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Resumen

En los ultimos afios, el modelado y simulacion numérica en estudios de estado transitorio se ha
convertido en una técnica muy util para la busqueda de mejoras energéticas en los sistemas
termo-energéticos. El uso de esta técnica en los sistemas convencionales de compresion de
vapor, ha permitido entender con mayor detalle el comportamiento de los mismos durante la
operacion del sistema y asi, disefiar mecanismos de control y mejoras que puedan afectar al
desemperio energético de estos sistemas, inclusive, la biisqueda de incrementos significativos
cuando éstos trabajan en modo refrigeracion. Hoy en dia, frente al problema de rendimiento
que adolecen los sistemas transcriticos en modo refrigeracion, el uso de la técnica de modelado
dindmico en la busqueda de mejoras energéticas en los mismos puede ser una opcion
prometedora, ya que su uso en los sistemas convencionales ha sido satisfactorio. Este trabajo
doctoral es enfocado al modelado y simulacion numérica de los principales componentes de la
instalacion de compresion de vapor transcritica que incluyen enfriador de gas, intercambiador
de calor intermedio y evaporador, con el proposito de que cada modelo sea capaz de predecir
el comportamiento transitorio del componente relevante durante el arranque de la instalacion
transcritica experimental bajo estudio, esto con el fin de proponer mejoras energéticas en la
misma.

Los modelos fueron desarrollados matemdticamente y geométricamente, y procesados en el
software ANSYS Fluent 14.0. Las simulaciones de los modelos del enfriador de gas y del
intercambiador de calor intermedio fueron realizadas bajo condiciones de frontera constantes
y variables; mientras que para el evaporador, solo las condiciones de frontera constantes
fueron consideradas. El andlisis fue basado en el comportamiento transitorio de las
propiedades termofisicas asi como los pardmetros de transferencia de calor. La tasa de
transferencia de calor y la efectividad térmica de cada intercambiador de calor fueron
analizadas. La independencia de los resultados frente a los cambios en el tamaiio de la mallas
asi como en el tamario de paso de tiempo fue comprobada por medio de andlisis de sensibilidad.
Se sumo al andlisis de sensibilidad una validacion mediante correlaciones empiricas de los
resultados numéricos de cada modelo. El uso de correlaciones empiricas se justifica por el
hecho de que la instalacion bajo estudio se encuentra todavia en construccion. Los resultados
numéricos y los evaluados en base a las correlaciones empiricas han sido muy similares.

Los resultados fueron presentados grdficamente en espacio y en tiempo. De manera general, se
ha observado que la variacion en las propiedades termofisicas de COz en cada componente
tiene un impacto importante en el comportamiento de la tasa de transferencia de calor, la cual
influye en gran medida sobre la efectividad térmica de cada equipo asi como en el COP durante
el arranque de la instalacion transcritica.

Por ejemplo, bajo condiciones de frontera constantes se observaron que los cambios en las
propiedades termofisicas del CO; en el enfriador de gas causan una disminucion en el COP
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alrededor de 20% de su magnitud en estado estable. Por otro lado, la inestabilidad en el
intercambiador de calor intermedio ocasiona una disminucion en el COP alrededor de 12 %
durante el arranque de la instalacion. En cuanto al evaporador, el cambio en la fraccion de
volumen afecta en gran medida las propiedades termofisicas de la mezcla de CO: y por lo tanto
conduce a una disminucion en el COP. Pero, cuando las condiciones de frontera son variables,
el periodo transitorio se alarga y la efectividad térmica se reduce causando un menor

desemperio en el ciclo global de la instalacion.
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Abstract

In recent years, modeling and numerical simulation studies of transient state has become a
useful tool for finding energy improvements in thermal energy systems. The use of this technique
in conventional vapor compression systems has allowed to understand in more detail its
behavior during operation and thus, design control mechanisms and improvements that may
affect the energy performance of these systems, including, finding significant increases when
they work in cooling mode. Today, faced with the problem of performance that vitiates
transcritical systems in cooling mode, using the technique of dynamic modeling in the search
for energy improvements therein may be a promising option, as its use in conventional systems
has It has been satisfactory. This doctoral work is focused on modeling and numerical
simulation of the main components of the installation compression transcritical vapor they
include gas cooler, intermediate heat exchanger and evaporator, in order that each model is
able to predict the transient behavior of relevant component during the start of the experimental
transcritical installation under study, this in order to propose energy improvements in it.

The models were developed mathematically and geometrically, and processed in the ANSYS
FLUENT 14.0 software. The model simulations of the gas cooler and the intermediate heat
exchanger were conducted under conditions of constant border and variables; while for the
evaporator, only constant boundary conditions were considered. The analysis was based on the
transient behavior of thermophysical properties and parameters of heat transfer. The rate of
heat transfer and the thermal effectiveness of each heat exchanger were analyzed. The
independence of the results against changes in the size of the mesh as well as the time step size
was tested by means of sensitivity analyzes. It joined the sensitivity analysis by empirical
correlations validation of the numerical results of each model. Using empirical correlations it
is justified by the fact that the installation under study is still under construction. The numerical
results and the evaluated based on empirical correlations have been very similar.

The results were presented graphically in space and time. Generally, it has been observed that
the variation in the thermophysical properties of CO:z in each component has a significant
impact on the behavior of the rate of heat transfer, which greatly influences on the thermal
effectiveness of each team as well as the COP during startup of the transcritical installation.

For example, under conditions of constant border they were observed changes in the
thermophysical properties of CO: in the gas cooler cause a decrease in the COP around 20%
of its steady state magnitude. In addition, instability in the intermediate heat exchanger causes
a decrease in the COP about 12% during starting of the installation. As for the evaporator, the
change in volume fraction greatly affects the thermophysical properties of the mixture of CO>
and thus leads to a decrease in the COP. But when the boundary conditions are variable, the
transitional period is extended and the thermal effectiveness is reduced causing a lower
performance in the global cycle of the installation.
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Capitulo 1

Introduccion

1.1 Justificacion

El sistema de compresion de vapor es la tecnologia mas ampliamente usada para la refrigeracion
y aire acondicionado. Su popularidad se debe a su alto coeficiente de desempefio (COP),
compacidad, y a menores costos de operacion. Por otra parte, los sistemas de compresion de
vapor representan un alto consumo de energia. Segln la estimacion, més de una tercera parte de
la energia generada en el mundo es usada para alimentar los sistemas de refrigeracion y aire
acondicionado basados en compresion de vapor (Padalkar et al., 2010). Estos sistemas no solo
tienen un efecto indirecto de calentamiento global (GWP) debido a la emision de gases de efecto
invernadero (GEI) provenientes del uso de la energia de entrada, sino que también tienen un
efecto directo asociado a las fugas de refrigerantes que para la mayoria actualmente pertenecen
a la familia de los hidroclorofluorocarbonos (HCFC) y los hidrofluorocarbonos (HFC), los
cuales tienen un alto potencial de calentamiento global, ademas, los HCFC tienen un mayor
potencial de agotamiento de la capa de ozono (ODP) debido a la presencia de cloro en su
composicion quimica.

Ante la necesidad de cuidar al medio ambiente, en el protocolo de Kioto (Babiker et al., 1999)
y Montreal (PNUMA, 2006), los cientificos comenzaron a buscar nuevas alternativas. Sin
embargo, varios estudios se han centrado en el uso de refrigerantes que pertenecen a la familia
de los hidrocarburos (HC), las hidrofluoroolefinas (HFO), las mezclas y los refrigerantes
naturales como: didéxido de carbono (R744), amoniaco (R717) y agua (R718). A diferencia de
todas estas nuevas alternativas, el dioxido de carbono tiene una notable ventaja, ya que no es
toxico, ni inflamable y tampoco tiene consecuencias medioambientales perjudiciales. Su
principal desventaja es la baja temperatura critica (304.21 K) la cual obliga al ciclo a tener una
mayor capacidad volumétrica, y en consecuencia un bajo COP (Sarkar y Agrawal, 2010).
Ademas, el CO» tiene una alta presion critica la cual causa varios efectos que influyen en el
disefio de los componentes, en particular el disefio de compresores e intercambiadores de calor.
Estas variaciones son mayores cuando el CO> opera en un ciclo transcritico (Cecchinato et al.,
2010; Sanchez et al., 2012).

El dilema que caracteriza al dioxido de carbono como refrigerante es que reduce el efecto directo
de calentamiento global en el sistema de compresion de vapor transcritico y al mismo tiempo
favorece el incremento del efecto indirecto del mismo debido al alto consumo de energia en el
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compresor provocando un bajo COP. Frente al problema de bajo COP del ciclo transcritico, una
importante cantidad de estudios tedricos y experimentales se han basado en mejoras energéticas.
Dos areas de investigacion han sido mas marcadas: la busqueda de mejoras en el COP a través
de modificaciones en el ciclo termodinamico basico y la busqueda de mejoras en el COP
mediante la optimizacion de los parametros energéticos y / o el disefio de los principales
componentes del ciclo, tales como compresores, intercambiadores de calor y dispositivo de
expansion. La mayoria de estos estudios se han basado en los tradicionales métodos
termodinamicos incluyendo el método de analisis térmico e-NTU.

Aunque el modelado dinamico se ha convertido en los tltimos afios en una técnica muy util para
la busqueda de mejoras energéticas en los sistemas termo-energéticos, su uso en los sistemas
transcriticos sigue estando en desarrollo. Muy pocos investigadores se han interesado en esta
técnica la cual puede permitir entender con mayor detalle el comportamiento de los
componentes del sistema transcritico durante la operacion del sistema y asi, disefiar mecanismos
de control y mejoras que puedan afectar al desempefio energético de estos sistemas. Hoy en dia,
frente al problema de rendimiento que adolecen los sistemas transcriticos en modo refrigeracion,
el uso de la técnica de modelado dindmico en la busqueda de mejoras energéticas en los mismos
puede ser una opcion prometedora.

1.2 Objetivo y alcances de la tesis

Desarrollar un modelo dindmico de cada componente principal de la instalacion de compresion
de vapor operando con el diéxido de carbono (CO; o R744) como refrigerante en condiciones
transcriticas para una temperatura media de aplicacion. Cada modelo debe ser capaz de predecir
el comportamiento transitorio del componente relevante durante el arranque de la instalacion
transcritica bajo estudio. Entre los objetivos especificos se pueden citar los siguientes:

e Diagnostico de la instalacion experimental, lo que puede conducir al conocimiento de
las condiciones de operacion bajo distintas configuraciones y el procesamiento posterior
de los datos.

e Desarrollo de un modelo dinamico para los principales componentes de la instalacion de
compresion de vapor transcritica.

e Simulacion numérica de cada modelo.

e Validacion experimental o mediante correlaciones empiricas existentes en la literatura
para cada modelo.

1.3 Hipdtesis de la tesis

Es conocido que los sistemas de compresion de vapor basados en condiciones transcriticas y
trabajando en modo refrigeracion, adolecen de un buen desempefio energético. Asi mediante el
analisis numérico de cada componente de la instalacién se pretende obtener una mayor
informacion sobre el comportamiento transitorio de las propiedades termofisicas del CO> asi
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como los pardmetros energéticos. Lo anterior con el fin de buscar una mejora en el COP
mediante la propuesta de nuevos rangos de condiciones de operacion de la instalacion
experimental bajo estudio.

1.4 Organizacion del documento

Capitulo 1: En el presente capitulo se ha introducido la justificacion, los principales objetivos
de la tesis doctoral y la hipotesis.

Capitulo 2: En este capitulo se proporciona informacién relevante sobre los conocimientos
basicos del modelado y simulacion numérica, ademads, se hace una revision del estado del arte
del modelado aplicado a los sistemas de compresion de vapor, haciendo énfasis en los sistemas
transcriticos.

Capitulo 3: Aqui se desarrollan los modelos dindmicos de los principales componentes de la
instalacion de compresion de vapor. Se describe de manera general la instalacion transcritica
bajo estudio con el fin de entender el funcionamiento de la misma.

Capitulo 4: Se describe el proceso de simulaciéon numérica de cada modelo desarrollado en el
capitulo anterior. Asi mismo, se lleva a cabo la validacion de los resultados numéricos por medio
de correlaciones empiricas reportadas en la literatura.

Capitulo 5: Se presenta los principales resultados de las simulaciones numéricas de los modelos
desarrollados. Los resultados son basados en el comportamiento de las propiedades termofisicas,
parametros de turbulencia, parametros adimensionales y del coeficiente convectivo de
transferencia de calor. Asi mismo, se analiza el efecto de la efectividad térmica de cada
componente sobre el COP del sistema transcritico bajo estudio.

Capitulo 6: Se resumen las principales conclusiones de la tesis doctoral y los trabajos futuros
que se plantean a partir de la misma.
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Capitulo 2

Antecedentes

Este capitulo tiene como objetivo proporcionar informacion relevante sobre los conocimientos
bdsicos del modelado y simulacion numérica aplicada a los sistemas de compresion de vapor,
haciendo énfasis en los sistemas transcriticos, en los cuales el fluido de trabajo es el CO:. El
capitulo se divide en cuatro secciones:

e (Conceptos generales de modelado y simulacion numérica.
e  Modelado numérico de sistemas de compresion de vapor.
e  Modelado numérico de sistemas transcriticos.

e Aportacion del trabajo doctoral.

2.1 Conceptos generales de modelado y simulacion numérica

El modelado es una representacion abstracta, conceptual, grafica (o visual), fisica o matematica,
llamada “modelo”, de fendmenos, sistemas o procesos a fin de analizarlos, describirlos,
explicarlos, simularlos o predecirlos (Jaluria, 2007).

La definicion de modelado puede variar dependiendo de la aplicacion, pero el concepto basico
sigue siendo el mismo: el proceso de resolucion de problemas fisicos por simplificacion
adecuada de la realidad. En ingenieria, modelado se divide en dos partes principales: el
modelado fisico/empirico y el modelado tedrico/analitico o numérico. Laboratorio y modelos
de ensayos in situ son ejemplos de modelado fisico, de los cuales los ingenieros y cientificos
obtienen informacion util para desarrollar algoritmos empiricos o semi-empiricos para su
aplicacion concreta. Los modelos tedricos generalmente constan de cuatro pasos. El primer paso
es la construccion de un modelo matematico para los problemas fisicos que corresponde con los
supuestos adecuados. Este modelo puede tomar la forma de ecuaciones diferenciales o
algebraicas. En la mayoria de los casos de ingenieria, estos modelos matematicos no se pueden
resolver analiticamente, lo que requiere una solucion numérica. El segundo paso es el desarrollo
de un modelo numérico apropiado o aproximado al modelo matematico. El modelo numérico
tiene que ser cuidadosamente calibrado y validado con datos existentes y con resultados
analiticos. El tercer paso del modelado tedrico es la aplicacion real del modelo numérico para
obtener soluciones. El cuarto paso es la interpretacion de los resultados numéricos en graficos,
tablas, u otras formas convenientes.
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El desarrollo de un modelo numérico implica el uso de un método apropiado para el tipo de
problema a resolver. En consecuencia, es muy importante entender los diferentes tipos de
métodos numéricos.

2.1.1 Métodos numéricos

Los métodos numéricos son técnicas utilizadas para solucionar de forma aproximada
ecuaciones o sistemas de ecuaciones gobernantes de un sistema. Existen varios métodos
numéricos agrupados en dos principales familias incluyendo métodos numéricos estocasticos (o
probabilisticos) y métodos numéricos deterministas.

2.1.1.1 Métodos numéricos estocasticos

El modelado numérico mediante métodos estocésticos se centra en el estudio y modelado de
sistemas que evolucionan a lo largo del tiempo, o del espacio, de acuerdo a unas leyes no
deterministicas, esto es, de caracter aleatorio (Eckhardt, 1987). Los métodos numéricos
estocasticos mas usados en el modelado de sistemas térmicos incluyen los algoritmos genéticos
(Stojanovic et al., 2013; Sanaye y Asgari, 2013; Keyvanloo y Sedighi, 2012; Ghazi et al., 2012)
y las redes neuronales (Belman-Flores y Ledesma, 2015; Ledesma y Belman-Flores, 2014;
Reddy et al., 2014; Sanaye y Asgari, 2013; Belman-Flores et al., 2013).

2.1.1.2 Métodos numéricos deterministas

Los métodos numéricos deterministas son técnicas usadas para la aproximacion de solucion de
los problemas continuos de tal forma que el continuo, se divide en un nimero finito de partes
llamadas “mallas”, cuyo comportamiento se especifica mediante un nimero finito de
parametros llamados “celdas”, asociados a ciertos puntos denominados “nodos”. La solucién
del sistema completo sigue las reglas de los problemas discretos. Estos métodos son clasificados
dependiendo de los tipos de modelos matematicos a solucionar. Entre los més usados en los
sistemas térmicos se encuentran métodos aproximados para los modelos de parametros
distribuidos y métodos aproximados para los modelos de parametros concentrados (o
agrupados).

a. Métodos de parametros distribuidos

Los métodos de parametros distribuidos son todas las técnicas numéricas para la aproximacion
de solucion de ecuaciones diferenciales parciales (EDP). El enfoque mas general consiste en la
discretizacion de EDP en el espacio y el tiempo (Bilbao y Smith, 2014; Pesado et al., 2013).
Entre los métodos de pardmetros distribuidos los mas comunes son: el método de diferencias
finitas, método de elementos finitos, método de volimenes finitos, método de elementos de
contorno. A continuacion se comenta de manera general cada uno de ellos.
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i. Meétodo de diferencias finitas

El método de diferencias finitas (MDF) es una aproximacion de las derivadas parciales por
expresiones algebraicas con los valores de la variable dependiente en un limitado nlimero de
puntos seleccionados (Thomée, 2001). Comprende una serie de técnicas discretas donde el
dominio de interés es representado por el conjunto de puntos o nodos y la informacioén entre
estos puntos generalmente es obtenida utilizando expansiones de la serie de Taylor, de manera
que las derivadas espaciales y temporales de la variable dependiente en el nodo son expresadas
en términos de los valores de esta variable en los nodos adyacentes del dominio (Lapidus y
Pinder, 1999).

La estabilidad y la precision que tienen los esquemas de diferencias finitas hacen que el método
tenga un campo de aplicaciéon més amplio (Fadugba, et al., 2012; Blazek, 2005). Hoy en dia,
este método es aplicado en diversas etapas de desarrollo de algunos codigos comerciales de la
dindmica de fluido computacional (CFD), tal como e-Thermal (Anand, 2004), Modelica
(Tummescheit y Eborn, 1998), EASYS5 (Hu et al., 2011), SINDA/Fluent (Cullimore y
Hendricks, 2004). Sus principales desventajas consisten en el hecho de que no es adecuado para
mallas estructuradas (Blazek, 2005; Yip, 2005).

ii. Método de elementos finitos

El método de elementos finitos (MEF) es una técnica numérica para encontrar solucioén
aproximada de ecuaciones diferenciales para los valores de frontera (Thomeée, 2001). El
procedimiento basicamente envuelve la division del dominio en muchos elementos,
convenientemente distribuidos, los cuales pueden ser de forma triangular, cuadrilatera, etc., y
usando una interpolacion para describir el comportamiento de estos subdominios. Usando el
método de aproximados de solucidn, las ecuaciones diferenciales que gobiernan el dominio se
transforman en ecuaciones algebraicas (Thomée, 2001).

A diferencia del MDF, el MEF es adecuado para mallas estructuradas y para la solucion de
sistemas con geometrias muy complejas (Cardona y Fachinotti, 2014). Este método ha adquirido
una gran importancia en la solucidén de problemas de mecénica de fluidos, especialmente en los
problemas de flujo turbulento (Covello et al., 2014; Bassi et al., 2014; Wang et al., 2014). Se
encuentran en el mercado varios paquetes de CFD cuyos codigos fueron desarrollados en base
al MEF. Entre los mas comunes incluyen: ADINA, ALGOR, COMSOL, FEFLOW, FEMLAB,
LS-DYNA (Global Stress Engineers, 2015; CFD-online, 2015). La principal desventaja del
MEEF es el alto costo computacional para el analisis de problemas transitorios (Feistauer, 2007).

iii. Método de voliimenes finitos

El método de volimenes finitos (MVF) es un método alternativo para la resolucion numérica
de problemas en la mecanica de fluidos (Kolditz, 2002). Este método consiste en dividir el
dominio en varios volimenes de control que no se traslapan. El sistema de EDP gobernante del
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dominio se integra sobre cada volumen de control. La integracion se lleva acabo especificando
los perfiles de variacion de la variable dependiente entre los nodos de la malla, de modo de
evaluar las integrales resultantes, las cuales entregan como resultados una ecuacion algebraica
(Nifo, 2002). Su formulaciéon matematica se basa en el método de los residuos pesados (ver
anexo B).

El MVF tiene muchas ventajas en comparacion con los dos anteriores métodos. La solucion
obtenida asegura implicitamente que magnitudes como la masa, la cantidad de movimiento y la
energia se conservan para cualquier grupo de volumenes de control, y por supuesto, para todo
el dominio del problema. Alrededor de 80% de los codigos CFD comerciales son desarrollados
en base al MVF (Petrova, 2012). Entre ellos, los mas usados son: Ansys Fluent, CFX, Clawpack,
Fluent for CATIA VS5, star-CD, NSC2KE, OpenFVM, POLYFLOW, (CFD-online, 2015;
CESC-ZJU- Hydromechanics, 2003). La principal desventaja del MVF es el tiempo de
ejecucion del programa, que es mucho mas prolongado que los MDF y MEF (Qiao et al., 2014).

iv. Método de elementos de contorno

El método de elementos de contorno (MEC), también conocido como método de elementos de
frontera o método de elementos de borde, es una técnica numérica que consiste en resolver EDP
en forma de integral sobre la frontera. El método usa las condiciones de frontera dadas para
resolver la ecuacion integral en la frontera en lugar de tomarse valores en todo el espacio
definido por la EDP. Una vez hecho esto, la ecuacion integral puede ser utilizada nuevamente
para calcular numéricamente la solucion en cualquier punto deseado en el interior del dominio
(Mushtagq et al., 2009; Bosch-Moreno, 2006).

Este método ha hecho progresos maravillosos para las soluciones de los problemas fisicos en
diversas areas de la ciencia y la ingenieria, incluyendo mecanica de fluidos, acustica,
electromagnetismo y mecénica de la fractura (Katsikadelis, 2002; Mushtaq et al., 2009). Su
principal desventaja es que no se aplica con éxito a los problemas de flujo de fluidos no lineales
(Mushtagq et al., 2009).

b. Métodos de parametros concentrados

Me¢étodos de parametros concentrados (MPC) son todas las técnicas utilizadas para buscar
aproximaciones numéricas a las soluciones de ecuaciones diferenciales ordinarias. Métodos de
Euler, de Runge-Kutta, de Newton-Raphson, métodos de multiples pasos etc., forman la gran
familia de los MPC (Asai y Kloeden, 2016; Kalogiratou et al., 2014; Bayen y Siauw, 2014; Xu
y Prozzi, 2014). Ademas de ellos, existen métodos como de Lineas y de Fronteras Mdviles cuyas
aproximaciones de solucion se llevan a cabo mediante la transformacion del sistema de EDP
gobernantes a sistema de EDO (Bilbao y Smith, 2014).
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i. Método de lineas

El método de lineas (ML) es una técnica numérica para la aproximacion de solucion de las EDP
en que solo se discretizan las variables espaciales dejando los términos temporales en forma
continua. El ML es un planteamiento hibrido de las diferencias finitas (Caballero-Dominguez,
20006), y es un método adecuado para la solucion de problemas de transferencia de calor (Hirota
y Ozawa 2006; Selguk y Ayranc, 2003).

ii. Método de fronteras moviles

El método de fronteras moviles (MFM) consiste en dividir el dominio en volimenes de control
variables de manera que las EDP gobernantes sean integradas sobre las fronteras moéviles de
cada volumen de control usando de la regla de Leibnitz (Milian-Sanchez, 2011; Bendapudi et
al., 2004). El MFM es un método apropiado para la resolucion de los modelos dindmicos de
sistemas térmicos, tal como los intercambiadores de calor, particularmente en los evaporadores
y condensadores en los cuales los limites de fase se mueven con el tiempo (Rasmussen, 2012;
Tulapurkar y Khandelwal, 2010). Su principal desventaja es que no puede predecir con certeza
el comportamiento durante el arranque y la parada de un sistema (Bendapudi et al., 2002a).

2.1.2 Simulacion numérica

La simulacion numérica es una herramienta eficaz en las ciencias aplicadas para la
determinacion de soluciones y la prediccion del comportamiento de las mismas, esto sin recurrir
a la experimentacion. Una simulaciéon numérica difiere de un modelado matematico en que
constituye una representacion en cada instante del proceso a simular. La simulacion numérica
suele seguir la siguiente secuencia:

a. Definir simplificaciones e hipotesis.

b. Formular el modelo geométrico-matematico mediante un conjunto de ecuaciones
que represente al modelo conceptual.

c. Encontrar un método de resolucion numérica de dichas ecuaciones.

d. Establecer las condiciones en las cuales la resolucion del modelo matematico es
capaz de explicar las observaciones.

e. Implementar el modelo en la computadora, es decir, un lenguaje de programacion.

f. Interpretar y validar los resultados.

Entre los requisitos para satisfacer una simulacién numérica se puede citar: la estabilidad, la
rapidez y la precision (Ding, 2007). Existen principalmente dos tipos de simulaciéon numérica:
simulacion en estado estacionario y simulacion en estado transitorio o dindmico (Qiao et al.,

2010).
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2.2 Modelado numérico en sistemas de compresion de vapor

Los sistemas de compresion de vapor (SCV) representan unos de los sistemas térmicos mas
complejos para modelar, ya que se componen principalmente de cuatro equipos: evaporador,
condensador, compresor y dispositivo de expansion (Figura 2.1) cuyos comportamientos termo-
hidrodinamicos son muy distintos (Qiao et al., 2010).

AAMAAAAAAAAAN
1 I |

Condensador

Valvula de c
expansion Ompresor

A

Evaporador

AN N\ AAAANAAAAA
_|4_)

Figura 2.1 Esquema de un ciclo de compresion de vapor simple.

El modelado numérico de SCV persigue dos objetivos principales:

e Predecir el rendimiento del sistema o equipo el cual conduce a un mejor disefio del
mismo. Este objetivo se logra mediante la simulacion numérica en estado estacionario
del sistema (Ding, 2007; Winkler, 2009).

e Predecir el comportamiento transitorio del sistema o equipo especialmente durante el
arranque y parada, y también cuando el equipo estd sometido a un cambio abrupto en
las condiciones de operacion, esto con el fin de disefar estrategias de control para la
fiabilidad. Esta meta se cumple por medio de la simulacion numérica en estado
transitorio del sistema (Rasmussen, 2012; Tulapurkar y Khandelwal, 2010).

2.2.1 Modelado numérico en estado estacionario

Durante muchos afos, los procedimientos de disefio y optimizacién del coeficiente de
desempetio (COP) se ha basado en el andlisis en estado estacionario de su funcionamiento (Qiao
et al., 2010; Richardson et al., 2002). Los sistemas de refrigeracion, bombas de calor y aire
acondicionado basados en la compresion mecanica de vapor, han experimentado avances
significativos gracias a las aportaciones de esta técnica. En la literatura se encuentran diversos
estudios basados en el modelado y simulacion numérica en condiciones estacionarias del ciclo
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global de refrigeracion (Zhou et al., 2010; Navarro-Esbri et al., 2010), modelado de sistemas de
aire acondicionado (Islam et al., 2015; Ding et al., 2013; Sanaye y Malekmohammadi, 2004), y
de la bomba de calor (Sheng et al., 2015; Heo et al., 2013; Blanco et al., 2012; Scarpa et al.,
2012; Choi et al., 2011; Zhao et al., 2003). Por otro lado, se encuentran trabajos enfocados
especialmente a cada componente de ciclo, tal es el caso del condensador (Colorado etal., 2011),
de dispositivos de expansion (Ablanque et al., 2015; Tian, et al., 2015; Valdés et al., 2014; Li,
2013; Zhou et al., 2010), del evaporador (Brix et al., 2009; Colorado-Garrido et al., 2007 y
2009), y del compresor (Dutra y Deschamps, 2014; Sanvezzo y Deschamps, 2012; Mathison
et al., 2012; Wang et al., 2008; Ribas, 2007). Existen también estudios basados en los
intercambiadores de calor de manera global (Lee y Lam, 2014; Waltrich et al., 2010; Jiang et
al., 2006).

A pesar de resultados satisfactorios obtenidos en los estudios anteriores, los modelos
desarrollados no pueden asegurar una prediccion exacta bajo condiciones transitorias, ya que
dependen solamente de variables independientes espaciales (Browne y Bansal, 2001). Sin
embargo, los modelos dindmicos o transitorios son los més adecuados para la prediccion de
comportamiento transitorio de sistemas.

2.2.2 Modelado numérico en estado transitorio

En los ultimos afnos, el modelado numérico en estado transitorio de SCV se ha convertido en
una técnica muy util de busqueda de mejoras energéticas en todas las ramas de la tecnologia de
compresion de vapor. La Tabla 2.1 lista las principales investigaciones llevadas a cabo en esta
area.
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Tabla 2.1 Investigaciones en estado transitorio.

Sistema global / Autores Método Software usado
componente
individual
Reddy et al., (2014) RNA MATLAB
Schalbart y Haberschill, (2013) | MVF MATLAB
Yao et al., (2013) MPC -
Catano et al., (2013) MPC -
Tagliafico, et al., (2012) MPC -
Refrigeracion Liang et al., (2010) MFM -
Tulapurkar y  Khandelwal, | MPC EXCEL/VB
(2010)
Hassan et al., (2009) MFM MATLAB
Zhang et al., (2009) MFM DYMOLA
Serensena y Stoustrup, (2008) MFM/ MPC MATLAB
Bendapudi et al., (2002b) MVF C++
Browne y Bansal, (2002) MPC -
Grace y Tassou, (2000) MVE/ MPC -
Liy Sun, (2013) Método hibrido FORTRAN
Aire acondicionado Wembhoff 'y Frank, (2010) MPC SINDA/FLUINT
Brent, (2000) MDF SINDA/FLUINT
Chamoun et al., (2014) MFM / MVF MODELICA
Bomba de calor Qiao et al., (2014) MFM -
Chamoun et al., (2012) MFM / MVF MODELICA
Cho et al., (2011) MPC/MVF -
Pangborn et al., (2015) MFM / MVF MATLAB
Evaporador/ Liy Alleyne (2010) MFM MATLAB
Condensador Liy Alleyne, (2009) MFM MATLAB
Bendapudi et al., (2008) MFM / MVF MATLAB
Eldredge et al., (2008) MFM MATLAB
Evaporador/ Valvula Pollock et al., (2014) MPC -
de expansion Beghi y Cecchinato (2009) ML/MVF -
Zhang y Zhang, (2006) MFM DYMOLA
Zhang y Canova, (2015) MPC -
Evaporador Kumar et al., (2013) FSOLVE y ODE45 | MATLAB
Cecchinato et al., (2012) MFM MATLAB
Xue et al., (2012a) MFM -
Yang et al., (2008) MVF Fluent
Owoeye y Schubring, (2015) MVF OpenFOAM
Condensador Xue et al., (2012b) MFM -
Llopis et al., (2008) MPC FORTRAN
Eyector Clou et al., (2010) MVF Fluent
Guo y Shen, (2009) MPC -
Compresor Negrao et al., (2010) Semi-empirico -
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De la revision se deducen las siguientes conclusiones:

e Los intercambiadores de calor son los componentes mas afectados por fendémenos
transitorios.

e Los modelos transitorios de intercambiadores de calor son generalmente discretizados
mediante los métodos de pardmetros concentrados y los métodos deterministas. Entre
ellos, el MFM y MVF son los mas usados.

e EI MVF resulta ser el método mas robusto para la solucion de problemas transitorios,
solo que se ejecuta mas lento que el MFM.

e EI MFM puede también solucionar los problemas transitorios, pero es muy sensible para
los problemas de inestabilidad durante el arranque de un sistema.

e Lamayoria de los modelos son desarrollados en una dimension.

e El software MATLAB es el mas usado para la programacion de los codigos de los
modelos desarrollados.

e Los modelos de dispositivos de expansion y de compresores son basados en
correlaciones empiricas.

e No se encuentran muchos trabajos relacionados al modelado dinamico de las valvulas
de expansion electronica y de los compresores alternativos semi-herméticos.
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2.3 Modelado numérico de sistemas transcriticos

En esta seccion se lleva a cabo una revision bibliografica sobre los estudios enfocados en el
modelado numérico en estado estacionario y transitorio de los sistemas transcriticos de
compresion de vapor. Esta revision bibliografica se centra en las investigaciones realizadas en
los ultimos afos.

2.3.1 Modelado numérico en estado estacionario

En este apartado se hace un resumen de las investigaciones realizadas especificamente sobre el
modelado numérico en estado estacionario en sistemas transcriticos. Los estudios se agrupan de
acuerdo con los componentes del ciclo como se describe en la Figura 2.2.

Circuito de disipacion de carga A
e s
| 2
i 3
Enfriador de gas
Compresor
1
Y | "1
Intercambiador de
calor intermedio
4 | A

Valvula de
expansion
Evaporador
5 6
_|_> I

- €
8 e
Circuito de simulacion de carga

A\

Figura 2.2 Esquema de un ciclo transcritico con intercambiador de calor intermedio.
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2.3.1.1 Sistema global

Los estudios basados en el sistema global de compresion de vapor son los mas desarrollados en
la literatura, ya que proporcionan informacion general sobre el COP del sistema sin dar mayor
detalle sobre el comportamiento de cada componente. Este es el caso de varios estudios
realizados sobre los sistemas transcriticos. Rigola et al., (2005) realizaron numéricamente y
experimentalmente un estudio comparativo entre un ciclo transcritico y un ciclo convencional.
Los resultados tanto numéricos como experimentales mostraron que el ciclo transcritico tiene
un COP alrededor de 10% menor que el ciclo convencional. Un estudio similar fue llevado a
cabo por Cho et al., (2009) para predecir el COP de ciclos transcriticos simples y complejos.
Por otra parte, Mehta y Eisenhower (2007) investigaron mediante un modelo de pardmetros
concentrados el desempefio de cada componente de un sistema transcritico. Aidoun y Ouzzane,
(2009) utilizaron un modelo numérico para simular un sistema de refrigeracion transcritico.
Cecchinato et al., (2010) desarrollaron un modelo basado en MVF para un sistema de
refrigeracion transcritico. En el estudio se demostrd que la presion del CO» a la salida del
enfriador de gas no es una variable independiente, pero se expresa como una funcion de la
temperatura del refrigerante. Mastrullo et al., (2015) investigaron mediante un modelo semi-
empirico los efectos de las velocidades del compresor y de los ventiladores de los
intercambiadores de calor sobre el COP fueron analizados.

Byon y Domanski, (2000) desarrollaron un modelo robusto para analizar evaporadores y
enfriadores de gas en corrientes paralelas, contracorrientes y de flujo cruzado de instalaciones
de aire acondicionado automotriz. Kaneko et al., (2011) analizaron mediante un modelo
numérica la transferencia de calor local en un sistema transcritico para aire acondicionado.

En cuanto a bombas de calor, White et al., (2002) investigaron por medio de un modelo
numérico el coeficiente de desempetio del ciclo. Cecchinato et al., (2005) llevaron a cabo un
estudio comparativo entre un sistema transcritico y un sistema convencional usando R134a. Por
otra parte, Kim et al., (2006) realizaron estudios de prueba y simulacion del rendimiento de la
bomba de calor transcritica con intercambiador de calor intermedio para el calentamiento de
agua. Agrawal y Bhattacharyya (2008) hicieron un estudio similar utilizando un tubo capilar
como dispositivo de expansion. Wang et al., (2009) analizaron mediante un modelo estacionario
el rendimiento de una bomba de calor transcritica. Los resultados mostraron que las propiedades
de transferencia de calor del CO> tanto para la region supercritica como bifasica contribuyen en
el incremento del COP del sistema. Yang et al., (2010) desarrollaron un modelo numérico para
la bomba de calor incluyendo una valvula de expansion tipo mariposa. E1 COP del sistema fue
simulado para diferentes pardmetros de funcionamiento. Yamaguchi et al., (2011) analizaron
los efectos de variacion en la temperatura de entrada del agua de enfriamiento y la temperatura
del aire exterior sobre el COP del sistema de bomba de calor. Lin et al., (2013) propusieron un
modelo global para simular una bomba de calor. A diferencia de otros modelos existentes, el
modelo propuesto no impone restricciones excesivas tales como la presion de descarga y la
presion de succion.
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2.3.1.2 Enfriador de gas (gas cooler)

El rapido cambio de las propiedades termofisicas del CO; en funcion de la temperatura durante
un proceso isobdrico en la region supercritica, ha limitado el uso de los métodos €-NTU y
LMTD para el andlisis de enfriadores de gas. Esto ha permitido el desarrollo de métodos
numéricos en estado estacionario para los enfriadores de gas con el proposito de predecir el
comportamiento local de las propiedades, asi como el coeficiente de transferencia de calor
(Yangetal., 2010). Liao y Zhao, (2002) estudiaron la transferencia de calor del CO» supercritico
en mini/micro-tubos, con especial énfasis en profundizar en el conocimiento del
comportamiento de flujo y transferencia de calor del CO,. El MVF fue utilizado para la
discretizacion y el algoritmo SIMPLER fue usado para la simulacion. Se obtuvieron perfiles de
velocidad, de temperatura, coeficientes de transferencia de calor y otras propiedades. Chang y
Kim, (2006) desarrollaron un modelo numérico en estado estacionario para el enfriador de gas
tipo tubo con aletas. Los efectos de los pardmetros geométricos sobre la transferencia de calor
fueron investigados. Los resultados mostraron que la disminucion del area frontal provoca un
aumento en la diferencia de temperatura minima y la disminucién de la tasa de transferencia de
calor. Ge y Cropper, (2009) propusieron un modelo numérico basado en el método de
parametros distribuidos para predecir el comportamiento de propiedades termofisicas y
coeficientes de transferencia de calor local en enfriadores de gas con tubos y aletas. Jiang et al.,
(2009) investigaron el comportamiento estacionario de coeficientes locales de transferencia de
calor del CO; en un enfriador de gas vertical. Los resultados mostraron que las variables en las
propiedades termofisicas del CO; tienen un efecto significativo sobre el coeficiente, de
transferencia de calor local, sobre todo cuando la temperatura de CO; se acerca a la region critica
(alrededor de 313.15 K). Dang y Hihara, (2010) llevaron a cabo calculos numéricos para el CO>
supercritico que fluye en los tubos en miniatura. Las ecuaciones de gobierno fueron
discretizadas mediante el MDF y el procedimiento de iteracion se llevo a cabo utilizando el
algoritmo SIMPLER. El coeficiente de transferencia de calor y el factor de friccion se estudiaron
numéricamente para diferentes valores del diametro del tubo, la presion, flujo masico y el flujo
de calor. Li et al., (2011) realizaron investigaciones experimentales y numéricas sobre la
transferencia de calor por conveccion forzada de CO; a presiones supercriticas en el enfriador
de gas. El modelo fue basado en el MVF y la simulacion en estado estacionario fue realizada
mediante CFD-Fluent. Zhang et al., (2011) investigaron la transferencia de calor del CO2 en un
enfriador de gas. El modelo fue basado en el MVF y la simulacion fue ejecutada en CFD-Fluent.
Sanchez et al., (2012) desarrollaron un modelo numérico en estado estacionario para un
enfriador de gas coaxial agua - CO». El modelo fue basado en el MVF y los autores analizaron
la influencia de diferentes parametros sobre la efectividad térmica del enfriador de gas. Jadhav
et al., (2012) llevaron a cabo una simulacion numérica de un enfriador de gas para analizar la
transferencia de calor y la caida de presion. Dang et al., (2012) realizaron un analisis numérico
del patron de flujo de mezcla CO»-aceite para analizar el coeficiente de transferencia de calor.
Un modelo de volumen de fluido (VOF) fue desarrollado para el andlisis del cambio de fase. Se
encontr6 que la compatibilidad de lubricantes tiene una influencia considerable en la
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transferencia de calor en el enfriador de gas. Yu et al., (2012) propusieron un modelo numérico
para analizar un intercambiador de tipo tubo en tubo. El modelo fue validado con algunas
mediciones existentes en la literatura. Yu et al., (2014) investigaron sobre el rendimiento del
enfriador de gas tubo en tubo en contracorriente. Los resultados mostraron que la variacion de
la temperatura del CO; tiende a mostrar una disminucion lenta cerca de la region pseudo-critica
cuando se compara con la region de entrada. Este fenomeno se hace més pronunciada a medida
que la presion de operacion se acerca de su valor critico. Gupta y Dasgupta, (2014) desarrollaron
y validaron un modelo numérico para un enfriador de gas de tubo y aletas. Las ecuaciones de
conservacion fueron discretizadas por el esquema de diferencias finitas. E1 COP del sistema se
mejora del 5% al 10% manteniendo la velocidad del aire dentro de un rango optimo. Ge et al.,
(2015) investigaron mediante modelos de parametros distribuidos y concentrados los perfiles de
temperatura del fluido de trabajo y las tasas de transferencia de calor local en un enfriador de
gas. Los resultados mostraron que + 90% de la caida total de temperatura del CO; se produce
en el 17% de la longitud total del enfriador de gas, esto a partir de la entrada. Chen et al., (2015)
realizaron un analisis numérico de la transferencia de calor del CO2 en un intercambiador
compuesto de mini-canales. Los resultados mostraron que el coeficiente de transferencia de
calor y el nimero de Reynolds del CO2 son mayores en la region pseudo-critica.

2.3.1.3 Intercambiador de calor intermedio

El intercambiador de calor intermedio (IHX) es uno de los componentes de sistema transcritico
en que varias investigaciones se han enfocado en los aspectos termodindmicos. Los pocos
estudios que llevaron a cabo en el modelado numérico se han centrado en los modelos
estacionarios. Tal es el caso de la investigacion llevada a cabo por Kim et al., (2005) en un ciclo
transcritico con intercambiador de calor intermedio para la calefaccion de agua. En este estudio,
el MVF fue usado en el desarrollo del modelo. Se analizaron los efectos de la variacion en la
longitud del intercambiador de calor sobre el flujo masico de refrigerante, la potencia del
compresor, la capacidad de calefaccion y el COP, bajo diversas condiciones de operacion. Los
resultados mostraron que el COP se mejora con el incremento de la longitud del THX.
Posteriormente, Kim et al., (2009) llevaron a cabo un estudio experimental y numérico sobre la
transferencia de calor y la caida de presion. El modelo numérico fue basado en el método de
Hardy-Cross. Los resultados mostraron que la capacidad frigorifica y la caida de presion
incrementan con la longitud del [HX y la temperatura del CO: a la salida del enfriador de gas.
Elbel y Hrnjak, (2004) investigaron el efecto del IHX sobre el coeficiente de desempefio de un
ciclo de refrigeracion transcritico con eyector. Los resultados mostraron una sensibilidad en el
COP con respecto a los cambios en los parametros del IHX.

2.3.1.4 Dispositivo de expansion

El dispositivo de expansion es uno de los componentes clave en los sistemas transcriticos. Se
utiliza no so6lo para reducir la presion del refrigerante, sino también para regular la tasa de flujo
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masico (Liu et al., 2007). Se encuentran diversas investigaciones enfocadas a las valvulas de
expansion, eyectores, tubos capilares y turbinas.

Respecto a las valvulas de expansion, la mayoria de los estudios tedricos son basados en el uso
de correlaciones empiricas (Zhang et al., 2006; Park et al., 2007; De Ye et al., 2007; Xue et al.,
2008; Chen et al., 2009; Li, 2013; Hou et al., 2014).

En cuanto a los eyectores, Angielczyk et al., (2010) utilizaron un modelo unidimensional para
estudiar los fendmenos que ocurren en el flujo bifasico supersonico a través del eyector.
Banasiak y Hafner (2011) desarrollaron un modelo matematico unidimensional de un eyector
para estudiar la posibilidad de la recuperacion de trabajo de expansion. Smolka et al., (2013)
presentaron un modelo matematico para simular el flujo compresible transcritico de un fluido
real, el cual ocurre dentro de un eyector. Banasiak et al., (2014) utilizaron las herramientas CFD
para analizar la irreversibilidad de flujo del eyector. En general se ha demostrado en varias
investigaciones que el uso del eyector puede mejorar el COP de los sistemas de refrigeracion
transcriticos o bombas de calor transcriticas (Rusly et al., 2005; Bartosiewicz et al., 2005;
Bouhanguel et al., 2009; Elbel et al., 2012; Liu et al., 2012a, b; Lucas et al., 2013; Yazdani et
al., 2012, 2014).

Respecto a los tubos capilares, Madsen et al., (2005) establecieron un modelo homogéneo para
un tubo capilar, la expansion se asumi6 como isoentalpica. Chen y Gu (2005) desarrollaron un
modelo homogéneo no adiabatico, donde el refrigerante se somete a un cambio de fase. El
modelo fue basado en las ecuaciones de conservacion de masa, momento y energia las cuales
fueron discretizadas y programadas en MATLAB. Agrawal y Bhattacharyya (2007, 2008)
propusieron un modelo numérico para evaluar el rendimiento de una bomba de calor transcritica
simulando varios disefios del tubo capilar. Hermes et al., (2009) investigaron mediante un
modelo numérico los fendmenos de expansion isoentdlpica en el sistema transcritico. Da Silva
et al., (2009, 2011) llevaron a cabo un estudio experimental y teorico de la corriente adiabatica
del di6éxido de carbono a través de tubos capilares. El modelo matematico de Hermes et al.,
(2008) fue adaptado para el dioxido de carbono como fluido de trabajo. Se evaluo6 la influencia
de las condiciones de operacion y geometria del tubo sobre los flujos de calor y de masa. El
modelo fue validado con datos experimentales. Wang et al., (2012) llevaron a cabo una
simulacion numérica de tubos capilares adiabaticos en espiral con el modelo de flujo separado.
Tres correlaciones de factores de friccion diferentes se analizaron para el tubo capilar en espiral.

Otro de los componentes que en los ultimos afos se ha investigado ampliamente son las turbinas
como dispositivos de expansion en los sistemas transcriticos. Estas permiten recuperar la energia
generada por el proceso de expansion (Gonzalves y Parise, 2008; Nagata et al., 2010; Subiantoro
y Ooi, 2012). El proceso de expansion es complicado y no puede ser modelado con métodos
analiticos simples. Sin embargo, los métodos de simulacion numérica son los mas adecuados
para analizar y disefiar este tipo de dispositivo de expansion (Fukuta et al., 2008). En la literatura
se encuentran estudios del comportamiento estacionario de diferentes tecnologias de turbinas.
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Fukuta et al., (2009) y Yang et al., (2009) estudiaron turbinas de tipo paleta. Stosic et al., (2002)
y Kovacevic et al., (2006) analizaron turbinas tipo tornillo. Huff et al., (2002) desarrollaron un
algoritmo que proporciona una estimacion del rendimiento de los procesos de compresion y de
expansion de desplazamiento positivo. La simulacion incluyo los efectos de las fugas internas,
transferencia de calor y las pérdidas de la valvula durante el proceso. Nickl et al., (2005) y Baek
et al., (2005) investigaron sobre la integracion de una turbina de tres etapas en un sistema de
refrigeracion transcritico.

2.3.1.5 Evaporador

Uno de los puntos de interés en el modelado de los intercambiadores de calor es la prediccion
de los coeficientes de transferencia de calor. Esos valores dependen de las propiedades
termofisicas, los caudales y las dimensiones geométricas de los intercambiadores de calor. En
la literatura, el método méas extendido para evaluar los coeficientes de transferencia de calor del
CO; durante la evaporacion es mediante el uso de correlaciones empiricas (Yoon et al., 2004;
Oh et al., 2008; Park y Hrnjak, 2007). Sin embargo, durante las ultimas décadas un nuevo
enfoque basado en el modelado numérico atrac mds atencion en los investigadores. Kim vy
Bullard (2001) desarrollaron un modelo para evaluar el rendimiento térmico de un evaporador
de un sistema de aire acondicionado automotriz. El modelo fue desarrollado sobre la base del
MVF. Yun et al., (2007) analizaron numéricamente un evaporador compuesto de micro-canales
usando el MVF. Los coeficientes de transferencia de calor del aire y del refrigerante, asi como
las caidas de presion, se calcularon utilizando las correlaciones existentes que fueron
desarrollados para intercambiadores de calor de micro-canales. Los resultados mostraron que el
rendimiento del evaporador de micro-canales se puede mejorar mediante la variacion de la tasa
de flujo del refrigerante y el espesamiento con aletas. Nikitin et al., (2008) desarrollaron un
modelo numérico de transferencia de calor a partir de dos modelos para la condensacion de
vapor del agua y de ebullicion del COz liquido. Cheng y Thome, (2009) realizaron simulaciones
numeéricas de un evaporador de micro-canales de un sistema de refrigeracion transcritico. Entre
sus resultados, el CO: presenta mas altos coeficientes de transferencia de calor y las caidas de
presion son inferiores en compasion con el evaporador que opera con el refrigerante R236fa.
Larbi-Bendaoud et al., (2010) plantearon un algoritmo para el disefio de los equipos de
intercambio de calor y la prediccion del rendimiento de un evaporador de tipo serpentin de un
sistema transcritico. El modelo fue desarrollado en el software FORTRAN. Jin et al., (2011)
desarrollaron y validaron un modelo basado en MVF para un prototipo de un evaporador. Los
autores examinaron los efectos de seleccionar los diferentes modelos de transferencia de calor
del lado de refrigerante y de caida de presion sobre el desempeiio de evaporador. Ayad et al.,
(2012) estudiaron la vaporizacion del CO; en un sistema de aire acondicionado automotriz. Los
resultados fueron validados con datos experimentales. Shen et al., (2014) realizaron un estudio
experimental y numérico de un evaporador de carcasa y tubos de una bomba de calor
transcritica. El modelo numérico fue desarrollado en MATLAB, y la simulacion fue llevada a
cabo para predecir el desempefio del sistema. Patifio et al., (2014) analizaron por medio de un
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modelo numérico la transferencia de calor en un evaporador. Los resultados de analisis de fueron
comparados con correlaciones empiricas.

2.3.1.6 Compresor

La necesidad de compresores capaces de funcionar a niveles de alta presion y en condiciones
transcriticas ha obligado a los principales fabricantes (Danfoss, 2006; Dorin, 2006; Kaiser,
2006; Bitzer, 2008) a desarrollar nuevos y especificos compresores. Algunos autores han
trabajado en el disefio de compresores (Pei-Yu et al., 2005; Jover et al., 2006; Sato et al., 2011),
mientras que otros estan orientados en los trabajos experimentales (Hubacher, 2002; Celik,
2004), asi como simulaciones numéricas con el fin de mejorar el funcionamiento de estos.

En relacion con el modelado numérico de compresores de sistemas transcriticos, Nieter, (2006)
analiz6 numéricamente el desempeno de un compresor de una bomba de calor transcritica para
aplicaciones de agua caliente. El modelo fue desarrollado mediante el paquete FEA (Finite
Element Analysis). Kim et al., (2008) llevaron a cabo una simulacién numérica de una unidad
turbina-compresor. Los resultados mostraron que el COP aumenta con la reduccion de la
temperatura de entrada de la turbina, pero disminuye con el aumento de la presion en la
aspiracion. Dugast y Bonnefoi, (2008) propusieron un modelo unidimensional para optimizar la
eficiencia de un compresor semi-hermético. En este sentido, Bonnefoi et al., (2008) realizaron
un trabajo similar mediante un modelo sélido del compresor tridimensional. Yang et al., (2013)
desarrollaron un modelo de un compresor alternativo semi-hermético. El modelo fue
desarrollado en base al método de Runge-Kutta de cuarto orden. El flujo masico y la potencia
del compresor fueron estudiados.

2.3.2 Modelado numérico en estado transitorio

A continuacion se presentan una revision de los trabajos realizados en el area de la refrigeracion,
climatizacion o calefaccion, donde los modelos dinamicos han sido usados para analizar el
comportamiento transitorio ya sea del sistema global o de los componentes principales del
sistema.

2.3.2.1 Sistema global

Algunos investigadores han desarrollado modelos dinamicos que permiten predecir el
comportamiento transitorio del conjunto de componentes del sistema transcritico. Pfafferott y
Schmitz (2000) analizaron mediante un modelo dinamico el desempefio de un sistema
transcritico. Browne y Bansal, (2002) desarrollaron un modelo dindmico para predecir el
comportamiento transitorio del sistema. Sienel y Finckh (2007) propusieron un modelo
dindmico basado el software Dymola para el disefio Optimo y control de sistemas de
refrigeracion de media y baja temperatura (usados en supermercados). Salazar-Pereyral y
Meéndez-Lavielle, (2011) plantearon un modelo dindmico para realizar el control térmico de un
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sistema transcritico. Salazar y Méndez, (2014) realizaron un analisis de control de circuito
cerrado para un sistema transcritico. El modelo fue desarrollado usando el MPC.

Rasmussen et al., (2002) analizaron mediante un modelo dinamico el desempefio del ciclo de
un sistema transcritico de aire acondicionado. La simulacion numérica se llevé a cabo por medio
de MATLAB usando la libreria Thermosys Toolbox. Rasmussen y Alleyne, (2004) presentaron
una metodologia para el desarrollo de un modelo dindmico unidimensional de un sistema de aire
acondicionado. Cada componente del sistema fue modelado por separado, pero todos los
modelos fueron acoplados. El compresor y la valvula de expansion fueron analizados mediante
correlaciones empiricas, mientras el enfriador de gas y el evaporador fueron modelados en base
al MFM. Rasmussen et al., (2005) desarrollaron un modelo dindmico para el control de un
sistema transcritico de aire acondicionado. El modelado fue llevado a cabo de forma iterativa
usando técnicas de identificacion del sistema.

Houbak-Jensen et al., (2013) plantearon un modelo dindmico de una bomba de calor transcritica.
El modelado fue basado en el ML incluyendo el enfriador de gas, evaporador y los
almacenamientos térmicos, mientras que el compresor y la valvula de expansion fueron
considerados como cuasi-estaticos. Eslami-Nejad et al., (2015) desarrollaron un modelo cuasi-
transitorio para una bomba de calor geotérmica. Los autores estudiaron el desempefio del
sistema de calefaccion y el efecto del tamafio del intercambiador de calor. El modelo fue
desarrollado por medio de MVF y simulado en FORTRAN. Ohkura et al., (2015) investigaron
mediante simulacion numérica la mejora del rendimiento de una bomba de calor transcritica. El
modelado fue basado en los métodos de Runge-Kutta y Newton-Raphson. Hu et al., (2015)
llevaron a cabo una simulacion dindmica de una bomba de calor mediante el software Modélica
para fundamentar un control 6ptimo del COP.

2.3.2.2 Enfriador de gas (gas cooler)

En cuanto al enfriador de gas, en la literatura se encuentra el estudio realizado por Shi et al.,
(2010) sobre el desarrollo de algoritmos de control y verificacion de desempefio de un enfriador
de gas. La simulacion se llevé a cabo en el software Dymola, donde los resultados mostraron
que el modelo de bidimensional predice con mayor precision el desempeiio del enfriador en
comparacion con el modelo unidimensional. Algunos estudios realizados sobre el enfriador de
gas fueron extendidos a otros componentes del ciclo transcritico (Eslami-Nejad et al., 2015;
Salazar y Méndez, 2014; Houbak-Jensen et al., 2013; Salazar-Pereyral y Méndez-Lavielle,
2011; Sienel y Finckh, 2007).

A pesar de las investigaciones muy interesantes llevadas a cabo en el enfriador de gas, no se han
encontrado investigaciones en la que el comportamiento dinamico del enfriador de gas ha sido
ampliamente analizado.
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2.3.2.3 Intercambiador de calor intermedio

Algunos investigadores (Rigola et al. 2010; Rasmussen y Alleyne, 2004; Rasmussen et al.,
2002) han comentado sobre el comportamiento dindmico del IHX en los sistemas transcriticos
sin mayor detalle. Ninguno de los estudios anteriores ha dado informacion detallada sobre el
comportamiento dinamico del IHX.

2.3.2.4 Dispositivo de expansion

En la literatura no se han encontrado estudios en el que los dispositivos de expansion sean
analizados con mayor detalle. La mayoria de los estudios son basados en las correlaciones
empiricas (Salazar y Méndez, 2014). Entre las pocas investigaciones relacionadas al modelado
dinamico se encuentra el estudio llevado a cabo por Zheng et al., (2015) sobre el desarrollo de
un modelo dindmico unidimensional de un eyector de ciclo de refrigeracion transcritico. Los
resultados mostraron que el aumento de la relacion de areas (transversales) del eyector,
incrementa la presion en el enfriador de gas.

2.3.2.5 Evaporador

La mayoria de los modelos dinamicos desarrollados para los evaporadores fueron extendidos a
otros componentes del sistema. Esto es el caso de los modelos desarrollados para el conjunto
evaporador y enfriador de gas (Salazar y Méndez, 2014; Houbak-Jensen et al., 2013; Salazar-
Pereyral y Méndez-Lavielle, 2011; Sienel y Finckh, 2007; Rasmussen et al., 2005; Rasmussen
y Alleyne, 2004; Browne y Bansal, 2002; Rasmussen et al. 2002; Pfafferott y Schmitz, 2000) y
para el conjunto evaporador y eyector (Zheng et al., 2015). Desafortunadamente, en ninguno de
los estudios anteriores se ha dado informacion detallada sobre los fendémenos dindmicos de
cambio de fase que ocurren en los evaporadores de sistemas transcriticos.

2.3.2.6 Compresor

En muchas investigaciones realizadas de los sistemas transcriticos, los efectos dindmicos en los
compresores han sido andlizados basado en las correlaciones empiricas (Salazar y Méndez,
2014; Browne y Bansal, 2002). El Unico trabajo desarrollado mediante un método nlimero ha
sido el de Rigola et al., (2006a y 2006b).

2.3.2.7 Resumen de los trabajos discutidos

A continuacion en la Tabla 2.2 se muestra un resumen de los trabajos discutidos anteriormente.
A través de esta informacion se observa claramente que, los intercambiadores de calor (enfriador
de gas y evaporador) han sido los componentes mas analizados. Esto debido a que ellos son los
componentes mas afectados por los cambios dinamicos en las condiciones de operacion de
sistema transcritico. Por otra parte, el modelado de estos ha sido generalmente basado en los
métodos de parametros concentrados, lo que no ha permitido tener mayor informacion sobre el
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comportamiento local y transitorio del CO> asi como de los fluidos secundarios. Ademas, la
mayoria de estos métodos son desarrollados en una dimension, lo que puede resultar en una
menor precision en los resultados, sobre todo en el caso de los intercambiadores caracterizados
por una geometria compleja.

En cuanto al modelado dindmico de los dispositivos de expansion (tipo electronico) y de los
compresores (semi-herméticos), la mayoria de los estudios se han basado en las correlaciones
empiricas. Esto debido a la complejidad en los mecanismos de estos componentes asi como la
diversidad de los fenomenos que caracterizan el CO> en los mismos.

Tabla 2.2 Resumen de trabajos relacionados al modelado numérico en estado transitorio.

Componente Autores Método Software
Salazar y Méndez, (2014) MPC MATLAB
Houbak-Jensen et al., (2013) ML MATLAB
Salazar-Pereyral y Méndez-Lavielle, (2011) | MPC MATLAB
Enfriador de gas y Sienel y Finckh, (2007) MPC MODELICA
Evaporador Vasel y Schmitz, (2006) MPC MODELICA
Rasmussen y Alleyne, (2004) MFM THERMOSYS
Browne y Bansal, (2002) MPC MATLAB
Rasmussen et al., (2002) MFM THERMOSYS
Pfafferott y Schmitz, (2000) MPC MODELICA
Eslami-Nejad et al., (2015) MVF FORTRAN
Enfriador de gas Shi et al., (2010) MPC MODELICA
Intercambiador ~ de | Rasmussen y Alleyne, (2004) MFM THERMOSYS
calor intermedio Rasmussen et al., (2002) MFM THERMOSYS
Valvula de expansion | Salazar y Méndez, (2014) Empirico | MATLAB
Eyector Zheng et al., (2015) MFM THERMOSYS
Zheng et al., (2015) MFM THERMOSYS
Evaporador Vasel y Schmitz, (2006) MPC MODELICA
Rasmussen et al., (2005) MFM THERMOSYS
Salazar y Méndez, (2014) Empirico | MATLAB
Compresor Browne y Bansal, (2002) Empirico | MATLAB
Rigola et al., (2006a, b) MVF -

2.4 Aportacion del trabajo doctoral

En los ultimos afios, el modelado y simulacion numérica en estado transitorio se ha convertido
en una técnica muy util para la busqueda de mejoras energéticas en los sistemas termo-
energéticos. Por ejemplo, el uso de esta técnica en los sistemas convencionales de compresion
de vapor, ha permitido entender con mayor detalle el comportamiento de los mismos durante la
operacion del sistema y asi, disefiar mecanismos de control y mejoras que puedan afectar al
desempefio energético de estos sistemas, inclusive, la blisqueda de incrementos significativos
cuando éstos trabajan en modo refrigeracion.
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Hoy en dia, frente al problema de rendimiento que adolecen los sistemas transcriticos en modo
refrigeracion, el uso de la técnica de modelado dinamico en la busqueda de mejoras energéticas
en los mismos puede ser una opciéon prometedora.

Entre los resultados al desarrollar este trabajo doctoral, se espera contribuir en la obtencion de
una mayor informacion sobre el comportamiento transitorio de las propiedades termofisicas del
CO> asi como de los pardmetros energéticos de transferencia de calor en todos los
intercambiadores calor de la instalacion experimental bajo estudio. Dicha informacion
conducira a evaluar la efectividad térmica de cada equipo de intercambio de calor con el fin de
estimar las pérdidas que podria tener el COP debido a las inestabilidades en las propiedades del
refrigerante durante cambios en las condiciones de operacion de la instalacion. En base a estos
resultados, se hard una propuesta de nuevos rangos de condiciones de operacion de la instalacion
experimental que pueden conducir a un posterior disefio de los dispositivos de control o disefio
optimo de los componentes mas afectados. Todo esto con la finalidad de mejorar el coeficiente
de desempeiio del sistema bajo estudio.

2.5 Conclusiones parciales

En este capitulo se ha proporcionado informacion relevante sobre los conocimientos basicos
del modelado y simulacién numérica aplicada a los sistemas de compresion de vapor, haciendo
énfasis en los sistemas transcriticos.

Se han identificado los componentes mas afectados por los cambios dinamicos de las
condiciones de operacion los cuales pueden ser analizados por medio de simulaciéon numérica.
En base a la revision bibliografica, los intercambiadores de calor (enfriador de gas,
intercambiador de calor intermedio y evaporador) fueron seleccionados como los componentes
mas afectados por la inestabilidad durante el arranque o cambios en las condiciones de operacion
de sistema transcritico.

Los métodos de solucion mas apropiados para la discretizacion de las ecuaciones gobernantes
de cada modelo también fueron reportados. Sin embargo, el método de volumenes finitos fue
elegido como la técnica numérica de discretizacion mas adecuada para el modelado y simulacion
numérica en estado estacionario y transitorio de los equipos de intercambio de calor
seleccionados. El cddigo comercial ANSYS Fluent se ha visto como una buena herramienta
computacional para este andlisis, ya que basado en el método de volimenes de finitos contiene
esquemas numéricos muy adecuados para modelar flujos, turbulencias, transferencias de calor,
fenémenos de cambio de fase, etc. Ademas, el software ANSYS Fluent es muy potente para
simular modelos geométricos caracterizados por mallas no estructuradas, flexibles o
deformables.
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Capitulo 3

Modelado de la instalacion de compresion de
vapor transcritica

En este capitulo se desarrollan los modelos de los principales equipos que componen la
instalacion experimental de compresion de vapor transcritica bajo estudio. Este capitulo inicia
con una descripcion general de la instalacion transcritica bajo estudio con el fin de entender el
Sfuncionamiento de la misma y ademds conocer las caracteristicas geométricas de los equipos
que deben ser modelados.

3.1 Descripcion de la instalacion de compresion de vapor transcritica

La instalacion de compresion de vapor transcritica que se estudia en este trabajo es una planta
experimental ubicada en el Laboratorio de Termofluidos de la Division de Ingenierias, del
Campus Irapuato-Salamanca. Con esta planta se tiene el proposito de investigar las posibles
mejoras sobre el coeficiente de desempefio (COP) del sistema, esto mediante modificaciones a
la configuracion del ciclo termodindmico bésico, y también a través de variaciones en las
condiciones de operacion.

En esta seccion se describen brevemente los diferentes circuitos y componentes principales de
dicha instalacion con el fin de entender el funcionamiento para después fundamentar el modelo
dindmico que puede ser capaz de predecir el comportamiento de cada componente. La
descripcion se centra esencialmente en las formas en las que se intercambia el calor en los
componentes principales.

3.1.1 Descripcion general

Se trata de una instalacion experimental de refrigeracion compuesta de tres circuitos principales
que son: el circuito de compresion de vapor (CCV), el circuito de simulacidon de carga térmica
(CSC) y el circuito de disipacion de carga térmica (CDC). En la Figura 3.1 se presenta una vista
general de la instalacion.
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Figura 3.1 Vista general de la instalacion transcritica.

El circuito de compresion de vapor es el nucleo del sistema, ya que abarca todos los equipos
principales del ciclo termodinamico tales como: compresor, enfriador de gas (gas cooler),
intercambiador de calor intermedio, valvula de expansion y evaporador. Ademas se localizan
dispositivos auxiliares en el control del caudal y de la presion. En la Figura 3.2 se muestra el
circuito de compresion de vapor con sus principales componentes.

Figura 3.2 Circuito de compresion de vapor.
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El circuito de disipacion de calor es el encargado de manipular el calor rechazado en el enfriador
de gas, el cual utiliza como fluido secundario el agua. En este circuito es posible regular la
temperatura del refrigerante a la salida del enfriador de gas. Como se puede ver en la Figura 3.3,
los principales componentes de este circuito incluyen una unidad enfriadora de agua (chiller)
que es capaz de enfriar agua desde 303.15 K hasta 280.15 K, una bomba de recirculacion, un
caudalimetro tipo electromagnético, una valvula de equilibrado tipo stad y un tanque de
almacenamiento de agua que servird para evitar la entrada de aire a la tuberia.

\‘-"m.
A Tanque de almacenamiento de agua
Bomba de recirculacién

Unidad enfriadora de agua (chiller)

Figura 3.3 Circuito de disipacion de calor.

Por otro lado, el circuito de simulacion de carga térmica suministra la potencia térmica al sistema
de compresion de vapor. Esto se logra mediante la transferencia de energia de una mezcla
etilenglicol-agua (50-50% en volumen) bajo ciertas condiciones de temperatura a la entrada del
evaporador. Esta mezcla permite reducir el punto de congelacion del agua hasta 255.15 K, y asi
tener un rango de variacién amplio en las condiciones de operacion del evaporador, de esta
forma se evita la formacion de cristales en la mezcla durante el funcionamiento de la instalacion
de compresion de vapor. Este circuito como se puede ver en la Figura 3.4 esta constituido por
una bomba de recirculacion, un caudalimetro tipo electromagnético, un tanque de
almacenamiento para la mezcla de 50 litros, una resistencia eléctrica sumergible de 7 kW, un
controlador proporcional integral derivativo (PID) para controlar la temperatura de la mezcla,
un termopar que medira la temperatura de la mezcla y un variador de frecuencia que permite
regular la cantidad de caudal volumétrico trasegado por el sistema mediante la velocidad del
motor de la bomba.
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Figura 3.4 Circuito de simulacion de carga térmica.

Aparte de los circuitos principales y sus componentes, la instalacion dispone de un sistema de
adquisicion de datos que permite visualizar en tiempo real los niveles de presion, temperatura y
flujo masico en los puntos de interés de la instalacion. Los instrumentos utilizados para medir
las variables de presion y temperatura son basicamente dos: sensores de presion y sensores de
temperatura, con la opcion alternativa para medir el flujo masico del COz. Estos son conectados
a una interfaz por medio de termopares como se muestran en la Figura 3.5.

Figura 3.5 Sistema basico de adquisicion de datos.
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3.1.2 Enfriador de gas

El enfriador de gas es de tipo coaxial multi-tubular en forma de U como se muestra en la Figura
3.6a. Estéd constituido por 19 mini-tubos (Figura 3.6b) en el que fluye el CO2 (de 1—2). Los
mini-tubos estdn ensamblados en un tubo anular concéntrico en el que circula el agua de
enfriamiento en el sentido contrario (de 3—4). Este componente es muy sensible a los cambios
en las condiciones de operacion de la instalacion ya que opera en una region supercritica donde
las propiedades termofisicas del CO> son muy variables. Para evitar la pérdida de calor con el
medio ambiente, el enfriador de gas debe ser aislado térmicamente.

(b)

Figura 3.6 Enfriador de gas.

A continuacion en la Tabla 3.1 se describen las caracteristicas geométricas de este equipo.

Tabla 3.1 Caracteristicas geométricas del enfriador de gas.

Elemento Material Parametro Magnitud
Diametro interno [m] 0.00375
Tubo Acero Diametro externo [m] 0.005
interno inoxidable Numero de tubos 19
Diametro interno [m] 0.02916
Diametro externo [m] 0.0337
Tubo Acero Radio de la curvatura [m] 0.112
anular inoxidable Longitud del tramo recto [m]  0.8248
Longitud total [m] 2
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3.1.3 Intercambiador de calor intermedio

El intercambiador de calor intermedio es de tipo coaxial multi-tubular de forma recta con
direccion de flujo horizontal como se muestra en la Figura 3.7a. Est4 constituido por 12 mini-
tubos (Figura 3.7b) en los que fluye el CO2 en condiciones supercriticas procedentes del
enfriador de gas (1—2). Estos mini-tubos son instalados en un tubo anular (Figura 3.7b) en el
que el CO; subcritico fluye en la direccion opuesta (3—4) procedente del evaporador.

(b)

Figura 3.7 Intercambiador de calor intermedio.

En la Figura 3.7, s6lo 7 de los 12 tubos internos son visibles. Esto es debido al hecho de que, la
seccion transversal a la entrada (Figura 3.7b ubicacién 1) es menor que la seccion transversal
del tubo anular. En Tabla 3.2 las caracteristicas geométricas del intercambiador de calor
intermedio.

Tabla 3.2 Caracteristicas geométricas del intercambiador de calor intermedio

Elemento Material Parametro Magnitud
Acero Didmetro interno [m] 0.004649
Tubo interno inoxidable Didmetro externo [m] 0.006715
Numero de tubos 12
Acero Didmetro interno [m] 0.02326
Tubo anular inoxidable Diametro externo [m] 0.03
Longitud total [m] 1.08
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3.1.4 Evaporador

El evaporador es del tipo tubo-coraza helicoidal como se muestra en la Figura 3.8a. Esta
constituido por 158 mini-tubos en los se lleva a cabo el fendmeno de cambio de fase del CO>
(1-2). De manera similar a los anteriores equipos, los mini-tubos estan instalados
excéntricamente en un tubo anular (Figura 3.8b) dentro del cual la mezcla etilenglicol-agua
circula en direccion opuesta al CO; (3—4).

(b)

Figura 3.8 Evaporador helicoidal.

Este equipo debe estar completamente aislado con el fin de minimizar las pérdidas térmicas

con el medio ambiente. Las caracteristicas geométricas correspondientes se presentan en la
Tabla 3.3.

Tabla 3.3 Caracteristicas geométricas del evaporador.

Elemento Material Parametro Magnitud
Diametro interno [m] 0.0024

Tubo interno  Cobre Diametro externo [m] 0.00345
Numero de tubos 158
Diametro interno [m] 0.06038
Diametro externo [m] 0.07

Tubo anular  Acero Radio de la curvatura [m] 0.325

inoxidable Longitud del tramo recto [m] 0.553

Longitud total [m] 6.211
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3.2 Modelado de los principales equipos

En esta seccion se desarrollan los modelos matematicos y geométricos de los principales
equipos que incluyen al enfriador de gas, intercambiador de calor intermedio y al evaporador.
Se propone desarrollar los modelos en tres dimensiones con el fin de tener mayor precision en
los resultados. La implementacion del modelo matematico se limita uUnicamente al
planteamiento de las ecuaciones gobernantes de cada equipo, ya que se ha propuesto usar el
codigo comercial ANSYS Fluent para el procesamiento de los modelos geométricos.

El modelado de los tres equipos se enfoca especialmente en la construccion de modelos
geométricos de los mismos asi como en el mallado de estas geometrias. Como se sabe, la calidad
del mallado es de importancia fundamental para tener una buena solucion. Esto tiene un impacto
significativo en la velocidad de convergencia del modelo, en la precision de la solucion y en el
tiempo computacional (CFD-online, 2015; Fluent Inc., 2006; CESC-ZJU- Hydromechanics,
2003). Por eso, se suma al desarrollo del modelo geométrico de cada equipo un analisis de
sensibilidad de mallas. El analisis se lleva a cabo en el estado estable para garantizar que no
existan cambios transitorios que afecten a los resultados.

Por otra parte, la eleccion de las condiciones de frontera apropiadas representa un problema
importante en el modelado numérico. Las condiciones de frontera tienen que reflejar el
comportamiento fisico del flujo en el limite del dominio ocupado por el fluido. Existen varios
enfoques para la formulacion de las condiciones de frontera, en funcion del problema y la
geometria del dominio. Sin embargo, el modelado de los equipos bajo estudio se basa en dos
diferentes casos de condiciones de frontera: un primer caso donde las condiciones de frontera
son consideradas constantes y corresponden a las condiciones Optimas de operacion de la
instalacién experimental transcritica bajo estudio (Pérez-Garcia, 2014; Ituna-Yudonago et al.,
2014; Peérez-Garcia et al., 2013), y un segundo caso en que las condiciones de frontera son
variables. Este ultimo ilustra el comportamiento transitorio de cada equipo durante el arranque
de la instalacion transcritica.

3.2.1 Modelado del enfriador de gas

El modelado del enfriador de gas se basa en dos tipos de configuraciones, una de forma en U
que representa exclusivamente el enfriador de gas experimental bajo estudio (ver Figura 3.6), y
la otra de una forma recta que es una aproximacion a la geometria en U. El primer motivo del
desarrollo de este segundo modelo es para facilitar la validacion de los resultados numéricos del
modelo en U, ya que todavia no existe un estudio tanto experimental como teodrico sobre el
enfriador de gas en forma de U que pueda servir de guia. El segundo motivo es para llevar a
cabo un andlisis comparativo entre ambas configuraciones con el fin de saber la cual de las dos
representa mayor efectividad térmica contribuyendo en un mejor desempefio del ciclo
transcritico.
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3.2.1.1 Modelo matematico del enfriador de gas

El modelo matematico del enfriador de gas se basa en las ecuaciones de conservacion de masa,
de movimiento y de energia. El desarrollo de estas ecuaciones se lleva a cabo en coordenadas
cilindricas en tres dimensiones considerando las siguientes consideraciones:

e Se desprecia el término de disipacion viscosa en la ecuacion de conservacion de energia,
ya que las velocidades de ambos fluidos evaluadas con base a las condiciones de frontera
no son considerablemente elevadas.

e El CO; se modela como fluido compresible, mientras que el agua como fluido
incompresible.

e Sedespreciael termino (6ln p/d1n T)p en la ecuacion de conservacion de energia para

el caso de CO2 (Rasmussen, 2012; Sanchez et al. 2012; Qiao et al., 2010; Wilcox, 2006),
mientras que para el agua el término se anula (Bird et al., 2006).
e Se desprecia la fuerza gravitacional en la direccion axial y angular.

A estas ecuaciones gobernantes se afiade una ecuacion de transporte para el modelo de
turbulencia dado que el nimero de Reynolds del CO2 y del agua relativos a la condiciones de
frontera estan en el rango de flujo turbulento.

1°  Ecuacion de conservacion de masa

ot r Or r 00 0z

8_p+1G(rpvr)_i_lﬁ(pva)_'_@(pvz):o 3.1)

La ecuacion anterior se aplica para el CO», mientras que para el agua la ecuacion se reduce a:

la(”"r)_i_la(va)_i_a(vz):o (3.2)
r or r 06 0z

2° Ecuacion de conservacion de momento

La ecuacion de conservacion de momento se desarrolla por componente radial, angular y axial
para cada uno de los fluidos.

Para el COz se consideran las siguientes expresiones:
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Componente radial

e
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Componente angular

+V9 .
ot or r 00 0z r

1 0 . 0O (vgj 1 Ov,
| | r—| % |[+——%

r° or or\ r r 00

(3.4)

+li _ 2[1%4_‘)_’] +(2 _ j[lg(;ﬂv )+l%+%j

r o0 H rob r 3” 4 ror- " rod oz
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Componente axial

p(% OV, Vg OV %+mJ=_l@_P

r or H 0z Or
(3.5)

+£ _ [28v1j+(2 _ )(lg(}ﬁv )+l%+%j
07 a 07 3'u 4 ror- "7 rold oz

En estas ecuaciones, V,, V,y Vv, son los componentes radial, angular y axial de la velocidad,

L&, es la fuerza gravitatoria y ) es segundo coeficiente de viscosidad (relacionado con la
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viscosidad aparente), respectivamente. La aproximacion mas comun es y ~—2/3u (Batchelor,
2000).

10

. 10v, Ov,
Para el agua, el término ——(rvr)+——+

rod oz

5 J se anula reduciendo las ecuaciones
r or

anteriores de la siguiente forma:

Componente radial

2
p(@v, %+v—68v’+v ov, v_tg]:_é_p

+v Ly, —L—
ot "or ro8 ‘o7 r or

Ll ofre(m,) +Li(%)_é(%j_£% .
MNao\v ar )00\ 00) a2\ oz ) o0 TP

Componente angular

(3.6)

p Loy Yo Yoo\ Mo Vi) 1%
ot or r 06 0z r

r ov,
+ i lM +ii(%j+g(%j+£av’ +
Harlr or JT700l00) a2\ oz ) 7 on | P

Componente axial

p[@vz ov, V—H%ﬂ) avzj:_ﬁ_p

(3.7)
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3° Ecuacion de conservacion de energia

(3.8)

Para el CO;:

— 4y v, —
o0 "or ro8 oz

r or or rof\r 00) o0z\ 0z
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pc, —+
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Para el agua:

[6T T , v, 0T , 8Tj
pc | —+v —+-L—
"\ o 8r r8t9 © 0z
(3.10)
IR
r or or) ro@\r 00) o0z\ 0z
Para las paredes de tubo:
ols (O_T): lé(r/’ca—TJ+l 0 (lkaTj+g(ka—Tj (3.11)
"\ ot ror\' or) rof\r 00) oz\ oz

4°

Ecuacion de transporte para el modelo de turbulencia

La ecuacion de transporte para el modelo de turbulencia se basa en el modelo k —¢& realizable
el cual ha sido demostrado por Yuan et al., (2015) como el modelo adecuado para la simulacion
de flujo turbulento en el enfriador de gas de un sistema transcritico.

Energia cinética turbulenta (k)

O o)+ L L rphn y = L2 [ 4 2 TR LG 4G, = p—v, +5,
ot r or ror| o, or
Lol u)lék
—(pk)+—— +—L |-——|+G, +G,—ps-Y, +S 3.12
(,0) ( 0) = 60_(/1 O'kjrﬁﬁ} r tO, =P M T ( )
0 0 0 U | Ok
—(pk)+—(pkv_)=— +—= |—|+G, +G, —pe-Y,, +S
8t(p) aZ(P 2) az{(ﬂ akjﬁz} r TO, =P M T
Tasa de disipacion turbulenta ()
d 10 12 roe
5(p8)+;5(rpgv,)—rarK,u+O_gJar }+pCS€ pC, +J_+C C G, + S,
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— +—— =—— +L +pC.S C,——+C,, C G, + S,
(pg) (rpevy) My ]80} pCSe—p +\/_

r o6

H

&

0 0 0
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En las ecuaciones (3.12) y (3.13) S,y S, son los términos fuente. G, representa la generacion

de energia cinética turbulenta debido a los gradientes de velocidad media se define como:
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G, representa la generacion de la turbulencia de energia cinética debido a la flotabilidad y se
expresa por:

H, OT

. 3.15
vn (3.15)

Gb:ﬁg

donde £ es el coeficiente de expansion térmica, Pr, es el nimero de Prandtl turbulento, y g, el

componente del vector de gravedad en la direccion i .
Y,, representa el efecto de la compresibilidad sobre la turbulencia, y queda definido como:
Y, =2psM’ (3.16)

k
2

a

donde M, es el nimero de Mach turbulenta el cual se define como M, = ,con a la

velocidad del sonido y k la energia cinética turbulenta. Por otra parte, los coeficientes de las
ecuaciones (3.12) y (3.13) se definen de acuerdo con la guia del usuario de Fluent Inc., (2006)
como sigue:

C,=144; C,=-033;C,=19; 6,=10; o, =12

C =max| 0.43,—— (3.17)
n+5
n=sk (3.18)
E

donde S = 2Sl.jSl.j

Ademas, la viscosidad turbulenta se expresa por:

k2
u=pC, " (3.19)

En esta ecuacion el coeficiente C . S€ define como:

1
Cos— (3.20)
Ay +A ——
Py
donde U = SijSij +§~2U.§~2U.
f)ij = Qij —2gijka)k
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Q. =Q. —¢

ij ij ijk a)k

Q, es la tasa media del tensor de rotacion observada en un marco de referencia que gira con la

velocidad angular @, . Las constantes A, y A de la ecuacion (3.20) se definen de acuerdo con

la guia del usuario de Fluent Inc., (2006) como sigue:

A, =4.04
A, =6 cos g
=Leos (i

= Si%aS
S =S;S;

Los subindices i, j y k representan las direcciones r, @ y z de las coordenadas cilindricas. Por lo

tanto, los coeficientes S, S, yS,, se re-escriben de forma explicita como:

ij >

1] 8(v,) lov
S == r=—| 2 |+-=£ (3.21)
© 20 or\r r 06
5, =1 l%+%} (3.22)
t o 2lrofd oz
) :l{avr +%} (3.23)
21 0z oOr

3.2.1.2 Modelo geométrico del enfriador de gas

El modelo geométrico se construye en 3D mediante la herramienta CAD “ANSYS
DesignModeler” de la plataforma ANSYS Workbench, de acuerdo a las caracteristicas del
enfriador de gas experimental descrita en la Tabla 3.1, tomando en cuenta las siguientes
consideraciones:

e El enfriador de gas se modela como un intercambiador de calor de tubo en tubo
considerando un didmetro interior equivalente (Sanchez et al., 2012) cuyas
caracteristicas se describen en la Tabla 3.4.

e Se desprecia el tubo anular en el modelo geométrico ya que no hay pérdidas de calor al
medio ambiente debido a que el enfriador de gas experimental se considera aislado.
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Tabla 3.4 Caracteristicas del modelo geométrico del enfriador de gas.

Parametro Expresion matematica Magnitud
Diametro equivalente interior [m] Aoy =iy - N:;-,Seg 0.01635
Diametro equivalente exterior [m] dyppeg = ey - Nt%,zg 0.02179
Diametro exterior del tubo anular [m] De’an’eg =D,, 0.02916

Diametro hidraulico del tubo anular [m] D,,, = ( D,oee = Doies ) 0.007366

Se construyen dos geometrias diferentes, una de la forma en U (Figura 3.9a) y la otra de una
forma recta (Figura 3.9b). Cada geometria se compone de tres dominios tal como se describen

en las Figuras 3.9¢ y 3.9d. El dominio 1 representa el CO», el 2 representa el tubo interno y el 3
representa el agua (fluido secundario).

z 74
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.
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Figura 3.9 Geometrias analizadas del enfriador de gas.

El mallado de las dos geometrias se lleva a cabo mediante la herramienta computacional ANSY'S
Meshing. El mallado no estructurado de tipo Sweep triangular (ver Figura 3.10) es elegido con
el fin de tener un ajuste de tamano de celdas en las zonas de curvatura asi como en las fronteras
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(Loseille y Lohner, 2011). Asimismo se generan mallas finas en la capa limite de la geometria
para controlar los efectos hidrodindmicos de la turbulencia.

z
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Figura 3.10 Mallado propuesto para el enfriador de gas.

Por otro lado, se lleva a cabo un analisis de sensibilidad de las mallas en los resultados numéricos
considerando seis diferentes tamafios de mallas que incluyen 159600, 266000, 372400, 478800,
691600, 957600 elementos para el modelo geométrico recto, y 255200, 531600, 708800,
886000, 932400 y 1049400 elementos para el modelo geométrico en U. El analisis se basa en la
comparacion del perfil transversal de la temperatura local del CO> a lo largo de la geometria
entre los seis modelos, tanto para la configuraciéon en U como para la configuracion recta. La
eleccion de la temperatura del CO» se debe a que es el pardmetro cuya variacion afecta a gran
medida los parametros de transferencia de calor en el enfriador de gas (Ge et al., 2015; Yu et
al., 2014; Li, 2013). Los resultados muestran que la temperatura del CO> no se ve afectada por
el tamafio de mallas cuando el nimero de elementos de malla esta por encima de 372400 para
la configuracion recta (Figura 3.11a), y 708800 para la configuracion en U (Figura 3.11b).
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Figura 3.11 Sensibilidad de mallas de los modelos geométricos del enfriador de gas.

Por lo tanto, a fin de reducir el tiempo de simulacion se escogen para este estudio los modelos
geométricos de nimero de elementos pequeno dentro del rango favorable, es decir 478800 para
la configuracion recta y 886000 para la configuracion en U. Las caracteristicas de las mallas
seleccionadas se presentan en la Tabla 3.5. Se observa que las magnitudes de los factores de
control de calidad se encuentran dentro de un rango satisfactorio.

Tabla 3.5 Caracteristicas de mallas para modelos del enfriador de gas.

Especificacion Geometriaen U  Geometria recta
Nodos 715715 383801
Elementos 886000 478800
Ortogonalidad Minimo 0.3650 0.5847
Maximo 0.9993 0.9984
Oblicuidad Minimo 0.0019 0.0184
(Skewness) Maximo 0.7132 0.6853

3.2.1.3 Condiciones de frontera de los modelos del enfriador de gas

Las condiciones de frontera de los modelos del enfriador de gas son constantes y variables. La
temperatura y el flujo masico de entrada de cada circuito son las principales condiciones de
frontera. Para el caso de condiciones de frontera variable, s6lo la temperatura y el flujo mésico
del circuito de CO; son variables ya que segun el modo de arranque de la instalacion bajo
estudio, se recomiendan que las condiciones de operacion en los circuitos secundarios sean en
estado estable antes de la puesta en marcha del compresor. Los valores numéricos de estas
condiciones de frontera se presentan en la Tabla 3.6.
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Tabla 3.6 Principales condiciones de frontera para modelos del enfriador de gas.

Caso Circuito del CO; Circuito del agua
Temperatura [K]  Flujo masico [kg/s] Temperatura [K] Flujo masico [kg/s]
1 405.7 0.036 298 0.441
2 305.36-405.7 0-0.036 298 0.441

La Figura 3.12 ilustra los perfiles temporales de la temperatura y del flujo masico del CO> a la
entrada del enfriador de gas para ambos casos de estudio.
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Figura 3.12 Perfiles de la temperatura y del flujo masico del CO, a la entrada del enfriador de gas.

Se aprecia en el caso 2 que el perfil de temperatura incrementa de manera lineal entre 0 s y 100
s y la tendencia se estabiliza alrededor de 407.5 K después de 120 s. Por otro lado, el flujo
masico incrementa de forma no lineal entre 0 kg/s a 0.036 kg/s en los primeros 60 s. Estas
gréaficas son establecidas en base a las tendencias del flujo masico del CO> y de la temperatura
de descarga del compresor durante el arranque del sistema (Pérez-Garcia, 2014). En cuanto al
caso 1, los perfiles son totalmente invariables alrededor de 405.7 K (ver Figura 3.12a) y 0.036
kg/s (ver Figura 3.12b), esto debido a que ambas condiciones de frontera son constantes.

Se suma a las anteriores condiciones de frontera la presion a la salida de los dos circuitos con el
valor respectivo de 9x10° Pa 'y 1.5x10° Pa. Ademas, las condiciones de frontera para el modelo
de turbulencia incluyen la energia cinética turbulenta y la tasa de disipacion turbulenta, las
cuales son evaluadas en base a las propiedades termofisicas en las fronteras. En cuanto a la pared
externa, se considera una condicion de no deslizamiento y estacionario.
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3.2.2 Modelado del intercambiador de calor intermedio

En este apartado se desarrollan los modelos del intercambiador de calor los cuales se basan en
el mismo procedimiento que el anterior. Ademas se lleva a cabo un andlisis de sensibilidad de
mallas.

3.2.2.1 Modelo matematico del intercambiador de calor intermedio

El modelo matematico del intercambiador de calor intermedio también se basa en las ecuaciones
de conservacion de masa, momento y de energia desarrolladas anteriormente. La tnica
diferencia entre el anterior desarrollo matematico y el actual, es el nivel de la naturaleza del
fluido secundario. En el intercambiador de calor intermedio circula el mismo CO; pero bajo
condiciones de operacion diferentes. Debido a que ambos circuitos tienen un alto nimero de
Reynolds, se utiliza un modelo de turbulencia que permita aproximar la solucion de los mismos.
El modelo de turbulencia k —& realizable es apropiado para este tipo de andlisis (Yuan et al.,
2015).

3.2.2.2 Modelo geométrico del intercambiador de calor intermedio

El modelo geométrico del IHX se construye en 3D mediante la herramienta CAD “ANSYS
DesignModeler” de la plataforma ANSYS Workbench. Con el fin de reducir la complejidad en
el modelado, el IHX se modela como un intercambiador de calor de tubo en tubo concéntrico y
ademas se desprecian las pérdidas de calor al medio ambiente debido a que el IHX se considera

aislado. Las caracteristicas geométricas correspondientes se presentan a continuacion en la
Tabla 3.7.

Tabla 3.7 Caracteristicas de modelo geométrico del intercambiador
de calor intermedio.

Parametro Magnitud
Diametro equivalente interior [m] 0.0161
Diametro equivalente exterior [m] 0.02326
Diametro exterior del tubo anular [m] 0.02952
Diametro hidraulico del tubo anular [m] 0.006254

La Figura 3.13 describe el modelo geométrico del intercambiador de calor intermedio
representando una geometria isométrica (a) y una vista frontal (b) a gran escala, esto para
permitir una buena visibilidad de los diferentes dominios.
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Figura 3.13 Geometria del intercambiador de calor intermedio.

El mallado del modelo geométrico se basa en las mismas herramientas usadas en los modelos
del enfriador de gas. La capa limite de cada dominio tiene mallas infladas para el control de los
efectos hidrodinamicos de la turbulencia. La Figura 3.14a presenta la geometria mallada a escala
real, mientas que la Figura 3.14b, la presenta a gran escala para mostrar la calidad de la malla.
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Figura 3.14 Mallado del intercambiador de calor intermedio.

De igual manera se realiza un andlisis de sensibilidad de mallas considerando seis diferentes
tamafios de mallas que contienen 106800, 168000, 224000, 301600, 377000 y 452400
elementos. El analisis consiste en la comparacion del perfil transversal de la temperatura local

del CO» a lo largo de la corriente caliente (ver Figura 3.15a) y de la corriente fria (ver Figura
3.15b).

Se aprecia en las Figuras 3.15a y 3.15b que la temperatura del CO> en ambas corrientes no esta
tan afectada por el tamafio de mallas cuando el nimero de elementos de malla esta por encima
de 168000. Sin embargo, debido a la pequefia discrepancia observada el comportamiento del
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CO> en la corriente caliente, cerca de la zona de entrada se escoge la malla de tamafio de 301600
para el presente estudio.
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Figura 3.15 Sensibilidad de mallas del modelo geométrico del intercambiador de calor intermedio.

A continuacion se describen en la Tabla 3.8 las caracteristicas de la malla elegida. También se
presentan los factores de control de calidad cuyas magnitudes se encuentran dentro de un rango
satisfactorio.

Tabla 3.8 Caracteristicas de mallas para el modelo del IHX.

Especificacion Magnitud
Nodos 260496
Elementos 301600
Ortogonalidad Minimo 0.6701
Maximo 0.9972
Oblicuidad Minimo 0.0112
(Skewness) Maximo 0.5993

3.2.2.3 Condiciones de frontera del intercambiador de calor intermedio

De manera similar al refrigerador de gas, las principales condiciones de frontera del modelo del
IHX son la temperatura y el flujo masico en la entrada de los dos circuitos. Se consideran en
total tres casos de condiciones de frontera como se describen en la Tabla 3.9.

Los perfiles de condiciones de frontera para cada caso son ilustrados en la Figura 3.16. Las
tendencias de estas condiciones se ven influenciadas por el comportamiento del enfriador de
gas.
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Tabla 3.9 Principales condiciones de frontera

para modelos del intercambiador de calor

intermedio.
Caso Circuito del CO; caliente Circuito del CO; frio
Temperatura [K]  Flujo masico [kg/s] Temperatura [K] Flujo masico [kg/s]
1 306.5 0.036 268.15 0.036
2 290 -306.5 0-0.036 290 -268.15 0-0.036
3 305 -310.15 0-0.036 268.15 0-0.036
315 295 T T
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Figura 3.16 Perfiles de la temperatura y del flujo masico del CO; a la entrada de las corrientes caliente y fria del
intercambiador de calor intermedio.

El caso 1 es una ilustraciéon de un intercambiador de calor intermedio que opera en carga
maxima, con condiciones de frontera constantes en ambas corrientes (ver Figuras 3.16a, 3.16b
3.16c y 3.16d). Por otro lado, el caso 2 ilustra el comportamiento del CO; durante la primera
puesta en marcha del sistema de refrigeracion transcritico: cuando el sistema estd apagado, la
temperatura del CO; en la entrada de las corrientes frias y calientes del intercambiador de calor
intermedio son alrededor de 290 K (Figuras 3.16a y 3.16b). Esto ocurre cuando el flujo masico
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del CO; en ambas corrientes es cero (Figuras 3.16¢ y 3.16d). Por lo tanto, durante la puesta en
marcha, la temperatura de la corriente caliente empieza a aumentar hasta alcanzar 306.5K,
aproximadamente después de 100 s (ver Figura 3.16a). Esta temperatura corresponde a la
temperatura de salida del enfriador de gas durante el estado estacionario. En cuanto al flujo
masico, su magnitud se incrementa desde cero a la magnitud nominal de 0.036 kg/s, después de
60 s (ver Figura 3.16b). En el lado de la corriente fria, la temperatura de entrada disminuye mas
rapido en los primeros segundos de 10 s de 290 K a 268.15 K como se muestra en la Figura
3.16b, mientras que el flujo de masico aumenta en la misma forma como sucede en la corriente
caliente (Figura 3.16d).

El caso 3 corresponde a la situacion cuando el sistema se reinicia después de una breve parada
y que el COz no se enfria lo suficiente por el fluido secundario en el enfriador de gas provocando
a su salida un incremento en la temperatura del CO> de mas alla de su valor nominal, por ejemplo
de 305 K a 310.15 K (ver Figura 3.16a). En la corriente fria, la temperatura de entrada sigue
siendo constante ya que el corto paro no influenza tanto el comportamiento del evaporador cuya
temperatura de salida se mantiene a 268.15K. Por otro lado, el reinicio del sistema provoca un
incremento en el flujo de mésico de cero a 0.036 kg/s en ambas corrientes (Figuras 3.16a y
3.16b).

A estas condiciones de frontera se afiaden la presion a la salida de los dos circuitos con el valor
respectivo de 9x10° Pa y 2.649x10° Pa que corresponden a la presion a la entrada de la valvula
de expansion y la presion a de succion del compresor, respectivamente. Ademas las condiciones
de frontera para el modelo de turbulencia que incluyen la energia cinética turbulenta y la tasa
de disipacion turbulenta son evaluadas en base a las propiedades termofisicas en las fronteras.

3.2.3 Modelado del evaporador

El modelado del evaporador se basa en la representacion matematica de los fendmenos de
cambio de fase del CO; bajo una carga térmica constante. La caracterizacion del circuito
secundario del evaporador se lleva a cabo previamente, ya que el coddigo comercial ANSYS
Fluent que se utiliza en este trabajo no permite simular al mismo tiempo un modelo de cambio
de fase con un modelo sin cambio de fase.

3.2.3.1 Modelo matematico de la region de cambio de fase

El modelo matematico de la region de recalentamiento es similar a la del intercambiador
intermedio, mientras que la region de cambio de fase se modela con base al modelo de volumen
de fluido (VOF). La eleccion del mismo se justifica por el hecho de que es apropiado para
analizar fenomenos de cambio de fase en un fluido puro (no mezclado) tal como el CO,, y
ademas, es adecuado para la simulacion de los fenémenos de ebullicion (Sun y Sakai, 2016;
Yangetal., 2008). El VOF a diferencia de otros modelos de cambio de fase tales como el modelo
mixto y el modelo Euleriano, tiene término fuente en las ecuaciones de conservacion de masa y
de energia. La ecuacion de conservacion de momento se establece con base a las propiedades
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de mezcla (liquido-vapor), lo que conlleva a la supresion del término fuente. Los detalles
relativos a cada ecuacion se presentan a continuacion.

1° Ecuacion de conservacion de masa por fase

8(%,%) +l G(av,pu,rv,,v,) +l 8(05(/,/),/,\/9"”) . ﬁ(awpv,vz,u/) =S, (3.24)
ot r or r 00 07

donde el subindice ¥ se convierte en [ 0§ cuando el refrigerante estd en el estado liquido o
vapor. S, es el término fuente que tiene por unidades kg/m’s. Su valor en cada fase se evalla

por medio de las siguientes relaciones (Yang et al., 2008; Fluent Inc., 2002).

(g +a)
g rd)
L
S,+S,=0 (3.25)

ql;: = hy/ (Tl// _’I;czt)
En estas ecuaciones g” es el flujo de calor a través de la interface por area de interface, L es el
calor latente, 7,, es la temperatura promedio de cada fase, T, es la temperatura de saturacion

sat

del CO2y h, es el coeficiente convectivo de transferencia de calor del COx.

2° Ecuacion de conservacion de momento para la mezcla del CO2

En el desarrollo de la ecuacion de conservacion de momento, se desprecia la fuerza gravitacional
en la direccion axial.

Componente radial

+Vrm ) vm
ot " or r 00 oM 0z r

_ lg rl - 2% +(z _ j li(w )+18v9,m+8vz’m
r or Hin or 3,um Vim ror> "™ r 06 07

ov ov v, OV ov, v 0,
pm( r,m r,m + 0,m r,m + r,m _ﬂ] — ap
r

0 0 0
+li —u, ri ve_’m +lh +ﬁ — IUM-}-M (326)
r o6 or\ r r 06 0z 0z or
1 1ov,, Vv 2 10 10v,, Ov
—— = | 2| ——=+ |+ =, — - 4
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Componente angular
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Componente axial
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3° Ecuacion de conservacion de energia por fase

o, o, v, O, o,
c v, —= v, —~£ |=
Polow|\ g TV o T a0 T g,

i oT or, oT
+lﬁ rk—"’+18 1k ﬁk—"’ (3.29)
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El término fuente para la ecuacion de energia (E, ) se evaliia de acuerdo al calor latente:

E =-S -L (3.30)

v v
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4° Modelo matematico de la region de recalentamiento

El modelo matematico para la region de recalentamiento es similar al del dominio de baja
presion del intercambiador de calor intermedio.

5° Modelo de turbulencia

El flujo bifasico del CO> se debe simular en régimen turbulento ya que el nimero de Reynolds
es del orden de 18988. Se escoge el modelo k — & realizable para la discretizacion de la ecuacion
de transporte. Esto debido a que tiene una capacidad superior para capturar el flujo medio de las
estructuras complejas. (Davis et al., 2012; Wilcox, 2006). Su formulacion matematica se
presenta de igual manera que en el modelo del enfriador de gas.

6° Modelo de fraccion de volumen de vapor

La fraccion de volumen de vapor o fraccion de huecos es uno de los parametros importantes que
se utilizan para caracterizar los flujos bifasicos. Es un valor fisico clave para determinar las
propiedades termofisicas asi como pardmetros energéticos en el proceso de cambio de fase. La
fracciéon de volumen del vapor es de importancia fundamental en el modelado numérico,
especialmente para la prediccion en la transicion de patron de flujo, de la transferencia de calor
y de la caida presion (Parrales et al., 2014; Kondou et al., 2008; Cheng et al., 2008). Es bien
conocido que la fraccion de volumen de un vapor es la relacion entre el volumen de dicho vapor
y el volumen total. Su valor varia entre 0 y 1, y se determina a menudo por medio de
correlaciones empiricas ya que puede ser difilamente medible durante el funcionamiento de un
sistema de refrigeracion real. La principal correlacion es la que se basa en la fraccion homogénea
(a,,) tal como se expresa la siguiente ecuacion (Parrales et al., 2014).

-1
@y = l-l-[—l_xj'(&j' Ll (31)
x AV
donde x es la calidad del vapor, o, y p, son la densidad del liquido y del vapor, y 1, y y, son
la viscosidad dinamica del liquido y del vapor.

3.2.3.2 Modelo geométrico del evaporador

El modelo geométrico del evaporador se construye mediante la herramienta CAD
DesignModeler descrito anteriormente. Las caracteristicas geométricas que conducen a la
construccion del modelo se presentan en la Tabla 3.10. Estos valores son evaluados con base a
las mismas formulas descritas en el modelo del enfriador de gas.
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Tabla 3.10 Caracteristicas del modelo geométrico del evaporador.

Parametro Magnitud
Diametro equivalente interior [m] 0.02969
Diametro equivalente exterior [m] 0.04268
Diametro exterior del tubo anular [m] 0.06038
Diametro hidraulico del tubo anular [m] 0.0177
Altura del espiral [m] 0.18
Numero de vueltas del espiral 2.5
Distancia entre giros y bucles [m] 0.002

La Figura 3.17 presenta el modelo geométrico basado tinicamente en el domino del fluido de
trabajo, ya que el flujo de calor en la pared externa es considerado constante a lo largo de la
geometria.

0,00 200,00 {rm)
L S|
100.00

Figura 3.17 Geometrias del evaporador.

La Figura 3.18 presenta la geometria mallada del evaporador la cual se llevo a cabo mediante la
herramienta ANSYS Mechanical Model, esto debido a la complejidad de la geometria
helicoidal. EI método Sweep triangular no estructurado ha sido usado en el proceso de mallado,
esto con el fin reducir el nimero de elementos de mallas. Ademas, se ha agregado en la capa
limite de mallas infladas para el control de los efectos hidrodindmicos de la turbulencia.
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Figura 3.18 Mallado del evaporador.

Por otra parte, se realiza un analisis de sensibilidad de las mallas en base a seis diferentes
tamafios de mallas que incluyen 60480, 120768, 207072, 362600, 429660 y 564300 elementos.
El analisis se basa en el comportamiento de la velocidad relativa del CO> a lo largo del
evaporador. La eleccion de la velocidad relativa del CO; se justifica por el hecho de que es el
parametro que mas influye sobre el fendmeno de cambio de fase en evaporador. La Figura 3.19
muestra las diferentes locaciones seleccionadas para este analisis, donde EI, E2 y E3
representan las secciones transversales en la primera, la segunda y la tercera vueltas del lado de
la entrada del CO», mientras que S1, S2 y S3 representan las secciones transversales en las
mismas vueltas pero diametralmente opuestas en las anteriores, es decir, al lado de la salida del
COa.

Figura 3.19 Localizacion de secciones transversales.

Los perfiles correspondientes a los seis tipos de mallas son graficamente ilustrados en la Figura
3.20 para cada locacion. Se aprecia que la velocidad relativa del CO; en todas las secciones
transversales no esta afectada por el tamafio de mallas cuando el numero de elementos de malla
esta por encima de 362600. Para asegurar la independencia de los resultados en funcion del
cambio de tamafio de mallas, se escoge la malla de 564300 elementos para el presente estudio.
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Figura 3.20 Sensibilidad de mallas para el modelo geométrico del evaporador.

En la Tabla 3.11 se presentan las caracteristicas para el tamafio de malla seleccionado para el
modelo geométrico del evaporador. Se aprecian también los factores de control de calidad
incluyendo la ortogonalidad y la oblicuidad los cuales tienen valores muy satisfactorios.
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Tabla 3.11 Caracteristicas de tamafio o6ptimo de malla
para modelo del evaporador.

Especificacion Magnitud
Nodos 472006
Elementos 564300
Ortogonalidad Minimo 0.7033
Maximo 0.9993
Oblicuidad Minimo 0.0017
(Skewness) Maximo 0.4890

3.2.3.3 Condiciones de frontera del evaporador

A diferencia de los dos equipos anteriores, se propone analizar el evaporador Unicamente bajo
condiciones de frontera constantes. La razon de esta eleccion se justifica por el hecho de que los
principales pardmetros tales como temperatura, presion y propiedades termofisicas son definidas
en base a las condiciones de saturacion. Las diferentes condiciones de frontera propuestas son
descritas en la Tabla 3.12.

Tabla 3.12 Condiciones de frontera para el modelo del evaporador.

Dominio  Condiciéon Magnitud
Temperatura [K] 263.15
Entrada  Velocidad [m/s] 0.0786
de CO; Fraccion de volumen del liquido [-] 0.8
Intensidad turbulenta [%] 5
Escala de longitud turbulenta [m] 0.05
Salida de Presion [Pa] 2.649x10°
CO: Temperatura total de contraflujo [K] 268
Intensidad turbulenta de contraflujo [%] 5
Escala de longitud turbulenta de contraflujo [m] 0.05
Flujo de calor [W/m?] 7925
Pared Condiciones de cizallamiento No deslizamiento
Movimiento de la pared Pared estacionario

La temperatura de entrada y a la presion de salida son valores al estado de saturacion de COa.
La fraccion de volumen del CO; liquido se deduce de la fraccion de volumen de vapor del CO»
calcula mediante la correlacion de fraccion de volumen homogénea (ver ec. 31). La velocidad,
la intensidad turbulenta y la escala de longitud turbulenta a la entrada del evaporador son
evaluadas en base a la geometria del evaporador y las propiedades termofisicas e
hidrodinamicas del CO» a la entrada del evaporador. Por otro lado, la temperatura total de
contraflujo, la intensidad de turbulenta y la escala de longitud turbulenta a la salida del
evaporador son estimadas a partir de los valores de entrada. En cuanto al flujo de calor en la
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pared su magnitud es la razén de la carga térmica promedio del evaporador y del area de
transferencia de transferencia de calor. Ademas, se suman las condiciones de no deslizamiento
y estacionario para la pared.

3.3 Conclusiones parciales

En este capitulo se ha desarrollado los modelos matematicos y geométricos de los equipos de
intercambio de calor de la instalacion transcritica experimental. Este desarrollo fue anticipado
con una descripcion general de la instalacion. Los modelos matematicos fueron solamente
planteados debido a que se ha propuesto el uso del codigo comercial ANSYS Fluent para el
procesamiento de los modelos geométricos.

Los modelos matematicos fueron basados en las ecuaciones de conservacion de masa, momento,
energia en estado transitorio, y de las ecuaciones de transporte para modelo de turbulencia. El
uso del modelo de turbulencia fue justificado por el hecho de que los nimeros de Reynolds en
todo los equipos se encuentran por encima de limite laminar. El modelo k —¢ realizable fue
propuesto para el analisis de la de turbulencia en todos los casos.

Por otra parte, los modelos geométricos fueron construidos en 3D mediante la herramienta
computacional ANSYS DesignModeler y mallado en ANSYS Meshing excepto el modelo
geométrico del evaporador, el cual ha sido mallado en ANSY'S Mechanical con el fin de cambiar
el posicionamiento del sistema de coordenadas. Se realiz6 un anélisis de sensibilidad de malla
para cada modelo.

Los resultados de este capitulo constituyen la etapa de pre-procesamiento para la simulacion
numérica de los equipos de intercambio de calor de la instalacion transcritica, lo cual sera el
objetivo principal del proximo capitulo.
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Capitulo 4

Simulaciones numéricas y validacion

Este capitulo se centra en la descripcion de los procedimientos de simulacion numérica de los
modelos desarrollados en el capitulo anterior. Ademads, se lleva a cabo la validacion de los
resultados numéricos por medio de correlaciones empiricas reportadas en la literatura, ya que
la instalacion bajo estudio se encuentra todavia en la puesta en marcha.

Una etapa muy importante en la simulacion numérica en el estado transitorio es la definicion
del paso de tiempo. Es bien conocido que la precision en los resultados de una simulacion
numérica en el estado transitorio no solo depende del tamaiio de la malla, sino también depende
del tamario de paso de tiempo. Cuanto mds pequeriio es el tamariio del paso de tiempo, mds
precisa serd la solucion. Pero la desventaja de usar un tamaiio del paso de tiempo pequeiio es
el incremento en el tiempo computacional. Debido a esto, es importante llevar a cabo un
andlisis de sensibilidad de tamariio de paso de tiempo para determinar el intervalo de tiempo en
el que los resultados son independientes de la variacion en el tamariio de paso de tiempo. Para
este fin, en la primera seccion de este capitulo, se realiza un andlisis de sensibilidad del tamaiio
de paso de tiempo para cada modelo.

4.1 Enfriador de gas

A continuacion se describen los procedimientos de simulacion numérica para ambos modelos
del enfriador de gas, asi como la validacion de los mismos.

4.1.1 Procedimientos de simulacion numérica.

Las simulaciones de los modelos del enfriador de gas se realizan mediante el software ANSYS
Fluent 14.0. Las propiedades termofisicas del CO2 y del agua son dependientes de la temperatura
de los mismos. Debido a que la libreria del Fluent no tiene propiedades para el CO; supercritico,
se han desarrollado correlaciones dependientes de la temperatura para las propiedades
termofisicas del CO; y del agua basadas en las tablas termodindmicas escogidas en el software
REFPROP 8.0 (Lemmon et al., 2007) las cuales son escritas en el lenguaje C ++ y vinculadas a
Fluent a través de las funciones definidas por el usuario (UDF por sus siglas en Inglés).

4.1.1.1 Algoritmo y esquema

Se escoge el algoritmo SIMPLEC (Semi-Implicit Method for Pressure Linked Equations-
Consistent) para el acoplamiento de presion-velocidad ya que este algoritmo es lo mas
recomendable para la simulacion de fluidos en régimen turbulento. Ademas, se elige el esquema
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QUICK (Quadratic Upstream Interpolation for Convective Kinematics) de segundo orden para
la discretizacion de los términos convectivos de las ecuaciones de momento, energia y
turbulencia.

4.1.1.2 Definicion de condiciones iniciales, factores de sub-relajacion y criterios de
convergencia de la solucion

Se lleva a cabo la inicializacion del proceso de la simulaciéon numérica mediante el método
estandar usando la referencia relativa de la zona de entrada de la corriente del CO, para
temperatura, velocidad y pardmetros de turbulencia. En cuanto a la presion manométrica, se
propone un valor promedio de 5x10° Pa entre ambas corrientes del enfriador de gas. Por otro
lado, para el caso del modelo con condiciones de frontera variable, se propone un valor de 305
K para la temperatura inicial, con el fin de facilitar la convergencia ya que el enfriador de gas
opera en condiciones supercriticas (con temperatura superior a 304.15 K).

Respecto a los factores de sub-relajacion, es bien conocido que el solucionador basado en la
presion (pressure-based solver, en inglés) utiliza sub-relajacion de ecuaciones para controlar la
actualizacion de las variables calculadas en cada iteracion. En Fluent, los parametros de sub-
relajacion por defecto para todas las variables se ajustan a valores que son casi Optimos para el
mayor numero posible de casos. Estos valores son adecuados para muchos problemas, pero para
algunos problemas no lineales en particular problema de flujos turbulentos es prudente ajustar
los factores de sub-relajacion (Fluent Inc., 2006). Asi que en el modelo del enfriador de gas,
solo los factores de sub-relajacion de presion y de momento fueron variables, con valores
respectivos de 0.3 a 0.8 para la presion y de 0.3 a 0.7 para el momento.

En cuanto a los criterios de convergencia de la solucion, los residuales se mantienen a los de 10
3 a excepcion de la continuidad y de los parametros de turbulencia en que se propone un valor
de 10 para una mayor precision en los resultados.

4.1.1.3 Analisis de sensibilidad del tamafo de paso de tiempo

El anélisis de sensibilidad de tamafio de paso de tiempo para el modelo del enfriador de gas se
basa en el comportamiento transitorio de la temperatura del CO; ya que es la variable que mas
afecta las propiedades termofisicas, asi como los pardmetros de transferencias de calor durante
el proceso de enfriamiento del CO; (Ge et al., 2015; Yu et al., 2014; Li, 2013). El anélisis se
lleva a cabo usando el modelo basado en la configuracion en U. Se escoge la malla gruesa de
266000 elementos para este analisis con el fin de reducir el tiempo computacional. Se llevan a
cabo las simulaciones numéricas en los primeros 2.5 s, que corresponden al periodo en el que la
temperatura del CO; presenta mayores cambios transitorios.

Los resultados de este analisis son ilustrados graficamente en la Figura 4.1 donde se puede
apreciar que los cambios en el paso de tiempo entre 10~ s y 5107 s no tiene mayor influencia
sobre el comportamiento temporal de la temperatura del CO; durante los 2.5 primeros segundos,
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que es el periodo en el cual la magnitud de la temperatura baja drasticamente de 405 K a 385 K.
La tnica discrepancia se observa en el paso de tiempo de 107 s después de los 2 primeros
segundos. Basado en estos resultados, se escoge un paso de tiempo adaptativo entre 131072 sy
5x107 s para la simulacion de ambos modelos.
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Figura 4.1 Efecto del tamafio de paso de tiempo sobre la temperatura del CO; en el enfriador de gas.

4.1.2 Validacion de los resultados numéricos

Se pretenden validar los resultados numéricos por medio de correlaciones empiricas del nimero
de Nusselt. Se eligen ocho correlaciones del nimero de Nusselt entre las mas usadas en la
literatura para el andlisis termo-energético de los enfriadores de gas coaxiales que incluyen
correlaciones realizadas por Gnielinski, (1976); Dittus-Boelter, (1930); Son-Park, (2006); Pitla
et al., (2002); Petukhov et al., (1973); Fang et al., (2001); Bishop et al., (1965) y Yoon et al.,
(2003). Las ecuaciones caracteristicas de cada correlacion son descritas en el anexo C. Se escoge
para la validacion la grafica del comportamiento promedio del nimero de Nusselt la cual
caracteriza a todo el enfriador de gas.

La Figura 4.2 compara el perfil del nimero de Nusselt del CO; promedio estimado
numéricamente, con los calculados con las correlaciones empiricas para el enfriador de gas
caracterizado por la geometria recta. Se puede apreciar claramente que Bishop, Petukhov,
Gnielinski y Dittus-Boelter son las correlaciones cuyos perfiles presentan menores diferencias
en comparacion con el resultado del modelo numérico.
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Figura 4.2 Validacion del numero de Nusselt promedio del CO» en el enfriador de gas recto.

Tabla 4.1 Diferencias relativas entre el nimero de Nusselt promedio del CO; estimado y
los calculados mediante correlaciones experimentales para el modelo del enfriador de gas
recto (expresada en %).

. .. . Dittus- Son- Pitla et Petukhov Fanget Bishopet Yoon et
. Gnielinski,
Tiempo (s) (1976) Boelter, Park, al., et al., al., al., al.,
(1930) (2006) (2002) (1973) (2001) (1965) (2003)
2 10.47 1.80 121.13 3.80 7.50 21.30 8.52 62.40
3 22.48 13.58 83.24 8.81 19.92 30.22 4.17 41.57
4 27.45 20.91 60.20 83.15 25.08 65.53 11.44 33.42
5 20.30 16.89 59.60 111.90 17.74 125.33 32.12 50.45
6 22.46 24.09 45.60 123.48 20.05 123.38 33.29 52.61
7 19.25 24.19 49 .35 136.15 16.81 126.10 41.82 63.33
8 32.02 37.59 26.63 96.35 29.99 86.26 23.14 39.40
9 28.02 37.11 33.68 80.43 2592 53.69 18.03 52.61
10 25.27 34.94 41.76 87.14 23.09 61.58 24.33 59.86
12.5 21.79 33.50 50.31 76.50 5.41 49.31 25.06 70.20
15 21.52 33.92 55.21 67.62 19.29 38.27 17.41 75.43
20 19.91 32.85 60.42 65.07 17.64 3291 14.00 80.59
25 19.16 32.25 61.77 65.91 16.87 33.36 14.94 82.05
30 20.29 33.05 60.07 64.59 18.03 32.71 13.66 79.61
35 20.95 33.63 58.85 63.29 18.71 31.60 12.71 78.29
40 21.02 33.68 58.72 63.19 18.78 31.54 12.64 78.14
Promedio 22.02 27.75 57.91 74.83 18.80 58.94 19.20 62.50
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Por otra parte, se presentan en la Figura 4.3 se muestra la validacion del nimero de Nusselt para
la geometria en forma de U. Sin embargo, la tendencia més relevante es la de Bishop que
presenta una diferencia mucho menor en el periodo transitorio. Se agregan a estos resultados las
diferencias relativas promedio (ver Tabla 4.2) entre el modelo propuesto y cada correlacion
donde se aprecia que Petukhov, Gnielinski y Dittus-Boelter presentan menores diferencias sobre
todo en el periodo estacionario en comparacion con Son-Park, Fang, Yoon y Pitla.

1200 T T T T T T T
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Modelo en U Gnielinski (1976)
1000 - FRB | | —8— Dittus Boelter (1930), para n=3
;% -+~ Sony Park (2006)
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Figura 4.3 Validacion del nimero de Nusselt promedio del CO; en el enfriador de gas en U.
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Tabla 4.2 Diferencias relativas promedio entre el nimero de Nusselt promedio del CO»
estimado y los calculados mediante correlaciones experimentales para el modelo del
enfriador de gas en U (expresada en %).

Gnielinski Dittus- Son- Pitla  Petukhov  Fang Bishop Yoon

Tiempo (s) (1976) > Boelter, Park, et al., et al., et al., et al., et al.,

(1930) (2006) (2002) (1973) (2001) (1965) (2003)
2 8.16 4.35 129.53 7.02 5.10 26.52 11.10 67.62
3 13.02 3.12 105.76 24.16 10.14 52.21 17.74 59.25
4 12.59 5.08 91.15 139.86 9.73 116.43 40.03 62.01
5 34.78 32.90 29.31 73.74 32.71 82.34 11.18 25.23
6 38.55 40.54 18.26 65.68 36.67 68.55 1.73 25.97
7 43.09 45.77 8.37 82.90 41.37 85.84 1.60 18.30
8 44,53 48.29 5.29 85.24 42.86 85.27 2.23 16.86
9 42.90 48.31 9.95 78.41 41.22 73.22 1.09 23.44
10 40.43 46.70 16.50 76.29 38.69 68.87 4.24 30.02
12.5 36.08 44.54 28.61 61.67 28.70 45.79 1.33 43.60
15 22.25 32.95 59.03 88.00 20.02 64.60 18.84 76.17
20 20.17 31.23 63.60 87.50 17.88 62.41 20.57 80.10
25 20.08 31.10 64.49 87.00 17.79 61.67 20.52 80.46
30 19.58 30.75 65.28 87.14 17.27 61.38 20.82 81.60
35 20.53 31.59 63.40 84.67 18.25 59.22 19.23 79.57
40 20.32 31.42 63.79 85.07 18.04 59.55 19.50 80.01

Promedio 27.32 31.79 51.39 75.90 24.78 67.12 13.23 53.14

A margen de este proceso de validacion, los resultados también se comparan con aquellos
encontrados por Eldik et al., (2014). Estos autores llevaron a cabo un andlisis tedrico y
experimental en un enfriador de gas supercritico. La Tabla 4.3 muestra las diferencias relativas
promedio obtenidas por Eldik et al., (2014) contra los obtenidos mediante ambos modelos
propuestos para las mismas correlaciones empiricas. Se puede inferir a través de esta
comparativa que los modelos numéricos desarrollados en el presente estudio predicen mejor el
comportamiento del CO> en el enfriador de gas.

Tabla 4.3 Diferencia relativa promedio obtenida por Eldik y en el actual estudio

Correlacion del Diferencia relativa promedio
namero de Nusselt Eldik et al., (2014) Modelo recto Modelo en U
Dittus-Boelter, (1930) 20% 27.75 % 31.79 %
Gnielinski, (1976) 45% 22.02 % 27.32%
Son-Park, (2006) 66% 5791 % 51.39%
Pitla et al., (2002) 107% 74.83 % 75.9 %
Yoon et al., (2003) 143% 62.50% 53.14%
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4.2 Intercambiador de calor intermedio
4.2.1 Procedimientos de simulacion numérica.

La simulacion de los modelos del intercambiador de calor intermedio se lleva a cabo mediante
el software ANSY'S CFD Fluent 14.0. Las propiedades termofisicas del CO2 en ambas corrientes
son dependientes de la temperatura y evaluadas mediante correlaciones escritas en el lenguaje
C ++ y vinculadas a Fluent a través de UDFs.

4.2.1.1 Algoritmo y esquema

El algoritmo SIMPLEC asi como el esquema QUICK de segundo son elegidos para la
simulacion debido a la misma razon mencionada anteriormente.

4.2.1.2 Definicion de condiciones iniciales, de factores de sub-relajacion y de criterios de
convergencia de la solucion

Se propone el método estandar para la inicializacion del proceso de la simulacion numérica
utilizando la referencia relativa donde la temperatura y la presion son los valores promedio de
las condiciones de frontera de ambas corrientes, que son de 5x10° Pa para la presiéon inicial y
290 K para la temperatura inicial. En cuanto a la velocidad inicial asi como los pardmetros de
turbulencia, se consideran los valores relativos en la frontera de entrada de la corriente caliente,
ya que es la corriente que pudiera tener problema de divergencia debido a sus condiciones
supercriticas.

Por otro lado, los factores de sub-relajacion de presion y de momento son variables, con valor
flotante entre 0.3 y 0.8 para la presion y entre 0.3 y 0.7 para el momento. Los residuales se
mantienen a los valores por default a excepcion de la continuidad y de los pardmetros de
turbulencia en que se propone un valor de 10" para una mayor precision en los resultados.

4.2.1.3 Anadlisis de sensibilidad del tamafio de paso de tiempo

Se propone la temperatura del CO, como parametro con base al cual se lleva a cabo el andlisis
de sensibilidad del tamafio de paso de tiempo para la simulacion numérica del IHX. Se considera
para este analisis la malla gruesa de 168000 elementos para reducir el tiempo computacional.
Se consideran cuatro diferentes tamafios de pasos de tiempo que incluyen 1x107 s, 5x10* s,
1x10* s y 5x107 s para el analisis de sensibilidad.

Los resultados se presentan en las Figuras 4.4a y 4.4b para ambas corrientes. Se puede apreciar
que los cambios en todos los tamafios de paso de tiempo no tienen ninguna influencia sobre el
comportamiento temporal de la temperatura del CO; en ambas corrientes. Basado en estos
resultados, se propone un paso de tiempo variable para la simulacion numérica de los modelos
del IHX, con el fin de reducir el tiempo computacional y ademds proporcionar un buen control
de los criterios de convergencia.
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Figura 4.4 Efecto del paso de tiempo de la simulacion sobre la temperatura del CO; en el intercambiador de calor
intermedio.

4.2.2 Validacion de los resultados numéricos

La validacion de los resultados numéricos del intercambiador intermedio se realiza mediante
correlaciones empiricas de nimero de Nusselt. Se consideran para este proposito dos grupos de
correlaciones. El primer grupo incluye todas las correlaciones que se aplican para las
condiciones supercriticas tales como las correlaciones de Gnielinski, (1976); Dittus-Boelter,
(1930); Pitla et al. (2002); Petukhov et al. (1973); Fang et al. (2001); Yoon et al. (2003) y
Bishop et al. (1965) las cuales seran usadas para la validacion de los resultados del namero de
Nusselt de la corriente caliente. Por otra parte, el segundo grupo contiene las correlaciones que
se aplican para las condiciones subcriticas tales como las correlaciones de Gnielinski, (1976);
Dittus-Boelter, (1930); Pitla et al. (2002); Petukhov et al (1973); Fang et al. (2001); Jackson,
(2013) y Bishop et al. (1965) las cuales seran usadas para la validacion de los resultados del
nimero de Nusselt de la corriente fria. Cabe mencionar que los detalles relativos a cada
correlacion se encuentran en el anexo C. Se escoge para la validacion la grafica del
comportamiento promedio del nimero de Nusselt, que proporciona mayor informacion sobre el
comportamiento global del nimero de Nusselt.

La Figura 4.5 muestra la comparacion entre el nimero de Nusselt estimado y los calculados con
base a las correlaciones empiricas para la corriente caliente. En general, el perfil del nimero de
Nusselt estimado presenta una tendencia similar a la mayoria de las correlaciones empiricas.
Las correlaciones de Dittus-Boelter y Yoon son las que presentan un comportamiento mas
similar al del modelo numérico. Las diferencias relativas entre el nimero de Nusselt estimado
y los basados en las correlaciones empiricas se presentan en la Tablas 4.4 para diferentes tiempos
durante el arranque. Los resultados no toman en cuenta el tiempo inicial, ni tampoco el tiempo
de 0.1 s, ya que los valores del nimero de Nusselt correspondiente son cero. Sin embargo, los
resultados permiten clasificar las correlaciones de acuerdo a la diferencia con el resultado
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numérico de la siguiente manera: Dittus-Boelter 5.58%, Gnielinski 12.97%, Yoon 13.79%,
Petukhov 15.45%, Bishop 15.52%, Pitla 23.94%, y Fang 26.62%.

Figura 4.5 Validacion de nimero de Nusselt promedio del CO; caliente a partir de diversas correlaciones
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Tabla 4.4 Diferencia relativa entre el nimero de Nusselt promedio del CO> caliente estimado
y calculado con correlaciones empiricas (expresada en %).

Tiempo  Gnielinski, Dittus- Pitla Petukhov Fang Yoon Bishop
(s) (1976) Boelter, et al., et al., et al., et al., et al.,
(1930)  (2002) (1973) (2001) (2003) (1965)
0.5 2.32 14.12 5.01 0.05 16.01 31.12 1.02
1 2.62 14.51 5.14 0.05 16.12 32.97 1.14
2 19.39 2.44 32.36 22.71 13.31 12.17 21.36
3 16.68 1.30 31.80 19.90 27.64 11.31 18.06
4 15.18 3.31 12.74 18.38 34.33 10.48 16.86
5 14.84 3.67 30.71 18.02 34.31 10.64 16.63
10 14.56 4.05 29.42 17.73 32.57 10.68 16.92
20 13.96 4.67 27.58 17.12 30.16 11.01 17.11
30 13.66 4.98 26.67 16.82 28.82 11.19 17.23
40 13.55 5.10 26.24 16.69 28.09 11.26 17.33
50 13.50 5.15 26.04 16.64 27.70 11.29 17.39
60 13.48 5.17 25.94 16.62 27.50 11.30 17.43
70 13.47 5.18 25.89 16.61 27.40 11.30 17.45
80 13.47 5.19 25.87 16.61 27.34 11.30 17.46
90 13.46 5.19 25.86 16.61 27.31 11.30 17.47
100 13.44 5.21 25.82 16.58 27.31 11.32 17.45
Promedio 12.97 5.58 23.94 15.45 26.62 13.79 15.52

De igual manera, se comparan en la Figura 4.6 los perfiles del nimero de Nusselt estimado y
los calculados con base a las correlaciones empiricas para la corriente fria. Se aprecia en esta
Figura una buena semejanza entre el nimero de Nusselt estimado y varias correlaciones
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empiricas. La correlacion proporcionada por Bishop es la que tiene una diferencia muy pequena

con los resultados estimados.
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Figura 4.6 Validacion del nimero de Nusselt promedio del CO; frio a partir de diversas correlaciones empiricas.

Con base a los resultados del analisis de diferencias relativas presentados en la Tabla 4.5, las
correlaciones se clasifican como sigue: Bishop 3.41%, Gnielinski 10.16%, Pitla 10.41%,
11.28% Jackson, Petukhov 13.56%, 17.91% de Fang, y Dittus-Boelter 19.01%.

Tabla 4.5 Diferencia relativa entre el nimero de Nusselt promedio del CO; frio estimado y
calculado con correlaciones empiricas (expresada en %).

Tiempo  Gnielinski, Dittus- Pitla Petukhov Fang Jackson Bishop
(s) (1976) Boelter, et al., et al et al., ,(2013) et al.,
(1930) (2002) (1973) (2001) (1965)

0.5 12 17.66 10.01 15.52 16.43 10.61 3.75

1 8.88 17.81 10.09 12.24 16.6 10.71 3.61

2 9.011 17.923 10.209 12.375 16.327 10.871 3431

3 9.210 18.122 10.385 12.580 16.213 11.059 3.262

4 9.376 18.295 0.861 12.751 16.267 11.178 3.174

5 9.475 18.404 10.595 12.853 16.452 11.216 3.175

10 9.830 18.828 10.883 13.220 17.298 11.314 3.252
20 10.254 19.339 11.246 13.657 18.264 11.445 3.336
30 10.443 19.571 11.419 13.852 18.733 11.493 3.386
40 10.523 19.673 11.496 13.935 18.970 11.504 3.419
50 10.567 19.728 11.536 13.980 19.092 11.513 3.437
60 10.584 19.750 11.552 13.997 19.156 11.512 3.450
70 10.591 19.760 11.559 14.005 19.188 11.511 3.456
80 10.596 19.767 11.564 14.010 19.205 11.511 3.460
90 10.591 19.763 11.562 14.005 19.214 11.504 3.464
100 10.592 19.764 11.563 14.006 19.219 11.504 3.465

Promedio 10.16 19.01 10.41 13.56 17.91 11.28 341
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4.3 Evaporador

En esta seccidn se presentan los principales resultados numéricos de las simulaciones realizadas
para el evaporador del sistema transcritico.

4.3.1 Procedimientos de simulacion numérica

La simulacién del evaporador se lleva a cabo mediante el software ANSYS CFD Fluent 14.0
como las anteriores. Las propiedades termofisicas del CO> en estado liquido y en fase vapor
utilizadas en el procesamiento son definidas en la Tabla 4.6.

Tabla 4.6 Propiedades de saturacion del CO; a 263.15 K

Propiedad Liquido Vapor
Densidad [kg/m?] 982.897 71.183
Calor especifico [J/kg K] 2307.2 1509.1
Conductividad térmica [W/m K] 0.1214 0.016188
Viscosidad [Pa s] 1.18 x10* 0.1386x10*

Los términos fuente de las ecuaciones de conservacion de masa y energia son escritos en
lenguaje C++ y vinculados al Fluent a través de UDFs.

4.3.1.1 Algoritmo y esquema

El acoplamiento de presion-velocidad se lleva a cabo mediante el algoritmo PISO (Pressure
Implicit with Splitting of Operator), ademas, se propone el esquema QUICK de segundo orden
para la discretizacion de los términos convectivos de las ecuaciones de momento, energia y
turbulencia (Leonard, 1979). Por otra parte, para el procesamiento de los parametros de fraccion
de volumen, se propone el esquema explicito de Euler, donde la fuerza de cuerpo es considerada.
Este esquema es el mas recomendable para la simulacion en el estado transitorio en el fendémeno
de cambio de fase.

4.3.1.2 Definicion de condiciones iniciales, de factores de sub-relajacion y de criterios de
convergencia de la solucion

Para las condiciones iniciales, se consideran las referencias relativas a la frontera de entrada del
modelo, a excepcion de la fraccion de volumen donde el valor 0.8 que representa la faccion de
volumen de liquido es considerado. Los factores de sub-relajacion de presion y de momento son
variables, con valores entre 0.3 y 0.8 para la presion y entre 0.3 y 0.7 para el momento. Los
residuales se mantienen a los valores por default a excepcion de la continuidad en que se propone
un valor de 104,
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4.3.1.3 Analisis de sensibilidad del tamafio de paso de tiempo

La determinacién del tamafio de paso de tiempo para la simulaciéon numérica del evaporador se
lleva a cabo mediante el andlisis de sensibilidad del mismo sobre el promedio de la velocidad
relativa del COas. Esto se justifica por el hecho de que es el parametro que mas influye sobre el
fenomeno de cambio de fase en el evaporador. Se considera para este analisis la malla gruesa
de 120768 elementos con el fin de reducir el tiempo computacional. La simulacion se basa en
cuatro tamafios diferentes de pasos de tiempo que incluyen 1x103 s, 5x10*s, 1x10™* s y 5x10°
>s. Los resultados se muestran en la Figura 4.7, donde se observa que los cambios en el paso
de tiempo no tienen efectos significativos sobre la velocidad relativa del CO2 cuando el tamafio
de paso de tiempo esta por debajo de 0.0005 s. Por lo tanto, con el fin de asegurar la calidad de
los resultados se propone un paso de tiempo variable entre 1x10* sy 5x107 s para la simulacion
numérica del evaporador.
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Figura 4.7 Efecto del paso de tiempo de la simulacion sobre la velocidad del CO; en el evaporador.

4.3.2 Validacion de los resultados numéricos

Existen varias correlaciones de fraccion de huecos en la literatura. Las mas usadas para los
evaporadores helicoidales incluyen correlaciones obtenidas por Arman (1946), Massena,
(1960); Arman (1946) y Chisholm, (1958). Los detalles relativos a cada una de las correlaciones
son descritas en el anexo D. Se lleva a cabo la comparativa mediante dos tipos de graficas: la de
fraccion de volumen de vapor a lo largo del evaporador y la fraccion de vapor en la frontera de
salida.

En la Figura 4.8a se compara en estado permanente el valor promedio en la seccidn transversal
de la fraccién de volumen de vapor del CO2 con los evaluados mediante las correlaciones
empiricas. Se aprecia una similitud entre la fraccidbn de volumen estimado y todas las
correlaciones. Entre las tres, Arman y Massena es la correlacion que presenta menor
discrepancia con el modelo propuesto. Por otro lado, se lleva a cabo la misma comparativa pero
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basado en el comportamiento a la salida del evaporador. Los perfiles presentados en la Figura
4.8b corroboran los resultados anteriores. Arman y Massena son las correlaciones con menor
diferencia.
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Figura 4.8 Validacion del modelo mediante correlaciones empiricas para la fraccion de volumen de vapor.

En resumen, los resultados de validacion mediante las correlaciones empiricas de fraccion de
volumen de vapor del CO2 han sido muy satisfactorios. Esto lleva a confirmar que el modelo
propuesto puede predecir adecuadamente el comportamiento transitorio del evaporador.

4.4 Conclusiones parciales

En este capitulo se present6 la descripcion de los procedimientos de simulacion numérica de los
modelos desarrollados anteriormente, el andlisis de sensibilidad del tamafio de paso de tiempo
para cada modelo y la validacién de los resultados numéricos por medio de correlaciones
empiricas reportadas en la literatura.

La descripcion de los procedimientos de simulacion numérica se basan en:

e Definicion de las propiedades termofisicas de los fluidos vinculadas al ANSYS Fluent.

e Algoritmos de acoplamiento de la presion-velocidad y los esquemas para la simulacion
de las ecuaciones gobernantes.

e Definicion de las condiciones iniciales, los factores de sub-relajacion y los criterios de
convergencia.

Se llevo a cabo un andlisis de sensibilidad del tamafio de paso de tiempo, cuyos resultados han
mostrado que el paso de tiempo adaptativo es en método adecuado para asegurar la calidad de
resultados de la simulacion.

Los resultados de validacion mediante las correlaciones empiricas para todos los modelos han
sido muy satisfactorios. Esto lleva a confirmar que los modelos propuestos pueden predecir el
comportamiento transitorio de los equipos de la instalacion transcritica bajo estudio.
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Capitulo 5

Resultados

En este capitulo se presentan los principales resultados de las simulaciones numéricas del
modelo del enfriador de gas, del intercambiador de calor intermedio y del evaporador
desarrollados en el capitulo anterior. Los resultados muestran el comportamiento de las
propiedades termofisicas, pardmetros de turbulencia, pardmetros adimensionales y del
coeficiente convectivo de transferencia de calor. Se analiza el efecto de la efectividad térmica
de cada intercambiador de calor sobre el coeficiente de desemperio del sistema de refrigeracion
transcritica.

5.1 Enfriador de gas

Los resultados se presentan graficamente en el espacio y en el tiempo. Las representaciones
espaciales se basan en el modelo de geometria en U con condiciones de frontera constante. Se
presentan las posiciones a lo largo de las corrientes en forma rectilinea considerando la distancia
entre 0.8248 m y 1.1752 m como la longitud correspondiente a la curvatura (ver Figura 5.1).
Cada grafica describe el perfil de alguna propiedad o pardmetro de transferencia de calor en la
direccion axial. La magnitud en cada posicidon corresponde a un promedio sobre la seccion
transversal de la corriente.

2 m 1.1752m

0‘824=8 m

Om

0.8248 m 11752m 2m

Figura 5.1 Representacion rectilinea de la configuracion en U.

Por otro lado, las graficas temporales describen el comportamiento transitorio de las propiedades
termofisicas asi como de algunos parametros de transferencia de calor en la frontera de salida
de cada corriente. Ademas, se hace un anélisis comparativo entre el modelo del enfriador de gas
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en forma de U y el de forma recta basado especialmente en los pardmetros de transferencia de
calor y la efectividad térmica del enfriador de gas. Estos resultados permiten predecir el
comportamiento transitorio del COP durante la operacion del sistema transcritico.

Finalmente, se hace una comparacion entre el modelo del enfriador de gas en forma de U con
condiciones de frontera constantes y variables. La comparacion se basa en los perfiles
temporales de la temperatura del CO> y de paredes, la tasa de transferencia de calor, la
efectividad térmica del enfriador de gas asi como el COP del ciclo transcritico.

5.1.1 Distribucion de temperaturas a lo largo del enfriador de gas

El comportamiento transitorio de la temperatura del CO», agua y paredes a lo largo del enfriador
de gas en U es presentado en la Figura 5.2. Los perfiles son presentados de manera que la entrada
del CO> (Figura 5.2 a) y la salida del agua (Figura 5.2b) se ubican ambas en la posicion z=0.
Ambos fluidos intercambian calor por medio del tubo interno cuya distribucion de temperatura
en las paredes se muestra en las Figuras 5.2¢ y 5.2d.

El comportamiento térmico en ambas paredes como en los dos fluidos es muy similar al inicio
debido a que ambos fluidos inician a la misma temperatura (405.7 K). Después de 2 s, la
temperatura del agua disminuye considerablemente alrededor de 320 K, debido a la baja
temperatura en la frontera de entrada de la misma. Esto provoca una disminucion progresiva en
la temperatura del CO, acompafiada de una ligera inestabilidad a lo largo del enfriador de gas.
Al momento que aumenta el tiempo de operacidon, surge una importante variacion en la
temperatura del CO: en la region cerca de la frontera de salida. Las fluctuaciones se reducen
cuando la temperatura empieza a estabilizarse en los 10 s teniendo un comportamiento
caracterizado por una disminucion dréstica cerca de la entrada la cual se acompafia de una
inestabilidad cuando la temperatura se acerca a 310 K. Debajo de esta temperatura, el
comportamiento se mantiene constante en el resto de la parte de la corriente del COo.

Por otra parte, en las Figuras 5.2e y 5.2f se reportan los perfiles de la temperatura promedio del
COz y del agua en la frontera de salida de cada corriente. Se observa en ambos fluidos que la
temperatura de salida alcanza el estado permanente después de aproximadamente 10 s del
arranque del sistema, alrededor de 309 K y 300 K para el CO» y el agua respectivamente.
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Figura 5.2 Distribucion de temperatura en el enfriador de gas.

5.1.2 Distribucion de presion y velocidad a lo largo del enfriador de gas

La Figura 5.3 ilustra la distribucion de presion y velocidad de ambos fluidos a lo largo del
enfriador de gas en la configuracion en U, esto durante el arranque de la instalacion transcritica.
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Se observa en ambos fluidos que la presion no presenta un cambio importante en el espacio
como en el tiempo durante la operacion (Figuras 5.3a y 5.3b). Los dos fluidos inician con una
presion de 5x10° Pa, y rdpidamente (en 0.5 s) se estabilizan alrededor de 9x10° Pay 1.5x10° Pa
para el CO» y el agua, respectivamente. Esto quiere decir que los flujos no experimentan una
caida significativa de presion a lo largo del enfriador de gas durante el arranque. Por lo tanto, la
presion no tendra un impacto sobre las propiedades termofisicas del CO, (Huang et al., 2016).
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Figura 5.3 Distribucion de la presion y velocidad en el enfriador de gas.

Por otro lado, las Figuras 5.3c y 5.3d muestran la distribucion de la velocidad en ambas
corrientes. Se aprecia que la velocidad del CO> presenta una variacion significativa en
comparacion con la del agua. El comportamiento de la velocidad del CO; es similar al de su
temperatura. En estado estacionario, el CO; se caracteriza por una disminucion en su velocidad
de 1.2 m/s en la entrada a aproximadamente 0.3 m/s a la salida. En cuanto al agua, su
comportamiento se caracteriza por una ligera variacion en la velocidad a lo largo del enfriador
de gas. La region mas afectada es la correspondiente a la curva donde la magnitud varia entre
1.5 m/sy 2 m/s.
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5.1.3 Comportamiento transitorio de las propiedades termofisicas del CO:2 y del agua

En este apartado se analiza el comportamiento transitorio de las propiedades termofisicas del
CO; y del agua. Se hace énfasis en el comportamiento de dichas propiedades en la region
pseudo-critica, region conocida como en la cual las propiedades termofisicas del CO»
experimentan mayores variaciones. Esta region se encuentra entre un rango de temperatura de
310 K a 315 K (Bae, 2016; Eldik et al., 2014; Bae et al., 2010; Hoo-Kyu y Chang-Hyo, 2010).

En la Figura 5.4 se muestra el comportamiento transitorio del calor especifico local de ambos
fluidos. Se aprecia claramente que el calor especifico del CO» tiene mayor variacion con
respecto al del agua.
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Figura 5.4 Comportamiento transitorio del calor especifico de los fluidos en el enfriador de gas.

En la Figura 5.4a se observan importantes cambios durante los primeros veinte segundos del
arranque de la instalacion. En estos comportamientos se aprecia que cada perfil tiene un valor
maximo que corresponde a la temperatura pseudo-critica como se muestra en la Tabla 5.1. El
comportamiento del calor especifico en la region pseudo-critica se caracteriza por un cambio en
el espacio en los primeros nueve segundos, periodo en el que ocurren importantes variaciones
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en el calor especifico a lo largo del enfriador de gas. En 10 s inicia la estabilizacion y los
maximos del calor especifico se mantienen alrededor de una position de 0.7 m.

Otro aspecto importante que se puede observar en el comportamiento del calor especifico del
COg, es a la salida del enfriador de gas (Figura 5.4c). Se observa que la variacion ocurre en los
20 primeros segundos del arranque. Esta perturbacion alcanza una amplitud méxima de 10000
J/kg K en 5s antes de estabilizarse alrededor de 6300 J/kg K. Esta amplitud maxima ocurre
cuando la temperatura del CO; a la salida del enfriador de gas alcanza 311.5 K (Figura 5.2¢)
que es la temperatura pseudo-critica.

Por otro lado, en la Figura 5.4b se presenta el comportamiento transitorio del calor especifico
del agua a lo largo del enfriador de gas durante el arranque de la instalacion. Se observa que
después de su inicializacion a 4258 J/kg K, el calor especifico del agua se estabiliza en dos
segundos manteniéndose constante alrededor 4180 J/kg K. En la Figura 5.4d se muestra el
comportamiento del calor especifico del agua a la salida del enfriador. Se observa un cambio
brusco durante el arranque (2 s) antes de estabilizarse alrededor de 4180 J/kg K.

Tabla 5.1 Comportamiento del calor especifico en la regién pseudo-critica.

Tiempo Posicion Temperatura pseudo- Calor especifico
[s] [m] critica [K] [J/kg K]
5 1.9 311.746 10428.500
6 1.2 311.550 10554.800
7 1.6 311.072 9000.120
9 0.7 310.516 9384.880
10 0.7 310.764 8586.590

12.5 0.7 310.705 8589.490
15 0.7 310.365 7956.550
20 0.7 310.364 7956.543
25 0.7 310.363 7956.542
30 0.7 310.362 7956.540
35 0.7 310.362 7956.540
40 0.7 310.362 7956.540

En la Figura 5.5 se presenta el comportamiento transitorio de la conductividad térmica local del
CO> y del agua. Por lo general, se aprecia que la conductividad térmica del CO> incrementa al
disminuir su temperatura (Figura 5.5a), mientras que la del agua incrementa al aumentar su
temperatura (Figura 5.5b). Ademas, el CO> tiene una menor conductividad térmica con respecto
al agua.
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Figura 5.5 Comportamiento transitorio de la conductividad térmica de los fluidos en el enfriador de gas.
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En el lado de la corriente del CO; se observa a la entrada (Figura 5.5a) que la conductividad
térmica CO2 se mantiene constante alrededor de 0.03 W/m K cuando la temperatura del CO; es
elevada (Figura 5.2a). La caida de temperatura alrededor de su valor pseudo-critica provoca un
incremento en la conductividad térmica acompafiado de una inestabilidad a lo largo del enfriador
de gas. En los 15 s se inicia la estabilidad con un comportamiento caracterizado por una
magnitud minima de 0.03 W/m K en la frontera de entrada y una maxima de alrededor de 0.075
W/m K en la frontera de salida. En cuanto a la corriente del agua, la Figura 5.5b muestra el
comportamiento de su conductividad térmica que se caracteriza por una variacion importante
en los primeros dos segundos. Esto se debe al alto valor inicial de la temperatura del agua (Figura
5.2b). Estas variaciones se atenllan muy pronto cuando la temperatura del agua se aproxima al
estado permanente. Sin embargo, la magnitud se mantiene constante alrededor de 0.6 W/m K a
lo largo del enfriador de gas.

Por otro lado, ambas corriente presentan comportamiento diferente en la frontera de salida en
los primeros 5 s (Figuras 5.5¢ y 5.5d). Un incremento drastico en la conductividad térmica del
de COy, de un lado y una disminucion drastica en la del agua, del otro lado. Esto cuando la
temperatura de ambas corrientes va bajandose (Figuras 5.2c y 5.2d). Por lo general, estas
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variaciones no tienen mayor impacto sobre el desempenio del equipo ya que la estabilizacion
ocurre muy pronto después de 15 s.

La Figura 5.6 ilustra el comportamiento transitorio de la viscosidad dindmica local del CO> y
del agua. Se observa en ambos fluidos una importante variacion en la viscosidad. Los cambios
en la viscosidad del agua que se aprecian en los primeros cinco segundos (Figuras 5.6b y 5.6d)
y son debidos a la elevada temperatura inicial.
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Figura 5.6 Comportamiento transitorio de la viscosidad dindmica de los fluidos en el enfriador de gas.

En el lado del CO; (Figura 5.6a), aunque tenga una viscosidad muy pequena (alrededor de 5x10°
3 Pa s), su comportamiento se caracteriza por cambios importantes durante el arranque de la
instalacion. Otra particularidad es que el periodo transitorio de la viscosidad es mucho mas largo
(aproximadamente 25 s) en comparacion con las anteriores propiedades termofisicas. Se puede
también apreciar este comportamiento en la frontera de salida como lo muestra en Figura 5.6¢
donde la viscosidad varia entre 2x10” Pa's y 5x107 Pa s en los primeros 25 s del arranque de
la instalacion. Por lo general, el incremento dréstico en la viscosidad en la region cerca de la
entrada puede causar una reduccion en el flujo de calor (Zhang et al., 2015; Liu et al., 2015).
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La Figura 5.7 describe el comportamiento transitorio de la densidad local del CO» y del agua en
el enfriador de gas. De manera general la densidad del CO» presenta mayores variaciones en el
enfriador de gas en comparacion con la del agua. Ademas, las tendencias de los perfiles
transitorios son casi similares a la de la viscosidad dinamica (Figura 5.7a) ya que las dos
propiedades estan relacionadas.
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Figura 5.7 Comportamiento transitorio de la densidad de los fluidos en el enfriador de gas.

Los cambios importantes en la densidad del CO> ocurren cuando la temperatura del CO; se
acerca de la region pseudo-critica. Estas variaciones ocurren en la zona recta cerca de la entrada
del enfriador de gas (Figura 5.7a). El comportamiento del CO2 en estado estacionario se
caracteriza por un incremento en la densidad a lo largo del enfriador de gas. Su magnitud cambia
de 130 kg/m* a 600 kg/m? entre la frontera de entrada y de salida, respectivamente. Ademas, la
variacion en la densidad del CO: a la salida del enfriador es ampliamente mostrada en la Figura
5.7c donde se aprecian los cambios que ocurren en los primeros 25 s del arranque de la
instalacion.
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Las variaciones que caracterizan la densidad del CO; pueden causar una disminucion en el flujo
de calor en el enfriador de gas y asi reducir su efectividad térmica (Liu et al., 2015; Bae et al.,
2010; Zhang et al., 2010).

En el lado del agua (Figura 5.7b) se observa que el comportamiento de la densidad es casi
constante después de los primeros 2 s, con un valor alrededor de 1000 kg/m>. El cambio dréstico
que ocurre durante el primer segundo después de la inicializacion es debido a la alta temperatura
inicial impuesta al agua, esto para facilitar las convergencias del modelo durante la simulacion
numérica. La densidad a la salida del enfriador de gas (Figura 5.7d) se caracteriza por su mayor
variacion en los primeros dos segundos, después se mantiene constante alrededor de 1000 kg/m?
durante todo el resto de tiempo.

5.1.4 Comportamiento transitorio de los parametros de turbulencia en el enfriador de
gas

En este apartado se analiza el comportamiento transitorio de los parametros de turbulencia
como: energia cinética turbulenta y la tasa de disipacion turbulenta de ambos fluidos que son
pardmetros muy importantes para la caracterizacion de la fluctuacion de la velocidad de un
fluido en régimen turbulento. Mediante estos parametros se puede cuantificar la tasa de
conversion de la energia cinética turbulenta en energia térmica (Wang et al., 2016; Alquaity et
al., 2013). En las Figuras 5.8a y 5.8b se ilustra el comportamiento transitorio de la energia
cinética turbulenta del CO: y del agua. En general, se aprecia que la energia cinética turbulenta
tiene una importante variaciéon en ambas corrientes. En el CO: (Figura 5.8a), las mayores
variaciones en la energia cinética turbulenta ocurren entre los 5 s y 9 s, en la region cerca de la
frontera de salida. Durante este periodo, la energia cinética turbulenta logra alcanzar un valor
cercano a 0.2 m?/s%. Un aspecto importante a revelar en el perfil de la energia cinética turbulenta
en el estado estacionario es la posicion donde se alcanza el valor méximo. Esta ubicacion
coincide con la posicion en que el calor especifico tiene un valor méximo (Figura 5.8a).

Por otra parte, la Figura 5.8b muestra el comportamiento transitorio de la energia cinética
turbulenta del agua. A diferencia del CO», el agua presenta una menor variacion. La region en
donde se presenta la mayor variacion es en la curva y especialmente a la salida de esta region
donde la energia cinética turbulenta varia entre 0.004 m?s’* y 0.016 m?/s>. Este cambio
importante es debido a la forma de la geometria la cual puede causar una importante turbulencia
en el anular.

En cuanto a la tasa de disipacion turbulenta del CO; y del agua, las Figuras 5.8c y 5.8d presentan
sus perfiles a lo largo del enfriador de gas donde se aprecia un comportamiento similar a la
energia cinética turbulenta. Esto se justifica por la interaccion entre ambos parametros ya que
la tasa de disipacion turbulenta es la tasa a la que la energia cinética turbulenta se convierte en
energia térmica interna.
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Los comportamientos de ambos parametros de turbulencia descritos anteriormente conllevan a
deducir que el proceso de enfriamiento del CO» en la region supercritica puede ser afectado por
una importante inestabilidad durante el arranque de la instalacion.
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Figura 5.8 Comportamiento transitorio de la energia cinética turbulenta y de la tasa de disipacion turbulenta de
los fluidos en el enfriador de gas.

5.1.5 Comportamiento transitorio del flujo de calor y del coeficiente convectivo de
transferencia de calor.

La Figura 5.9a muestra los perfiles de flujo de calor en la pared interna. La zona situada cerca
de la frontera de salida es la mas afectada por las variaciones durante el arranque de la
instalacion. Esto se debe a los cambios importantes que ocurren en la temperatura asi como en
la velocidad del CO,, dos factores importantes en el fenomeno de transferencia de calor
convectiva (Huang et al., 2016; Zhang et al., 2015). Ademas, la tendencia del flujo de calor
interno en estado estacionario confirma una vez mas esta dependencia. Su magnitud se reduce
a lo largo del enfriador de gas, desde aproximadamente de 70000 W/m? en la entrada hasta
10000 W/m? a la salida. Este comportamiento es debido a que la temperatura del CO y la
velocidad del CO> decrecen a lo largo del enfriador de gas (ver Figuras 5.2a y 5.3c¢).
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En cuanto al flujo de calor externo, en la Figura 5.9b se muestra su distribucion a lo largo del
enfriador de gas. Se aprecia una variacion drastica durante los primeros 5 segundos del arranque
de la instalacion, lo cual se debe a la alta temperatura inicial del agua. El flujo de calor no tarda

en estabilizarse mas de 10 s con un perfil caracterizado por un incremento entre la entrada y la
salida desde 8000 W/m? a 60000 W/m?.

Por otra parte, en la Figura 5.9c se muestra el comportamiento transitorio de la tasa de
transferencia de calor en la pared adyacente a cada corriente en el enfriador de calor. Se aprecia
un importante incremento en la tasa de transferencia de calor en la pared adyacente a la corriente
del agua en los primeros cinco segundos. Esto se debe al aumento en el flujo de calor durante
este periodo. A los 20 s, el comportamiento se estabiliza y ambas tasas de transferencia de calor
se igualan alrededor de 2500 W.
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Figura 5.9 Comportamiento transitorio del flujo de calor en el enfriador de gas.

La Figura 5.10 representa el comportamiento transitorio del coeficiente convectivo de
transferencia de calor local de ambos fluidos en el enfriador de gas. Se aprecia de manera general
que el agua (Figura 5.10b) tiene valores elevados de coeficiente convectivo en comparacion con
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el CO; (Figura 5.10a). Esto se justifica por el hecho de que la diferencia local de temperatura
entre la pared externa y el agua es mucho menor que el gradiente de temperatura entre la pared
interna y el CO;. En la Figura 5.10a se aprecia que los cambios importantes en el coeficiente
convectivo ocurren en los primeros quince segundos. Durante este periodo cada perfil tiene un
valor maximo que corresponde al méximo del calor especifico. Esto muestra el impacto del calor
especifico del CO; en los parametros de transferencia de calor en el enfriador de gas (Bae, 2016;
Eldik et al., 2014; Bae et al., 2010; Hoo-Kyu y Chang-Hyo, 2010). La region situada cerca de
la entrada del enfriador de gas tiene un menor coeficiente convectivo (alrededor de 600 W/m?
K) ya que en esta region fluye una gran cantidad de calor. El bajo flujo de calor después de la
zona pseudo-critica ocasiona un incremento en el coeficiente convectivo alrededor de 2000
W/m? K. Este comportamiento es una caracteristica especifica del CO> en la region supercritica
(Huang et al., 2016; Chen et al., 2016; Zhang et al., 2013; Kim et al., 2008). Ademas, en la
Figura 5.10c se muestra el perfil del coeficiente convectivo del CO; a la salida donde se aprecia
una variacion importante durante los primeros 25 s con un valor maximo de 3200 W/m? K que
ocurre a los 5 s, tiempo durante el cual el calor especifico alcanza el maximo valor.
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Por otro lado, en la Figura 5.10b se presenta el comportamiento del coeficiente convectivo del
agua el cual no experimenta un cambio tan significativo. El perfil a la salida (ver Figura 5.10d)
se caracteriza por una ligera variacion alrededor de 10000 W/m?K.

Cabe sefialar que no se reportan los perfiles del coeficiente convectivo del CO> asi como del
agua entre 0 s y 0.5 s ya que en este periodo ambas corrientes se encuentran en equilibrio,
caracterizado por un gradiente de temperatura nulo entre cada corriente y la pared.

5.1.6 Comportamiento transitorio de los parametros adimensionales de transferencia de
calor

En este apartado se discute el comportamiento transitorio del nimero de Reynolds, del nimero
de Prandtl y del nimero de Nusselt que son pardmetros adimensionales importantes en el
analisis de la transferencia de calor. El nimero de Reynolds y el nimero de Prandtl son bien
conocidos como factores de control del efecto de flotabilidad que afecta a la transferencia de
calor, mientras que el nimero de Nusselt es un factor que mide la capacidad de transferencia de
calor por conveccion o conduccion en un intercambiador de calor (Bae, 2016; Eldik et al., 2014;
Bae et al., 2010). Esto significa que un buen conocimiento del comportamiento de estos
parametros adimensionales puede permitir predecir con mayor precision el comportamiento
térmico del CO2 y del agua en el enfriador de gas, asi como la efectividad térmica del mismo.

En la Figura 5.11 se describe el comportamiento transitorio del nimero de Reynolds y de Prandtl
para ambos fluidos.

En las Figuras 5.11a y 5.11b, se observa que el numero de Reynolds local del CO, y del agua
se encuentra dentro del régimen turbulento. Para la corriente del CO2 (Figura 5.11a) los pertiles
son similares a los de la velocidad. Durante los primeros dos segundos, el nimero de Reynolds
experimenta una ligera variacion hasta alrededor de 150000 a lo largo del enfriador de gas. La
reduccion dréstica en la velocidad durante el resto del tiempo del arranque, provoca una
disminucion en el nimero de Reynolds causando una importante inestabilidad en la region cerca
de la frontera de salida. El comportamiento se estabiliza en los 25 s con un perfil caracterizado
por un elevado nimero de Reynolds alrededor 140000 en la region cerca de la entrada y un bajo
nimero de Reynolds aproximadamente de 60000 en la zona cerca de la salida. Por otro lado, en
la corriente del agua (Figura 5.11b), el nimero de Reynolds presenta variaciones inicamente en
los dos primeros segundos. Su valor se mantiene practicamente constante alrededor de 18000 a
partir de 5 s.

Por otro lado, en las Figuras 5.11c y 5.11d se ilustra el comportamiento transitorio del numero
de Prandtl local del CO» y del agua. Por lo general, el nimero de Prandtl del CO» presenta una
mayor variacion con la posicion durante el arranque de la instalacion en comparacion con el
agua. Las tendencias de los perfiles del nimero de Prandtl del CO» son muy similares a los del
calor especifico. La semejanza entre el calor especifico y el nimero de Prandtl ha sido reportada
en la literatura como una de las caracteristicas particulares que tienen las propiedades
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termofisicas del CO: en la region supercritica (Bae, 2016; Eldik et al., 2014; Bae et al., 2010).
En cuanto al comportamiento del nimero de Prandtl del agua (Figura 5.11d), sus perfiles son
muy similares a los de la viscosidad dindmica. Su magnitud disminuye cuando la temperatura
del agua incrementa. Su valor promedio en estado estacionario es aproximadamente de 6.
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Figura 5.11 Comportamiento transitorio del nimero de Reynolds y de Prandtl local de ambos fluidos.

La Figura 5.12 presenta los perfiles del nimero de Nusselt a lo largo del enfriador de gas. Se
aprecia que el agua presenta un menor numero de Nusselt en comparacion con el COz. Esto es
debido a que el agua tiene una conductividad térmica més alta. En las Figuras 5.12a y 5.12b se
aprecia que las tendencias del nimero de Nusselt de ambos fluidos los cuales son muy similares
a los del coeficiente convectivo. Del lado del CO», cada perfil tiene un valor maximo ubicado
en la region en la que el calor especifico alcanza su maxima amplitud. En la frontera de salida
(Figura 5.12c) se aprecia una variacion considerable en los primeros 25 s. En cuanto al agua
(Figuras 5.12b y 5.12d), su comportamiento no se ve afectado por una variacion significativa.
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Figura 5.12 Comportamiento transitorio del nimero de Nusselt de los fluidos en el enfriador de gas.

5.1.7 Analisis comparativo entre el modelo recto y modelo en U del enfriador de gas

En esta seccion se discute de manera general el comportamiento promedio del enfriador de gas
que arroja su caracterizacion como intercambiador recto y en forma de U. Los parametros que
se analizan son aquellos que representan un impacto en la transferencia de calor. Asi pues, en la
Figura 5.13 se comparativa de la temperatura de los fluidos y de las paredes para ambos modelos
del enfriador de gas. Se precia claramente que las temperaturas del agua y de las paredes no
tienen discrepancia entre ambos modelos del intercambiador. En cuanto a la corriente del CO>
se observa que existe cierta diferencia de la temperatura, por lo que el interés comparativo entre
modelos se enfoca en esta corriente y su impacto en el desempefio energético de la instalacion.
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Figura 5.13 Comparativa de la temperatura de los fluidos y de las paredes para ambos modelos del enfriador de
gas.

Asi pues, en la Figura 5.14 se comparan los comportamientos de las propiedades termofisicas
del CO» entre ambos modelos. Se puede observar que el enfriador de gas en forma de U presenta
una mayor magnitud en todas las propiedades durante el periodo transitorio, pero su valor es
menor en la region de estado permanente. Se aprecia en la Figura 5.14a que los perfiles del calor
especifico en estado estacionario presentan una diferencia de aproximadamente 300 J/kg K. Esto
es causado por la disminucién en la temperatura del CO,. Por otro lado, en las demas
propiedades termofisicas, la viscosidad dinamica y la conductividad térmica (Figuras 5.14c y
5.14d) presentan una discrepancia mucho menor en estado estable.
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Figura 5.14 Comparativa de propiedades termofisicas para ambos modelos del enfriador de gas.

En la Figura 5.15 se muestra la comparativa de los perfiles de la energia cinética turbulenta
promedio de la corriente del CO» asi como la tasa de disipacion de energia cinética turbulenta
para ambos modelos. Es claro que el enfriador de gas caracterizado en forma de U muestra una
mayor energia y disipacion turbulenta lo que puede contribuir a un incremento en la efectividad
térmica.
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Figura 5.15 Comparativa de los parametros de turbulencia para ambos modelos del enfriador de gas.

La caracterizacion promedio del movimiento del CO; se puede apreciar en la Figura 5.16a donde
la geometria en forma de U presenta un mayor nimero de Reynolds en estado estacionario. Por
otro lado, el comportamiento promedio del nimero de Prandtl se presenta en la Figura 5.16b, se
aprecia que la geometria tiene influencia sobre la transferencia de calor. Acorde a la magnitud
del nimero de Prandtl es claro que la transferencia de calor es muy rapida en la geometria en
forma de U.

—%— Modelo recto
—0— Modelo en U

=%~ Modelo recto

1.8 —0— ModeloenU |

Numero de Prandtl promedio del CO,

Numero de Reynolds promedio del CO2

0 é 1’0 1'5 2'0 2’5 3’0 3’5 40 0 é WrO 1’5 2'0 2’5 3’0 3’5 40
Tiempo [s] Tiempo [s]
(a)
Figura 5.16 Comparativa del nimero de Reynolds y de Prandtl en ambos modelos del enfriador de gas.

Se aprecia en la Figura 5.17 que la geometria en forma de U favorece una mayor disipacion de
calor en comparacion con la geometria recta.
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Figura 5.17 Comparativa del flujo de calor en ambos modelos

Otros parametros energéticos que permiten estimar la tasa de transferencia de calor convectiva
son el coeficiente convectivo y el numero de Nusselt los cuales estan relacionados. En la Figura
5.18 se presentan los perfiles de valor promedio de los dos pardmetros para ambas geometrias.
Se aprecia que las tendencias en ambos parametros son similares. Sus comportamientos en el
periodo transitorio como en estado estable se caracterizan por un alto coeficiente convectivo y
numero de Nusselt grande en la geometria de forma en U.
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Figura 5.18 Comparativa del coeficiente convectivo y del numero de Nusselt en ambos modelos

En la Figura 5.19 se muestra el comportamiento transitorio de la tasa real y de la tasa maxima
posible de transferencia de calor en ambos modelos del enfriador de gas. La evaluacion de la
tasa maxima posible de transferencia de calor se basa en la diferencia de las temperaturas locales
del CO2 y del agua a la entrada de cada volumen de control asi como en la capacitancia térmica
minima. Los perfiles de la tasa de transferencia de calor (Figura 5.19a) muestran una mayor
rapidez de calor en el enfriador caracterizado por la geometria en forma de U, esto se debe al
alto coeficiente convectivo que tiene el CO: en este enfriador. Por otra parte, se aprecia en la
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Figura 5.19b que la geometria recta presenta una alta magnitud de tasa méxima transferencia
de. Este comportamiento puede llevar a una disminucion en la efectividad térmica del
intercambiador basado en la geometria recta.
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Figura 5.19 Comparativa de las tasas de transferencia de calor en ambos modelos.

Basado en el método E-NTU, la efectividad térmica del enfriador de gas se evalua considerando
la tasa real y la tasa maxima anteriormente descrita. En la Figura 5.20 se comparan los perfiles
de la efectividad térmica del enfriador para ambos modelos.
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Figura 5.20 Comparativa de la efectividad térmica y del COP en ambos modelos.

En la Figura 5.20a, se puede apreciar claramente que el enfriador de gas caracterizado por la
geometria en forma de U es mas eficiente ya que su efectividad supera la de la geometria recta
con aproximadamente 10% en estado estable. Este comportamiento influye sobre el COP de la
instalacion como se puede apreciar en la Figura 5.20b. E1 COP basando en la geometria en U
supera el de la geometria recta de aproximadamente 25 %. Otro aspecto es que el periodo
transitorio del COP basado en la geometria recta es mucho mas largo. Esto quiere decir que el
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uso de un enfriador de gas en forma de U en lugar de un enfriador de gas recto conduce a un
incremento en el rendimiento global de la instalacion transcritica.

5.1.8 Analisis del modelo en U del enfriador de gas bajo diferentes condiciones de
frontera.

Por ultimo, en esta seccion se comparan los resultados de la simulacion numérica del modelo
en U bajo condiciones de frontera (CF) variables versus condiciones de frontera constantes. Las
comparativas entre los dos casos se centran en el comportamiento promedio de los pardmetros
que representan un impacto en la transferencia de calor asi como en la eficiencia global del ciclo
transcritico. En la Figura 5.21 se ilustran los perfiles temporales de la temperatura promedio del
CO», del agua y de las paredes del enfriador de gas, para ambos casos de condiciones de frontera.
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Figura 5.21 Comparativa de la temperatura de los fluidos y de las paredes entre ambos casos de condiciones de
frontera del modelo en U.

Se puede apreciar que los cambios en las condiciones de frontera afectan significativamente la
temperatura del CO,. Estos cambios provocan una disminucién de alrededor de 23 K en la
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temperatura del mismo. En cuanto a la temperatura promedio del agua en el circuito segundario
y la temperatura de paredes, la tnica diferencia se aprecia en los primeros 15 s del arranque.
Esto debido a la alta temperatura inicial bajo condiciones de frontera constante.

Por otro lado, el calor especifico es la propiedad termofisica mas afectada por las variaciones
en las condiciones de frontera en el enfriador de gas como se puede ver en la Figura 5.22a. Se
aprecia en esta grafica que el modelo bajo condiciones de frontera variables presenta un mayor
calor especifico. Esto debido a que la temperatura del mismo se acerca del valor critico (Bae,
2016; Eldik et al., 2014; Bae et al., 2010; Hoo-Kyu y Chang-Hyo, 2010). Este aumento en el
calor especifico provoca un incremento en la capacidad térmica minima (ver Figura 5.22b) que
es un parametro importante en el calculo de la tasa maxima de transferencia de calor.
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Figura 5.22 Comparativa del calor especifico y de la capacidad térmica minima entre ambos casos de
condiciones de frontera del modelo en U.

Otro aspecto relevante en el caso de condiciones de frontera variables es el periodo transitorio

largo (alrededor de 110 s). Esta situacion puede afectar el desempefio del intercambiador como
se puede ver en la Figura 5.23.

El comportamiento transitorio de la tasa real y de la tasa maxima de transferencia de calor en
ambos casos es practicamente diferente. El caso basado en condiciones de frontera variables se
caracteriza por una menor tasa de transferencia de calor, ya que el bajo nivel de temperatura del
CO2 no favorece un elevado gradiente de temperatura entre ambas corrientes en el enfriador de
gas. Por otro lado, la tasa maxima de transferencia de calor (Figura 5.23b) es mayor en el caso
de las condiciones de frontera variables. Esto debido a que esta relacionada con la capacidad
térmica minima (ver Figura 5.22b).
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Figura 5.23 Comparativa de las tasas de transferencia de calor entre ambos casos de condiciones de frontera del
modelo en U.

La mayor tasa maxima de transferencia de calor puede llevar a una disminucion en la efectividad
térmica del enfriador de gas en el caso de condiciones de frontera variables como se puede
observar en la Figura 5.24a.
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Figura 5.24 Comparativa de la efectividad térmica y del COP entre ambos casos de condiciones de frontera del
modelo en U.

Se concluye que el modelo del enfriador de gas en forma de U, bajo condiciones de frontera
variables es menos eficiente en comparacion con el que opera bajo condiciones de frontera
constantes. En el estado estable la diferencia entre los dos casos es aproximadamente 48 %. Esta
baja efectividad que caracteriza el modelo bajo condiciones de frontera variables afecta en gran
medida al COP como se puede ver en la Figura 5.24b. Se observa que el COP alcanza su valor
maximo de 3.3 durante los primeros 5 s en ambos casos, esto cuando el enfriador de gas tiene
mayor efectividad. Después se aprecia la deterioracion en el desempefio de la instalacion bajo
las dos condiciones de frontera, pero el caso mas afectado es el de las condiciones de frontera
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variables el cual tiene un COP de 1.0 en comparacion con el caso basado en condiciones
constantes cuyo COP se aproxima de 2.5 en estado estable.

5.2 Intercambiador de calor intermedio

De manera similar que el anélisis del enfriador de gas, en esta seccion se presentan los resultados
del estudio del comportamiento transitorio de los pardmetros del intercambiador de calor
intermedio. Recordando que este equipo trabaja con el mismo CO> pero a condiciones distintas.

5.2.1 Distribucion de presion y velocidad del CO: a lo largo del intercambiador de calor
intermedio

En las Figuras 5.25a y 5.25b se muestra el campo de la presion en ambas corrientes. Las caidas
de presion son casi nulas en ambas corrientes. La estabilizacion de la presion surge
inmediatamente después de la puesta en marcha de la instalacién alrededor de 9x10° Pa y
2.6x10° Pa, para la corriente caliente y la corriente fria, respectivamente.
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Figura 5.25 Distribucion de la presion y de la velocidad del CO; en el intercambiador de calor intermedio.
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Por otro lado, en las Figuras 5.25¢ y 5.25d se presentan los perfiles de la velocidad de ambas
corrientes a lo largo del intercambiador de calor. Dos comportamientos diferentes caracterizan
la velocidad del CO2 en ambas corrientes. En la corriente caliente el CO2 presenta un cambio
importante en la velocidad durante los primeros tres segundos del arranque de la instalacion. La
velocidad alcanza el estado permanente a los diez segundos con un perfil caracterizado por un
valor pico de 0.3 m/s cerca de la region media del intercambiador de calor intermedio. En cuanto
a la corriente fria, la velocidad varia a lo largo del intercambiador alrededor de 2 m/s y 2.4 m/s
a la entrada y salida de la corriente, respectivamente, alcanzando el estado permanente
practicamente de manera inmediata. Un aspecto muy importante es la magnitud elevada de la
velocidad que caracteriza la corriente fria y que puede causar una importante turbulencia en el
COa.

5.2.2 Distribucion de la temperatura del CO: y de pared a lo largo del intercambiador
de calor intermedio

El comportamiento transitorio local de la temperatura del CO> y la pared en ambos lados
(corrientes caliente y fria) se muestra en la Figura 5.26.
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Figura 5.26 Distribucion de temperatura del CO; y de pared a lo largo del intercambiador de calor intermedio.

Mejoras energéticas basadas en un modelo dindmico para una instalacion de compresién de vapor transcritica 117



El arranque de la instalacion se rige por un cambio rapido en la temperatura del CO,,
especialmente en la corriente caliente (ver Figura 5.26a). En esta corriente, la temperatura del
CO> cambia drasticamente entre 290 K y 305 K a lo largo del intercambiador de calor intermedio
durante los primeros cinco segundos del arranque de la instalacion. El comportamiento se
estabiliza a los 10 s teniendo un perfil ligeramente decreciente a lo largo del intercambiador de
calor con una diferencia de aproximadamente 2 K entre los dos extremos.

En cuanto a la corriente fria (Figura 5.26b), la temperatura del CO; se estabiliza rapidamente
desde del primer segundo de la puesta en marcha. Como se puede observar en las Figuras 5.26a
y 5.26b, la salida de cada corriente se caracteriza por un gradiente de temperatura en el periodo
transitorio. Este comportamiento puede dar lugar a una variacion en las propiedades del CO; en
la entrada de los componentes vecinos (valvula de expansion y el compresor) y por lo tanto
afectar el COP de la instalacion.

Las Figuras 5.26¢ y 5.26d muestran el comportamiento de la temperatura de pared de ambas
corrientes. Los cambios temporales en las temperaturas de ambos fluidos ocurren en un periodo
muy corto, su influencia en las paredes es significativa, lo que puede causar variaciones
importantes en la transferencia de calor en el intercambiador de calor intermedio.

5.2.3 Comportamiento transitorio de las propiedades termofisicas del CO: en el
intercambiador de calor intermedio

En la Figura 5.27 se presentan los perfiles del calor especifico del CO» para ambas corrientes.
Por lo general, se aprecia un mayor cambio en la corriente caliente (Figura 5.27a) en
comparacion con la corriente fria (Figura 5.27b). El calor especifico en la corriente caliente
decrece al reducir la temperatura del CO,, mientras en la corriente fria, el incremento en la
temperatura del CO> causa una diminucion en el calor especifico. Ademas, las variaciones en
las temperaturas observadas en la salida de cada corriente influyen en el comportamiento del
calor especifico, ya que en las Figuras 5.27c y 5.27d se aprecia un importante cambio en la
magnitud en los primeros cinco segundos del arranque de la instalacion, especificamente en la
corriente caliente.
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Figura 5.27 Comportamiento transitorio del calor especifico del CO; en el intercambiador de calor intermedio.

Por otro lado, el comportamiento de la conductividad térmica del CO2 en ambas corrientes es
afectado por la temperatura del CO». En la Figura 5.28a, se aprecia un cambio importante en la
conductividad térmica del CO; en la corriente caliente durante el arranque de la instalacion.
Cada perfil se caracteriza por una reduccion drastica entre 0.1 W/m K y 0.08 W/m K durante
los primeros 5 s. La misma tendencia se muestra en el perfil a la salida del intercambiador
(Figura 5.28c). El comportamiento estacionario se caracteriza por un ligero incremento a lo
largo del intercambiador de calor entre ambos extremos. A diferencia de la corriente caliente, el
comportamiento del CO; en la corriente fria (Figuras 5.28b y 5.28d) no presenta un cambio
importante durante el periodo transitorio. El tinico cambio es a lo largo del intercambiador de
calor donde la conductividad incrementa al aumentar la temperatura. Una diferencia de
magnitud alrededor de 0.0003 W/m K se presenta entre la entrada y la salida. Estos resultados
permiten entender que una menor cantidad de calor es transferida entre ambas corrientes del
intercambiador de calor durante el arranque de la instalacion.

Mejoras energéticas basadas en un modelo dindmico para una instalacion de compresién de vapor transcritica 119



g 0.11 T T T T T T T T T T T T T — 0.018 T T T T
£ -=6--0s 17 0 --0--0s
2 ok —&—05 | E o017 —8—05
o —A—1 = —A— 1
5 o g | ~g 0.0176{ 2
3 M 8\. 0.0174 "0'"3

-5 4 O
8\‘ =5 o 0017 -=t-=5
% ~P-10 ° === 10
S -<4-20 T 0017f -—<€4-20 4
S —6—30 = —6— 130
€ —=—40 | 5 oomsf —5—a0
@ 50 e 50
s ——g0 | 8 oomef > o0
2 N 2 ootea]- <70
= --%--80 S --%-- 80
g 00r e 1 B ooteef -0--90
S %100 3 --%--100
S oot e & O AR
o 0o 01 02 03 04 05 06 07 08 09 1 11 12 13 14 0 01 02 03 04 05 06 07 08 09 1 11 12 13 14

Posicion [m] Posicion [m]
< (a) (b)
E on T T T T T T T T T < o018 T T T T T T T T T
= £
© 01051 {4 5 oo ]
5 F}
S 0.0176 .
: 3
K] 0 0.0174 1
«© © | 4 € e e vy ke e
Q B - X x o] 1} R x 1}
c © 00172 1
2 2
8 bt ON 0.017 bt
N
o O ootes|- g
O i [o)
8 T ootesl- ]
« ——o——0—0——0—2 £
ke} E oote4f 4
3 | e
< 00 < o0o0162f E
S 5
g 0.07 r r r r r r r r r O 0.016 r r r r r r I r I
8 O 10 20 30 40 5 6 70 8 9 100 0 10 20 3 40 5 60 70 8 9 100
Tiempo [s] Tiempo [s]
(c) (d)
Figura 5.28 Comportamiento transitorio de la conductividad térmica del CO, en el intercambiador de calor
intermedio.

En la Figura 5.29 se presenta el comportamiento transitorio de la viscosidad dinamica del CO>
para ambas corriente. La corriente caliente sigue siendo la que mas cambio presenta durante el
arranque de la instalacion. En la Figura 5.29a se observa que el CO; caliente se vuelve cada vez
mas viscoso cuando su temperatura disminuye. Esto es lo contrario del comportamiento que
caracteriza la corriente fria (Figura 5.29b) donde el incremento en la temperatura se acompafia
de un aumento en la viscosidad dindmica del CO». Las Figuras 5.29¢ y 5.29d permiten tener
mayor informacion sobre el comportamiento transitorio de la viscosidad dindmica del CO: a la
salida de cada corriente. Estos resultados permiten suponer que la corriente fria tendra una tasa
importante de turbulencia debido a la baja viscosidad.
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Figura 5.29 Comportamiento transitorio de la viscosidad dinamica del CO; en el intercambiador de calor
intermedio.

La Figura 5.30 muestra los perfiles de la densidad del CO> en ambas corrientes. Se aprecia que
la temperatura del CO; influye sobre la densidad en cada corriente. En la corriente caliente (ver
Figura 5.30a), la densidad tiene una tendencia muy similar a la conductividad térmica y a la
viscosidad dindmica. Su magnitud incrementa ligeramente a lo largo del intercambiador, entre
700 kg/m® a la entrada y 750 kg/m? a la salida, después de 5 s. La corriente fria (ver Figura
5.30b) muestra un comportamiento similar al calor especifico. Su magnitud decrece con el
aumento en la temperatura. En estado permanente, la densidad varia entre 68 kg/m® y 62 kg/m?,
de la entrada a la salida. En las Figuras 5.30c y 5.30d se aprecia que la densidad del CO> se
caracteriza por cambios rapidos durante los primeros cinco segundos, especialmente en la
corriente caliente.
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Figura 5.30 Comportamiento transitorio de la densidad del CO, en el intercambiador de calor intermedio.

5.2.4 Comportamiento transitorio de los parametros de turbulencia en el intercambiador
de calor intermedio

En este apartado se analiza el comportamiento transitorio local de los parametros de turbulencia
en ambas corrientes del intercambiador de calor intermedio. Esto con el fin de entender como
estos parametros pueden afectar la tasa de transferencia de calor en el intercambiador de calor.
En la Figura 5.31 se presentan los perfiles de la energia cinética turbulenta y de la tasa de
disipacion turbulenta del CO; en cada corriente. Se aprecia de manera general que la corriente
fria se caracteriza por una mayor variacion a lo largo del intercambiador de calor. Esto se debe
a la alta velocidad y de la baja viscosidad dindmica que caracteriza el CO> en esta corriente. En
cuanto al comportamiento transitorio, ambas corrientes no presentan una variacion importante
durante el arranque de la instalacion, es decir que alcanzan el estado permanente rdpidamente.
En la corriente caliente, la energia cinética turbulenta y la tasa de disipacion turbulenta se
acercan a cero a lo largo del intercambiador de calor.

Se puede deducir que la corriente fria tiene mayor capacidad de transferencia de calor convectiva
debido a su alta tasa de disipacion turbulenta.
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Figura 5.31 Comportamiento transitorio de la energia cinética turbulenta y de la tasa de disipacion turbulenta
del CO; en el intercambiador de calor intermedio.

5.2.5 Comportamiento transitorio del flujo de calor y coeficiente convectivo de
transferencia de calor

En este apartado se discute el comportamiento de del flujo de calor y coeficiente convectivo de
transferencia de calor. En la Figura 5.32 se presentan los perfiles del flujo de calor en las paredes
del intercambiador de calor intermedio. Como se puede observar en la Figura 5.32a, el flujo de
calor en la pared de la corriente caliente tiene un cambio significativo durante el arranque de la
instalacion. Este comportamiento se debe a la influencia de la temperatura caliente del CO2 en
la pared como se ha observado en la Figura 5.26a. La region mads afectada por este cambio es
la situada cerca de la frontera de entrada del intercambiador intermedio. En esta frontera, el flujo
alcanza un valor maximo de 38000 W/m? justo después de la puesta en marcha de la instalacion.
El comportamiento estacionario se caracteriza por una ligera disminucion a la entrada, seguida
por un incremento a lo largo del intercambiador de calor. La magnitud en la frontera de salida
se aproxima a 16000 W/m?.
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Por otro lado, el comportamiento del flujo de calor en la pared de corriente fria es un poco
diferente del anteriormente analizado. En la Figura 5.32b se aprecia que el flujo de calor no
experimenta una variacion significativa en el espacio, pero si en el tiempo. El comportamiento
estacionario se caracteriza por una ligera disminucién a lo largo del intercambiador de calor
intermedio, seguido por un incremento en la region de salida, con una magnitud que varia entre
12500 W/m?y 8000 W/m? a la entrada y la salida, respectivamente.
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Figura 5.32 Distribucion de flujo de calor a lo largo del intercambiador intermedio.

En la Figura 5.33 se describe el comportamiento transitorio del coeficiente convectivo de
transferencia de calor del CO: en las corrientes caliente y fria. En general, ambas corrientes no
presentan una variacion significativa durante el arranque de la instalacion. Los tnicos cambios
temporales importantes ocurren a la salida de cada corriente (Figuras 5.33c y 5.33d). En esta
region, el coeficiente convectivo presenta una variacion en los primeros 10 s del arranque de la
instalacion. Después de 60 s, el coeficiente convectivo practicamente no cambia a la salida para
ambas corrientes. En las Figuras 5.33a y 5.33b el coeficiente convectivo presenta mayor cambio
en la zona cerca de la entrada de cada corriente. Esto debido al importante flujo de calor en las
paredes de la misma zona. El coeficiente convectivo es practicamente uniforme en gran parte
del intercambiador de calor, con valores alrededor de 900 W/m? K en la corriente caliente y 380
W/m? K en la corriente fria.

Cabe mencionar que, una tendencia similar del coeficiente convectivo de transferencia de calor
en la corriente caliente en estado estable ha sido reportado en la literatura (Chen et al., 2015;
Zhang et al., 2011).
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Figura 5.33 Comportamiento transitorio del coeficiente convectivo del CO, en el intercambiador de calor
intermedio.

5.2.6 Comportamiento transitorio de los parametros adimensionales de transferencia de
calor en el intercambiador de calor intermedio

El comportamiento transitorio de los nimeros de Reynolds, de Prandtl y de Nusselt es discutido
en esta seccion. En la Figura 5.34 se presentan los perfiles del niimero de Reynolds, y de Prandtl
para ambas corrientes. Se aprecian dos diferentes tendencias: el nimero de Reynolds tiene una
tendencia similar a la velocidad (Figuras 5.25¢ y5.25d), mientras que la tendencia del namero
de Prandtl es muy similar al calor especifico (Figuras 5.27a y5.27b). Es bien sabido que el
nimero de Reynolds es un pardmetro adimensional mas influenciado por la velocidad del fluido.
Por otra parte, la semejanza entre nimero de Prandtl y el calor especifico ha sido una de las
caracteristicas especificas del CO2 en la region supercritica (Bae, 2016; Eldik et al., 2014; Bae
et al., 2010) ya que la corriente caliente opera bajo condiciones supercriticas.

En cuanto a las magnitudes de ambos parametros, se nota que la corriente fria tiene mayor
nimero de Reynolds (aproximadamente 65000) y menor nimero de Prandtl (alrededor de 1.1)
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lo que conduce a decir que es la corriente mas turbulenta del intercambiador de calor intermedio.
Por otro lado, en la corriente caliente el nimero de Reynolds presenta un maximo de 60000 y el
numero de Prandtl se encuentra alrededor de 3, lo que la clasifica como la corriente de mayores
efectos térmicos en el intercambiador de calor intermedio.
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Figura 5.34 Comportamiento transitorio del nimero de Reynolds y de Prandtl del CO; en el intercambiador de
calor intermedio.

Por otra parte, la Figura 5.35 presenta el comportamiento transitorio del nimero de Nusselt a lo
largo del intercambiador de calor intermedio. Las tendencias en ambas corrientes son muy
similares a las del coeficiente convectivo (Figura 5.33) debido a que ambos parametros estan
estrechamente relacionados. Cabe sefialar que el perfil en estado estacionario que caracteriza el
nimero de Nusselt del CO;z en la corriente caliente ha sido reportado en la literatura (Chen et
al., 2015; Zhang et al., 2011).
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Figura 5.35 Comportamiento transitorio del nimero de Nusselt del CO; en el intercambiador de calor

intermedio.

5.2.7 Comportamiento transitorio de la tasa de transferencia de calor y la efectividad
térmica del intercambiador de calor intermedio

La Figura 5.36a reporta el comportamiento transitorio de la tasa de transferencia de calor y de
la efectividad térmica del intercambiador intermedio. Se aprecia que el periodo transitorio se
caracteriza por una discrepancia entre las tasas de transferencia de calor de ambas corrientes.
En la corriente caliente la tasa de transferencia de calor experimenta un importante incremento
hasta alcanzar un maximo alrededor de 800 W a los 5 s. Practicamente a los 60 s, ambas
corrientes se equilibran alrededor de 600 W. Por otro lado, en la Figura 5.36b se observa que la
puesta en marcha de la instalacion comienza con una efectividad térmica de aproximadamente
75%, esto cuando el gradiente de temperatura entre ambas corrientes es minima. El
comportamiento toma una tendencia decreciente cuando el flujo del CO; caliente en
proveniencia del enfriador de gas entra en el intercambiador de calor intermedio y se inicia el
proceso de transferencia de calor entre ambas corrientes. Se estabiliza el comportamiento
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alrededor del 43% de efectividad, esto cuando la diferencia entre tasas de transferencia de calor
en ambas corrientes es practicamente nula.
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Figura 5.36 Comportamiento transitorio de la tasa de transferencia de calor y de la efectividad térmica del
intercambiador de calor intermedio.

La Figura 5.37 muestra otra relacion entre la tasa de transferencia de calor y la efectividad
térmica. Se puede observar que la efectividad térmica del intercambiador de calor intermedio es
inversamente proporcional a la tasa de transferencia de calor. Resultados similares fueron
obtenidos por Torrella et al., 2011; Kang y Tseng, 2007.
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Figura 5.37 Relacion entre la tasa transferencia de calor y la efectividad térmica y su influencia sobre el COP.

Con base a estos resultados, el COP de la instalacion puede predecirse como se muestra en la
Figura 5.37b. Este resultado se obtiene considerando la efectividad térmica del intercambiador
de calor intermedio como la tnica variable independiente del sistema. Se puede observar que el
aumento de la efectividad térmica causa una reduccion en el COP de 2.55 a 2.2. Por lo tanto, la
respuesta transitoria en la efectividad térmica durante el arranque de la instalacion presenta una
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pérdida de aproximadamente 13 % del COP, en comparacion con el rendimiento durante el
estado estacionario.

5.2.8 Analisis del modelo de IHX bajo diferentes condiciones de frontera.

En esta seccidon se comparan los resultados de simulacion numérica del modelo del IHX bajo
dos condiciones de frontera variables y aquellas condiciones de frontera constantes discutidos
anteriormente. Las comparativas entre los tres casos se centran en el comportamiento promedio
de los parametros que representan un impacto en la transferencia de calor asi como en la
eficiencia global del ciclo transcritico. El anélisis se basa en tres casos definidos anteriormente
en la Tabla 3.9. El caso 1 denominado CF constantes es el en que las condiciones de frontera
son constantes. Se denominan CF variables con Thaja al caso 2 de condiciones de frontera en que
la temperatura del CO> caliente varia de 290 K a 306.5 K y las CF variables con Taia al caso 3 en
el cual la temperatura del CO; en la frontera de la corriente caliente varia de 305 K a 310.15 K.

En la Figura 5.38 se ilustran los perfiles temporales de la temperatura promedio del CO; caliente
y frio asi como la temperatura promedio de las paredes, para los tres casos del analisis.
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Figura 5.38 Comparativa de la temperatura de los fluidos y de las paredes bajo diferentes CF del THX
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Se puede apreciar en todas las graficas que las variaciones temporales en la temperatura son
muy significativas en el caso 2. En cuanto a la magnitud de temperatura, el caso 3 supera los dos
otros casos debido al rango de temperatura en la frontera de entrada de la corriente caliente. Por
otra parte una menor variacion caracteriza el caso 1 (CF constantes), ya que todas las
condiciones de frontera son constantes. Se aprecian las mismas tendencias en la corriente fria
(Figura 5.38b) aunque las temperaturas no cambian considerablemente.

Por otro lado, en las Figuras 5.38c y 5.38d se observa que los perfiles de temperatura en las
paredes tienen diversas tendencias las cuales se comportan de manera casi similar a los perfiles
de temperatura de la corriente caliente (Figura 5.38b). Esta diversidad en el comportamiento de
las temperaturas es muy interesante para el analisis de la transferencia de calor en el IHX ya que
los parametros de transferencia de calor son muy afectados por los cambios en la temperatura
del COa, sobre todo cuando el CO; opera bajo condiciones supercriticas (Bae, 2016; Eldik et al.,
2014; Bae et al., 2010; Hoo-Kyu y Chang-Hyo, 2010).

En la Figura 5.39 se presentan los perfiles temporales de la tasa real y de la tasa maxima de
transferencia de calor para los tres casos de analisis.
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Figura 5.39 Comparativa de las tasas de transferencia de calor bajo diferentes CF del IHX.

En general, se observa que los dos pardmetros de transferencia de calor son mucho mas
afectados por las condiciones variables. El caso 2 basado en baja temperatura de entrada tiene
una menor disipacion durante el periodo transitorio. Su comportamiento se estabiliza después
de 150 s alrededor de 600 W para la tasa real y 1400 W para la tasa maxima. Por otro lado, el
caso 3 es el que disipa mas calor durante el arranque, de aproximadamente 700 W y 1600W,
para la tasa real y la tasa méxima de transferencia de calor, respectivamente. Este es debido a
la alta temperatura en la frontera de la corriente caliente. Conviene sefialar que la gran
discrepancia que se observa entre la tasa real (Figura 5.39a) y la tasa maxima de transferencia
de calor (Figura 5.39b) puede provocar una reducion significativa en la efectividad termica del
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IHX como se puede ver en la Figura 5.40a. Se aprecia en esta Figura que el caso 2 es
termicamente menos eficiente, pero su bajo nivel de temperatura (Figura 5.38a ) le favorece
tener un impacto positivo en la instalacion (ver Figura 5.40b), ya que contribuye a la mejora del
COP de la misma, aunque causa una inestalidad significativa durante el arranque. Aunque el
caso el 3 presenta un mejor efectividad termica, no contribuye a la mejora energética de la
instalacion, debido a su alto nivel de temperatura (Figura 5.38a). El caso 1, basado en
condiciones de frontera constantes parece ser la mejor opcidn, ya que no presenta mayor
variacion durante el arranque y ademas promueve una mejora en el COP en comparacion con
el caso 3.
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Figura 5.40 Comparativa de la efectividad térmica y del COP bajo diferentes condiciones de frontera
del IHX.

5.3 Evaporador

En esta seccion se presentan los principales resultados de las simulaciones realizadas para el
evaporador del sistema transcritico. Los resultados son presentados mostrando la posicion en
que ocurre el fendmeno transitorio de cambio de fase del CO> a lo largo del evaporador. Se
escogid una representacion rectilinea de manera que cada vuelta de la parte helicoidal del
evaporador (ver Figura 5.41) sea representada en términos de una recta. Cabe recordar que la
parte helicoidal esta constituida de dos y media vueltas. Conforme a las coordenadas de las
graficas de resultados, la posicion de 0 m a 0.553 m corresponde a la longitud de la parte recta
cercana a la entrada, de 0.553 m a 2.595 m corresponde a la longitud de la primera vuelta, de
2.595 m a 4.637 m corresponde a la segunda vuelta, de 4.637 m a 5.658 m corresponde a la
ultima media vuelta, y la distancia de 5.658 m a 6.211 m corresponde a la longitud de la parte
recta a la salida.
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Figura 5.41 Representacion rectilinea de la parte helicoidal del evaporador.

Por otro lado, los resultados se centran en los efectos de cambio de fase de las propiedades
termofisicas del CO; asi como de los pardmetros energéticos del evaporador. Estos resultados
permiten predecir la efectividad térmica del evaporador, aunado al impacto sobre el COP de la
instalacion frigorifica durante el arranque o cambios en las condiciones de operacion.

5.3.1 Distribucion de temperatura a lo largo del evaporador

La simulacion numérica del evaporador fue llevada a cabo considerando un flujo de calor
constante de 7900 W/m?a lo largo de la pared. Por medio del mecanismo de conduccion, el flujo
de calor suministrado en la pared se transfiere a la mezcla liquido-vapor del CO» proveniente de
la valvula de expansion, acelerando el proceso de cambio de fase de la fraccion liquido del CO»
en vapor. Las Figuras 5.42a y 5.42b presentan los perfiles locales de temperatura de la pared y
del CO: durante el periodo en que se lleva a cabo el proceso de cambio de fase.
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Figura 5.42 Distribucion de temperatura a lo largo del evaporador.
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Se puede apreciar en ambos comportamientos tienen tendencias similares. Los perfiles de ambas
temperaturas experimentan un menor incremento durante los primeros 20 s, especialmente la
corriente del CO» (Figura 5.42b). Este comportamiento es tipico debido a que en este periodo
ocurre el cambio de fase. Después de este periodo se inicia el equilibrio de fase dando lugar a
un comportamiento caracterizado por un incremento significativo en la temperatura tanto de la
pared como del COa.

5.3.2 Comportamiento transitorio de la fraccion de volumen del vapor del CO2

En la Figura 5.43a se ilustran los perfiles locales de la fraccion de volumen de vapor del CO»
durante el proceso de cambio de fase en el evaporador. Se aprecian variaciones importantes en
la fraccion de volumen de vapor tanto en el tiempo como en el espacio en la regién proxima a
la salida del evaporador. La causa principal de esta inestabilidad es debido al incremento de
temperatura del CO: en la misma region (Figura 5.42b).

A partir de los 20 s, el proceso de cambio de fase empieza a mostrar un equilibrio. Se puede
observar la misma tendencia en la frontera de salida del evaporador (Figura 5.43b), donde el
perfil presenta variaciones en los primeros 20 s, y se estabiliza practicamente en los 40 s con
una magnitud de 0.8. Esto significa que el proceso de recalentamiento se hard mediante el
intercambiador de calor intermedio el cual debera transformar la mezcla en vapor
sobrecalentado el 20% de la mezcla liquido-vapor antes de que el CO> entre en el compresor.
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Figura 5.43 Comportamiento transitorio de la fraccion de volumen de vapor del CO,.

Por otro lado, la Figura 5.44 ilustra de manera detallada el comportamiento transitorio de la
fraccion de vapor. Los diagramas de contorno en la Figura 5.44 ilustran el fendmeno de cambio
de fase a lo largo del evaporador, desde del arranque hasta el estado permanente. Se aprecia
claramente que el proceso de cambio de fase inicia con una mezcla aproximada del 20 % de
vapor. En 0.1 s, comienza la formacion de vapor a la salida del evaporador, la cual se alarga
mientras transcurre el tiempo hasta ocupar la gran parte del dominio recto de la ltima vuelta
del evaporador (después de 10 s). El proceso entra en la fase de equilibrio a partir de los 30 s,
donde la fraccion de vapor ocupa alrededor de 30 % del volumen total del CO; en el evaporador.
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Figura 5.44 Contorno de la fraccion de volumen del vapor del CO,.

Para una mayor informacion sobre este fenomeno, se presentan en la Figura 5.45 los contornos
de la fraccion de vapor del CO; en la frontera de salida del evaporador.
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Se puede claramente apreciar como se incrementa la fraccion de volumen de vapor del CO»
durante el periodo transitorio. Los contornos ya no presentan cambios practicamente entre 40 s
y 100 s, indicando que en este periodo no ocurre ninguna variacion en el comportamiento del
CO:z. El en este periodo, el CO2 se compone aproximadamente de 80% de vapor y 20 % de
mezcla liquido-vapor.

5.3.3 Distribucion de presion y velocidad a lo largo del evaporador

En la Figura 5.46a, se muestran los perfiles de presion a lo largo del evaporador durante el
arranque de la instalacidén transcritica. Se observa que la presidbn no presenta cambio
significativo durante el proceso de cambio de fase, ya que fue considerado como condicion de
frontera a la salida del evaporador. Sus perfiles se caracterizan por una caida en las zonas de
vueltas (a 2.6 m y 4.6 m) donde la geometria cambia de direccion.
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Figura 5.46 Distribucion de la presion y velocidad del CO; en el evaporador.

Por otro lado, en la Figura 5.46b, se observa que la velocidad del CO; experimenta una
inestabilidad tanto en el tiempo como en el espacio en la region cerca de la salida del evaporador.
Esto se debe al incremento en la fraccion de volumen de vapor ya que los dos pardmetros estan
intimamente relacionados. En estado de equilibrio, la velocidad del CO, alcanza un valor
maximo de 0.28 m/s a la salida del evaporador debido a la gran cuantidad de vapor en esta
region.

5.3.4 Comportamiento transitorio de las propiedades termofisicas del CO2

El comportamiento de las propiedades termofisicas del CO; es descrito en la Figura 5.47. Se
puede ver claramente que todas las propiedades termofisicas presentan tendencias muy
parecidas, aunque con magnitudes diferentes, y este comportamiento se ve influenciado por la
fraccion en volumen de vapor de CO: ya que las propiedades termofisicas en estado de
saturacion liquida y vapor no dependen de la temperatura ni de la presion. En general, todas las
propiedades presentan una mayor inestabilidad en la region cercana a la salida del evaporador,

Mejoras energéticas basadas en un modelo dindmico para una instalacion de compresién de vapor transcritica 135



donde la magnitud de cada propiedad decrece mientras incremente la fraccion de volumen de

vapor del CO».
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Figura 5.47 Comportamiento transitorio de las propiedades termofisicas del CO».

5.3.5 Comportamiento transitorio de los parametros de turbulencia en el evaporador

Los perfiles de los pardmetros de turbulencia son mostrados en la Figura 5.48, donde se aprecia
que los parametros de turbulencia se ven mas influenciados por la velocidad del refrigerante
(Figura 5.46). La energia cinética turbulenta asi como la tasa de disipacion turbulenta presentan
una importante variacion en la region cerca de la salida. En esta region, la energia cinética
turbulenta y la tasa de disipacion turbulenta cuyas magnitudes se aproximan de cero desde de la
entrada del evaporador, incrementan drasticamente hasta alcanzar valores maximos de

aproximadamente 0.0075 m*/m? y 0.12 m*/m°.
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Figura 5.48 Comportamiento transitorio de los pardmetros de turbulencia en el evaporador.

5.3.6 Comportamiento transitorio del coeficiente convectivo de transferencia de calor

El coeficiente convectivo de transferencia de calor es uno de los pardmetros energéticos mas
importantes en el analisis de la transferencia de calor en los equipos de intercambio de calor. En
estos equipos en el que el fluido de trabajo se somete a un cambio de fase, el conocimiento del
coeficiente convectivo ayuda a cuantificar la tasa de transferencia de calor en el proceso de
cambio de fase. Aunque en este andlisis se ha considerado constante el flujo de calor en la
pared, esto no significa que el coeficiente convectivo debe ser también constante.
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Figura 5.49 Comportamiento transitorio del coeficiente convectivo de transferencia de calor en el evaporador.

En la Figura 5.49b se aprecia en general que el coeficiente convectivo durante el cambio de
fase es mucho mas influenciado por los cambios en la temperatura tanto de la pared como del
COz. Su magnitud se mantiene constante en la zona de mezcla, pero decrece en la zona de vapor
cuando incrementa la fraccion de volumen de vapor debido al aumento en la temperatura. En
esta grafica, no se presenta el perfil para el tiempo inicial ya que en este periodo, el gradiente
de temperatura es cero.
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Por otra parte en la figura 5.49b, se ilustra el perfil temporal del coeficiente convectivo promedio
en el evaporador. De manera similar, se aprecia una diminucion en el coeficiente convectivo
durante el periodo transitorio entre 650 W/m? K y 250 W/m? K. El periodo de transicion se
estima de 60 s, el cual es ligeramente superior a lo del proceso de cambio de fase.

5.3.7 Comportamiento transitorio de la potencia del compresor y del COP

La Figura 5.50 ilustra el perfil temporal de la potencial del compresor y del COP. Ambos
parametros son evaluados en base a un analisis del ciclo global de la instalacion bajo estudio.
Dentro de este analisis, la capacidad frigorifica de la instalacion fue considerada constante, esto
debido a que su valor fue un dado para el calculo del flujo de calor el cual fue considerado como
condicion de frontera para el modelo numérico del evaporador.
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Figura 5.50 Comportamiento transitorio de la potencia del compresor y del COP

En general se aprecia en ambas graficas que el incremento de la potencia del compresor provoca
una disminucion en el COP. Durante el periodo transitorio, el COP inicia por debajo de 1.3
cuando la potencia del compresor se aproxima de 3800 W. El comportamiento toma una
tendencia creciente cuando la potencia empieza a disminuir. Después de 60 s la potencia del
compresor se estabiliza alrededor de 2000W dando lugar al sistema de operar con un COP de
2.4. Este valor de COP se encuentra dentro del rango favorable de la instalacion de refrigeracion.
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Capitulo 6

Conclusiones generales y perspectivas

En este capitulo se presentan las principales conclusiones derivadas de las diferentes etapas del
desarrollo del presente trabajo de tesis doctoral, el cual fue enfocado en las mejoras energéticas basadas
en un modelo dindmico para una instalacion de compresion de vapor transcritica. Ademds, se comentan
los trabajos futuros que se tienen contemplados para dar continuidad a esta investigacion.

6.1 Conclusiones

Frente a la problematica del bajo COP que adolecen los sistemas de compresion de vapor
transcriticos en modo refrigeracion, la implementacion de un modelado dinamico en la busqueda
de mejoras energéticas, ha sido investigada en este trabajo de tesis doctoral. El trabajo ha sido
enfocado al desarrollo del modelado y simulacion numérica de los principales componentes de
la instalacion de compresion de vapor transcritica que incluyen: enfriador de gas, intercambiador
de calor intermedio y evaporador. El objetivo consistid6 en que cada modelo sea capaz de
predecir el comportamiento transitorio del componente durante el arranque o cambios en las
condiciones de operacion de la instalacion transcritica experimental bajo estudio, esto con el fin
de proponer mejoras energéticas en la misma. Se llevaron a cabo las simulaciones numéricas
usando el codigo comercial ANSYS Fluent 14.0, considerando condiciones de frontera
constantes y variables.

Para los modelos bajo condiciones de frontera constantes se ha observado de manera general
que la inestabilidad en las propiedades termofisicas del CO; en cada equipo de intercambio de
calor tiene un impacto importante en el comportamiento de la tasa de transferencia de calor, la
cual influye en gran medida sobre la efectividad térmica de cada equipo asi como en el COP de
la instalacién. De manera especifica se concluye lo siguiente:

e Los cambios en las propiedades termofisicas del CO; en el enfriador de gas de forma
geométrica en U durante el arranque, causan una disminucion en el COP alrededor del
20% en comparacion con su magnitud en estado estable.

e El modelo del enfriador de gas basado en la geometria en forma de U es de lo mas
eficiente, y ademads, tiene una menor tasa de transferencia de calor, lo que favorece un
buen desempefio del sistema transcritico.
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e La efectividad térmica del IHX se somete a un cambio significativo durante el arranque
de la instalacion. Este cambio se acompaiia de una disminucion del COP de la instalacion
alrededor del 12 %.

e El cambio en la fracciéon de volumen en el evaporador afecta en gran medida las
propiedades termofisicas de la mezcla del COa, el cual conduce a una disminucién en
el COP de la instalacion durante el arranque.

Para los modelos bajo condiciones de frontera variables, los resultados mostraron que:

e Los cambios en las condiciones de frontera en el enfriador de gas tienen efectos
negativos tanto en la efectividad térmica del mismo como en el desempefio de la
instalacion, ya que provoca una reduccion en el COP de la instalacion y ademas
incrementa el periodo transitorio.

e Elincremento en la temperatura de entrada de la corriente caliente del IHX puede causar
una reduccion no solamente en la efectividad térmica del IHX, también en el COP de la
instalacion.

Con base a los resultados obtenidos, se recomienda lo siguiente:

e Mantener en estado de equilibrio las condiciones de operaciéon de los circuitos
secundarios de la instalacion, con el fin de reducir las variaciones en las condiciones de
operacion del CO; en las fronteras de los equipos de intercambio de calor.

e Mantener la temperatura del agua a la entrada del circuito secundario del enfriador de
gas alrededor de 290 K, con el fin de reducir la temperatura del CO> a la salida del
enfriador de gas (o a la entrada del IHX), y asi favorecer un mejor desempefio de la
instalacion bajo estudio.

6.2 Perspectivas

En base a los resultados de este trabajo se describen a continuacion los trabajos futuros sobre la
instalacion transcritica experimental bajo estudio:

e El desarrollo de un modelo dindmico para la valvula de expansion electronica y el
compresor semi-hermético de la instalacion transcritica experimental.

e Analisis del fendémeno de cambio de fase en el evaporador bajo condiciones de frontera
variables.
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e Validacion experimental de los modelos dinamicos de los componentes principales de
la instalacion transcritica experimental bajo condiciones de frontera variables.

e Eldesarrollo y validacion experimental de un modelo dinamico global para la instalacién
transcritica experimental.
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7.2 Anexo B: Fundamento matematico del método de voliimenes finitos

La formulacién matematica del MVF se basa en el método de los residuos pesados aplicado en
la ecuacion estandar de Poisson (Bosch-Moreno, 2006):

V=S (a.1)

donde ¢ es una funcioén escalar, I es un parametro asociado a la ecuacién constitutivay S es

una funcion escalar llamada “fuente”. Sea ¢(X, ¥,z ) una solucioén que aproxima a la ecuacion

(a.1), entonces:
FV2¢—S=R; R#0 (a.2)

Si la funcidn representa adecuadamente la solucion, entonces el residuo ( R ) serd muy cercano
a cero o inclusive cero. Considerando la expresion general del método de los residuos pesados:

jj RwdQ =0 (a.3)

donde €2 es el dominioy W es la funcion de peso asociada. Sustituyendo R por su expresion
(a.2), se obtiene:

j i j (TV?$—5)wdQ=0 (a.4)

Para el método de los volimenes finitos se toma la funcion peso asociada, w =1 (Cruz- Salas,
2009; Bosch-Moreno, 2006):

[ i'[(l"vzgﬁ)dQ = £ [sa0 (a.5)

Por definicion del Laplaciano el término del lado izquierdo se puede expresar como:

| i [(rvig)aa=] i [v-(rvg)an (a.6)

Usando el teorema de la divergencia de Gauss (Demidov, 2001):

[[[v-(rvg)aa=|[(TVg-ii)aa (a.7)

donde 1 es el vector normal a la superficie dA. Por definicién de la derivada direccional
(Grzybowski et al., 2007) se obtiene:
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[[(rvg-ii)da= ”(Fg—;jdA (a.8)

A

Por lo tanto, la ecuacion (3.4) se rescribe como:

Lj (r%}m =| ﬂ SdQ (a.9)

Debido a que el dominio se puede dividir en volumenes de control (rectangulares), se separa la
integral en I dominios para cada uno de los cuales su frontera consta de m nimero de segmentos
j. De ese modo el primer miembro de la ecuacion anterior se convierte en (Bosch-Moreno,

2006; Demidov, 2001):
o¢ o %
JAI (r%j =2 /ﬂ (r i jdAf (a.10)

Por lo tanto, la ecuacion (a..9) se rescribe como:
3 11(r %2 Jan - [fsac, (@11)
J=l A on Q;

La solucion de esta ecuacion es la ecuacion algebraica general del MVEF:

i(r}.#d@f.)}:sgi (a.12)

Jj=1

donde h es la distancia entre los nodos y L(A, j) es el area perpendicular a la direccion donde

ocurre la difusién. Considerando un volumen de control tridimensional en coordenadas
cilindricas (Figura a.9) donde ocurren la difusion y la conveccion de calor en estado transitorio
como lo describe la ecuacion general de transporte (a.13).

o(pd) , 0(pd) v, 0(pd)  O(pd)
ot "or r 060 ©0z

ror or) ro@\rof) oz\ 0z

donde , , v, y v_ son los componentes radial, angular y axial de la velocidad, I' esel
r

(a.13)

coeficiente de difusion correspondiente a ¢,y § el término fuente.

Mejoras energéticas basadas en un modelo dindmico para una instalacion de compresién de vapor transcritica 1477



Figura a.1 Volumen de control tridimensional en coordenadas cilindricas.

Se integra la ecuacion (a.13) sobre el volumen de control:

]I‘T[(p %)dtdm’edz + tTtijjvr @di’d&dzdt +
t t fws r

t+At b n e 8(p¢) t+At e n b a(p¢)
fwdedrdzdt + [ [[[v. = dzdraodr =

ROV (a.14)

t+At b e n
li(E%]dﬁdrdzdl‘+ j ” lg(rl“%jdrdﬁdzdt
r Iz LT T or or

a¢ t+At b e n
(Fa—zjdzdrdedwr j j j j Sdrddzdt

t fws

Mediante el uso de los esquemas “upwind” para la discretizacion de los términos convectivos y
“diferenciacion central” para los términos difusivos (Patankar, 1980), la ecuacion integral se
convierte en una ecuacion algebraica. Considerando una velocidad positiva en los términos
convectivos, la discretizacion de la ecuacion general de transporte se reduce en:
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AV,
At

A[(Fdhy —F4,)+(rEy ~1,F )+ (r,F by~ Fyh )+ 2 —=(ds=dr)+ (¢W ¢y )+
D,r,(dy—8,)+ D,r.(¢s~,)+ D1, (¢, —8,) + D,r, (1 —¢p)+(SC +Sp¢p)AVr]+
(1= R)[(Fdhy = EG )+ (R g2 = F i)+ (g =)+ 2= (000 + 2=~ 47)

e

D1, (v ~45)+ D1, (8 =83 )+ D1y (65 — 85 )+ Dy, (87 — 5 )+ (S, + 5,05 ) Avr |

(Poths = Pity ) =

(a.15)

donde

F, :(pvg)e ArAz  F = (pvg)w ArAz ; F, :(pvr)n AOAz
F,=(pv,), AOAz; F,=(pv,), ArAO; F, =(pv,) ArA0

I' ArAz I' AOAz ' AGAz ' AOAz
— e ; D i — w ;D — n ; D - S
Co(e), (o), " (en), T (99),
T, ArA
p,=1Ar80. py _Z 220 0 . AV —AraOA;
(62), 7 (62),

La ecuacion (a.15) es una representacion combinada basada en el factor de peso (1). Esta
ecuacion puede ser reducida a uno de los esquemas a continuacion: un esquema explicito cuando

A =0;un esquema de Crank-Nicolson para A =0.5 y un esquema totalmente implicito cuando
A=1.

Los diferentes valores de 4 pueden interpretarse en términos de las variaciones ¢p Xl El
esquema explicito esencialmente asume que el valor antiguo @, prevalece a través de todo el
paso de tiempo excepto en el tiempo 7+ At . Esto significa que ¢P no esta relacionada con otras
incdgnitas como: ¢P,¢E, ¢W, ¢N, ¢S, ¢B ,¢F, pero es explicitamente obtenible en términos
previamente conocidos: @y, @y, @y > Oy, @5, Py, Py Por ello, el esquema se llama explicito. Es un
esquema sencillo, el cual es condicionalmente estable cuando At< ,OCAI’2 / 2 (Patankar,
1980). A continuacion, el esquema totalmente implicito postula que, en el tiempo [, ¢P cae
repentinamente de @ a ¢p y luego se queda en ¢p sobre todo el tiempo; por tanto, el escalar

durante el paso de tiempo se caracteriza por ¢P que es el nuevo valor. El esquema

completamente implicito es incondicionalmente estable, aunque la convergencia a veces puede
ser dificil de conseguir dependiendo de las condiciones iniciales. Por otro lado, el esquema de

Crank-Nicolson asume una variacion lineal de ¢p . A primera vista, la variacion lineal parece
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mas sensato respecto a las otras dos alternativas. Es un esquema incondicionalmente estable y
es mas usado por tal razéon (Crank y Nicolson, 1947).

Para ser muy robusto, cada esquema debe garantizar la conservacion de las propiedades del
fluido en cada volumen de control (Cruz-Salas, 2009). Entre estos tres esquemas, el totalmente
implicito es de lo mas usado en la solucion de problemas mediante el MVF. Debido a que sus
suposiciones son mucho mas cercanas de la realidad en comparacion con el esquema de Crank-
Nicolson, el cual se basa en la variacion lineal de perfiles. Ademas, el esquema rotalmente
implicito es especialmente usado para pasos de tiempo grandes. Este esquema sera el utilizado
en este trabajo.

Por lo tanto, considerando el esquema totalmente implicito, la ecuacion (a.15) se reduce a:

AVr,
At

(Fw¢w _F;¢P)+(rst¢s _rnFn¢P)+(rfFf¢F _er2>¢P)+

(pP¢P - Pr ;) =
O () e —g,)  @16)

T,

+D,r, (¢N _¢P)+Dsrs (¢s —¢,,)+Dbrb (¢3 _¢P)+Dfrf (¢F _¢P)+(Sc +Sp¢,,)AVrC

w

Agrupando los términos semejantes, se obtiene la expresion algebraica general de la ecuacion
de transporte.

Apfp = Ay +ay By +ay @y +ahy +aydytap, +b (a.17)
donde
D, D
ap=—=; ay =F,+—=; ay=1D,; as Z’}(E+D.s); ag = rb(Fh_f_Db);aF =D,
r;‘ w
A
a,=a,+a, +a, +a;+a, +ay,—F +rF, —rkF, +’0’JA—VFP— S,AVr,
t
AV,
a’ :% ;b=SAVr. +a’¢’
P t plp

La solucion de la ecuacion (a.17) requiere de condiciones de frontera, que se establecen por lo

general como valores de ¢ (simbolizado por ¢cf) o su flujo en las fronteras. En caso de que el

valor de ¢Cf no sea conocido, entonces se discretiza su ecuacion de igual manera que los nodos

internos.
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7.3 Anexo C: Correlaciones empiricas del niimero de Nusselt

a. Correlacion de Gnielinski, (Gnielinski, 1976)

(];")(Rer—IOOO) Pr,

R,
Lo7+12.7[ 2 [ | e

Re, y PT, son los nimeros de Reynolds y de Prandtl del COs. f ¢ es el factor de friccion
de Krasnochekov (Krasnochekov et al., 1969).

f. =(0.791ogRe,~1.64) ", valido por 3000<Re, <5x10°

Nu, = (a.18)

b. Correlacion de Dittus-Boelter (Dittus y Boelter, 1930)

NU,, =0.023Re,"* Pr" (a.19)

n =3 para un proceso de enfriamiento
n =4 para un proceso de calentamiento

c. Correlacion de Son-Park (Son y Park, 2006)

0.15

C

Nug, =Re ** Pr"? (l) (2.20)
Cp,

CP, y CPW son calor especifico del CO; calculado en base a la temperatura de del CO-
y de la pared interna, respectivamente.

d. Correlacion de Pitla (Pitla et al., 2002)

N K
Nu,, = (—MGW ; M j? (a.21)

r

NMGW es el namero de Nusselt evaluado en base a la correlacion de Gnielinski

considerando la temperatura de pared interna. K,y K » son conductividad térmica del

COgz calculado en base a la temperatura de CO- y de la pared interna, respectivamente.

e. Correlacion de Petukhov (Petukhov et al., 1973)
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(];bj Re, - Pr,
NuPe =

1 (a.22)
5 V(o3
1.07+12.7 g” Pr’-1
donde f, » s el factor de friccion de Blasius (McAdams,1954).
fb =0.184 Rerfl/s, valido por Rer >2x10*
f. Correlacion de Fang (Fang et al., 2001)
Ju (Rew—1000)~Prw —

N = 8 1-0.001q, | Cp ’;

F Cp. (a.23)

1 2 G
(1+7-10" Rew)+12.7(1;”’j2 [Prws_lj r

Re, y Pr, son los nimeros de Reynolds y de Prandtl del COz calculado en base a la

temperatura de pared interna, ¢, es el flujo de calor interno, G, es la velocidad masica

del CO2, Cp es el calor especifico promedio definido por Krasnoshchekov et al.,

(1969) y fw es el factor de friccion de Filonenko (Filonenko, 1954).

— h —h
Cp = r w a.24
g (Tr—Tw} (o2

donde h, y hw son las entalpias de CO; calculadas en base a las temperaturas de CO>

(T, ) y de pared interna (TW) , respectivamente.
f, =(1.82log Rew—1.64)72 , valido por 3000<Re <5x10°

g. Correlacion de Bishop (Bishop et al., 1965).

0.43

Nu, =0.0067Re" Pr [”—] (2.25)
P

donde P,y P, son las densidades de CO; calculadas en base a las temperaturas de CO>

a las temperaturas de CO; y de pared interna , respectivamente, y Pr es el nimero de
Prandtl promedio.
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Pr= (%jc_p (2.26)

donde MU, es la viscosidad dinamica del CO,.

h. Correlaciéon de Yoon (Yoon et al., 2003)

Nu, =0.14Re " Pr® (a.27)

i. Correlacion de Jackson, (Jackson, 2013)

0.3 — \04
Nu, =0.0183Re "2 Pr " [&j (QJ (2.28)
p, ) \Cp,

7.4 Anexo D: Correlaciones empiricas de fraccion de huecos

a. Correlacion de Armand (Armand, 1946)
a, =0.833a,, (a.29)

b. Correlacion de Armand y Massena (Armand, 1946 y Massena, 1960)
Oy = (0.833+0. 167x) o, (a.30)

c. Correlacion de Chisholm (Chisholm, 1958)

1
Oy = o, (a.31)
“ {aho +(1_O(‘ho )0.5] '

Mejoras energéticas basadas en un modelo dindmico para una instalacion de compresién de vapor transcritica 153



Campus Irapuato-Salamanca
Coordinacién de Asuntos Escolares

Formato de Titulacién
Llenar en computadora con ayuda del oficio de modalidad. La modalidad de tesis es Unica para los posgrados
Nivel: Modalidad: | TESIS
Licenciatura
Maestria
Doctorado X Afio: 2017

Marcar con una X

Poner el nimero de afio p.e. 2015

Informacién sobre Obtencion de Grado Académico:

GALLEGOS MUNOZ ARMANDO

Nombre ITUNA YUDONAGO Jean Fulbert
NUA 144024
Programa DOCTORADO EN INGENIERIA MECANICA
Para modalidades con Jurado completar la siguiente informacién:
Lugar, hora y fecha de la presentacion . ,.mu;u?
Lugar Auditorio 102 : -
Hora 14:00
Fecha 07/04/2017
Titulo del trabajo | \VJEJORAS ENERGETICAS BAS m mmmo
DINAMICO PARA UNA INSTALACION DE COMPRESION DE
VAPOR TRANSCRITICA
Jurado
Nombre con grado académico completo: Fima de autorizacion para
p.e.  Doctor en Informética Industrial realizacién de examen de grado o,
Nombre Apellido Paterno Apellido Materno titulacion.
Presidente Dr. en Ingenieria , ("' —Xa e~
RIESCO AVILA JOSE MANUEL . —
Secretario Dr. Ingeniero Industrial
BELMAN FLORES JUAN MANUEL )
Vocal (1) Dr. en Ingenieria TH" "

Vocal 2 (Doctorado)

Dr. en Ingenieria Térmica
DE ALBA ROSANO MAURICIO

Vocal 3 (Doctorado)

Dr. en Ciencias en Ingenieria Mecanica
SERRANO ARELLANO JUAN

Asesoria

Director del trabajo

Dr. BELMAN FLORES JUAN MANUEL

Codirector

Dr. ELIZALDE BLANCAS FRANCISCO

(Ne licnar para vov erclusive de la Coordinacion.)

Valida (nombre y firma):

Una vez terminado de llenar imprimir en dos tantos (uno para entregar al iniciar el tramite de autorizacién del examen de grado o
titulacion y otro para firma de recibido).



Campus Irapuato-Salamanca

. o e
Formato de Tiulacion
Lenar en comautadora con ayuda del ofico oe modaiidad | 3 modalidad de tess es unCa Dara las posgracos
T nivel: | Modalidad: | TESIS B
| Licencatura 1 - : - ) I i =
| Maestria i |
[Doctorade — 1 x " Ano: 07 ]
rerer—y ‘ Poner el numero ge a6 p.e. 2015 '
Informacion sobre Obtencion de Grado Académico: .
Nombre ITUNA YUDONAGO Jean Fulbert
NUA Y 144024
Programa |DOCTORADO E?:l INGENIERIA MECANICA
o - N Para modam:escon_ Jurado completar 13 siguiente informacion.
Lugar, hora y fecha de la presentacion
Tugar Auditorio 102 . |' )
"Hora 14:00 : ‘ J
'Fecha B |07 /0412017 '

Frma y selo G aulorzacon o
resenacion 8e lugar

Tiulo deltrabsio | MEJORAS ENERGETICAS BASADAS EN UN MODELO
| DINAMICO PARA UNA INSTALACION DE COMPRESION DE
' VAPOR TRANSCRITICA

Jurad;

| Nombre con grado académico completo Firma de autorizacion para
pe  Doctor en Informatica Industnal | realizacon de examen dge Qradc o
Nombre Apellido Paterno Apellido Matemo | itulacion

—p—— —t

Presidente 1 Dr en Ingenieria
| RIESCO AVILA JOSE MANUEL

Secretario | Dr. Ingeniero Industnal
| BELMAN FLORES JUAN MANUEL

Vocal (1) \Dr en Ingenieria_
'GALLEGOS MUNOZ ARMANDO

Vocal 2 (Doctorado) | Dr en Ingenieria Térmica
DE ALBA ROSANO MAURICIO

iVrocal 3 (Doctorado) | Dr. en Ciencias en Ingenieria Mecanica
! SERRANO ARELLANO JUAN

- Asesor_ia 7
Director del trabajo |Dr BELMAN FLORES JUAN MANUEL
Codirector |Dr ELIZALDE BLANCAS FRANCISCO

(No lienar para uso exclusive de la Coordinacion )

Valida (nombre y firma)’

Una vez terminade de llienar impnmir en dos tantos (uno para entregar al imciat &l tramite de autorizacion del examen de grade o
titulacion y otro para firma de recibido)



Campus Irapuato-Salamanca
Coordinacion de Asuntos Escolares

Formato de Titulacién
Llenar en computadora con ayuda del oficio de modalidad. La modalidad de tesis es Unica para los posgrados
Nivel: Modalidad: | TESIS
Licenciatura
Maestria
Doctorado X Afio: 2017 J

Marcar con una X

" Informacién sobre Obtencién de Grado Académico:

Poner el nimero de affo p.e. 2015
—

L L8

Nombre ITUNA YUDONAGO Jean Fulbert
NUA 144024
Programa DOCTORADO EN INGENIERIA MECANICA
E’ara modalidades con Jurado completar la sigu?ento infgrmacién:
~ Lugar, hora y fecha de la presentaciéon
Lugar Auditorio 102
Hora 14:00

reservacion de lugar.

Titulo del trabajo

MEJORAS ENERGETICAS BASADAS EN. UN MODELO
DINAMICO PARA UNA INSTALACION DE COMPRESION DE
VAPOR TRANSCRITICA

~ Jurado i 3

Nombre con grado académico completo:

Fima de  autorizacién para
p.e.  Doctor en Informética Industrial realizacién de examen de grado o
Nombre Apellido Paterno Apellido Materno titulacion.

Presidente Dr. en Ingenieria
RIESCO AVILA JOSE MANUEL
Secretario Dr. Ingeniero Industrial
BELMAN FLORES JUAN MANUEL
Vocal (1) Dr. en Ingenieria
GALLEGOS MUNOZ ARMANDO
Vocal 2 (Doctorado) | Dr. en Ingenierfa Térmica ]
DE ALBA ROSANO MAURICIO 4 /7
Vocal 3 (Doctorado) | Dr. en Ciencias en Ingenieria Mecanica e
SERRANO ARELLANO JUAN
= A - ~ P

Director del trabajo

Dr. BELMAN FLORES JUAN MANUEL

Codirector

Dr. ELIZALDE BLANCAS FRANCISCO

(No llenar para uso exclusivo de la Coordinacién.)

Valida (nombre y firma):

Una vez terminado de llenar imprimir en dos tantos (uno para entregar al iniciar el trdmite de autorizacién del examen de grado o
titulacion y otro para firma de recibido).



	Agradecimiento
	Resumen
	Contenido
	Lista de figuras
	Lista de tablas
	Nomenclatura
	1 Introducción
	1.1 Justificación
	1.2 Objetivo y alcances de la tesis
	1.3 Hipótesis de la tesis
	1.4 Organización del documento

	2 Antecedentes
	2.1 Conceptos generales de modelado y simulación numérica
	2.1.1 Métodos numéricos
	2.1.1.1 Métodos numéricos estocásticos
	2.1.1.2 Métodos numéricos deterministas

	2.1.2 Simulación numérica

	2.2 Modelado numérico en sistemas de compresión de vapor
	2.2.1 Modelado numérico en estado estacionario
	2.2.2 Modelado numérico en estado transitorio

	2.3 Modelado numérico de sistemas transcríticos
	2.3.1 Modelado numérico en estado estacionario
	2.3.1.1 Sistema global
	2.3.1.2 Enfriador de gas (gas cooler)
	2.3.1.3 Intercambiador de calor intermedio
	2.3.1.4 Dispositivo de expansión
	2.3.1.5 Evaporador
	2.3.1.6 Compresor

	2.3.2 Modelado numérico en estado transitorio
	2.3.2.1 Sistema global
	2.3.2.2 Enfriador de gas (gas cooler)
	2.3.2.3 Intercambiador de calor intermedio
	2.3.2.4 Dispositivo de expansión
	2.3.2.5 Evaporador
	2.3.2.6 Compresor
	2.3.2.7 Resumen de los trabajos discutidos


	2.4 Aportación del trabajo doctoral
	2.5 Conclusiones parciales

	3 Modelado de la instalación de compresión de vapor transcrítica
	3.1 Descripción de la instalación de compresión de vapor transcrítica
	3.1.1 Descripción general
	3.1.2 Enfriador de gas
	3.1.3 Intercambiador de calor intermedio
	3.1.4 Evaporador

	3.2 Modelado de los principales equipos
	3.2.1 Modelado del enfriador de gas
	3.2.1.1 Modelo matemático del enfriador de gas
	1  Ecuación de conservación de masa
	2  Ecuación de conservación de momento
	3  Ecuación de conservación de energía
	4  Ecuación de transporte para el modelo de turbulencia

	3.2.1.2 Modelo geométrico del enfriador de gas
	3.2.1.3 Condiciones de frontera de los modelos del enfriador de gas

	3.2.2 Modelado del intercambiador de calor intermedio
	3.2.2.1 Modelo matemático del intercambiador de calor intermedio
	3.2.2.2 Modelo geométrico del intercambiador de calor intermedio
	3.2.2.3 Condiciones de frontera del intercambiador de calor intermedio

	3.2.3 Modelado del evaporador
	3.2.3.1 Modelo matemático de la región de cambio de fase
	1  Ecuación de conservación de masa por fase
	2  Ecuación de conservación de momento para la mezcla del CO2
	3  Ecuación de conservación de energía por fase
	4  Modelo matemático de la región de recalentamiento
	5  Modelo de turbulencia
	6  Modelo de fracción de volumen de vapor

	3.2.3.2 Modelo geométrico del evaporador
	3.2.3.3 Condiciones de frontera del evaporador


	3.3 Conclusiones parciales

	4 Simulaciones numéricas y validación
	4.1 Enfriador de gas
	4.1.1 Procedimientos de simulación numérica.
	4.1.1.1 Algoritmo y esquema
	4.1.1.2 Definición de condiciones iniciales,  factores de sub-relajación  y  criterios de convergencia de la solución
	4.1.1.3 Análisis de sensibilidad del tamaño de paso de tiempo

	4.1.2 Validación de los resultados numéricos

	4.2 Intercambiador de calor intermedio
	4.2.1 Procedimientos de simulación numérica.
	4.2.1.1 Algoritmo y esquema
	4.2.1.2 Definición de condiciones iniciales, de factores de sub-relajación  y de criterios de convergencia de la solución
	4.2.1.3 Análisis de sensibilidad del tamaño de paso de tiempo

	4.2.2 Validación de los resultados numéricos

	4.3 Evaporador
	4.3.1 Procedimientos de simulación numérica
	4.3.1.1 Algoritmo y esquema
	4.3.1.2 Definición de condiciones iniciales, de factores de sub-relajación  y de criterios de convergencia de la solución
	4.3.1.3 Análisis de sensibilidad del tamaño de paso de tiempo

	4.3.2 Validación de los resultados numéricos

	4.4 Conclusiones parciales

	5 Resultados
	5.1 Enfriador de gas
	5.1.1 Distribución de temperaturas a lo largo del enfriador de gas
	5.1.2 Distribución de presión y velocidad a lo largo del enfriador de gas
	5.1.3 Comportamiento transitorio de las propiedades termofísicas del CO2 y del agua
	5.1.4 Comportamiento transitorio de los parámetros de turbulencia en el enfriador de gas
	5.1.5 Comportamiento transitorio del flujo de calor y del coeficiente convectivo de transferencia de calor.
	5.1.6 Comportamiento transitorio de los parámetros adimensionales de transferencia de calor
	5.1.7 Análisis comparativo entre el modelo recto y modelo en U del enfriador de gas
	5.1.8 Análisis del modelo en U del enfriador de gas bajo diferentes condiciones de frontera.

	5.2 Intercambiador de calor intermedio
	5.2.1 Distribución de presión y velocidad del CO2 a lo largo del intercambiador de calor intermedio
	5.2.2 Distribución de la temperatura del CO2 y de pared a lo largo del intercambiador de calor intermedio
	5.2.3 Comportamiento transitorio de las propiedades termofísicas del CO2 en el intercambiador de calor intermedio
	5.2.4 Comportamiento transitorio de los parámetros de turbulencia en el intercambiador de calor intermedio
	5.2.5 Comportamiento transitorio del flujo de calor y coeficiente convectivo de transferencia de calor
	5.2.6 Comportamiento transitorio de los parámetros adimensionales de transferencia de calor en el intercambiador de calor intermedio
	5.2.7 Comportamiento transitorio de la tasa de transferencia de calor y la efectividad térmica del intercambiador de calor intermedio
	5.2.8 Análisis del modelo de IHX bajo diferentes condiciones de frontera.

	5.3 Evaporador
	5.3.1 Distribución de temperatura a lo largo del evaporador
	5.3.2 Comportamiento transitorio de la fracción de volumen del vapor del CO2
	5.3.3 Distribución de presión y velocidad a lo largo del evaporador
	5.3.4 Comportamiento transitorio de las propiedades termofísicas del CO2
	5.3.5 Comportamiento transitorio de los parámetros de turbulencia en el evaporador
	5.3.6 Comportamiento transitorio del coeficiente convectivo de transferencia de calor
	5.3.7 Comportamiento transitorio de la potencia del compresor y del COP


	6 Conclusiones generales y perspectivas
	6.1 Conclusiones
	6.2 Perspectivas

	7 Anexos
	7.1 Anexo A: Artículos científicos derivados de esta tesis
	7.2 Anexo B: Fundamento matemático del método de volúmenes finitos
	7.3 Anexo C: Correlaciones empíricas del número de Nusselt
	7.4 Anexo D: Correlaciones empíricas de fracción de huecos


