicanales y el convencional, tomando el
convencional como el de referencia.
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VI.1. Introduccion

Con este capitulo concluye la presente tesis doctoral. En €l se analizaran los resultados
obtenidos en cuanto a la validacion de IMST-ART®, la reduccién de la carga de refrigerante y la
potencial sustitucion de intercambiadores convencionales por otros de minicanales, presentando las

conclusiones alcanzadas.

Asi mismo, se referenciaran las publicaciones realizadas y se daran a conocer posibles

lineas de investigacion para el futuro.

VI1.2. Conclusiones

En esta tesis se ha disefiado y construido una instalacion para la caracterizacion del
comportamiento de bombas de calor aire/agua reversibles y de forma mas especifica se ha estudiado
el comportamiento de una bomba de calor de este tipo con R134a como fluido refrigerante en los
modos calefaccion y refrigeracion, utilizando un intercambiador de tubo aleteado convencional

comparando su comportamiento cuando se reemplaza este por uno de minicanales.

En la etapa de disefio y construccion se ha dotado a la instalacion de todos los sensores
necesarios para dar cumplimiento a la normativa de aplicacion y se han solventado de acuerdo con
las mismas cuantas dificultades técnicas han surgido. Ademads, se han montado los sistemas
auxiliares necesarios para poder realizar andlisis paramétricos de ciertos parametros de

funcionamiento.

Para la caracterizacion experimental de la bomba de calor se han disefiado una serie de
experimentos que han dado lugar a dos matrices de ensayos, una para cada modo de
funcionamiento, que permiten analizar la influencia en el comportamiento del sistema de ciertos
parametros —velocidad del aire, gasto masico de refrigerante mediante la modificacion de la
frecuencia de alimentacion eléctrica del compresor, subenfriamiento y sobrecalentamiento—. En
modo calefaccion se ha analizado también la influencia de la humedad relativa y en modo

refrigeracion el de la temperatura del aire.

Una vez realizados los ensayos experimentales y debido a la dificultad para identificar
ciertas tendencias de comportamiento con los resultados experimentales, asi como para
parametrizar ciertas variables de funcionamiento, se ha planteado la utilizacion de IMST-ART®

para la realizacion de diversos estudios paramétricos que han permito analizar en profundidad el
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comportamiento del sistema y la carga de refrigerante de este. Para ello, en primer lugar, se ha

realizado una validacion del modelo desarrollado con este programa.

VI.2.1. Validacion numérico-experimental

Con los resultados experimentales se ha llevado a cabo la validacion del modelado de la
instalacion en IMST-ART® con el fin de poder determinar la carga de refrigerante en el sistema y
analizar el comportamiento de la instalacion al modificar ciertos parametros de funcionamiento de
forma mucho mas parametrizada que en la practica. Tal como se ha justificado en el Capitulo IV.
Resultados en modo calefaccion y en el Capitulo V. Resultados en modo refrigeracion, el modelo
puede considerarse validado en la simulacion de los diferentes modos de funcionamiento, Tabla

VIL.1.

En modo calefaccion, al comparar los resultados experimentales con los numéricos el
MARD es siempre inferior al 15 %. En el caso de la potencia calorifica, la potencia frigorifica y el
gasto masico es inferior al 5 %. Destaca ademas que para la presion de condensacion es inferior al
1 %. Los valores mas clevados se encuentran para la potencia del compresor, la presion de
evaporacion — especialmente con el intercambiador de minicanales —, en el COP y en el EER , estos

dos ultimos consecuencia de estar calculados a partir de la potencia del compresor.

En modo refrigeracion en general se obtienen valores del MARD inferiores a los
encontrados en modo calefaccion, estando siempre por debajo del 11 %, esto se justifica por el
hecho de la mayor dificultad para mantener la cdmara climatica en condiciones estables durante los
ensayos de calefaccion al trabajar con humedades elevadas cerca del punto de saturacion lo que
propicia la formacion de escarcha en el evaporador. Destaca el hecho de que en este caso la potencia
frigorifica, el gasto masico y la presion de condensacion tengan valores algo superiores, mientras

que la potencia consumida por el compresor mejora.

Tabla VIL.1:
MARD para diferentes parametros de funcionamiento de la instalacion en ambos modos de funcionando.

Tipo de evaporador Tipo de condensador

(Modo calefaccion) (Modo refrigeracion)
Parametro Convencional ~ Minicanales  Convencional = Minicanales
Potencia frigorifica 323 % 1,96 % 7,62 % 4,68 %
Potencia calorifica 4.42 % 2,39 % 2,90 % 1,87 %
Potencia compresor 12,48 % 9,62 % 6,66 % 8,86 %
COP (MC) - EER (MR) 8,97 % 9,05 % 9,81 % 10,57 %
Gasto masico 2,29 % 1,71 % 8,68 % 5,73 %
Presion de evaporacion 5,22 % 14,28 % 2,82 % 1,64 %
Presion de condensacion 0,48 % 0,63 % 3,57 % 1,62 %
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IMST-ART® puede utilizarse también para predecir el comportamiento de la instalacion

ante la modificacion de los parametros de funcionamiento.

Cuando la instalacion funciona en modo calefaccion, en general coincide el
comportamiento de todas las variables con ambos tipos de intercambiador. Las tendencias
observadas experimentalmente coinciden con las obtenidas numéricamente, aunque se observan
ligeras discrepancias que se pueden justificar por la incertidumbre asociada a los procesos de
medicion o de célculo de estas variables. Para las potencias calorifica y frigorifica también se
observan buenas predicciones en todos los parametros estudiados, asi como para la temperatura de

evaporacion y la presion de evaporacion.

La presion de condensacion Unicamente presenta problemas para predecir su tendencia
cuando se analiza la influencia de la humedad relativa en el caso del evaporador convencional. En
este caso los resultados numéricos muestran variaciones en el rango analizado de menos de 1,3 kPa
mientras que en los ensayos experimentales la variacion se de 3,7 kPa, cuando la precision de los
instrumentos de medida es +£14,55 kPa. Algo similar ocurre con la presion de evaporacion con el
evaporador de minicanales, que al analizarse el efecto de la humedad relativa varia menos de
8,9 kPa seglin los resultados experimentales y menos de 5,7 kPa seglin las simulaciones numéricas.
Con el evaporador convencional, la variacion del gasto masico mediante la modificacion de la
frecuencia en el rango analizado haria variar la presion de evaporacion menos de 2,8 kPa segun las

simulaciones numéricas lo que hace que tampoco se prediga con exactitud su tendencia.

El gasto masico de refrigerante también presenta problemas para predecir su tendencia en
las simulaciones cuando se analiza el comportamiento con el evaporador de minicanales cuando se
varia la humedad relativa y el subenfriamiento. Nuevamente se puede justificar este hecho por el
escaso margen de las variaciones durante los ensayos experimentales, 0,00021 kg's™ con la
humedad relativa y 0,00014 kg-s™! con el subenfriamiento, comparado con la incertidumbre de esta

medicion, £0,00014 kg's™.

Las tendencias en la potencia consumida por el compresor también parecen predecirse con
bastante exactitud salvo al analizar el efecto de la velocidad del aire para el intercambiador de
minicanales, donde la variacién que se produce en este parametro es inferior a 0,030 kW segun la
simulacion numérica, mientras que la incertidumbre esta en +£0,0271 kW, lo que hace que en la
tendencia experimental parezca que el consumo se mantiene estable cuando en realidad se esta

incrementando.

Por su parte la potencia calorifica tan solo presenta problemas para predecir su tendencia

cuando se analiza el comportamiento de la instalacion con el evaporador de minicanales ante las
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variaciones de la humedad relativa dado que esta varia en el rango analizado 0,017 kW segtn los

ensayos experimentales, siendo la incertidumbre de la medicion muy superior a este valor.

En general, los mayores problemas en la correcta prediccion de las tendencias se observan
cuando se estudian los efectos de la humedad relativa, hecho que se justifica con la dificultad que
entrafa estudiar los efectos de esta tal como se ha descrito en el Capitulo IV. Resultados en modo

calefaccion.

Cuando la instalacion funciona en modo refrigeracion, el comportamiento de todas las
variables parece coincidir con ambos tipos de intercambiador aire-refrigerante. En lo que al analisis
de estos comportamientos se refiere, las tendencias encontradas en los ensayos experimentales
coinciden con las que se obtienen en las simulaciones numéricas en la potencia calorifica, la
potencia frigorifica, el EER, la potencia del compresor, la temperatura de condensacion y la presion

de condensacion, para todas las variables estudiadas.

En cuanto a la temperatura y la presion de evaporacion, las tendencias coinciden cuando se
analizan la temperatura del aire y el gasto masico. Sin embargo, al analizar el efecto de la velocidad
del aire la presion de evaporacion varia menos de un 0,51 kPa con el condensador convencional y
menos de 4,2 kPa con el de minicanales entre los extremos del rango analizado, mientras que al
analizar el subenfriamiento lo hace menos de 2,7 kPa y 0,7 kPa respectivamente. Estos valores estan
muy por debajo de la incertidumbre maxima asociada a los sensores de presion absoluta,
+14,55 kPa, lo que justifica la dificultad a la hora de predecir su tendencia. Cuando se estudia la
influencia de la temperatura del aire también parecen coincidir las tendencias, si bien en los ensayos
experimentales cuesta mas distinguir cual es el patron de comportamiento de estas variables. Al
calcularse la temperatura de evaporacion a partir de esta presion, se encuentra para esta el mismo

problema.

Lo mismo ocurre al analizar la variacion del gasto mdsico de refrigerante con el
subenfriamiento, donde las variaciones entre los valores extremos son tan pequefias, inferiores a
0,15 g's™' con ambos tipos de condensador, que quedan englobadas por la incertidumbre maxima

de la medicion asociada a este parametro.

Teniendo en cuenta que en la mayoria de los casos IMST-ART® predice con exactitud las
tendencias observadas en los ensayos experimentales, se puede considerar validado para este tipo
de estudios el modelo desarrollado con este programa, especialmente cuando la instalacion funciona

en modo refrigeracion.
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VI1.2.2. Reduccion de la carga de refrigerante

A continuacion, se discutira la reduccion de la carga de refrigerante en el sistema respecto
de la de disefno dependiendo del tipo de intercambiador aire-refrigerante utilizado sin atender al
resto de variables, como la eficiencia del sistema — COPar 0 EER a1 — y 1a potencia til del sistema,
entendiéndose como tal aquella que se emplea para los fines para los cuales se utiliza el equipo
— potencia calorifica en modo calefaccion y potencia frigorifica en modo refrigeracion —. Estos
aspectos se valoraran en conjunto en el apartado V1.2.3 Potencial sustitucion de intercambiadores

convencionales por minicanales.

En modo calefaccion, para la totalidad de los ensayos realizados se logra una disminucion
de la carga de refrigerante en el sistema al utilizar el evaporador de minicanales. Esta disminucion

es mas o menos acentuada dependiendo de los parametros de funcionamiento del sistema.

En este modo de operacion, la presion de condensacion apenas se ve afectada por el cambio
de tipo de intercambiador. Por tanto, los elementos cuya carga de refrigerante se ve influenciada
principalmente por esta variable apenas sufren variaciones en la cantidad de refrigerante que
albergan. Por ello, la masa de refrigerante en las tuberias es similar con ambos tipos de
intercambiador con disminuciones de entre un 0,03 % y un 0,16 % y que en ninglin caso superan
los 0,25 g, mientras que en el condensador se dan incrementos que van del 0,37 % al 1,71 % y que
en masa suponen menos de 3,20 g, al mantenerse en ambos elementos la proporcion liquido-vapor

practicamente constante y en unas condiciones muy similares en todos los ensayos.

En cambio, aquellos elementos en los que la presion de evaporacion tiene influencia las
diferencias en la carga de refrigerante al utilizar un intercambiador u otro son muy notables. El
compresor se ve influenciado por la presion de evaporacion que condiciona la presion de succion,
encontrandose disminuciones de entre un 3 % y un 12 %, pero que a nivel de masa se reflejan en
menos de 7 g. El evaporador por su parte presenta disminuciones en la cantidad de refrigerante que

van del 2,13 % al 41,37 %, que en masa suponen entre 1,22 gy 44,52 g.

Considerando esto, la carga total de refrigerante es un reflejo de lo que ocurre en el
evaporador, teniendo el resto de los elementos del sistema una influencia mas limitada. Las
reducciones que se consiguen van del 0,64 % al 11,69 %, que en masa pueden llegar a suponer una

disminucion de 50,71 g.

A nivel practico, un correcto ajuste en los parametros de funcionamiento del sistema puede

llevar a reducciones significativas en la carga de refrigerante.
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Al disminuir el gasto masico de disefio la carga de refrigerante aumenta con ambos tipos
de evaporadores, aunque con mas intensidad en el caso de utilizar el intercambiador de minicanales,
lo que lleva a que poco a poco la carga se vaya igualando y para los gastos mas bajos —
correspondientes a las simulaciones realizadas a 35 Hz — solo se logre una reduccion del 2,70 %,

10,73 g.

Al incrementarse la humedad relativa de disefio aumenta la carga de refrigerante al utilizar
el intercambiador de minicanales, pero disminuye con el intercambiador convencional, tal como se
ha justificado en el Capitulo IV. Resultados en modo calefaccion, y por tanto la disminucion en la
carga de refrigerante es cada vez menor. Este efecto no es demasiado acentuado y entre el 50 % y
el 86,7 % de humedad la carga de refrigerante disminuye entre un 5,97 % y un 8,88 %, 23,46 gy
35,4 g respectivamente. No obstante, al tener un control limitado sobre la humedad ambiente, este
parametro puede utilizarse solo durante la fase de disefio para tener en cuenta que a humedades
altas es posible que un intercambiador de minicanales no logre la diminucién esperada en la carga

de refrigerante.

Al bajar la velocidad del aire de disefio la carga de refrigerante disminuye cuando se utiliza
el evaporador de minicanales mientras que aumenta si se monta el convencional. Esto hace que la
reduccion de la carga con el evaporador de minicanales sea mayor, llegando al 8,31 %, 33,05 g,

para velocidades de 1,5 m's™.

El factor con un mayor impacto en la disminucion de la carga de refrigerante conseguida al
utilizar el intercambiador de minicanales es el sobrecalentamiento. Cuando este es de solo 2 K la
reduccion de la carga de refrigerante es de un 11,69 %, 50,71 g, al utilizar el evaporador de
minicanales. Sin embargo, con un sobrecalentamiento de 10 K la carga es practicamente la misma
debido a que el evaporador casi no contiene ya refrigerante en fase liquida, lograndose una

disminucion del 0,64 %, 2,35 g.

El subenfriamiento es el pardmetro que tiene una mayor influencia en la carga global de
refrigerante, al afectar de forma muy notable a la cantidad de liquido en el condensador. Sin
embargo, el evaporador apenas ve modificadas sus condiciones de trabajo por las variaciones en el
subenfriamiento de disefio por lo que el tipo de evaporador utilizado apenas tiene influencia en este
caso y la diferencia en la carga de refrigerante del sistema a nivel absoluto se mantiene
practicamente constante. Al aumentar el subenfriamiento de 0 K a 8 K la carga global de
refrigerante se incrementa en 123,67 g cuando se utiliza el intercambiador convencional y en
129,09 g cuando se emplea el de minicanales. La disminucion en la carga de refrigerante pasa del

6,33 % al 3,69 %, lo que a nivel de masa supone pasar de 23,99 ga 18,57 g.
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Teniendo en cuenta todo lo expuesto, el uso de evaporadores de minicanales con el objetivo
de reducir la cantidad de refrigerante en una instalacion esta justificado cuando esta funciona dentro
de los rangos analizados para las diferentes variables, salvo en el caso de utilizar
sobrecalentamientos superiores a 8 K al no obtenerse practicamente ninguna ventaja en este
aspecto. Ademas, si el sobrecalentamiento esta en torno a esos 8 K el utilizar velocidades del aire
superiores a los 4 m's™! o gastos masicos para frecuencias de alimentacion eléctrica del compresor
de 35 Hz o inferiores puede hacer que no resulte recomendable el uso de los intercambiadores de
minicanales. No obstante, si el sobrecalentamiento se mantiene bajo, 5 K o menos, la velocidad de
aire y la frecuencia del compresor pueden sobrepasar los limites indicados y seguir siendo ventajosa

la sustitucion del evaporador convencional por uno de minicanales.

En modo refrigeracion, al utilizar un condensador de minicanales la carga de refrigerante
es inferior a cuando se utiliza uno convencional, salvo para temperaturas del aire bajas dentro del
rango analizado. Esta disminucion es mas o menos acentuada dependiendo de los parametros de

funcionamiento del sistema.

En este modo de operacion la presion de evaporacion apenas se ve afectada por el cambio
de tipo de intercambiador. Por tanto, los elementos cuya carga de refrigerante se ve influenciada
principalmente por esta variable sufren variaciones muy pequefias en la cantidad de refrigerante
que albergan. Al igual que ocurria en modo calefaccion, la masa de refrigerante en las tuberias es
similar con ambos tipos de intercambiador con incrementos de entre un 0,16 % y un 0,40 % y que
en ningin caso superan los 0,65 g. En el evaporador se dan incrementos que van del 0,31 % al
1,32 % y que en masa suponen menos de 0,36 g, mientras que en el compresor se consiguen
reducciones del 1,74 %, 1,38 g, pero también en determinadas circunstancias la carga aumenta hasta

enun 0,43 %, 0,27 g.

En cambio, el condensador llega a presentar disminuciones en la cantidad de refrigerante
de hasta el 32,31 %, 171,18 g, pero cuando la temperatura del aire es de 20 °C experimenta un

aumento en la cantidad de refrigerante del 5,35 %, 16,01 g.

Considerando esto, la diferencia en la carga global de refrigerante al utilizar un
intercambiador u otro refleja lo que ocurre en el condensador. Las reducciones que se consiguen
llegan hasta el 21,77 %, pero también pueden darse incrementos del 2,74 %, que en masa

representan 170,19 gy 15,62 g respectivamente.

El gasto masico es en este caso el parametro que menos influencia tiene en la reduccion
carga global de refrigerante, afectando por igual a la instalacion con ambos tipos de condensador.

La carga global se ve reducida entre un 3,07 % y un 3,69 %, que expresado en unidades de masa
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supone entre 18,19 gy 21,49 g respectivamente. Al aumentar el gasto masico se consigue un mayor

ahorro, aunque en este caso no es tanta la diferencia como en el modo calefaccion.

Algo similar ocurre con el sobrecalentamiento, que en esta ocasion al producirse en el
intercambiador de placas afecta por igual a la instalacion con ambos tipos de condensador. A mayor
sobrecalentamiento menor es la carga de refrigerante en el sistema, pero la disminucion lograda con
el intercambiador de minicanales se va reduciendo paulatinamente, pasando de un 4,48 %, 27,08 g,

con 1 Kaun 3,32 %, 18,97 g, con 10 K.

Con la velocidad del aire se produce el mismo efecto que en el modo calefaccion, al bajar
la velocidad respecto de la de disefio la carga de refrigerante disminuye cuando se utiliza el
condensador de minicanales mientras que aumenta si se monta el convencional. Esto hace que la
reduccion de la carga con el condensador de minicanales sea mayor, llegando al 7,49 %, 44,89 g,

para velocidades de 1,5 m's™.

Al aumentar la temperatura del aire de disefio, la cantidad de refrigerante necesario va
aumentando en el caso del condensador convencional, mientras disminuye con el de minicanales
llegandose a un 5,81 %, 34,21 g, de disminucion de la carga a 40 °C. Sin embargo, al bajar la
temperatura la carga de refrigerante con el intercambiador de minicanales es un 2,74 %, 15,62 g,

superior a cuando se utiliza un intercambiador convencional.

Finalmente, el subenfriamiento es nuevamente el parametro con un mayor impacto en la
carga global de refrigerante y, ademas, en el modo refrigeracion es también el que tiene una mayor
influencia en la reduccion de la carga de refrigerante necesaria. Para subenfriamientos bajos, se
logra una disminucion de la carga del 3,69 %, 21,49 g. Al ir aumentando, el condensador se va
inundando de refrigerante en estado liquido lo que hace que con el intercambiador convencional la
carga de refrigerante aumente de forma mucho mas notable que con el de minicanales, llegandose
a una diferencia del 21,77 %, 170,19 g, al alcanzar los 10 K, lo que otorga una gran ventaja a los

intercambiadores de minicanales.

Teniendo en cuenta la influencia de estos cinco pardmetros, el uso de condensadores de
minicanales con el objetivo de reducir la cantidad de refrigerante en una instalacion esta justificado
cuando esta funciona dentro de los rangos analizados para las diferentes variables, a excepcion de
temperaturas del aire cercanas a los 20 °C, siendo desaconsejable en ese caso. Ademds, si el
subenfriamiento esta en torno a 1 K el utilizar velocidades del aire superiores a los 4 m's! puede
hacer que no resulte recomendable el uso de los intercambiadores de minicanales. No obstante, si

el subenfriamiento se mantiene alto, 5 K o mas, la velocidad de aire puede sobrepasar el limite
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indicado e incluso tenerse temperaturas del aire de 20 °C y seguir siendo ventajosa la sustitucion

del condensador convencional por uno de minicanales.

Si se tienen en cuenta ambos modos de funcionamiento, los minicanales ofrecen una
reduccion significativa de la cantidad de refrigerante. La instalacion experimental tiene el
inconveniente de tener unas tuberias largas por cuestiones de layout, lo cual desvirtia en cierta
medida los porcentajes de ahorro conseguidos haciendo que estos sean ligeramente mas bajos. En
vista de los resultados obtenidos, en el caso de equipos aire/aire la utilizacion de dos
intercambiadores de minicanales, evaporador y condensador, llevaria a una disminucion de la

cantidad de refrigerante necesaria alin mayor.

Un correcto ajuste de los pardmetros de funcionamiento podria reducir atin mas las
necesidades de refrigerante. Atendiendo a la Figura VI.1 y la Figura V1.2, puesto que el sistema
de refrigeracion deberia de poder funcionar en ambos modos de funcionamiento los esfuerzos en la
reduccion de la carga de refrigerante necesaria deberian de centrarse en el modo refrigeracion. Si
se entiende que la temperatura del aire y su humedad no se pueden controlar al ser condiciones
ambientales, cuando el sistema funcione en modo refrigeracion para reducir la cantidad de
refrigerante se podria configurar el equipo para funcionar con sobrecalentamientos de 10 K y con
velocidades del aire de 1,5 m-s™'. En el caso de sistemas que se utilicen en exclusiva en modo
calefaccion, para reducir la carga de refrigerante se debe configurar el equipo para funcionar con
velocidades del aire de 1,5 m's™ y subenfriamientos de 0 K, en este caso ademds ayudaria el tener
sobrecalentamientos altos, pero si se utiliza un evaporador de minicanales esta medida no tiene
tanta repercusion como si se utilizase uno convencional. No obstante, estas medidas tienen que ir
siempre acompafiadas de un analisis de las prestaciones del equipo en esas condiciones para poder
tomar una decision acertada de forma que se optimice la carga de refrigerante teniendo en cuenta
las necesidades de potencias calorifica o frigorifica y parametros como el TEWI del sistema (“7Tota/

equivalent warming impact”).
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Figura VI.1: Comparativa de la carga media de refrigerante necesaria en la instalacion con ambos tipos de
intercambiador de tubo aleteado para ambos modos de funcionamiento.
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Figura VL.2: Potencial ahorro de refrigerante maximo en la instalacién con ambos tipos de intercambiador de
tubo aleteado para ambos modos de funcionamiento.

Atendiendo a estudios de otros autores (Colasson et al., 2001; Corberan et al., 2008) se
podria ajustar la carga de refrigerante para que esta sea inferior a la 6ptima en las condiciones de
operacion que requieran una mayor cantidad de carga de refrigerante, sin que la eficiencia del
sistema varie de forma significativa. Algunos autores han constatado que una reduccion del 20 %
en la carga de refrigerante por debajo de la que optimiza el COP apenas tiene efectos sobre el

rendimiento del sistema, si bien este valor puede variar de un refrigerante a otro (Goswami et al.,
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2001; Poggi et al., 2008; Vaitkus, 2011). De esta forma lo que se garantiza es reducir al minimo el

subenfriamiento, lo que como se ha visto tiene un gran impacto en la carga global de refrigerante.

VI1.2.3. Potencial sustitucion de intercambiadores convencionales por

minicanales

Al dimensionar una bomba de calor durante su disefio o en la seleccion de un equipo
comercial se comparan entre si diferentes tecnologias o equipos de varios fabricantes. Resulta ttil
para la toma de decisiones poder comparar la eficiencia de estos equipos siempre que cumplan con
las prestaciones requeridas. El primer paso deberia ser definir el concepto de eficiencia desde el
punto de vista de los criterios para la seleccion de un equipo. Si lo que se busca es tener un reducido
consumo energético para lograr una potencia calorifica o frigorifica determinada, la potencia
consumida por el compresor y los equipos auxiliares seria la variable comparar. Si el criterio fuese
maximizar la eficiencia global del sistema, lo serian el COP4; y el EER4j, aunque esto podria llevar
paraddjicamente a una ineficiencia en el uso del equipo ya que se podria seleccionar uno altamente
eficiente, pero en el que la potencia util del sistema fuese superior a la necesaria llegando a
desperdiciarse parte de esta. Si el criterio es la reduccion de la carga de refrigerante se podria optar
por la carga propiamente dicha, pero si se compara el cociente entre la potencia calorifica o
frigorifica y la carga de refrigerante se tiene una vision mas profunda de los equipos. Esta misma
accion podria realizarse utilizando la potencia consumida por el compresor y los sistemas auxiliares
conociéndose en este caso cuanta potencia consumen los equipos con relacion a la masa de

refrigerante que contienen. Igualmente puede hacerse esto con el COPa;1 y el EER3;.

En este apartado se valorard la idoneidad de la utilizacion de los intercambiadores de
minicanales en lugar de los convencionales, teniendo en cuenta la reduccion de la carga de
refrigerante, la eficiencia del sistema y la potencia ttil del sistema. Para ello se utilizaran la potencia
especifica tutil del sistema — cociente entre la potencia calorifica o frigorifica segin el modo de
funcionamiento y la carga global del sistema —, la potencia especifica consumida por el sistema —
cociente entre la potencia consumida por el compresor y los sistemas auxiliares y carga global del
sistema — y la eficiencia por unidad de masa — cociente entre el COPar 0 el EERA4j, en funcion del
modo de funcionamiento, y la carga global del sistema —. Para evitar la distorsion que causaria en
este analisis la cantidad de refrigerante en las tuberias del sistema, las cuales como se ha comentado

son muy largas debido al layout de la instalacion, se ha restado esta cantidad de la carga global.

Para el modo calefaccion, en practicamente todas las condiciones de funcionamiento

simuladas la potencia calorifica que se logra obtener por unidad de masa de refrigerante es superior
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utilizando un intercambiador de minicanales como evaporador, Figura VI.3. Unicamente con
subenfriamientos altos, 8 K, y sobrecalentamientos altos, 10 K, se comporta ligeramente mejor en
este sentido la instalacion con el evaporador convencional. En este caso los sobrecalentamientos

bajos favorecen mucho el uso de intercambiadores de minicanales.

Potencia calorifica por unidad de masa
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Figura V1.3: Potencia calorifica dividida por la carga de refrigerante (excluidas las tuberias) en modo
calefaccion.

Atendiendo a la potencia que consume la instalacion, Figura V1.4, al utilizar el evaporador
de minicanales esta se comporta mejor salvo para velocidades del aire superiores a 3 m's™! y gastos
masicos para frecuencias de alimentacion eléctrica del compresor por debajo de los 40 Hz, asi como
para subenfriamientos inferiores a 8 K y sobrecalentamientos de menos de 10 K. Nuevamente los
sobrecalentamientos bajos favorecen a los intercambiadores de minicanales, asi como humedades

relativas y las velocidades del aire bajas.
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Potencia consumida por unidad de masa
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Figura V1.4: Potencia consumida en la instalaciéon dividida por la carga de refrigerante (excluidas las tuberias)
en modo calefaccién.

En cuanto a la eficiencia que presenta la instalacion, esta es superior en el caso de utilizar
un evaporador convencional para todos los rangos de las variables que han sido ensayados y
simulados, Figura VL.5. No obstante, si se divide la eficiencia por la carga de refrigerante que tiene
la instalacion, Figura VI.6, al utilizar el evaporador de minicanales se obtienen mejores resultados
en la totalidad de las simulaciones realizadas, siendo especialmente interesante la mejora obtenida

para valores bajos de sobrecalentamiento, humedad relativa y velocidad del aire.

Al lograrse una reduccion de la carga de refrigerante, pero a la vez una pérdida de
eficiencia, la ventaja al sustituir el evaporador de tubo aleteado convencional por uno de
minicanales podria ser discutible a pesar de los resultados expuestos. La decision final dependera

de variables como el TEWI de la instalacion o la longitud de las tuberias de refrigerante.
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Figura VL.5: COPa1 en modo calefaccion.

Eficiencia por unidad de masa

1,5 25 32 4,0| 50 60 70 80 86,66| 0 1 2 4 8 | 2 4 6 8 10 | 35 40 45 50|
Var (mrs™ ") | RH (%) | SC (K) | SH (K) | f (Hz) |

| el [nt. Convencional  *e<Oee¢ Int. Minicanales |

Figura V1.6: COPai1 por unidad de masa (excluidas las tuberias) en modo calefaccion.
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Por su parte, en modo refrigeracion la potencia frigorifica que se logra obtener por unidad
de masa de refrigerante es superior utilizando un intercambiador de minicanales como condensador,
Figura V1.7, en todas las condiciones simuladas salvo cuando la temperatura del aire es de 20 °C.
Con subenfriamientos altos se consigue la mayor diferencia en prestaciones respecto del

intercambiador de tubo aleteado convencional.

Potencia frigorifica por unidad de masa
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Figura V1.7: Potencia frigorifica dividida por la carga de refrigerante (excluidas las tuberias) en modo
refrigeracion.

Si se analiza la potencia consumida por el sistema por unidad de masa de refrigerante, los
resultados obtenidos con un condensador de minicanales son mejores a los obtenidos con uno
convencional, salvo para temperaturas del aire de 20 °C y velocidades de este de 4 m-s!, Figura
VL.8. Una vez mas, los subenfriamientos altos son los que propician una mayor ventaja de la

instalacion con el intercambiador de minicanales frente al uso del convencional.
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Figura VL.8: Potencia consumida en la instalacién dividida por la carga de refrigerante (excluidas las tuberias)
en modo refrigeracion.

En lo que a la eficiencia del sistema se refiere, esta es siempre superior si se utiliza el
condensador de minicanales, Figura V1.9, aunque si se divide esta por la carga de refrigerante del
sistema este se comporta mejor con un condensador convencional para temperaturas del aire de
20 °C, Figura VI.10. Nuevamente son los subenfriamientos altos los que favorecen mas el uso del
intercambiador de minicanales, aunque cabe destacar que en lo que a velocidad del aire,
sobrecalentamiento y gasto masico se refiere, la diferencia entre un intercambiador y otro se
mantiene practicamente constante en términos absolutos, siendo esta muy similar en las tres

variables mencionadas.

Durante los ensayos experimentales, la instalacion parece comportarse ligeramente peor
con el intercambiador de minicanales, lo cual puede justificarse por los valores de
sobrecalentamiento mas altos que los logrados en los ensayos con el intercambiador convencional.
Este hecho se confirma cuando se realizan las simulaciones numéricas en las que los parametros de

funcionamiento pueden ajustarse para que coincidan con ambos tipos de intercambiador.
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Figura V1.9: EERaI1 en modo refrigeracién.
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Figura VI.10: EERAa: dividida por la carga de refrigerante (excluidas las tuberias) en modo refrigeracién.
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Con estos resultados, la sustitucion del intercambiador de tubo aleteado convencional por
uno de minicanales analizando de forma conjunta potencias utiles, consumo energético, eficiencia
y carga de refrigerante necesaria resulta adecuada siempre que se pueda asegurar que en modo
calefaccion se trabaje con subenfriamientos y sobrecalentamientos bajos o moderados y que en

modo refrigeracion la temperatura del aire sera superior a 20 °C.

Al haberse excluido la carga de refrigerante de las tuberias de este analisis el resultado
variaria por lo que para dar validez a las conclusiones obtenidas es necesario disefiar los equipos

minimizando la longitud de las tuberias de refrigerante, especialmente las de liquido.

V1.3. Publicaciones realizadas

A fecha de la presentacion de esta tesis doctoral, por orden cronoldgico se han realizado

las siguientes publicaciones relacionadas con la misma:

- Pisano, A., Martinez-Ballester, S., Corberan, J. M., Hidalgo-Mompean, F.,
llan-Goémez, F., y Garcia-Cascales, J. R. (2015). A discussion about the methodology
for validating a model of a finned-tube condenser considering different correlations for
the heat transfer coefficients and pressure drop. Science and Technology for the Built
Environment, vol. 21(5), 585-594.

DOI: 10.1080/23744731.2015.1040341.

- Illan-Gémez, F., Garcia-Cascales, J. R., Hidalgo-Mompean, y Lopez-Belchi, A.
(2017). Experimental assessment of the replacement of a conventional fin-and-tube
condenser by a minichannel heat exchanger in an air/water chiller for residential air
conditioning. Energy and Buildings, 144, 104-116.

DOI: 10.1016/j.enbuild.2017.03.041.

- Garcia-Cascales, J. R., [llan-Gomez, F., Hidalgo-Mompean, F., Ramirez-Rivera, F. A.,
y Ramirez-Basalo, M. A. (2017). Performance comparison of an air/water heat pump
using a minichannel coil as evaporator in replacement of a fin-and-tube heat exchanger.
International Journal of Refrigeration, 74, 558-573.

DOI: 10.1016/j.ijrefrig.2016.11.018.

Ademas, por orden cronoldgico se ha participado en los siguientes congresos y jornadas:

- Actas del “II Encuentro del area de Maquinas y Motores Térmicos del Sureste de
Espana. El libro de texto frente a las TIC como recurso educativo en la materia de
Tecnologias en Educacion Secundaria Obligatoria en la Region de Murcia”, mayor de

2012 (ISBN: 978-84-15429-70-8, Deposito Legal: MU-520-2012).
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- “Il Encuentro del area de Maquinas y Motores Térmicos del Sureste de Espafia”,
Universidad de Murcia, mayo de 2012.

- “Jornadas de introduccion a la investigacion 20137, Asociacion de Jovenes
Investigadores de Cartagena, Numero 6, abril de 2013 (ISSN (1888-8356), Deposito
Legal: Mu-1618-2008).

- “8° Congreso Nacional de Termodinamica”, Universidad de Burgos, junio de 2013.

- Actas del “VII Congreso Ibérico de Ciencias y Técnicas del frio, V Congreso
Iberoamericano de Ciencias y Técnicas de Frio”, Tarragona, Espana, junio de 2014.

- “15th International Refrigeration and Air Conditioning Conference at Purdue”, West
Lafayette, Indiana, Estados Unidos, julio de 2014.

- “ICR 2015-24th TIR International Congress of Refrigeration”, Yokohama, Japon,
agosto de 2015.

- Actas del “VIII Congreso Ibérico de Ciencias y Técnicas del frio, VI Congreso
Iberoamericano de Ciencias y Técnicas de Frio”, Coimbra, Portugal, mayo 2016.

- “l6th International Refrigeration and Air Conditioning Conference at Purdue”, West
Lafayette, Indiana, Estados Unidos, julio de 2016.

Relacionadas con la instalacion, por orden cronoldgico se han realizado los siguientes

trabajos final de grado y final de master:

- Hidalgo-Mompean, F. (2010). Disefio de una instalacion para el ensayo de bombas de
calor. Trabajo Final de Master. Universidad Politécnica de Cartagena, Cartagena,
Espana.

- Martinez-Carreflo, J. (2013). Disefio, construccion, monitorizacion y puesta a punto de
una instalacion para el estudio de una bomba de calor R744. Proyecto Final de carrera.
Universidad Politécnica de Cartagena, Cartagena, Espaiia.

- Ramirez-Basalo, M. A. (2014). Caracterizacion experimental de una bomba de calor
reversible aire-agua basada en tecnologia de minicanales. Trabajo Final de Master.

Universidad Politécnica de Cartagena, Cartagena, Espaiia.

VI1.4. Trabajos futuros

A partir de esta tesis se abren otras vias para continuar analizando la potencial sustitucion
de los intercambiadores convencionales por otros de minicanales en aras de la reduccion de la carga

de refrigerante manteniendo las prestaciones ofrecidas por los sistemas de refrigeracion.
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Realizando ligeras modificaciones en la instalacion actual se podrian ensayar otros
refrigerantes, como por ejemplo algunos sustitutos potenciales del R134a como el R1234yf o el
R513a. De esta forma se podrian confirmar no solo los comportamientos observados en la

instalacion sino el modelado de esta con IMST-ART®.

Por otra parte, se podrian ensayar intercambiadores de placas con minicanales para poder
tener resultados con otro tipo de intercambiador y fluido secundario lo cual permitiria ahondar en
el estudio de bombas de calor agua/agua para la generacion de ACS. Ademas, dada la dificultad
para medir las propiedades del aire, al realizar este analisis sobre el agua se podrian obtener
resultados mas precisos que ayuden a analizar en mayor profundidad algunos parametros como las

presiones de evaporacion en los ensayos en modo refrigeracion.

El analizar intercambiadores de placas con minicanales permitiria ademas avanzar hacia el
estudio de una bomba de calor agua/agua con dos intercambiadores de este tipo. En esta instalacion,
la carga global de refrigerante seria muy reducida y se deberian ampliar los ensayos a realizar
incluyendo la instalacion funcionando a distintos niveles de carga para determinar como afecta esta
al comportamiento del sistema, contrastando las averiguaciones que se hagan con los resultados

publicados por otros autores.
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