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Sommario

In questa tesi é stata sviluppata un’analisi delle prestazioni della miscela propano-CO;
in una macchina a compressione di vapore di piccola taglia variando la composizione
massica dei componenti della miscela. Per effettuare tale analisi é stato sviluppato un
modello numerico MATLAB per il calcolo delle prestazioni in regime stazionario di
uno scambiatore di calore coassiale dove il refrigerante viene raffreddato da acqua in
flusso controcorrente. Sono individuate due configurazioni di scambiatori di calore
coassiali: il condensatore utilizzato nei cicli subcritici e il gas cooler nei cicli
transcritici. Quindi vengono mostrati gli algoritmi scelti per le due configurazioni di
scambiatore di calore coassiale e i modelli di scambio termico impiegati per
determinarne le prestazioni. In particolare per il condensatore vengono impiegati due
modelli differenti per la determinazione del coefficiente di scambio termico e delle
perdite di carico basati sulle rispettive mappe di flusso. All’interno del modello
numerico le proprieta termofisiche delle miscele vengono ricavate tramite il software
REFPROP 9.1. Inoltre con l'ausilio del sofware di dimensionamento Frascold® si
scelgono i compressori adatti ai cicli inversi subcritici e transcritici e si individuano i
rendimenti volumetrici e isoentropici in funzione del rapporto di compressione, in modo
da calcolare le potenze elettriche assorbite. Infine vengono riportati come risultati delle
simulazioni gli andamenti delle efficienze energetiche del ciclo inverso in funzione
della composizione massica della miscela.

Parole chiave: Frigorifero, scambiatore di calore coassiale, condensatore, gas cooler,
EER, Propano, CO,, miscele zeotropiche refrigeranti, mappe di flusso, cicli inversi
transcritici.

Abstract

In this thesis an energy performance analysis of propane- CO, mixture in a small size
vapor-compression chiller is developed, varying the mass composition of the mixture.

A MATLAB numerical model is developed to calculate the steady state performance of
a coaxial heat exchanger (CHX) where the refrigerant is cooled with counter flow
water. Two different layout of CHX is identified: condenser used in inverse subcritical
cycles and gas cooler used in inverse transcritical cycles. Hence the algorithms and heat
transfer models used for the two CHX layouts are displayed to define the performance.
Two different models, each one based on a particular flow pattern map, are used in the
condenser to calculate the heat transfer coefficient and the frictional pressure losses.
Within the numerical model thermophysical properties of the different mixtures are
obtained from the REFPROP 9.1 software. Moreover the suitable compressors for the
subcritical and transcritical cycles are chosen from the Frascold® software and from it
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are obtained also the volumetric and isentropic efficiencies as a function of compression
ratio to calculate the electric power load. Finally the energy efficiency trends, as a
function of mass composition of the mixture, are reported.

Key words: Chiller, Coaxial heat exchanger, double-pipe heat exchanger, gas cooler,
EER, Propane, CO,, zeotropic refrigerant mixtures, flow pattern maps, inverse
transcritical cycles.
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Introduzione

La ricerca nel settore dei fluidi refrigeranti utilizzati nelle applicazioni di
condizionamento ambientale e refrigerazione negli ultimi anni é stata indirizzata verso il
superamento delle problematiche ambientali costituite dalla riduzione dello strato di
ozono atmosferico e dal riscaldamento globale.

Il Protocollo di Montreal siglato nel 1987 ha introdotto il divieto di impiego dei
refrigeranti  CFC (clorofluorocarburi) e HCFC (idroclorofluorocarburi) ritenuti
responsabili dell’assottigliamento dello strato di 0zono atmosferico, mentre il Protocollo
di Kyoto redatto nel 1997 ha portato all’attenzione il problema della regolamentazione
delle immissioni di gas serra in ambiente e conseguentemente dell’impatto negativo sul
riscaldamento globale dei refrigeranti HFC (idrofluorocarburi), individuati per sostituire
CFC e HCFC.

Per questo motivo ¢ tornato I’interesse verso 1’adozione dei refrigeranti naturali
individuati come possibile alternativa per venire incontro a questi problemi ambientali.
Tra i refrigeranti naturali sono state analizzate anche le prestazioni energetiche ottenute
dall’impiego della CO, (R744) e delle miscele tra R744 ed idrocarburi tra i quali il
propano (R290).

In questa tesi é stato effettuato un confronto tra le prestazioni energetiche di un ciclo
frigorifero, ottenute attraverso miscele R290-R744 di diversa composizione massica,
prendendo come applicazione di riferimento un chiller per la refrigerazione
commerciale.

Per realizzare questo confronto sono stati implementati, utilizzando linguaggio
MATLAB, due modelli numerici per determinare le prestazioni in regime stazionario di
uno scambiatore di calore coassiale, raffreddato ad acqua in flusso controcorrente, che
funziona rispettivamente da condensatore o da gas cooler.

Inoltre si & fatto uso del software fornito dall’azienda Frascold® per effettuare la scelta
del compressore adeguato, determinandone le prestazioni.

All’interno dei modelli numerici in MATLAB per il condensatore e per il gas cooler si
fa uso del software REFPROP 9.1 [1] per ricavare, fissato lo stato delle miscele
analizzate, le proprieta termofisiche necessarie alla determinazione delle prestazioni
degli scambiatori di calore coassiali.

La trattazione viene esposta nei seguenti capitoli:

- Capitolo 1: vengono fornite le definizioni dei parametri di efficienza del ciclo
inverso e sono esposte le equazioni e i profili di temperatura caratteristici degli
scambiatori di calore controcorrente. Viene descritto il modello di scambiatore
di calore coassiale analizzato in questa tesi.

Si espongono le proprieta dei refrigeranti R290 e R744 e le caratteristiche delle
miscele zeotropiche R290-R744. Infine si illustrano le caratteristiche degli
scambiatori di calore coassiali.



Capitolo 2: Si presentano i modelli di scambio termico monofase e bifase,
caratteristici degli scambiatori di calore coassiali, utilizzati all’interno degli
algoritmi Matlab che simulano il funzionamento del condensatore e del gas
cooler per le miscele analizzate.

Capitolo 3: viene presentata la struttura dell’algoritmo dei modelli MATLAB
implementati per la determinazione della potenza termica scambiata, delle
perdite di carico e dei profili di temperatura nel condensatore (ciclo inverso
subcritico) e nel gas cooler (ciclo inverso transcritico).

Capitolo 4: si effettua con il modello MATLAB esposto nel capitolo precedente
il dimensionamento del condensatore nell’applicazione con R290 puro e del gas
cooler nell’applicazione con R744 pura.

Il dimensionamento ¢ effettuato con [’ausilio del software dell’azienda
Frascold® con il quale si effettua la scelta dei compressori e si ricavano le curve
di rendimento volumetrico ed isoentropico dei compressori scelti.

Si effettuano le simulazioni, variando le composizioni massiche delle miscele
R290-R744, con il condensatore o con il gas cooler precedentemente
dimensionati che vengono utilizzati rispettivamente nei cicli subcritici e
transcritici.

Infine si ricavano le efficienze energetiche del ciclo frigorifero per le diverse
miscele R290-R744 analizzate.

Conclusioni: Si commentano i risultati ottenuti con le miscele R290-R744
analizzate e si propongono possibili sviluppi futuri sul lavoro svolto.



Capitolo 1

CICLI INVERSI, FLUIDI REFRIGERANTI E
SCAMBIATORI DI CALORE

1.1 Definizioni

Le definizioni seguenti sono estratte da [2].

Refrigerazione: é definito come il processo di estrazione e di trasferimento di calore da
una sorgente termica o da un mezzo refrigerante, a temperatura inferiore rispetto
all’ambiente circostante, ad una sorgente termica a temperatura piu elevata.

La refrigerazione mantiene la temperatura della sorgente termica fredda al di sotto della
temperatura dell’ambiente circostante trasferendo la potenza termica estratta assieme
all’input energetico richiesto dal processo ad una sorgente calda mediante un dissipatore
di calore.

Sistema di refrigerazione: e un insieme di componenti ed apparecchiature connessi in
ordine sequenziale per produrre 1’effetto di refrigerazione.

Refrigeratore a compressione di vapore: in questo tipo di impianto il fluido refrigerante,
dopo aver prodotto I’effetto utile di refrigerazione, viene messo in moto da un
compressore che lo comprime ad un livello superiore di temperatura e pressione.
Successivamente il refrigerante compresso cede potenza termica al dissipatore di calore
condensando fino a raggiungere lo stato liquido.

Il refrigerante liquido viene infine laminato fino ad un livello inferiore di temperatura e
pressione necessario a produrre I’effetto refrigerante tramite 1’evaporazione successiva.

Refrigerante: ¢ il fluido di lavoro primario utilizzato per assorbire e trasferire la potenza
termica in un sistema di refrigerazione. Il refrigerante assorbe potenza termica ad un
livello basso di temperatura e pressione e rilascia potenza termica ad un livello elevato
di temperatura e pressione. La maggior parte dei refrigeranti va incontro al
cambiamento di fase durante 1’assorbimento di calore (evaporazione) e la dissipazione
di calore (condensazione).

Un refrigerante pud essere costituito sia da un unico composto chimico (si dice
monocomponente o fluido puro), sia da una miscela di piu composti chimici.

Le miscele sono classificate in base al comportamento assunto durante la transizione di
fase.



Miscele azeotropiche: Sono miscele multicomponenti che evaporano e condensano
come se fossero un fluido puro, ossia non cambiano la loro composizione volumetrica o
la temperatura di saturazione quando condensano o evaporano a pressione costante. |
singoli componenti di una miscela azeotropica non possono essere separati mediante un
processo di distillazione. Le miscele azeotropiche hanno proprieta diverse rispetto ai
singoli componenti e possono essere trattate come un fluido refrigerante puro.

Miscele zeotropiche: Sono miscele multicomponenti nelle quali si verifica un
cambiamento della composizione volumetrica e della temperatura di saturazione durante
la transizione di fase a pressione costante.

In particolare queste miscele subiscono una diminuzione della temperatura di
saturazione nella condensazione a pressione costante e un aumento della temperatura di
saturazione nell’evaporazione a pressione costante.

Glide: e definito come la differenza tra la temperatura di rugiada (condizione di vapor
saturo) e la temperatura di bolla (condizione di vapor saturo) nel diagramma
temperatura-concentrazione a pressione costante. Nella Fig.1.1 si puo notare come il
glide aumenti dagli estremi rappresentati dalle condizioni di propano puro e CO, pura.
Come ¢é possibile notare dal diagramma il glide causa un aumento di temperatura nel
processo di condensazione e una diminuzione di temperatura nel processo di
evaporazione.
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Figura 1.1: Diagramma temperatura-concentrazione della miscela zeotropica CO2-propano con pressione fissata a
2500 kPa al variare della frazione massica di CO2 in miscela



1.2 Cicli inversi a compressione di vapore

1.2.1 Efficienza energetica del ciclo inverso

In Fig.1.2 ¢ riportato lo schema d’impianto di un generico ciclo inverso a compressione
di vapore. In questa tesi viene sviluppato un modello numerico per simulare il
funzionamento dello scambiatore di calore dove viene realizzata la cessione della
potenza termica al fluido termovettore acqua. Questo scambiatore e un condensatore nel
caso di ciclo subcritico, mentre e un gas cooler nel caso di ciclo transcritico.

Q. : potenza termica ceduta dal refrigerante all’acqua nel condensatore (gas cooler)

Qn, : potenza termica assorbita dal refrigerante all’evaporatore

W : potenza elettrica assorbita dal compressore

;h
CONDENSATORE
(GAS COOLER)
3 \4 ‘} 2
VALVOLA DI T
LAMINAZIONE W_» COMPRESSORE
4
4 A 1
EVAPORATORE
Q.

Figura 1.2 Schema d’impianto del ciclo inverso

Si definiscono i seguenti parametri che caratterizzano 1’efficienza energetica del ciclo
inverso a seconda dell’applicazione:

- EER (Energy Efficiency Ratio) ¢ I’efficienza energetica del ciclo frigorifero
dove I’effetto utile ¢ la potenza frigorifera estratta dalla sorgente fredda
EER = & _hzhs
W hy—h
- COP (Coeftcient Of Performance) ¢ I’efficienza energetica del ciclo pompa di
calore dove I’effetto utile ¢ la potenza ceduta alla sorgente calda

Qn hy—hs
cop=-t="2"3
W hy—hy



1.2.2 Cicli subcritici e cicli transcritici

Nelle Fig.1.3a e Fig.1.3b sono rappresentate le trasformazioni qualitative dei cicli
subcritico e transcritico nel diagramma temperatura-entropia ( T-s ) per un fluido
refrigerante monocomponente.

AT
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Figura 1.3: Diagrammi T-s del ciclo inverso qualitativi (a) ciclo subcritico (b) ciclo transcritico

Per entrambe le tipologie di ciclo inverso dopo [’evaporazione ha luogo il
surriscaldamento, ossia il passaggio dallo stato di vapor saturo (VS) allo stato di vapore
surriscaldato in corrispondenza del punto di aspirazione del compressore (1).

Per il ciclo subcritico dopo la condensazione ha luogo il sottoraffreddamento, ossia il
passaggio dallo stato di liquido saturo (LS) allo stato di liquido sottoraffreddato in
corrispondenza del quale comincia la laminazione (3).

Le trasformazioni di evaporazione (4-VS) e condensazione (2°-LS) non sono
perfettamente orizzontali, ma avvengono con una leggera pendenza a causa delle perdite
di carico che causano una caduta di temperatura di saturazione.

Per i fluidi con bassa temperatura critica come la CO, (T,ritica = 31,06°C) la
trasformazione nella quale avviene la cessione di potenza termica da parte del
refrigerante non & piu attuata mediante la condensazione, ma ha luogo in regione
transcritica.

Nelle Fig.1.4(a) e Fig.1.3(b) ¢ possibile notare come varia 1’andamento del ciclo inverso
impiegando come fluido refrigerante una miscela zeotropica.

Il fenomeno del glide fa in modo che ci sia una diminuzione della temperatura in fase di
condensazione (2’-LS), mentre in fase di evaporazione (4-VS) si riscontra un aumento
della temperatura.
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Figura 1.4: Diagrammi T-s del ciclo inverso qualitativi con miscele zeotropiche (a) ciclo subcritico
(b) ciclo transcritico

1.3 Fluidi refrigeranti

1.3.1 Generalita sui fluidi refrigeranti

Il Protocollo di Montreal firmato nel 1987 ed entrato in vigore nel 1989 ha imposto
I'abolizione dei refrigeranti di seconda generazione ovvero i CFC (clorofluorocarburi) e
gli HCFC (idroclorofluorocarburi) che sono ritenuti dannosi per I'ambiente in quanto
responsabili dell’assottigliamento dello strato di ozono. Questi refrigeranti sono stati
comunemente utilizzati nel campo della refrigerazione, del condizionamento e delle
pompe di calore.

Da quando é stato ratificato il protocollo di Montreal ¢ stato consentito 1’impiego
solamente di fluidi refrigeranti con potenziale di riduzione dell’ozono nullo (parametro
ODP =0) e conseguentemente la ricerca negli anni seguenti € stata indirizzata verso
I’individuazione di refrigeranti di terza generazione gli HFC (idrofluorocarburi) [1].
Allo stato attuale ¢ emersa un’ulteriore necessita di superare il problema del
riscaldamento globale a tal fine oltre airefrigeranti HFC sono stati presi in
considerazione i refrigeranti naturali per sostituire i CFC e gli HCFC.

I1 protocollo di Kyoto siglato nel 1997 con I’obiettivo di contenere 1’emissione di gas
che provocano ’effetto serra ha spinto la ricerca del settore della refrigerazione verso
I’adozione di refrigeranti di quarta generazione caratterizzati dal minimo impatto sul
riscaldamento globale.

A tal fine é stato definito il parametro potenziale di riscaldamento globale (GWP) che
calcola I’impatto di ciascun refrigerante considerando come metro di paragone la CO;
per la quale viene fissato GWP=L1.



Il GWP dei gas HFC é elevato, infatti si stima che in genere il rilascio in atmosfera di
un chilogrammo di gas HFC contribuisca al riscaldamento globale dalle 1000 alle 3000
volte in piu del rilascio di un chilogrammo di COs.

A tal proposito il Parlamento Europeo con una direttiva in vigore dal 2011, rivolta al
settore del condizionamento per automobili, ha vietato I’impiego dei refrigeranti con
GWP superiore a 150 a partire dal 2017, rendendo necessaria la sostituzione dei sistemi
di climatizzazione ad R134a [3].

Queste limitazioni hanno portato a riconsiderare recentemente la possibilita di adottare,
tra le varie soluzioni alternative, refrigeranti naturali come la CO..

A tal proposito in questa tesi si prende in considerazione 1’impiego come refrigerante
delle miscele zeotropiche tra 1’idrocarburo propano (R290) e la CO, (R744).

1.3.2 Proprieta delle miscele CO,-propano

Entrambi i componenti propano e CO, presentano ottime proprieta termofisiche
nell’impiego come fluidi refrigeranti rispetto ai fluidi utilizzati convenzionalmente.

Dato che le densita del liquido saturo del propano e della CO, sono piu piccole rispetto
a quelle dei refrigeranti convenzionali, come si pud notare in Tabella 1.1, si puo
ottenere lo stesso effetto utile in termini di potenza frigorifera caricando una quantita
minore di refrigerante.

Inoltre il calore latente di evaporazione elevato consente di impiegare portate massiche
di refrigerante ridotte e conseguentemente di ridurre le perdite di carico negli
scambiatori di calore.

Infine le elevate conduttivita termiche del vapor saturo, le viscosita dinamiche piu
basse, gli elevati rapporti tra i calori specifici, e le tensioni superficiali pit basse hanno
un effetto positivo sullo scambio termico di propano e CO, rispetto agli altri
refrigeranti.

Il basso GWP che caratterizza entrambi i componenti rende le analisi delle efficienze
delle miscele propano-CO, di interesse come soluzione alternativa a basso impatto
ambientale.

Il principale difetto che limita 1’impiego degli idrocarburi come il propano sugli
impianti di refrigerazione ¢ 1’elevato livello di infiammabilita.

La CO; rispetto al propano ha il vantaggio di non essere ne tossica ne inflammabile e
presenta una capacita volumetrica di raffreddamento piu elevata (VCC = pys * Ahyy) ,
nonostante il calore latente di evaporazione Ah;, sia piu basso, poiché la densita del
vapor saturo pys € molto maggiore.

Da queste ultime caratteristiche ci si aspetta che aggiungendo il propano alla CO, nella
miscela si ottenga un aumento dell’efficienza del ciclo inverso a fronte di una
diminuzione della potenza frigorifera utile[4].



Gli impianti di refrigerazione che utilizzano la CO, hanno lo svantaggio di lavorare su
pressioni operative molto elevate.

Quindi aggiungendo propano alla CO; si puo ottenere 1’effetto utile di abbassare le
pressioni operative di impianto rispetto all’impiego di CO; pura e dall’altro lato
I’aggiunta di CO, al propano puro puo ridurre il livello di infiammabilita del
refrigerante.

Tabella 1.1: Proprieta termofisiche dei refrigeranti tratte da Refprop 9.1 (ODP e GWP sono tratte da
Intergovernmental Panel on Climate Change)

Propano CO,

Refrigerante R22 R407C | R410A (R290) (R744)
Massa molare (kg/kmol) 86,47 86,20 72,59 44,1 44,01
Temperatura critica (°C) 96,14 86,05 70,17 96,7 31,06
Pressione critica [kPa] 4990 4629,3 | 4901,9 | 4251,2 7377,3

Densita del liquido saturo a 0°C (kg/m®) | 12815 | 1236,2 1170 528,59 927,43

Densita del vapor saturo a 0°C (kg/m®) 21,23 19,70 30,48 10,36 97,32

Calore latente di evaporazione a 0°C

(kJ/kg) 2050 | 2088 | 2209 | 3745 231,6

C, del liquido saturo a 0°C (kJ/(kgK)) | 06711 | 0,8673 | 0,8603 | 1,580 | 0,9416

Conduttivita termica del liquido saturo

a0°C (W/(m K)) 0,09484 | 0,1009 | 0,1140 | 0,09294 | 0,1107

Conduttivita termica del vapor saturo

a 0°C (W/(m K)) 0,00942 | 0,01125 | 0,01173 | 0,01911 | 0,01993

Viscosita dinamica del liquido saturo

a25°C (x10°® kg/(m s)) 165,8 152,8 120,9 97,23 56,12

Viscosita dinamica del vapor saturo

a25°C (x10° kg/(m s)) 12,68 12,69 13,92 8,737 18,9

Tensione superficiale a 0°C (N/m) 0,01170 | 0,01068 | 0,00867 | 0,00698 | 0,00455
C, /C, del vapor saturo a 0°C 1,291 1,240 1,365 1,277 2,111
Potenziale di riduzione dell’ozono

(ODP) 0,05 0 0 0 0
Potenziale di riscaldamento globale

(GWP) 1700 1653 1975 3 1

Nelle Fig.1.5 e 1.6 ¢ possibile osservare rispettivamente 1’andamento delle pressioni
critiche e temperature critiche delle miscele CO,-propano.

Le pressioni critiche aumentano all’aumentare della frazione massica di CO, in miscela
dall’estremo p, = 4251,2 kPa del propano puro a p. = 7377,3 kPa della CO, pura.
Conseguentemente nei cicli subcritici fissando nel condensatore il AT tra la
temperatura d’ingresso nell’acqua T, ;,, € la Ty del refrigerante si osserva un aumento
della pressione di condensazione corrispondente all’aumentare della frazione massica di
CO,.

Le temperature critiche diminuiscono all’aumentare della frazione massica di CO, in
miscela dall’estremo T,,, = 96,7 °C del propano puro a T, = 31,06 °C della CO, pura.
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Figura 1.5: Andamento della pressione critica al variare di xCO, nelle miscele CO,-propano
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Figura 1.6: Andamento della temperatura critica al variare di XxCO, nelle miscele CO,-propano

1.3.3 Studio delle miscele CO,-propano in letteratura

Nell’analisi sperimentale effettuata nello studio[5] su miscele R290-R744 con
percentuali di R744 pari a 60%,75%, 85% e 100% si nota come all’aumentare della
percentuale di R744 in miscela si ottenga all’uscita del compressore un aumento della
temperatura di mandata della miscela dovuto ad un incremento del rapporto tra i calori

specifici a pressione costante e a volume costante per la CO2 rispetto al propano.

Inoltre all’aumentare della frazione massica di CO2 si ottiene a fronte di un rapporto di
compressione abbastanza simile un aumento della pressione di mandata del compressore
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compatibilmente con 1’aumento della pressione critica che si verifica passando dai
4257 kPa dell’R290 puro ai 7390 kPa della CO2 pura.

Nello studio si nota inoltre che all’aumentare dei R290 in miscela rispetto alla
condizione di R744 pura, mentre la potenza frigorifera decresce come ci si aspetta (a
causa dalla diminuzione della VCC all’aumentare di R290) i parametri di efficienza
EER e COP non aumentano come ci si aspetterebbe bensi decrescono. Questo
andamento viene imputato al fatto che per le miscele con concentrazioni vicine al 50%-
50% ho i rapporti di compressione piu elevati e conseguentemente le minori efficienze
del compressore, inoltre presumibilmente ho un peggiore accoppiamento tra i profili di
temperatura negli scambiatori dato che ho i maggiori glide di temperatura negli
scambiatori di calore (da verificare).

Uno degli effetti positivi che puo essere ricercato tramite 1’utilizzo di miscele
zeotropiche ¢ il miglioramento dell’ efficienza del ciclo inverso.

Esso si verifica grazie al glide di temperatura delle miscele zeotropiche che permette un
migliore accoppiamento tra i profili di temperatura del refrigerante e del fluido
secondario nello scambiatore di calore. Tuttavia gli effetti positivi sull’efficienza del
ciclo si verificano solo nelle applicazioni in cui refrigerante e fluido secondario hanno
una variazione di temperatura totale simile.

Nell’analisi sperimentale [6] si fa luce sul problema della determinazione dell’effettiva
frazione massica del componente CO, in miscela. Si individua tale problema nella fase
di carica della miscela di refrigeranti nella quale una frazione del componente CO, sotto
forma di vapore, essendo piu volatile, rimane intrappolata nella zona bifase
dell’evaporatore determinando una concentrazione effettiva di CO, in miscela
leggermente piu elevata di quella della miscela caricata che arriva al massimo ad una
sovraccarica del 3% di CO, in piu per la miscela CO,- propano 85%-15% .

Il risultato € un incremento della potenza frigorifera e della potenza assorbita dal
compressore della macchina con un conseguente aumento del COP per percentuali
medio basse di CO, e diminuzione di COP per percentuali piu elevate. L’effetto
complessivo sulla variazione del COP ¢ poco significativo.

Nell’analisi sperimentale [7] vengono confrontate le prestazioni tra I’'R13 e la miscela
R290-R744 in frazione massica 71%-29% in un ciclo di refrigerazione in cascata per
verificare la sostituibilita dell’R13. Si ottengono prestazioni piu efficienti per la miscela
R290-R744 per temperature di evaporazione superiori ai 201 K. In particolare si verifica
un aumento sia della potenza frigorifera sia del COP ed operativamente si riscontra un
aumento del rapporto di compressione, della temperatura di mandata al compressore e
una diminuzione della portata massica circolante a causa della minor densita del vapore
della miscela rispetto al vapore di R13.

Nello studio [8] viene svolta un’analisi termodinamica sulla possibilita di utilizzare
miscele R290-R744 in cicli a cascata a bassa temperatura operanti al di sotto del punto
triplo della CO, (T=216.59 K). Si analizzano miscele con percentuali massiche di R744
inferiori al 50% per evitare gli impedimenti dovuti alla solidificazione della CO, e si
osserva che la miscelazione con R744 fa scendere le prestazioni rispetto all’utilizzo di
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R290 puro con una diminuzione del COP del 14% (valore massimo tra le miscele
analizzate), mentre per I’etilene la diminuzione é del 2%.

Nonostante cio ’interesse verso tali miscele rimane invariato grazie alla potenzialita di
ridurre GWP e ridurre I’infiammabilita rispetto all’utilizzo di R290 puro.

Nello studio [9] si analizzano i cicli transcitici con miscele R290-R744 e si propone una
correlazione per determinare la pressione ottima di scarico del refrigerante al gas cooler.
Nello studio si trova che la pressione ottimale d’ingresso del refrigerante al gas cooler
diminuisce all’aumentare della frazione massica di R290 in miscela. Questa
diminuzione continua fino ad arrivare alla miscela R290-R744 74%-26% dove il COP a
partire dalla minima pressione possibile del gas cooler decresce aumentando la
pressione di scarico con un comportamento analogo ai cicli subcritici.

Inoltre si nota come all’aumentare del R290 in miscela aumenta il glide nell’evaporatore
e ci0 comporta che, fissata la temperatura del refrigerante all’uscita dell’evaporatore, la
pressione di evaporazione deve calare. Come conseguenza all’aumentare di R290, a
fronte di una diminuzione della potenza frigorifera, la potenza elettrica assorbita dal
compressore perché aumenta il rapporto di compressione. Quindi il COP diminuisce
all’aumentare di R290 rispetto all’R744 puro.

Nello studio infine si stabilisce che la pressione ottima del gas cooler € influenzata
molto marginalmente dal grado di surriscaldamento all’evaporatore e dalla performance
del compressore, mentre dipende fortemente dalle frazioni massiche di R290 ed R744
presenti in miscela.

1.4 Scambiatori di calore

1.4.1 Generalita sugli scambiatori di calore

La trattazione seguente é sviluppata sotto le seguenti ipotesi semplificative:

1) Regime stazionario

2) Termini di en. cinetica e potenziale trascurabili nel bilancio di potenze

3) Scambio termico conduttivo trascurabile nella direzione d’avanzamento del
moto

4) Proprieta termofisiche costanti (p,u,k,Cp)

5) Coeff. globale di scambio termico (U) costante

Considerando come volume di controllo lo scambiatore di calore nel suo complesso
come raffigurato in Fig.1.7 otteniamo il seguente bilancio energetico:

G * Cpp * Tpin + Ge * Cpe * Tein = Gn * Cpp * Thyin + Gn * Cpp * Thin (1.1)

Considerando come volumi di controllo separati le sezioni in cui scorrono fluido freddo
(C) e caldo(H):
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Q =Gp *xCcpp * (Th,in - Th,out) (1-2)

Q =G * Cpc* (Tc,out - Tc,in) (13)

volume di controllo fluido caldo superficie di separazione tra fluido caldo e fluido freddo

\' ________ - Gn; cons T
Gn; cpns Thin [ : 1 R e Thout

r 5
Ges Cpcs Teout :_ -I G.; Cpcs Tein
_ —
. — — — — — — T — — — —

volume di controllo fluido freddo

Figura 1.7: Volumi di controllo del fluido caldo e del fluido freddo sull’intero scambiatore di calore

Dai bilanci energetici globali per uno scambiatore di calore generico di lunghezza L si
puo passare ai bilanci energetici differenziali per un volume di controllo infinitesimo.

1.4.2 Scambiatori di calore in flusso controcorrente

Grs Cpns Thin T = Grs cpns Thout
—_— MO g e
L = —
R e
G Cpc Tc,out T I_ _I Ge; Cpci Tc,in
c(2) Tc(z+dz)
_ ¢ | | ¢ _
e — —
z=0 z z+dz z=1L

Figura 1.8: Volumi di controllo infinitesimi del fluido caldo e del fluido freddo alla generica sezione z dello
scambiatore di calore controcorrente.

Come illustrato in Fig.1.8 nello scambiatore di calore controcorrente di lunghezza totale
L, in prossimita di una generica coordinata z, si possono definire dei volumi infinitesimi
generici di lunghezza dz e si possono esprimere i bilanci energetici per tali volumi.
Bilancio energetico sul volume di controllo fluido caldo:

dQ = _Gh * CP,h * dTh (14)
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Bilancio energetico sul volume di controllo fluido freddo:
dQ = —G, * cp . * dT, (1.5)

Alle equazioni di bilancio (1.4) e (1.5) si aggiunge I’equazione fenomenologica dello
scambiatore:

dQ =U * (Th(z) — Tc(z)) * dA (16)

Dove U [%] e il trasmittanza termica globale che tiene conto di tutte le resistenze che

si oppongono al passaggio del flusso termico dal fluido caldo al fluido freddo, in
generale per uno scambiatore vale:

1 1 1
UA =X Ricrmiche = m + Rfou,H + Ryau + Rfou,C + m (17)
Dove:
hy %] . & il coefficiente di scambio termico convettivo lato fluido caldo

h¢ [%] : € il coefficiente di scambio termico convettivo lato fluido freddo

Ay [m?] : & la superficie di scambio termico convettivo lato fluido caldo

Ac [m?] : e la superficie di scambio termico convettivo lato fluido freddo

Ryan [%] . € la resistenza termica della superficie solida che si interpone tra le due
correnti fluide.

Rroun [%] € Rrouc [%] sono le resistenze termiche causate dallo sporcamento dello

scambiatore sui lati del fluido caldo e freddo.

Integrando le equazioni (1.4), (1.5) e (1.6) tra gli estremi della sezione d’ingresso e della
sezione d’uscita dello scambiatore di calore si puo ottenere I’espressione della potenza
termica globalmente scambiata:

Qcc =UxAx ATml,cc (18)

Dove ATy, .. € la differenza di temperatura media logaritmica nello scambiatore di
calore controcorrente:

ATml,CC _ (TH,in_Tc,out)_(TH,uut_Tc,in) (19)

- TH,in_Tc,out
n{—/——F—
TH,out_Tc,L'n

Sezione d’ingresso: z =0 , Ty, = Tpin » Te = Teout

Sezione d’uscita: z =L , Ty, = Thoue + Te = Tein
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1.4.3 Profili di temperatura negli scambiatori di calore controcorrente

Considerando il sistema di riferimento in Fig.1.9 con una coordinata z che ha origine
nella sezione d’ingresso dello scambiatore di calore z=0 e arriva alla sezione d’uscita
z=L , si individua un volume di controllo funzione della coordinata z lungo lo
scambiatore di calore e si puo determinare la potenza termica scambiata nel volume dal
bilancio energetico:

Gy ; Cphs Th,in _ - _I é Th(Z) Gy ; Cp,hs Th,out
Ge; Cp,cs TC.OUt I | I T.(z) Ge; Cpci Tc,in
z=0 Z z=1

Figura 1.9: Potenza termica scambiata nei volumi di controllo infinitesimi del fluido caldo e del fluido freddo
all’interno scambiatore di calore.

Q) = Gn * cpp * (Thin — Thin) (1.10)

Q(Z) =G * Cp,c * (Teout — Tc(z)) (111)

Se si mettono a sistema le equazioni (1.10) e (1.11) con le equazioni (1.4) e (1.5) si
ricavano le espressioni dei profili di temperatura in funzione della coordinata lunghezza
(2) in uno scambiatore di calore generico:

Th(Z) = Th,in - (Th,in - Tc,out) * SctCpe *(1— e_CI*U*A(Z)) (112)

Ge#Cp c—Gp*Cpp

TC(Z) = Tc,in - (Th,in - Tc,out) * __Sniph * (1 - e_Cl*U*A(Z)) (113)

Ge*Cp c—Gp*Cpn
Dove C; é definita come:

C, = 2 pe=Gn*pn (1.14)

N Ge*Cp,c—Gp*Cpn

Dalle espressioni (1.13) e (1.14) si ricavano diversi andamenti dei profili di temperatura
del fluido caldo e freddo a seconda dei rispettivi valori di capacita termica di portata.
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T A T A
Th.in Th.in
Tc.out Th.out
Th.out
TC.out \\
Tc.in Tc.in
z=0 z=1L z=0 z=1L -
Q=0% (a) Q =100% Q=0% (b) Q=100%

Figura 1.10: Profili di temperatura qualitativi del fluido caldo e freddo negli scambiatori di calore controcorrente:
€aso (8) Gy * Cpp > G * Cp e, €aSO (D) Ge * €y > G * Cpp

1.4.4 Profili di temperatura di un condensatore controcorrente

Il profilo di temperatura qualitativo per un condensatore controcorrente si puo ricavare
tenendo presente i rapporti tra le capacita termiche di portata del fluido caldo
(refrigerante) e del fluido freddo (acqua) nelle tre diverse zone di scambio termico.

In generale sia la portata G, che il calore specifico del refrigerante ¢, , sono inferiori
alla portata G, e al calore specifico c,, dell’acqua sia in condizioni di refrigerante
come liquido sottoraffreddato sia in condizioni di refrigerante come vapore
surriscaldato. Al contrario nella zona in cui si ha la transizione di fase il calore
specifico del refrigerante diventa infinito e cio fa si che le capacita termica di portata del
refrigerante sia superiore di quella lato acqua:

- Refrigerante vapore surriscaldato G, * ¢, . > Gp, * ¢, quindi caso (b) Fig.1.10

- Refrigerante in condensazione Gy, * ¢, , > G, * ¢, quindi caso (a) Fig.1.10

- Refrigerante liquido sottoraffreddato G, ¢, > G * ¢, quindi caso (a)
Fig.1.10

Quindi si puo tracciare un andamento qualitativo dei profili di temperatura di un
condensatore controcorrente dalla sezione z = 0 alla sezione z =L come illustrato in
Figl.11 considerando:

-z = 0 sezione d’ingresso dell’acqua e di uscita del refrigerante sottoraffreddato
-z = L sezione d’ingresso del refrigerante surriscaldato e di uscita dell’acqua
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Ta desurriscaldamento

Th.in
condensazione
sottoraffreddamento l
Th.out
Tc.in ——/
z=0 z=1L g
Q' = 0% Q=100%

Figura 1.11: Profili di temperatura qualitativi del fluido caldo e freddo in un condensatore

1.4.5 Scambiatori di calore coassiali

Uno scambiatore coassiale (o double-pipe) come quello rappresentato in Fig.1.12 é
costituito da un tubo interno posizionato in modo concentrico e coassiale ad un tubo
esterno di diametro piu grande.

! Cross section view of
fintube inside shell

Type 40 double pipe hairpin
heat exchanger

Figura 1.12: Scambiatori di calore coassiali in coppia in vista laterale e in sezione normale

Gli scambiatori coassiali (CHX) sono suddivisi in due regioni di scorrimento dei fluido
come rappresentato in Figl.13, la regione del tubo interno e la regione compresa tra i
due tubi detta anulo.
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TUBO INTERNO

TUBO ESTERNO

Figura 1.13: Scambiatore di calore coassiale vista in sezione normale al flusso.

Il materiale metallico in cui sono costruiti i due tubi spesso € di rame, come nel caso
dello scambiatore modellizato in questa tesi.

Gli scambiatori di calore coassiali possono essere disposti in serie o in parallelo per
venire incontro alle esigenze di accoppiamento tra profili di temperatura e perdite di
carico[10].

Questi scambiatori di calore sono utilizzati tipicamente per il raffreddamento o il
riscaldamento sensibile di fluidi di processo nei quali sono necessarie piccole superfici
di scambio termico piccole (< 50 m?), sono scambiatori disposti in modo modulare
posizionati a forcina.

Gli scambiatori coassiali si prestano bene alle applicazioni in cui entrambi i fluidi sono
ad alta pressione, ma presentano lo svantaggio di essere ingombranti e costosi rispetto
all’unita di potenza termica scambiata. Se il coefficiente di scambio termico convettivo
nella regione dell’anulo ¢ troppo basso di solito si ricorre all’utilizzo di tubi interni
alettati assialmente.

La configurazione di flusso controcorrente viene adottata nella maggior parte dei casi in
guanto presenta efficienze di scambio termico piu elevate del flusso equicorrente.

La disposizione a spirale del tubo viene frequentemente adottata nei CHX poiché ha il
grande vantaggio di essere piu compatta e di avere efficienze di scambio termico
migliori, tuttavia tale disposizione comporta perdite di carico molto maggiori[11].

Nelle analisi sperimentali [12] e [13] vengono illustrati i comportamenti in termini di
scambio termico di uno scambiatore di calore coassiale elicoidale e viene individuato
come principale limite nello scambiatore di calore la resistenza termica nel flusso che
scorre nell’anulo. Essa puo essere ridotta incrementando il diametro interno del tubo e la
portata massica che scorre all’interno. Inoltre si nota che la dipendenza termica dalla
viscosita ha effetti trascurabili sul coefficiente di scambio termico convettivo, mentre ha
effetti piu significativi sulla caduta di pressione.
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1.4.6 Resistenze termiche degli scambiatori di calore coassiali

Nel modello degli scambiatori di calore analizzati in questa tesi il fluido che scorre nel
tubo interno ¢ il refrigerante (fluido caldo H) e il fluido che scorre nell’anulo ¢ 1’acqua

(fluido freddo C).
Si suppone che lo scambiatore di calore sia realizzato in rame:
w
Arame = 399 — (1.15)
Lo scambiatore di calore viene supposto per semplicita adiabatico, ovvero la potenza

termica dispersa verso 1’esterno ¢ nulla.
Di seguito si definiscono i parametri geometrici dello scambiatore di calore tubo in

tubo:

L:upo € la lunghezza totale del tubo

Dintine € il diametro interno del tubo interno

Sine € l0 spessore del tubo interno

Dest int = Dint,int + 2 * Sine € il diametro esterno del tubo interno
Dintest € il diametro interno del tubo esterno

Figura 1.14: Parametri geometrici dello scambiatore di calore coassiale

Il modello termico dello scambiatore di calore coassiale si puo sintetizzare come la serie
di 5 resistenze termiche.

Resistenza convettiva lato tubo interno:
1

R = 1.16
conv,H hconv,H*T*Dint,int*Ltubo ( )
Resistenza di sporcamento lato interno: Ryqy, i
Resistenza conduttiva della parete:
Dest,int
In|——
RI( — (Dmt,mt) (117)

Arame*T*Ding int*Ltubo
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- Resistenza di sporcamento lato esterno: Rsoy, ¢

- Resistenza convettiva lato anuli:
1

(1.17)

Reonve =
’ heonv,c*T*Dest,int*Ltubo

Conseguentemente si puo definire la resistenza termica totale e la trasmittanza termica
dello scambiatore di calore considerando come modello equivalente lo schema riportato
in Fig.1.15:

Q
—_—
Th T,
(e o}
Rconv,H Rfou,H RK Rfou,C Rconv,C

Figura 1.15: Schema equivalente elettrico delle resistenze termiche nello scambiatore di calore

1 -1
UA = = (Rconv,H + Rfou,H + Rk + Rfou,C + Rconv,C) (1-18)

Rtot

In fase di dimensionamento dello scambiatore generalmente si considerano nulle le
resistenze di sporcamento Ry, €d Rroyc € In questa tesi viene adottata esattamente
questa ipotesi.
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CAPITOLO 2

SCAMBIO TERMICO IN SCAMBIATORI DI
CALORE COASSIALI

2.1 Equazioni di scambio termico monofase

2.1.1 Equazioni caratteristiche del flusso monofase di refrigerante nel tubo interno

In questo paragrafo vengono mostrate le equazioni di scambio termico monofase per la
determinazione del coefficiente di scambio termico convettivo e delle perdite di carico
del flusso di refrigerante nel tubo interno.

I numeri adimensionali caratteristici del modello di scambio termico sono:

- Numero di Reynolds

Rey, = %’me 2.1)

- Numero di Prandtl
Pr, = ”hl—zph (2.2)

- Numero di Nusselt
Nuy, = hconv,h;‘:int,int (2.3)

Lo scambiatore di calore coassiale & dimensionato facendo scorrere il refrigerante
(fluido caldo) nel tubo interno. Nell’applicazione considerata il regime di moto del
refrigerante & sempre turbolento, poiché per le portate di refrigerante G, e per i diametri
Dine ine trattati si verifica sempre che Re, = 10* .

Di seguito si riportano le correlazioni necessarie a determinare il coefficiente di scambio
termico convettivo e le perdite di carico del flusso turbolento di refrigerante nel tubo
interno tratte da[14],[15].

Per il calcolo del fattore d’attrito del flusso del fluido refrigerante in un tubo liscio vale
la relazione di Konakov:

fr = (1.8 xlog,o Re — 1.5) 72 (2.4)
Dalla (2.4) é possibile ricavare le perdite di carico per attrito del fluido refrigerante:
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L *vp 2
Apref = fp * ( ) « 0 :h (2.5)

Dint,int
Dove L ¢ la lunghezza della sezione di tubo nel quale si calcola la perdita di carico.
Nei modelli Matlab per gli scambiatori di calore coassiali controcorrente che vengono
esposti nel Capitolo 3 si ricostruisce lo scambio termico tra refrigerante e acqua
suddividendo gli scambiatori di calore in un determinato numero di volumi di controllo.
Una coordinata importante per valutare le condizioni di sviluppo termico e
idrodinamico sia del flusso di refrigerante nel tubo interno, sia del flusso di acqua in
anuli e la distanza del volume di controllo dalla sezione di ingresso dei rispettivi fluidi.
I volumi di controllo sono ordinati in modo che il primo volume nel quale viene
valutato lo scambio termico corrisponde alla sezione d’ingresso del refrigerante in
raffreddamento e alla sezione d’uscita dell’acqua scaldata.
Viceversa 1’ultimo volume nel quale viene valutato lo scambio termico corrisponde alla
sezione d’ingresso dell’acqua in riscaldamento e alla sezione d’uscita refrigerante
condensato.
La distanza di un volume di controllo generico dalla sezione d’ingresso del refrigerante
e denominata Lj,,. Questa distanza influisce sullo scambio termico del refrigerante nel
tubo interno. La distanza Ly, nei modelli degli scambiatori di calore corrisponde alla
distanza dalla prima sezione.
La distanza di un volume di controllo generico dalla sezione d’ingresso dell’acqua ¢
denominata L.,;4. Questa distanza influisce sullo scambio termico dell’acqua nell’anulo
e nei modelli degli scambiatori di calore corrisponde alla distanza dall’ultima sezione.
Di conseguenza in ogni volume di controllo le distanze Lj,; ed L.,;4 VENgONo misurate
in verso opposto e vengono valutate nel punto medio, come illustrato in Fig.2.1.

refrigerante Volume di controllo acqua
_— / e
[ ] | [
Lhot Lcold
prima sezione ultima sezione
dello dello
scambiatore scambiatore

Figura 2.1: Distanze Ly, ed L.,;4 di un generico volume di controllo interno allo scambiatore di calore
controcorrente

Il coefficiente di scambio termico convettivo e ricavato dal numero di Nusselt fornito
tramite la correlazione sviluppata da Gnielinski:

— (fn/8)*Rep*Prp Dintint\2/3
Nuh - 1+12-7*‘/fh/ *(Prh2/3—1) * [1 + ( Lhot ) * K (26)

Dove K e un fattore tiene conto della variazione di temperatura nel profilo rispetto alla
temperatura di parete. Per i liquidi K vale:
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K = (ﬂ)o.n 27)

Pry
Mentre per i gas vale la seguente relazione:

k=(L) (2.8)

Tw
Dove T e la temperatura media nel volume di controllo del refrigerante, mentre T,, e
Pr,, sono rispettivamente la temperatura e il numero di Prandtl della superficie interna
del tubo. Il coefficiente n & differenziato in base al fatto che il refrigerante sia in fase di
raffreddamento o di riscaldamento. Se il refrigerante é raffreddato n=0. Il caso di
interesse nella condensazione e quello di raffreddamento del gas quindi n=0.

2.1.2 Equazioni caratteristiche del flusso monofase di acqua nell’anulo

In questo paragrafo vengono mostrate le equazioni di scambio termico monofase per la
determinazione del coefficiente di scambio termico convettivo e delle perdite di carico
del flusso di acqua all’interno dell” anulo.

Lo scambiatore di calore coassiale ¢ dimensionato facendo scorrere 1’acqua (fluido
freddo) nell’ anulo. Di seguito si riportano le correlazioni necessarie a determinare il
coefficiente di scambio termico convettivo e le perdite di carico dal lato anulo tratte da
[16].

Le condizioni al contorno che vengono proposte sono distinte in base alla direzione del
flusso termico.

Nel caso in esame le condizioni al contorno sono dettate dal flusso termico in direzione
dal tubo interno verso 1’anulo.

In generale si definiscono due grandezze caratteristiche del flusso in anuli :

e Diametro idraulico

Diar.c = Dint.est — Dest,int (2.9)
e Coefficiente di similitudine per anuli
q = Jintest (2.10)
Dest,int

Analogamente al flusso all’interno dei tubi, il flusso in anuli si considera in regime
laminare per Re. < 2300 ,mentre viene considerato turbolento per Re, > 10% .

Per numeri di Reynolds intermedi 2300 < Re, < 10* il flusso si considera in zona di
transizione.

Sotto le ipotesi di regime di moto laminare e temperatura di parete costante sono state
ricavate da Stefan le correlazioni per determinare il coefficiente di scambio termico
convettivo lato anulo.

Il numero di Nusselt per flusso termicamente e idrodinamicamente sviluppato ¢ dato da:

Nu; =3.66 +1.2xqa 8 (2.11)
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Il numero di Nusselt per il flusso idrodinamicamente sviluppato e termicamente non
sviluppato é dato da:

Nuy = f, * i/Re x Py % 2idre (2.12)
Leota
Dove f, € un fattore adimensionale dato da:
fy =1.615%[1+0.14 x a™1/?] (2.13)

Il numero di Nusselt per il flusso idrodinamicamente e termicamente non sviluppato €
dato da:

— 2 1/6 Digr,c 1/2

Nus = {1+22*Pr} * (Re * Prx Lcold) (2.14)
La seguente correlazione di Martin permette il calcolo del numero di Nusselt medio per
flusso termicamente e idrodinamicamente non sviluppato:

Num = (Nu13 + Nu23 + Nu33)1/3

(2.15)

Per determinare il numero di Nusselt in caso di flusso turbolento completamente
sviluppato si utilizza la correlazione di Gnielinski:

%C*Re*Pr

Digr.c 2/3
Nuy, = * [1 + (L) ] * Fanuli (2-16)

Canuli+12.7% J%C*(Pr2/3—1) Leota

Dove i coefficienti caratteristici del flusso in anuli Cg,,y;i © Fanai SONO rispettivamente:

900 0.63
Canuii = 1.07 + 22 = (1+10%PT) (2.17)
Fapui = 0.75 * a7 (2.18)

Mentre il fattore d’attrito f. € dato dalla correlazione:
fi = (1.8 xlog,o(Re*) — 1.5)72 (2.19)

Con il numero di Reynolds corretto per il flusso in anuli Re* dato da:

2), —a?
Re* = Re * (1+a?)+*lna+1-a (2.20)

(1-a?)xlna

Nella transizione tra regime di moto laminare e turbolento che si presenta per
2300 < Re, < 10* il numero di Nusselt si ricava come media pesata rispetto al

numero di Reynolds tra i valori estremi N 2300 € NUgyrp 10*
Nuy, = (1 —y) * Nugam3o0 + ¥ * Ngyrp 104 (2.21)

Dove v ¢ il peso ed ¢ sempre compreso nell’intervallo 0 <y < 1:

__ Re—2300 (2.22)

T 10%4-2300
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Per quanto riguarda i due estremi:

1/3

Nujgm,2300 = (Nu13 + 1Vu2,12e=23003 + Nu3,Re=23003) (2.23)

Dove Nujgre=2300 © NuUzge=2300 SONO rispettivamente Nu, e Nug calcolati con
Re = 2300, mentre Nuy,,,;, 1o+ € calcolato come:

fc,2300 4
622004104+ Pr Digrc\2/3
Nuturb,lo4 = . T * [1 + (Ll r,c) * gnuli (2-24)
Canutizzo0+12.7+ |~222%0(Pr2/3-1) cold

Dove Cynuii 2300 € fz,2300 SONO rispettivamente Cg,,,y; €d f, ricavati con Re = 2300.

2.2 Equazioni di scambio termico bifase e mappe di flusso

2.2.1 Generalita sulle mappe di flusso e sui modelli caratteristici del flusso bifase di
refrigerante all’interno di tubi orizzontali

Il comportamento fisico del fluido refrigerante durante il processo di condensazione
muta a seconda delle diverse configurazioni che esso assume muovendosi dalla
condizione iniziale di vapor saturo x=1 alla condizione finale di liquido saturo x=0 .

In particolare il fluido refrigerante man mano che il titolo di vapore diminuisce va
incontro ad un notevole calo del coefficiente di scambio termico e va incontro ad una
variazione nell’andamento delle perdite di carico.

Nella condensazione di un fluido refrigerante puro le perdite di carico provocano una
diminuzione della temperatura di saturazione e in questo modo hanno un’influenza
diretta sulla determinazione del coefficiente di scambio termico, per questo & necessario
stimarle con modelli che siano il piu possibili accurati.

La descrizione delle caratteristiche fisiche del flusso di refrigerante all’interno di un
tubo orizzontale, durante la fase di condensazione, viene effettuata mediante dei
modelli grafici, suddivisi in diverse zone, definiti mappe di flusso.

Esse forniscono una caratterizzazione fisica del refrigerante che varia in funzione dei
diversi titoli di vapore progressivamente decrescenti che esso incontra durante il
processo di condensazione nel tubo orizzontale e in funzione di un parametro
fondamentale per determinare la tipologia di moto del fluido refrigerante chiamato mass
velocity.

La mass velocity é definita come rapporto tra la portata di fluido refrigerante e la
sezione normale di tubo all’interno del quale essa scorre:

G = Gref __ Pref*Vref*Atubo

= Pref * Uref (2.25)

Atubo Atubo
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La mass velocity caratterizza ’entita degli effetti inerziali del flusso di refrigerante
all’interno del tubo normalizzando la portata di refrigerante rispetto alla dimensione
della sezione in cui scorre.

Le mappe di flusso permettono 1’individuazione delle diverse zone, corrispondenti alle
diverse caratteristiche fisiche del flusso, mediante il confronto tra la mass velocity G e
le curve caratteristiche delle mappe.

Le mappe di flusso sono rappresentate in un piano in cui in ascissa si ha il titolo di
vapore e in ordinata la mass velocity.

In base alla configurazione fisica individuata con le mappe di flusso & possibile predire
la tipologia di comportamento che il fluido refrigerante assume a livello di scambio
termico e di attrito. In questo modo si possono utilizzare, tra le diverse correlazioni
fornite per la condensazione, quelle adatte a stimare i coefficienti di scambio termico in
condensazione a ¢ le perdite di carico Ap,..¢ del refrigerante.

Il titolo di vapore al quale si trova il refrigerante durante il processo di condensazione &
associato ad un parametro chiamato frazione di vuoto che individua la quota parte di
area della sezione di scorrimento del tubo occupata dal vapore:

= fvar  _ Loap (2.26)
Avap+Aiiq Atot

La frazione di vuoto & fondamentale per determinare le porzioni di superficie interna del
tubo che sono a contatto con il refrigerante condensato e le porzioni di superficie interna
che sono a contatto con il vapore.
Tramite il calcolo della frazione di vuoto in definitiva si stima lo spessore del film di
condensato anulare 6 che si forma in una determinata condizione di titolo di vapore x
durante il processo di condensazione, oppure lo spessore dello strato di condensato
accumulato sul fondo del tubo per regimi di moto stratificati.
Dallo spessore dello strato o del film di condensato dipendono sia I’attrito sia lo
scambio termico del flusso di refrigerante all’interno del tubo.
Esistono diversi modelli per calcolare la frazione di vuoto a partire dalla conoscenza del
titolo di vapore, in questo lavoro se ne utilizzano tre tipologie per le due mappe di flusso
che vengono utilizzate:
Il modello omogeneo ipotizza che la fase liquida e la fase vapore del fluido scorrano
con la stessa velocita all’interno del tubo. Questo modello ¢ particolarmente adatto a
descrivere flussi di fluidi che scorrono ad elevate pressioni ridotte_nei quali la fase
liquida e la fase vapore presentano densita molto simili.
Il modello omogeneo descrive bene anche i flussi che avvengono ad elevate mass
velocity dove gli effetti inerziali sono preponderanti sulle altre forze in gioco e percio le
2 fasi risultano miscelate in modo omogeneo all’interno della sezione.
La frazione di vuoto secondo il modello omogeneo e calcolabile come:

o= [ (2)- ()] 02

PL
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Un’ altra tipologia di modelli per calcolare la frazione di vuoto sono i modelli di drift
flux che tengono conto dell’effetto della mass velocity sulla frazione di vuoto e
tengono conto della diversa distribuzione radiale delle velocita all’interno del tubo.
Questi modelli sono adatti a descrivere i flussi di fluidi a pressioni ridotte medio basse.
Tra i diversi modelli di tipo drift flux viene utilizzato quello di Rouhani-Axelsson che
tiene conto anche della tensione superficiale.

La frazione di vuoto secondo il modello di Rouhani-Axelsson é calcolabile come:

1.18*(1—x)*[g*a*(Pl—Pv)O'zs])_l (228)

Gxp®s

1-x

em=(u+01zq1—@yﬂi+pl

|+
Per la determinazione del coefficiente di scambio in condensazione a viene utilizzato un
ulteriore modello di calcolo della frazione di vuoto costituito dalla media logaritmica
delle frazioni di vuoto appena esposte.

Questo modello medio logaritmico viene scelto per venire incontro alla necessita che il
modello sia valido su un range pitu ampio possibile di pressioni ridotte:

= chrra (2.29)

&
G,

ELm
Per la determinazione del coefficiente di scambio termico in condensazione o e delle

perdite di carico Ap,.; in questo lavoro si fa uso di due modelli fisici descritti da due
tipologie di mappe di flusso.

2.2.2 Mappa di flusso e modello di J.R.Thome, J. El Hajal ed A. Cavallini per la
determinazione del coefficiente di scambio termico convettivo in condensazione

R134a, G=300 kgim’s, T=40°C, d=8 mm
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Figura 2.2: Esempio di mappa di flusso di Thome,El Hajal e Cavallini per refrigerante R134a, G=300 kg/m?s ,
T=40°C e Dint,int=8 mm
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Per distinguere le diverse zone nel modello di scambio termico bifase[17], usato nel
calcolo del coefficiente di scambio termico oy , Si fa uso della mappa di flusso
sviluppata da J.R.Thome, J. El Hajal ed A. Cavallini in [18] di cui é fornito un esempio
in Fig.2.2.

Questa mappa di flusso distingue 5 zone rappresentanti diverse tipologie di flusso:

o il flusso stratificato (S) avviene per bassi valori di mass velocity in condizioni
tali che gli effetti della forza di gravita sono prevalenti sugli effetti inerziali del
flusso.

Il modello di scambio termico e il risultato di una media tra il modello che
caratterizza la zona inferiore del tubo orizzontale e quello che caratterizza la
zona superiore.

Nella zona inferiore del tubo si ha una condensazione di tipo convettivo dovuta
all’accumulo di uno strato di condensato sul fondo del tubo, mentre la zona
superiore viene trattata come condensazione di film laminare che cola dalle
pareti del tubo verso la parte inferiore.

o |l flusso stratificato ondoso (SW) avviene per mass velocity superiori al flusso
stratificato ed ¢ caratterizzato da onde che ampliano I’interfaccia tra liquido
vapore rendendola irregolare e promuovendo la condensazione.

In questo tipo di flusso il refrigerante condensato non arriva mai ad occupare
tutta la sezione del tubo, ma c’¢ sempre una parte del perimetro in contatto con il
vapore.

o |l flusso anulare e caratteristico di regioni in cui la mass velocity € medio alta e
in cui gli effetti inerziali superano le forze gravitazionali. Percio il fluido
refrigerante condensato invece di formare uno strato omogeneo sul fondo del
tubo forma un anello intorno al perimetro interno. L’anello di condensato in
realta e piu spesso nella zona inferiore del tubo per I’influenza degli effetti
gravitazionali tuttavia per semplicita nel modello viene considerato di spessore
costante. Lo scambio termico & quindi caratterizzato dalla zona centrale del
flusso in cui si ha vapore e una zona perimetrale in cui si ha liquido.

o |l flusso intermittente (I) che a sua volta viene suddiviso in moto a tappi (plug) e
proiettili (slug) ¢ I’evoluzione del flusso anulare per bassi titoli di vapore.
Superata la zona della verticale x;, , il condensato si accumula sul fondo e il
vapore residuo nel flusso di refrigerante si presenta dapprima in agglomerati
compatti (plug), poi man mano che il titolo diminuisce verso la condizione di
liquido saturo, in bolle di vapore di piccole dimensioni immerse nel flusso di
liquido (slug).

o |l flusso misto (M) é caratteristico di regioni in cui le mass velocity sono elevate
e il refrigerante puo essere considerato come un’ unica fase omogenea che si
muove con la stessa velocita e avente proprieta fisiche intermedie tra quelle del
liquido saturo e quelle del vapor saturo. Questo accade perché il vapore scorre a
velocita talmente elevate che intrappola il liquido condensato al suo interno.
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La mappa di flusso & individuata calcolando, in funzione di ciascun titolo di vapore in
ascissa e della frazione di vuoto corrispondente &;,,, i valori in ordinata delle curve
Gwavy » Gstrat © Gmise € tracciando la verticale x;, che € una costante.

La curva Gy divide la zona di flusso stratificato dalla zona di flusso stratificato
ondoso, la curva G4, divide la zona di flusso stratificato ondoso dalle zone di flusso
intermittente ed anulare, mentre la curva G,,;; divide le zone di flusso intermittente ed
anulare dalla zona di flusso misto.

Le zone di flusso intermittente ed anulare sono divise tra loro dalla verticale di
separazione x;, .

Il coefficiente di scambio termico per ogni volume elementare considerato in
condensazione, per ciascuno dei casi elencati precedentemente, & esprimibile come
media pesata tra il coefficiente di scambio termico in condensazione convettiva a,. € il
coefficiente di scambio termico in condensazione a film laminare ay rispetto alla parte
di perimetro bagnata dallo strato di condensato:

_ aprx0+(2m—0)*r*a;

Ty p— (2.30)

L’angolo 6 rappresenta lo strato di condensato accumulato sul fondo del tubo. Esso si
muove tra il valore minimo 8 = 0 per il flusso intermittente, anulare e misto e il valore
massimo 6 = B,.,4; in corrispondenza della condizione di flusso stratificato.

Il procedimento per il calcolo del coefficiente a,, per ciascun volume elementare in
condensazione si svolge nei seguenti passi:

1) Determinazione a partire dal titolo di vapore della frazione di vuoto &,

2) Determinazione della posizione del flusso nella flow pattern map

3) Seil flusso e anulare, intermittente o misto si considera 6 = 0 € a, = a,

4) Se il flusso é stratificato ondoso 6 assume valore intermedio tra 0 € Ogqr
mentre se il flusso e stratificato 6 = O4.q¢ . In entrambi i casi a,, € calcolato
come media pesata tra ar € a, .

E’ importante specificare che il modello fornito é stato validato tramite il confronto con
dati sperimentali entro i limiti di condizioni di funzionamento elencati in tabella 2.1.

Tabella 2.1: Limiti di validita del modello termodinamico di J.R.Thome, J. El Hajal ed A. Cavallini.

Parametro Simbolo Unita di misura | Intervallo di validita
Mass velocity G kg/(m?s) 22 + 1022
Titolo di vapore X kgvap/kGtot 0,03 + 0,97
Diametro del tubo Dint int mm 3.1 +214
Pressione ridotta Dy — 0,02 +0,8
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Pertanto nel modello bifase che viene esposto in seguito la fase di condensazione ha
inizio in corrispondenza del titolo di vapore x = 0,97 e termina in corrispondenza del
titolo x = 0,03.

La mappa di flusso € stata sviluppata per ottenere il minimo scostamento rispetto ai dati
sperimentali ottenuti da Cavallini. L’andamento del coefficiente di scambio termico ay,,
in transizione di fase in funzione del titolo di vapore e della mass velocity é
rappresentato in Fig.2.3.
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Figura 2.3:Andamento del coefficiente di scambio termico in funzione del titolo di vapore e della mass velocity

Nel caso di miscele zeotropiche & necessario effettuare una correzione del coefficiente
di scambio termico a,;, che risulta inferiore rispetto ad a;, calcolato come se il
refrigerante fosse un fluido puro. Cio avviene perché, nelle miscele zeotropiche, bisogna
considerare la resistenza aggiuntiva dovuta allo scambio di massa all’interfaccia liquido
vapore.

La correlazione piu adatta a fornire tale resistenza e quella di Bell and Ghaly [22] che
presenta il minimo scostamento dai dati sperimentali. Essa fornisce a,,;, in funzione di
a., (coefficiente calcolato come se la miscela zeotropica fosse un fluido puro), di un
fattore correttivo Y; e del coeffciente di scambio termico convettivo della fase vapore
considerato come scorresse da solo all’interno del tubo hgg:

LERE S (ch (2.31)

Amix Atp hgs

dT glide
Y. =x *c,pe ¥ —LT= 2.32
G pVS * Tgn . ( )
0.8 0.4
Pvs*Dint int*Uys Pr *A
hgs = 0.023 » (2LS=Pinsineys) 7 Prvs v (2.33)
Uys intint

Dove uy € la velocita della fase vapore considerata come se scorresse da sola nel tubo.
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2.2.3 Mappa di flusso e modello di J. M. Quiben e J. R. Thome per la

determinazione delle perdite di carico in condensazione

Per calcolare la caduta di pressione del refrigerante in condensazione (Ap,es) in
funzione della variazione del titolo di vapore si fa uso della mappa di flusso sviluppata
analiticamente da J. M. Quiben J. R. Thome [19] sviluppata sulla base delle analisi
sperimentali [20] di cui é fornito un esempio in Fig.2.3.
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Figura 2.4: Esempio di mappa di flusso di Quibén e Thome per refrigerante R22, G=300 kg/m%s , T=5°C,

Dint,int=13.84 mm e q=57.5 kW/m?

Questa mappa di flusso distingue 8 zone rappresentanti diverse tipologie di flusso.
Le zone di flusso (S), (SW), (1), (A) ed (M) sono analoghe alla mappa di flusso descritta
al paragrafo precedente e in aggiunta si definiscono le nuove zone:

La zona di flusso ad asciugamento (D) € una zona che precede il flusso anulare
per titoli di vapore elevati. In questa zona lo strato anulare di liquido si forma
progressivamente a partire dalla parte bassa del tubo (dove I’effetto di gravita
incrementa 1’accumulo di condensato) fino a chiudere I’anello nella parte piu
alta del perimetro del tubo.

La zona di flusso a proiettili (Slug) & una zona in cui il refrigerante condensato
ricopre interamente il perimetro del tubo e all’interno della fase liquida sono
trasportati piccoli agglomerati di vapore. La zona nel modello é descritta con le
stesse equazioni della zona intermittente in quanto la caratteristica comune € che
il perimetro del tubo ¢ bagnato da liquido in modo continuo.

La zona di flusso a proiettili e stratificato ondoso (Slug+SW) é distinta dalla
zona precedente (Slug), in quanto per mass velocity piu basse, il modello
considera le equazioni della zona di flusso (SW) piu adatte a descrivere le
perdite di carico per attrito. Questa zona & caratterizzata da onde di bassa
ampiezza che ampliano I’interfaccia tra fase liquida (accumulata nella parte
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bassa del perimetro del tubo) e fase vapore (che scorre nella parte alta del
perimetro). Inoltre sono presenti goccioline di liquido (Slugs) che possono
arrivare a contatto con la parte piu alta del perimetro del tubo.

La mappa di flusso é individuata calcolando, in funzione del titolo di vapore x, la
frazione di vuoto del modello di Rouhani-Axellson &,.,.

Tramite &, si calcolano i valori in ordinata delle curve G,qyy  Gstrat + Garyout € Gmist
e si calcola la verticale x;, , gia descritti nel precedente paragrafo.

Inoltre per separare la zona (Slug) dalla zona (Slug+SW), si traccia l’orizzontale

Gwavy,xIA-
In generale la perdita di carico per attrito & esprimibile come:

L *
Apref =4 *ftp * ( ) 5 LVSIVS (2.34)

D 2

Per titoli di vapore vicini alla condizione di liquido saturo Ap,., viene ottenuto da una

media tra la perdita di carico del liquido saturo e la perdita di carico espressa in (2.34).
La media é pesata in base alla distanza del titolo dal valore x; 4 :

Apref = Ap;s * (1 _ 5)0.25 ap (1)0.25 (2.35)

€14

Il procedimento per il calcolo della perdita di carico per attrito Ap,.r per ciascun
volume elementare in condensazione si svolge nei seguenti passi:

1) Determinazione a partire dal titolo di vapore della frazione di vuoto &,
2) Determinazione della posizione del flusso nella flow pattern map
3) Se il flusso & (S) per x > x;, si applica la (2.34) con fattore d’attrito f;,, =

(ftp)s e per x < x;, si applica la (2.35) con Ap ricavato dalla (2.34)
4) Se il flusso & (SW)si applica solo la (2.34) con fattore d’attrito f,, = (ftp)SW ,

mentre se il flusso & (Slug+SW) si applica la (2.35) con Ap ricavato dalla (2.34)
5) Seil flusso & (A) si applica la (2.34) con fattore dattrito f;, = (ftp)A

6) Se il flusso é (Slug) oppure (1) si applica in entrambi i casi la (2.35) con Ap
ricavato dalla (2.34) con fattore d’attrito f;), = (ffP)A

7) Se il flusso é (M) si definiscono la densita p,, e il fattore d’attrito f,,, dalla media
tra le proprieta termofisiche del liquido e del vapore e si applica la seguente
equazione:

2

L G
Bprer =2+ fn * (5) * = (2:36)
8) Se il flusso € (D) si definiscono da [18] x4 i, €d x4 o rispettivamente come il
titolo di vapore al quale comincia I’asciugamento e il titolo di vapore al quale
termina. Il Ap,., € ottenuto da una media pesata tra la Ap,..r della zona (A) e la
Ap,.r della zona (M) in base alla distanza del titolo di vapore da xg4;,

(condizione di flusso anulare) e da x4 ,,,c (condizione di flusso misto):
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X—Xdin

Apref = (Apref)A - * [(Apref)A - (Apref)M] (2-37)

Xd,out=Xd,in
La mappa di flusso & stata sviluppata per ottenere il minimo scostamento rispetto ai dati
sperimentali ricavati. Un esempio dell’andamento delle perdite di carico per unita di
lunghezza in transizione di fase in funzione del titolo di vapore € rappresentato in
Fig.2.5, dove si evidenzia la differenza tra i valori previsti dal modello e i valori
sperimentali ricavati.
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Figura 2.5: Esempio di andamento delle perdite di carico per unita di lunghezza in funzione del titolo di vapore
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CAPITOLO 3

IMPLEMENTAZIONE DEL MODELLO

3.1 Metodo e-NTU

Nel problema della determinazione del profilo di temperatura e della potenza termica
scambiata all’interno di uno scambiatore di calore (schematizzato in Fig.3.1) sono note:

- le portate massiche dei fluidi caldo e freddo impiegate (rispettivamente G, e

Ge)
- le temperature d’ingresso dei fluidi caldo e freddo (rispettivamente Ty, ;;, € T i)

e le incognite sono costituite dalle temperature del fluido caldo e del fluido freddo in
uscita (rispettivamente Ty, o, € Teoue) € dalla potenza termica scambiata Q;,; -

Gy; Ty, .
h hin Qtot Gh ) Th,out
e
\ >
\
Gc; Tc,out \ Gc H Tc,in
4—
4—

Figura 3.1: Schema del volume di controllo dell’intero scambiatore di calore

Questo problema si affronta mediante la risoluzione di un sistema di 3 equazioni nelle 3
incognite Ty out + Teour € Qror - L€ prime due equazioni sono ricavabili dai bilanci
energetici sui volumi di controllo fluido caldo e fluido freddo:

Qtot = Gp * Cpn * (Th,in - Th,out) (31)
Qtot = G * Cpc* (Tc,out - Tc,in) (32)

Per chiudere il sistema € necessario associare una terza equazione nelle stesse incognite
Qeot » Thour © Teour - L’equazione che si associa ai due bilanci energetici & detta
equazione di scambio termico.
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L’ equazione di scambio termico pud essere ricavata con due metodi, il metodo della
differenza di temperatura media logaritmica e il metodo e-NTU . In questo lavoro di fa
uso del secondo metodo.

Il metodo e-NTU si basa sulla definizione di 3 parametri adimensionali:

- NTU (Number of Thermal Units) definito come rapporto tra la trasmittanza
termica dello scambiatore e la minima capacita termica di portata tra i fluidi
caldo e freddo:

NTU = A (3.3)

"~ MIN(Gprcp piGe*cp )
- R” definito come rapporto tra la minima e la massima capacita termica di portata
tra i fluidi caldo e freddo:

« _ MIN(Gpxcp piGexep o)

"~ MAX(Grrcp niGe*cp )

- ¢ (efficienza di scambio termico) definita come il rapporto tra la potenza
termica scambiata e la massima potenza termica teoricamente scambiabile:

e=-2 = ¢ (3.5)

QOmax N MIN(Gh*Cp,h?GC*Cp,c)*(Th,in_Tc,in)

(3.4)

Quindi la terza equazione del sistema e esprimibile come:

Q =&x Qmax (3-6)

L’efficienza di scambio termico ¢ funzione degli altri due parametri adimensionali del
modello R* ed NTU secondo le seguenti espressioni differenziate a seconda che il
flusso sia controcorrente o equicorrente:

1—e—NTU+(1-R")

£= (3.7)

T 1—R*xe—NTUx(1-R*)

La (2.7) e valida per flusso controcorrente con R* # 1

g=—27 (3.8)

T 1+NTU

La (3.8) e valida per flusso controcorrente con R* =1 .
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3.2 Modello monozona dello scambiatore di calore (valido per il gas
cooler nei cicli transcritici)

3.2.1 Suddivisione del gas cooler in volumi di controllo

In questo paragrafo viene descritto il modello di discretizzazione a zona unica che viene
utilizzato per simulare le prestazioni in regime stazionario del gas cooler.

Il gas cooler viene utilizzato nei cicli transcritici, dove il refrigerante in raffreddamento
non va incontro alla transizione di fase.

Cio permette di non distinguere in zone differenti, in cui applicare i diversi modelli di
scambio termico e di caduta di pressione per i flussi monofase e bifase.

I principi che vengono applicati nella discretizzazione dello scambiatore di calore in
questo modello monozona vengono ripetuti in modo analogo per ciascuna delle tre zone
nel modello del condensatore per cicli subcritici.

Suddividendo lo scambiatore di calore in un numero di volumi di controllo predefinito &
possibile determinare 1’evoluzione dei profili di temperatura del fluido caldo e freddo, la
caduta di pressione per entrambi i fluidi e la potenza termica scambiata nei singoli
volumi dello scambiatore di calore.

Impostando un numero totale di sezioni N, , il numero totale di segmenti in cui €
suddiviso lo scambiatore di calore e dato da N,., — 1 come e rappresentato in Fig.3.2.

volume 1 volume 2 volume N, — 2 volume N, — 1
|
v v g v A\
4 Ar U 4 Ar
sezione 1 sezione 2 sezione 3 sezione Ngp, — 2 sezione Ny, — 1 sezione Ng,,

Figura 3.2: Schema di discretizzazione dello scambiatore di calore in un numero di volumi di controllo Nge, — 1

In uno scambiatore di calore con flusso controcorrente il profilo e determinabile
impostando per ciascun volume di controllo i-esimo il sistema di 3 equazioni nelle 3
incognite Q) , Tha+1) » Ty @nalogo a quello precedentemente esposto nel quale il
volume di controllo era costituito dallo scambiatore di calore intero.

Se consideriamo ad esempio il volume generico i-esimo compreso tra le sezioni i ed
i + 1 possiamo scrivere il sistema di tre equazioni nelle tre incognite Qi) , Thai+1) » Te:
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Q) = Gn * cpnqy * (Thay — Theisn)) (3.9)
Quy = Ge * cp ety * (Tery — Teirn)) (3.10)
Qe = €@ * MIN(Gp * cpny 5 Ge * Cp.eiy) * (Thay — Teqivn)) (3.11)

A questo sistema vanno aggiunte le due equazioni di conservazione della quantita di
moto per la determinazione delle cadute di pressione per il fluido freddo (acqua) e per il
fluido caldo (refrigerante):

Pr(i+1) = Pr(i) — APr@) (3.12)
Pe(i) = Pe(i+1) — APc@) (3.13)

Nell’equazione (3.12) nota la pressione py(; si determina I’incognita py(;+1) , Mentre
nell’equazione (3.13) nota la pressione p.;+1) si determina I’incognita p.; .

Le due equazioni (3.12), (2.13) descrivono perdite di carico in verso opposto
caratteristiche del flusso controcorrente.

Considerando come sezione iniziale la sezione d’ingresso del fluido refrigerante e
d’uscita dell’acqua (Fig.3.3), per ogni volume i-esimo, la pressione del refrigerante
diminuisce alla sezione successiva i+1, mentre la pressione dell’acqua diminuisce in
verso opposto dalla sezione i+1 alla sezione i.

superficie di separazione in rame

Gr ;5 Thy s Pr@
® . Gr 5 Thii+1) 5 Pr(i+1)

—
—
Ges Tey s Py |} f | Ges Teqivn) s Pe(ivn)
: :
i i+1

Figura 3.3: Volumi di controllo del fluido caldo e del fluido freddo tra le sezioni i ed i+1

Per ciascun volume i-esimo nel quale viene suddiviso lo scambiatore di calore si deve
risolvere il sistema di equazioni (3.9) , (3.10) , (3.11) e contemporaneamente ricavare le
pressioni incognite tramite le equazioni (3.12) e (3.13). La risoluzione di ogni volume
con la determinazione delle incognite viene effettuata a partire dalla sezione d’ingresso
del fluido caldo (che corrisponde alla sezione d’uscita del fluido freddo) e 1 volumi
vengono risolti in sequenza fino alla sezione d’uscita del fluido caldo (che corrisponde
alla sezione d’ingresso del fluido freddo).
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3.2.2 Metodo iterativo di risoluzione delle equazioni di conservazione dell’energia e
della quantita di moto nel gas cooler

In questo paragrafo viene descritto 1’algoritmo che viene utilizzato per risolvere il
sistema delle equazioni di bilancio (3.9), (3.10) e (3.11) nel gas cooler controcorrente.

Th(Nsez_Z) Th(Nsez_l) Th(Nsez) = Th,out

| | |
Th1) = Thin Th(2) Th(s)

Pn(1) = Ph,in
[t

Ph(Nsoy—2) Ph(Ngez—1) Ph(Ngez) = Phjout
>

Tc(l) = Tcout TC(Nsez_l) Tc(Nsez) = T¢in

pc(l) = Dc,out Pc2) Pc3) pC(Nsez_z) Pc(Neer—1) pC(Nsez) = Pc,in
‘ | | | | | ‘
i=1 i=2 i=3 i=Ngyy,—2 i=Ngy—1 i=Ny,

Figura 3.4: Discretizzazione dello scambiatore di calore in volumi di controllo nel modello monozona

Le equazioni di bilancio di energia e quantita di moto vengono risolte sequenzialmente
per ciascun volume di controllo del gas cooler .

I volumi di controllo sono ordinati come mostrato in Fig3.4.

Nella prima sezione si impone la temperatura e la pressione in ingresso del fluido caldo
(refrigerante), mentre nell’ultima sezione (N,,,) Si impone la temperatura e la pressione
in ingresso del fluido freddo (acqua) come rappresentato in tabella3.1.

Tabella 3.1: Condizioni iniziali del refrigerante e dell’acqua imposte nel gas cooler controcorrente.

Prima sezione del gas cooler Ultima sezione del gas cooler
Th(l) = Thin TC(NSEZ) =Tein
Pn@1) = Ph,in Pc(Ngey) = Pein

E’ bene precisare che nel calcolo della potenza termica Q; tramite I’equazione di
scambio termico (3.11), in ciascun volume i-esimo, accade che la temperatura del fluido
freddo alla sezione successiva T;;) hon € nota inizialmente. Questo e vero ad
eccezione dell’ultimo volume di controllo dello scambiatore nel quale la temperatura
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della sezione successiva coincide con la temperatura d’ingresso del fluido freddo. Il
problema e rappresentato in tabella 3.2.

Tabella 3.2: Incognite nell’algoritmo di risoluzione iterativa delle equazioni di bilancio energetico nei volumi.

Dal primo volume di controllo (i = 1) fino al

penultimo volume di controllo i = (N, — 2) Nell’ultimo volume di controllo i = (Ng., — 1)

Tc(i+1) =7? Tc(i+1) = Tc,in

Quindi nella risoluzione del sistema delle equazioni (3.9), (3.10) e (3.11), applicati a
ciascun volume di controllo, a partire dal primo volume (i = 1) fino al penultimo
i = (Nse, — 2) compare una nuova incognita Ty;1) .

Questa nuova incognita T,(;,) per il segmento i diventa nota a partire dalla seconda
iterazione, una volta che viene risolto il sistema sul volume successivo i + 1 .

Per questo € necessario risolvere il sistema con un metodo di calcolo iterativo che si
basi su un’ipotesi sul valore iniziale della quarta incognita T,y . Questa ipotesi non e
piu necessaria nelle iterazioni successive alla prima in quanto, per ogni volume i-esimo,
Tei+1) assume un valore determinato dalla risoluzione del sistema nel volume i+1 al
ciclo di iterazione precedente ( la temperatura T, ;.1 per il volume i-esimo equivale alla
temperatura T, per il volume i+1).

Per chiudere il sistema si inizializza la temperatura del fluido freddo al valore della
temperatura in ingresso e quindi vale T.;) = T.;;,  per ogni volume.

In questo modo & possibile ricavare, in ogni volume di controllo, un primo valore di Q;
e un primo profilo di temperatura del refrigerante e dell’acqua.

Dal secondo ciclo di iterazione in poi si ripete il calcolo del sistema di equazioni (3.9),
(3.10) e (3.11), in ogni volume di controllo i-esimo, a partire da un valore di T,y che
e stato determinato nella risoluzione del sistema al ciclo di iterazione precedente.

Un ulteriore motivo che rende necessario 1’adozione di un metodo di risoluzione
iterativo € legato al fatto che per ciascun volume i-esimo inizialmente non & possibile
conoscere la pressione alla sezione successiva del refrigerante pj ;1) -

Infatti p, ;1) Viene calcolato tramite I’equazione (3.12) grazie alla determinazione delle
perdite di carico nel volume i-esimo Apy, ;)

Le perdite Apy(;) vengono calcolate grazie al fattore d’attrito f(; , che dipende a sua
volta dal numero di Reynolds e dalla densita del refrigerante le quali, per essere
determinate, necessitano della conoscenza della temperatura media e della pressione
media all’interno di ciascun volume di controllo i-esimo.

Inoltre nelle equazioni (3.9) e (3.10) i calori specifici a pressione costante del
refrigerante e dell’acqua (rispettivamente c, ;) € Cp i) ) VANNO ipotizzati inizialmente
per ciascun volume i-esimo in quanto, come tutte le altre proprieta termofisiche,
vengono calcolati dando in input a REFPROP la temperatura media e la pressione
media del segmento come mostrato in tabella 3.3.
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Tabella 3.3: Proprieta termofisiche estratte da REFPROP per ogni volume di controllo dello scambiatore di calore.

Proprieta termofisica Unita di misura Input REFPROP

Densita del refrigerante kg/m? pn) = P(ThmediaG) 5 Phumedia(i))

Calore specific_o a pressione | J/(kg *K) Cph(i) = Cp(Th,media(i): ph,media(i))
costante del refrigerante

Conduttivita ~ termica  del | W/(m?**K) | Ay = AUThmediat) s Phmedia))
refrigerante

Viscosita  dinamica  del Pax*s tnay = 1(Thmediat) ; Phmedia))
refrigerante
Densita dell’acqua kg/m3 Pcti) = p(Tc,media(i) ) pc,media(i))

Calore specifico a pressione | J/(kg * K) Cpe(i) = Cp(Tc,media(i) : pc,medl-a(i))
costante dell’acqua

Conduttivita termica | W/(m*+K) | Ay = MTemediat); Pemediati))
dell’acqua
Viscosita dinamica dell’acqua Paxs ey = #(Tclme dial) ; Peme dl.a(i))

Dove le temperature e le pressioni medie in ogni volume di controllo i-esimo sono:

Thmedia(i) = M (3.14)
Phmedia(i) = w (3.15)
Temedia) = w (3.16)
Pcmedia(i) = w (3.17)

Siccome le temperature e le pressioni Ty41) € ph(i+1) INiZialmente non sono ancora
note, prima di aver risolto le equazioni del volume i-esimo, vengono inizializzate alle
condizioni d’ingresso del refrigerante.

Analogamente per 1’acqua le temperature e le pressioni T,y € p. inizialmente non
sono ancora note prima di aver risolto le equazioni del volume i-esimo, quindi vengono
inizializzate alle condizioni d’ingresso. Il tutto ¢ illustrato in tabella 3.4 .

Tabella 3.4: Inizializzazione delle proprieta nei volumi di controllo del refrigerante e dell’acqua.

Volumi di controllo del refrigerante Volumi di controllo dell’acqua
Th(i+1) = Th,in Tc(i) = Tc,in

Th,media(i) = Th,in Tc,media(i) = Tc,in
Pn@) = Ph,in Pci) = Pc,in

Prnmedia(i) = Ph,in Pcmedia(i) = Pc,in

L’evoluzione dei profili di temperatura dei fluidi caldo e freddo nello scambiatore di
calore tra le iterazioni successive é tale che, al primo ciclo di iterazione, la potenza
termica verra calcolata, tramite la (3.11), con un ATpaxi) = Tha) — Teqi+1) PIU elevato di
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quello reale, dato che la T,y viene inizializzata ad un valore T, ;, pit basso di quello
reale.

Di conseguenza, a parita di superficie totale di scambio, la potenza termica scambiata in
ogni volume i-esimo sara sopravvalutata nella prima iterazione.

Cio fara si che al secondo ciclo di iterazione si presentera una T,(;+1) piu elevata rispetto
al valore reale quindi AT,,qxi) = Thai) — Teqi+1) Sara pit basso del valore reale e quindi
la potenza termica scambiata sara inferiore.

Se il metodo di calcolo é convergente, ad ogni ciclo di iterazione 1’errore percentuale,
ottenuto dalla differenza tra le potenze termiche calcolate tra un determinato ciclo e il
ciclo precedente, diminuira fino a quando i profili di temperatura dei fluidi caldo e
freddo non variano piu. Conseguentemente anche le potenze termiche scambiate in
ciascun volume i-esimo non variano piu a meno di una tolleranza imposta e in
corrispondenza di questa condizione di convergenza si interrompono le iterazioni e il
sistema delle (3.9), (3.10) e (3.11) si considera risolto.

In Fig.3.5 viene riportato un esempio di evoluzione dei profili di temperatura del fluido
caldo e freddo nelle iterazioni successive nel caso di flusso controcorrente con
refrigerante monofase e G, x ¢,y > G. * ¢pc

T A
T .
ciclo1 " ciclo 1
ciclo 3 Y ciclo 3
\ l«— ciclo 5
ciclo 5 ———| v~ ciclo &
ciclo 6 — \ iclo 4
ciclo

ciclo 4 \ ciclo 2

ciclo 2

Tc,in

0 100 Q[%]

Figura 3.5: Diagramma qualitativo T-Q di uno scambiatore di calore controcorrente che illustra I’evoluzione
dei profili di temperatura monofase dei fluidi caldo e freddo in 6 cicli di iterazione successivi

Si considera raggiunta la convergenza al volume di controllo i-esimo quando succede
che, al termine di un determinato ciclo di iterazione n, 1’errore percentuale tra la potenza
termica ricavata al ciclo n-esimo e la potenza termica ricavata al ciclo precedente €
inferiore allo 0,1% :

(0im—0i(n-1)

) < 0,1% (3.18)

errore(i) =
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Quando la condizione (3.18) si verifica per ciascun volume di controllo i-esimo, la
risoluzione del sistema delle equazioni (3.9), (3.10), e (3.11) € arrivata a convergenza e
quindi si hanno i valori definitivi di potenza termica scambiata (Q,,.) € di temperature
d’uscita del fluido refrigerante (T, oy,¢) € dell’acqua (T, gy1).

Infine, si ricava ’entalpia specifica alla massa alla sezione d’uscita del refrigerante
hreroue Che € determinante per il calcolo della potenza frigorifera fornita
all’evaporatore, corrispondente alla trasformazione 4-1 del ciclo inverso, considerando
la trasformazione 3-4 come laminazione isoentalpica (dal paragrafo 1.2.2).

Lo schema dell’algoritmo descritto in questo paragrafo & illustrato in Fig.3.6.

Al primo ciclo Inizializzazione: Th(;) = Thin ,
di iterazione Teqy = Tejin » Pri) = Phjin »
Pe) =Pein€e Qi =0

A

N
Calcolo Ty (;+1) con (3.9) e
T¢ (i) con (3.10)

A 4

~
Calcolo Th,media(i) e Tc,media(i) ricavo

le proprieta termofisiche ed R*(; ,
NTUgy, gy € Q(i) con (3.11). Calcolo
Ph 41y €ON (3.12) e pc ;) con (3.13) )

A 4

di controllo successivo fino al

Procedo in sequenza con il volume
volume finale Ngp, — 1

Convergenza tra

Qi) eQi(n—1)?

Ottengo Th,out , Tc,out ’ href,out € Qtot

Figura 3.6: Diagramma di flusso della risoluzione del sistema di equazioni di bilancio energetico per il gas cooler (ciclo
transcritico)
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3.3 Modello a tre zone dello scambiatore di calore (condensatore per
cicli subcritici)

3.3.1 Discretizzazione delle 3 zone del condensatore

Il codice Matlab che e stato sviluppato per simulare il funzionamento in regime
stazionario del condensatore coassiale ¢ costituito dall’unione delle 3 zone fondamentali
che costituiscono lo scambiatore di calore:

e desurriscaldamento
e condensazione
e sottoraffreddamento

Le 3 zone indicate nel diagramma in Fig.3.7 sono considerate separatamente perché
sono caratterizzate da un modello termodinamico diverso per la definizione del
coefficiente di scambio termico e della perdita di carico dal lato refrigerante (lato

caldo).
T A

Zona di
sottoraffreddamento

\

Zona di desurriscaldamento

vapor saturo

liquido saturo

»
»

S

Figura 3.7: Rappresentazione nel diagramma qualitativo T-s delle 3 zone del condensatore di un ciclo subcritico di
una miscela zeotropica propano-CO,

Ciascuna zona, dato il valore di lunghezza totale, viene suddivisa in volumi di controllo
equivalenti tra loro, determinando a priori il numero di discretizzazioni da assegnarle:

e Per il desurriscaldamento si imposta un numero di sezioni pari ad Nge, ges al
quale corrispondono N, 4.5 — 1 volumi di controllo.
Di conseguenza, dato un valore iniziale ipotizzato di Lyyp, ges » 1a lunghezza di
ogni segmento della zona di desurriscaldamento é data da:

— Ltubo,des (319)

L
sez,des
Nsez,des_ 1

e Per la condensazione si imposta un numero di sezioni pari ad N, cong al quale
corrispondono Nge, cong — 1 VOlumi.
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Di conseguenza dato un valore iniziale ipotizzato di Lyypscong 12 lunghezza di
ogni segmento della zona di condensazione sara data da:

_ Ltubo,cond
Lsez,cond N 1 (3-20)
sez,cond

e Per il sottoraffreddamento si imposta un numero di sezioni pari ad Nse, syp al
quale corrispondono N, s, — 1 vOlumi.
Di conseguenza dato un valore iniziale di Ly, syp (Che non viene ipotizzato,

ma e dato dalla formula precedente) la lunghezza di ogni volume della zona di
condensazione sara data da:

Lsez,sub = % (3-21)
Il modello viene utilizzato per determinare la temperatura,la pressione e 1’entalpia
specifica alla massa del refrigerante (fluido caldo) e dell’acqua (fluido freddo) in
ciascuna sezione.
A partire dalle temperature e pressioni del refrigerante e dell’acqua, in ogni sezione si
ricava tramite media aritmetica la temperatura e la pressione media in ciascun volume in
cui é discretizzato lo scambiatore tramite le (3.14), (3.15), (3.16), (3.17).
Le temperature e pressioni medie in ciascun volume i-esimo vengono utilizzate per
definire le proprieta termofisiche necessarie al calcolo dei numeri adimensionali con cui
si determinano i coefficienti di scambio termico convettivo e le perdite di carico di ogni
volume di controllo dal lato acqua e dal lato refrigerante.
Ciascuna delle tre zone é delimitata rispetto alle altre dal raggiungimento di una
determinata condizione fisica del fluido refrigerante.

3.3.2 Limiti e algoritmo di risoluzione della zona di desurriscaldamento

Nel desurriscaldamento le condizioni d’ingresso del fluido refrigerante nella prima
sezione sono fissate dalle condizioni di uscita del compressore (punto 2 del ciclo
inverso) e vengono definite Ty, ;,, € pn, . La condizione fisica che definisce il confine
tra la zona di desurriscaldamento e la zona di condensazione € il raggiungimento della
saturazione. Questa condizione viene individuata quando I’entalpia della sezione finale
e pari all’entalpia del vapor saturo nelle stesse condizioni di pressione e temperatura
della sezione d’uscita del desurriscaldamento.

Rref (Nsesaes) viene determinata da REFPROP come entalpia del refrigerante alla

temperatura e alla pressione della sezione finale della zona di desurriscaldamento:

href(Nsez,des) = href (T(Nsez,des) ) p(Nsez,des)) (322)

La fine della zona di desurriscaldamento ¢ individuata dalla condizione:
href(Nsez,des) = href (T(Nsez,des) X = 1) (323)
(dove x € il titolo di vapore) o analogamente:
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href(Nsez,des) = href (p(Nsez,des) X = 1) (324)

L’algoritmo, ideato per calcolare la potenza termica scambiata nella fase di
desurriscaldamento, utilizza un metodo di bisezione per individuare la lunghezza
Liypoges Necessaria ad ottenere alla sezione d’uscita del desurriscaldamento la
condizione di vapor saturo. Il valore iniziale di lunghezza assegnata alla zona di
desurriscaldamento e pari alla meta della lunghezza totale del tubo Leypoges =
Ltot,tubo/z :

Successivamente ad ogni iterazione Li,;,q4es ViENEe aggiornato in modo da trovare il
valore esatto, ossia il valore che permette di arrivare a condizioni in uscita di vapor

saturo a meno di una tolleranza fissata a 10 k]—g :

e ]
href(Nsez,des) - href (T(Nsez,des) X = 1) <10 E (325)

Le iterazioni esterne avvengono tra gli estremi L;,p0 ges = 0 €d Liupo ges = Leotcubo -

I cicli di iterazione necessari a raggiungere la lunghezza esatta di desurriscaldamento
sono cicli esterni.

All’interno di ciascun ciclo di iterazione esterna la lunghezza di ogni volume Ly, 4.5 €
conseguentemente le superfici di scambio termico vengono fissate e si adotta un metodo
iterativo per risolvere il sistema di equazioni (3.9), (3.10) e (3.11) in ciascun volume di
controllo fino ad arrivare ad una condizione di convergenza.

La convergenza, analogamente al modello per il gas cooler trattato in 3.2.2, e raggiunta
quando la differenza tra la potenza termica scambiata in ogni volume tra 2 cicli di
iterazione successivi e inferiore allo 0,1%.

La condizione di convergenza dei cicli quindi é la (3.18).

Nello schema di Fig.3.8 viene rappresentata 1’evoluzione della lunghezza di
desurriscaldamento al susseguirsi delle iterazioni esterne.

Nell’esempio la zona di desurriscaldamento viene suddivisa in 4 volumi di controllo
(OVVero Nge,q4es = 5 ), la lunghezza totale dello scambiatore & pari a 20 m, mentre la
lunghezza necessaria a completare il desurriscaldamento, cioé la lunghezza necessaria a
raggiungere la condizione di vapore saturo in uscita é pari a 3 m.

La lunghezza esatta di desurriscaldamento, necessaria a raggiungere la condizione di
vapor saturo in uscita, non & nota a priori e cambia ad ogni ciclo di iterazione totale
come conseguenza dell’avvicinamento o dell’allontanamento dei profili di temperatura
che implica rispettivamente un aumento o una diminuzione della lunghezza di tubo
necessaria a completare la fase di desurriscaldamento.
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Lsez,des =2,5m

Ll

VS

v

prima iterazione

v

Lsez,des =125m VS

y

Ltubo,des =10m

seconda iterazione

> Ltubo,des =5m

Lsesdes = 0,625m ys

— 1

Lsezges = 0,9375m y§

A 4

terza iterazione

> Liubodes = 2,5m

quarta iterazione

Lsezges = 0,7422m S
—

v

> Ltubo,des =3,75m

settima iterazione

> Ltupo,des = 2,969 m

Figura 3.8: Esempio di calcolo della lunghezza della zona di desurriscaldamento nelle iterazioni successive

Infine in Fig.3.9 si riporta I’algoritmo complessivo della zona di desurriscaldamento.

Nello schema si distinguono le iterazioni interne, che sono finalizzate alla convergenza
delle potenze termiche scambiate in ogni volume di controllo, e le iterazioni esterne che
sono finalizzate ad individuare la condizione di vapor saturo alla sezione d’uscita del

desurriscaldamento.
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[ Si ipotizza la lunghezza totale Ly p ges ]

<
l

A 4

Si prende il nuovo Q(i) dalla (3.11)
e si aggiorna Tj(;41) tramite (3.9),
Ty con (3.10), pp(i+1) con (3.12) e
Peciy con (3.13)

Nuovo ciclo di

A 4

iterazione interno
Si aggiornano le proprieta
termofisiche e si ricavano i nuovi

valoridi g¢;y ed NTU(;) e siricava la

nuova Q(i) tramite (3.11) e Apyer (i) Nuovo ciclo di

iterazione esterno

C’e convergenza tra

Qym) € Qeiyn-1) ?

[ Diminuisco Liypo des ]_>

J
href,out —hys < 106 ? href(Nsez,des) < hyg?

Il valore di Lyypo ges COrretto & [ Aumento Leypo,des ]—>

stato ricavato. Si passa alla

zona di condensazione

Figura 3.9: Diagramma di flusso dell’algoritmo della zona di desurriscaldamento
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3.3.3 Condizioni di raccordo tra la zona di desurriscaldamento e la zona di
condensazione

Non essendoci validita dei modelli definiti dalle mappe di flusso nell’intervallo da
x=1ad x =0,97 , il raccordo dall’ultima sezione del desurriscaldamento alla prima
sezione del condensatore viene effettuato sulla base del modello &-NTU con un
procedimento inverso rispetto a quello effettuato sugli altri volumi di controllo della
condensazione.

Negli altri volumi di controllo si fissa la lunghezza, si ricavano i coefficienti di scambio
termico convettivo hconyn € heony,c €d infine si calcola Iefficienza di scambio e la
potenza termica scambiata con il modello e-NTU.

Al contrario in questo volume, dove avviene la transizione, non e nota a priori la
lunghezza Ly, 9, che € necessaria a calcolare le perdite di carico e il coefficiente di
scambio termico del refrigerante.

Percio € necessario determinare a priori la potenza termica scambiata nel tratto da vapor
saturo ad x = 0.97 , denominata Qonq 097——>vs , ipotizzando in un primo momento
perdite di carico nulle e calcolando la potenza termica tramite la differenza tra le
entalpie massiche del refrigerantead x =1 eax = 0,97.

Oltre all’ipotesi sulla potenza termica scambiata, si ipotizza che il refrigerante dal punto
di vista delle perdite di carico si comporti come vapor saturo.

Quindi le proprieta termofisiche e i parametri termodinamici €, NTU ed R* di questo
volume di transizione si considerano uguali a quelle dell’ultimo volume di controllo
della zona di desurriscaldamento.

Una volta che si € calcolata Lg,, o7 Si puo determinare la perdita di carico Apgg7—ys €
la pressione media del volume tramite (3.15) quindi, ripetendo i calcoli con la pressione
corretta, si ricavano la potenza termica corretta e la temperatura d’uscita dal volume.
Un’esposizione completa del procedimento si trova in appendice A.1.

3.3.4 Limiti e algoritmo di risoluzione della zona di condensazione

Nel condensatore ogni volume di controllo é caratterizzato da un titolo di vapore medio
ricavato dalla media aritmetica tra 1 titoli di vapore delle sezioni d’ingresso e di uscita
del segmento:

_ Xref()tXref(i+1)

Xref media(i) = - 5 (326)

Da questo parametro si calcolano le frazioni di vuoto ¢ tramite le (2.27),(2.28) e (2.29).
La frazione di vuoto rappresenta la quota parte di area della sezione normale occupata
dal vapore.

Il titolo di vapore medio di sezione e la frazione di vuoto servono a calcolare, tramite i
due modelli descritti nei paragrafi 2.2.2 e 2.2.3, le curve che delimitano le diverse zone
delle mappe di flusso.
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Tuttavia tali modelli non sono validi in tutto 1’intervallo che intercorre tra la condizione
di liquido saturo (titolo di vapore x = 0) e la condizione di vapor saturo (titolo di
vapore x = 1), in quanto per titoli di vapore vicini agli estremi x =0ed x =1, la
frazione di vuoto non pud essere predetta con sufficiente accuratezza. Errori minimi
nella determinazione della frazione di vuoto in tali zone possono portare grandi errori
nella determinazione del modello.

Percio la validita dei modelli descritti dalle due mappe di flusso viene definita
nell’intervallo di titoli di vapore da x = 0,03 ad x = 0,97.

Quindi la fase di condensazione ha inizio a partire dal titolo di vapore x = 0,97 e ha
termine in corrispondenza del titolo di vapore x = 0,03 .

Per individuare la lunghezza necessaria a completare la fase di condensazione
Liubocona soOttenendo alla sezione d’uscita il titolo di vapore x = 0,03 , si e adottato un
algoritmo di bisezione che individua la lunghezza corretta a partire da un’ipotesi sul
valore iniziale. Inizialmente, nel metodo di bisezione, Lyypo,conq Viene calcolato come
meta della lunghezza rimasta a disposizione dopo il desurriscaldamento per le zone di
condensazione e sottoraffreddamento denominata L.,,q+subc-

Leond+sube = Ltot,tubo — Liubo,des — Lsez,0.97 (3-27)

Successivamente Ly, cong Viene aggiornato tramite dei cicli di iterazione esterni in
modo trovare il valore giusto, ossia il valore che permette di arrivare a condizioni in
uscita di titolo di vapore x,,; = 0,03 a meno di una tolleranza sul titolo fissata a 0,001:

Xoue — 0,03 < 0,001 (3.28)

Le iterazioni esterne avvengono tra 1’estremo inferiore nullo di L;ype cong € I’estremo
superiore pari @ Lcond+subc -

All’interno di ciascuna iterazione esterna la lunghezza di ogni volume Lge, cong €
conseguentemente le superfici di scambio termico vengono fissate e si adotta un metodo
iterativo per risolvere il sistema di equazioni di bilancio energetico. Nel sistema
applicato per il refrigerante in transizione di fase 1’equazione (3.9) viene sostituita con
la seguente equazione:

Quiy = Ghconat) * Muvay = (1 — X(s1)) * G * Ahyy (3.29)

Quindi il sistema da risolvere in ciascun volume di controllo della zona di
condensazione € costituito dalle equazioni (3.10), (3.11) e (3.29).

Nell’equazione (3.29) Gp cona(iy € la portata di refrigerante condensato nel volume i-
esimo essendo il titolo di vapore della sezione i + 1 definito come:

G i
X(ie1) = g (3.30)

La portata di refrigerante é ricavabile con un bilancio di massa sul voume i-esimo dalla
somma della portata in fase condensata e della portata in fase vapore:
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Gy = Gh,cond(i) + Gh,vap(i) = Gh,cond(i) + X(i41) * Gy (3-31)

Da cui si ricava:

Gh,cond(i
X(ppp) = 1= =20 (3.32)

Gh,cona¢iy Per i volumi successivi al primo e data dalla somma tra G cona(), ricavata
con I’equazione (3.32) e le Gp, cona(py di tutti i volumi che precedono il volume i-esimo.

Per il primo volume vale:

Qi
Gh,cond(i) = AhL(V)(i) (3.33)

Dal secondo volume all’ultimo volume vale:

Gh,cond(i) = AhQL(:,)(i) + 211_1 Gh,cond(i) (334)
Per determinare Xrefmeaiay d€vVO ipotizzare un primo valore di potenza termica
scambiata grazie al quale ricavo x(;,1y con (3.33) e (3.32). Quindi ricavo X,¢fmeaia(i)
dalla (3.26) e determino la potenza termica scambiata nel volume con metodo e-NTU
dall’equazione (3.11).
Con i cicli di iterazione interni si trova la convergenza tra le equazioni (3.29) e (3.11).
La convergenza € raggiunta quando I’errore percentuale dato dalla differenza tra la
potenza termica scambiata in ogni volume tra 2 cicli di iterazione successivi € inferiore
all’ 0,1% .
La condizione di convergenza dei cicli interni quindi € espressa, analogamente ai cicli di
iterazione interni nell’algoritmo di desurriscaldamento, con la (3.18).
Una volta risolto il volume i-esimo si passa al volume successivo fino al volume finale
della zona di condensazione.
In Fig.3.10 si riporta 1’algoritmo dei cicli di iterazione interni per la convergenza tra le
equazioni (3.29) e (3.11) eseguito sul generico volume i.
Ottenuta la convergenza delle equazioni (3.29) e (3.11) con le potenze termiche Q'(l-) ,su
ciascun volume, si applica I’equazione (3.10) per aggiornare il profilo di temperatura
del fluido freddo, a partire dall’ultimo volume a ritroso fino al primo volume.
A questo punto si deve verificare iterativamente la convergenza, in ciascun volume, tra
la nuova Q(i) calcolata con il profilo di temperatura dell’acqua aggiornato tramite la

(3.10) e la Q(i) calcolata dalla convergenza tra (3.29) e (3.11).

Questa verifica e effettuata tramite dei cicli di iterazione intermedi tra i cicli esterni
(necessari a calcolare Lyy,po cong ) € 1 Cicli interni, (necessari alla convergenza tra (3.29)
e (3.11)).

La condizione di convergenza dei cicli intermedi & espressa anch’essa, analogamente ai
cicli di iterazione interni nell’algoritmo di desurriscaldamento, con la (3.18).

Raggiunta la convergenza del sistema tra le equazioni (3.29), (3.10) e (3.11), tramite i
cicli di iterazione intermedi, si verifica il valore del titolo di vapore in uscita x,,,; -
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Se x,,; € pari al 3% , a meno della tolleranza prevista nella condizione di convergenza
(3.28), i cicli di iterazione esterna si interrompono, in quanto é stato calcolato il valore
corretto di Lyypo cong® il metodo di bisezione € arrivato a convergenza.

Se invece x,,, € inferiore al 3% si diminuisce il valore di Lgypo cong ,VICEVErSa S& Xy
e superiore al 3% si aumenta L5, cong € Si Prosegue con un nuovo ciclo di iterazione
esterno, ripetendo di conseguenza i cicli di iterazione intermedi e interni.

( )

Si ipotizza la lunghezza totale Ly po cona
& J

A 4

Ipotesi nel volume i sulla potenza

termica scambiata Q(i)

-

<
<

A 4

Si ricava la portata di condensato
Gh.conaci) € il titolo x(; 41y con (3.32)

A 4

[ Si individua la posizione del

refrigerante sulle mappe di
flusso e siricava asp(;)

(oppure amix(i)) e Apref(i)

A 4

Si ricava Q;y con &-NTU (3.11) e si
confronta con I'ipotesi iniziale (3.29)

NO

Convergenza tra
(3.29) e (3.11) con
errore<0,1% ?

S

Si ricava Q(i) corretta, si ripete il

procedimento al volume successivo

Figura 3.10: Diagramma di flusso dell’algoritmo dei cicli interni della zona di condensazione
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L’algoritmo complessivo (comprendente i cicli di iterazione intermedi ed esterni) della
zona di condensazione puo essere riassunto nel seguente schema di Fig3.11.

< A A
A 4

Risolvendo sistema tra (3.29) e (3.11) Nuovo ciclo di

con i cicli di iterazione interni & stato iterazione

calcolato Q(i) per ogni volume. intermedio.

Si ripetono le

v iterazioni interne

Con Q; applicando la (3.10) si

con il profilo di T,

aggiorna il profilo di T, in corretto

controcorrente partendo dall’ultimo

volume e arrivando al primo volume. . .
Nuovo ciclo di
iterazione

v
- esterno.

Si calcola il Qpew(;) attraverso la Si ripetono le

(3.11) con il profilo di T, aggiornato. iterazioni
interne ed

intermedie con

la nuova
Convergenza tra Lyp d
: ‘ ubo,con
Q(i) e Qnew(i) con
errore< 0,1% ?
Diminuisco Liypo,cond
Sl
NO
Xout — 0,03 < 0,001 ?
NO

Il valore di Liypo cona COrretto e stato [ Aumento Ly, b0 cond '_’

ricavato. Si passa al sottoraffreddamento

Figura 3.11: Diagramma di flusso dell’algoritmo complessivo della zona di condensazione
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In Fig.3.12 si rappresenta schematicamente 1’evoluzione della lunghezza della zona di
condensazione all’aumentare dei cicli esterni con I’algoritmo di bisezione.

Lsez,cond Xout = 0,03
>
| | [
Ltubo,cond
Lsez,cona Xout = 0,03
+
J [ [ ]
Xin = 0,97 L
» tubo,cond
Lsez,cona Xout = 0,03
— Y
y
[ [ |
+
Xin = 0,97
> Ltubo,cond
Lsez,cond Xour = 0,03
—_—
[ [
4
Xin = 0,97 L
> tubo,cond
Lsez,cond Xout = 0,03
> Y
y
|
+
Xin = 0,97
> Ltubo,cond

Figura 3.12: Esempio di determinazione della lunghezza della zona di condensazione nelle iterazioni successive
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3.3.5 Condizioni di raccordo tra la zona di condensazione e la zona di
sottoraffreddamento

Analogamente alla transizione da vapor saturo a vapore con titolo x = 0,97 , anche per
il volume di controllo dove avviene il passaggio da titolo di vapore x = 0,03 alla
condizione di liquido saturo non sono definiti i modelli delle mappe di flusso per il
calcolo del coefficiente di scambio termico e della perdita di carico Ap,..¢;) -

Anche in questo caso il raccordo tra I’ultima sezione della zona di condensazione e la
prima sezione della zona di sottoraffreddamento viene effettuato sulla base del modello
e-NTU con un procedimento inverso rispetto a quello effettuato sugli altri volumi di
controllo della condensazione. In questo caso si ipotizza che il refrigerante dal punto di
vista delle perdite di carico si comporti come liquido saturo.

In questo volume, dove avviene la transizione, non e nota a priori la lunghezza Ly, o3
che é necessaria a calcolare le perdite di carico e il coefficiente di scambio termico del
refrigerante.

Percio € necessario determinare a priori la potenza termica scambiata nel tratto da vapor
saturo ad x = 0.97 , denominata Qong 0.03—->Ls » iPOtizzando in un primo momento
perdite di carico nulle e calcolando la potenza termica tramite la differenza tra le
entalpie massiche del refrigerante ad x = 0,03 ead x = 0.

Oltre all’ipotesi sulla potenza termica scambiata, Si ipotizza che il refrigerante dal punto
di vista delle perdite di carico si comporti come liquido saturo.

Quindi le proprieta termofisiche e i parametri termodinamici €, NTU ed R* di questo
volume di transizione si considerano uguali a quelle del primo volume di controllo della
zona di sottoraffreddamento.

Una volta che si e calcolata Lg,, o3 Si puo determinare la perdita di carico Apg gz——.s €
la pressione media del volume tramite (3.15) quindi, ripetendo i calcoli con la pressione
corretta, si ricavano la potenza termica corretta e la temperatura d’uscita dal volume.

Per effettuare questo calcolo & necessario conoscere i coefficienti di scambio termico
convettivo, il fattore d’attrito e le temperature della prima sezione della zona di
sottoraffreddamento. Di conseguenza questo calcolo non puo essere eseguito alla prima
iterazione totale, ma va eseguito dalla seconda iterazione generale in avanti.
Un’esposizione completa del procedimento si trova in appendice A.2.
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3.3.6 Limiti e algoritmo di risoluzione della zona di sottoraffreddamento

Nel sottoraffreddamento le condizioni in ingresso del refrigerante sono determinate
dalle condizioni del liquido saturo ricavate dal raccordo tra la zona di condensazione
che ¢ arrestata ad x=0.03.

Il sottoraffreddamento ha fine in corrispondenza della lunghezza di tubo rimasta a
disposizione dopo il completamento del desurriscaldamento, il completamento della
condensazione e dei due raccordi tra zona di condensazione e zona precedente
(desurriscaldamento) e successiva (sottoraffreddamento).

Liot,tupo € la lunghezza totale messa a disposizione per lo scambio termico inoltre si
definiscono:

®  Lipoages la lunghezza di tubo impiegata nella zona di desurriscaldamento per
portare il refrigerante dalle condizioni iniziali alle condizioni di vapor saturo

* Lg,097 la lunghezza di tubo impiegata per completare il raccordo tra la
condizione di vapor saturo e la condizione di titolo di vapore x=0.97 per il
refrigerante

® Liupocona 12 lunghezza di tubo impiegata nel condensatore per portare il
refrigerante dalle condizioni di titolo di vapore x=0.97 alle condizioni di titolo di
vapore x=0.03

* Lg,003 la lunghezza di tubo impiegata per completare il raccordo tra la
condizione di refrigerante con titolo di vapore x=0.03 e la condizione di titolo
liquido saturo

La lunghezza che rimane a disposizione del tratto di sottoraffreddamento sara data da:

Ltubo,sub = Ltot,tubo - (Ltubo,des + Lsez,0.97 + Ltubo.cond + Lsez,0.03) (3'36)

L’algoritmo di risoluzione della zona di sottoraffreddamento ¢ lo stesso seguito per la i
cicli interni della zona di desurriscaldamento. La differenza fondamentale tra la zona di
sottoraffreddamento e la zona di desurriscaldamento & che nella prima e nota in partenza
la lunghezza totale dello scambiatore L;,;, sup » dunque non e necessario ricorrere a dei
cicli di iterazione esterni per trovare tale lunghezza.

I cicli di iterazione interni sono finalizzati alla convergenza del sistema tra la (3.9),
(3.10) e (3.112).

In Fig.3.13 si riporta lo schema dell’algoritmo di risoluzione della zona di
sottoraffreddamento.
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e A

La lunghezza totale L5 5yp € NOta

J

A 4

4 N

Si prende il nuovo Q(i) dalla (3.11)
e si aggiorna Tp,(;41) tramite (3.9),
Ty con (3.10), pp(ivqy cON (3.12) €

\_ Pe(iy con (3.13) )

Nuovo ciclo di

v iterazione n
Si aggiornano le proprieta

termofisiche e si ricavano i nuovi
valori di g;) ed NTU(;) e siricava la

nuova Q(i) tramite (3.11) e Apyer(i)

NO

C’'é convergenza tra

Qiym) € Q-1 ?

Passo alla verifica di convergenza
di Q) su tutti i volumi dello

scambiatore di calore

Figura 3.13: Diagramma di flusso dell’algoritmo della zona di sottoraffreddamento

3.3.7 Algoritmo complessivo del modello a 3 zone

Una volta che sono state completate le singole zone dello scambiatore di calore sono
note le potenze termiche di tutti i volumi Q(i) . Come ultimo passo € necessario
aggiornare il profilo di temperatura del fluido freddo T, applicando la (3.10) a
cominciare dall’ultima sezione dello scambiatore di calore a ritroso fino alla prima.
Questo passo é necessario perché nelle zone di desurriscaldamento e condensazione i
profili vengono calcolati a partire dalle temperature T, dell’ultima sezione della
rispettiva zona. Quindi a seconda dell’andamento del profilo di T, delle zone
antecedenti a quella considerata il punto di partenza per il calcolo delle Q'(l-) varia tra
un’iterazione totale e quella successiva.

Quando si raggiunge la convergenza delle Q(i) calcolate tra un ciclo totale e quello
successivo i profili di T;, e T, non variano piu considerevolmente e si ottiene la potenza
totale scambiata Q,,,. Lo schema dell’algoritmo complessivo del modello a 3 zone del
condensatore é riportato in Fig.3.14.
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[Si impOSta Ltot,tubor Gh ’ Gc ’ Th,in ’ Tc,in » Phin » pc,in]

v

f [ IpOte5i Ltubo,des ]
] < A A
S A 4
£ . s .
.g < Verifica di convergenza di Q;) mediante
§ risoluzione (3.9), (3.10) e (3.11)
E
2 >
4 \ 4
h~]

Y [ Verifica Aref our = hys ]

A 4

[ [ Ipotesi Liypo.cona ]

\ 4

y

A

Verifica di convergenza di Q ;) mediante
risoluzione (3.29) e (3.11)

—

\ 4

[Calcolo Qnew(iy Mediante (3.10) e verifica
)

condensazione
/\

convergenza con Q(i) calcolato con (3.29) e (3.11

A 4

A 4
K [ Verifica x,,; = 0,03 ]

A 4

\ 4

P
<

\ 4

Sottoraffreddamento. Verifica convergenza di
Q(i) mediante risoluzione (3.9), (3.10) e (3.11)

A 4

sottoraffreddamento

[ Verifica convergenza Q(i) sulle tre zone ]

\ 4

v

[ Risultati: Qtot ’ href(3) ’ Apref ’ Tc,out ’ Th,out ]

Fig.3.14: Diagramma di flusso dell’algoritmo totale del modello di scambiatore di calore a 3 zone
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3.3.8 Esempio di applicazione del modello a 3 zone

Si riporta un esempio di applicazione del modello a 3 zone per la simulazione delle
prestazioni del condensatore del quale sono riportati i dati operativi in tabella 3.5 .

Tabella 3.5: Caratteristiche del condensatore utilizzato con miscela propano-CO, 50%-50%

. , R744-R290 Grandezze
Fluido refrigerante [50%-50%] geometriche
Tref in,cond 163,56 °C Dint int 6,3 mm
Pref,in,cond 4747,8 kPa Sint 0,765 mm
ATyef sub 1°C Dintest 14 mm
Twater,in,cond 30°C Leot,tubo 9,2m
Twater,out,cona 35°C
Pwater,in,cond 200 kPa

Nell’esempio di Fig.3.15 si riporta il profilo di temperatura di una miscela zeotropica
propano-CO, di composizione massica 50%-50% ottenuto discretizzando il
desurriscaldamento in 16 volumi, la condensazione in 40 volumi e il
sottoraffreddamento in 16 volumi.

profili di temperatura nello scambiatore

180 r T : ! ! : r r T
: : : : : : —#— That

160

140

120

TIK]

100

=10

B0

40

Ltubo [rn]

Fig. 3.15: Esempio di profili di temperatura nel condensatore per miscela propano-CO, 50%-50%

In seguito si riportano in Fig.3.16(b) e Fig.3.17(b) gli andamenti del coefficiente di
scambio termico in condensazione e della perdita di carico per unita di lunghezza
rispetto al titolo medio del volume, tramite 1’utilizzo delle rispettive mappe di flusso
riportate in Fig.3.16(a) e Fig.3.17(a) con 40 volumi nella zona di condensazione.
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mappa di flusso in condensazione per determinare alpha
1200 | T T T T | T T T
' : : : : 3 : —— Gy

: : : : : : : —¥— Gstrat
1000 k- M ........ SRR ........ ........ ..... Gmist H

aoo k- ........ .........

OOk ........ ........ ........ ........ ........ ........ .........
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A00 k- ........ ......... ......... ........ ........ ........ ........ ........ .........

] R Lo ........ ......... e ........ .........

1 i h i 1
0 01 n2 03 04 05 0B 07 og 09 1
titolo di vapore

Fig.3.16(a): Mappa di flusso per la determinazione del coefficiente di scambio termico a,,;, di una miscela
zeotropica CO,-propano 50%-50% con condensazione discretizzata in 40 volumi

andarento del coeff. di scambio in condensazione
EEDD_ ....... ........ [ERREREEE ........ R ........ ........ ......... :

A0k ........ ......... ......... ........ ........ ......... ........ ........ ........
00k ........ ........ ......... ........ ........ ........ ....... .........

ook ........ ........ ........ ........ ........ .........

alpha

1800 k- - ........ ........ ........ ........ ........ ........ .........

eogE---- ........ ......

1400 F- -t ......... ......... ........ ........ ......... ........ ........ .........

ey S T SR S S S S S SR
0 01 (I 0.3 0.4 0s 0& 07 0a na 1

¥ medio g8z

Fig.3.16(b): Variazione del coefficiente di scambio termico a,y,;, rispetto al titolo medio del volume elementare in
miscela propano-CO, 50%-50% .
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mappa di lusso in condensazione per determinare Dp
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Fig.3.17(a): Mappa di flusso per la determinazione delle perdite di carico per unita di lunghezza di una miscela
zeotropica CO,-propano 50%-50% con condensazione discretizzata in 40 volumi.
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Fig.3.17(b): Variazione della perdita di carico per unita di lunghezza rispetto al titolo medio del volume elementare
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CAPITOLO 4

DIMENSIONAMENTO DEGLI SCAMBIATORI
DI CALORE E RISULTATI

4.1 Analisi delle miscele CO,-propano nei cicli transcritici

4.1.1 Scelta del compressore per il ciclo transcritico

La scelta dei compressori per il ciclo transcritico e per il ciclo subcritico si effettua con
il software dell’azienda Frascold®. L’applicazione di riferimento per I’analisi delle
efficienze dei cicli inversi che viene presa in considerazione in questa tesi € un chiller
per la refrigerazione commerciale.

Per il ciclo transcritico si sceglie il compressore considerando come caso di riferimento
I’utilizzo di CO; pura come fluido refrigerante.

Il compressore scelto per il caso di CO, pura e il gas cooler ricavato dal
dimensionamento sulla CO, pura vengono utilizzati in tutte le altre simulazioni per le
miscele R290-R744 transcritiche.

Come parametri caratteristici per il refrigerante all’evaporatore si sceglie una
temperatura di evaporazione del refrigerante pari a -10 °C e un surriscaldamento
all’uscita dell’evaporatore di 10°C.

L’acqua di raffreddamento del gas cooler viene scelta ad una pressione di 2 bar (2000
kPa) con una temperatura d’ingresso al gas cooler di 30°C e una temperatura d’uscita
di 35°C. I parametri del ciclo per la scelta del compressore sono illustrati in tabella 4.1.

Tabella 4.1: Parametri di scelta del compressore Frascold per cicli transcritici con CO,

Fluido refrigerante R 744

Tevap -10°C
ATsurr ref 10°C
Tref out,gas cooler 35°C
Twater,in,gas cooler 30°C
Twater,ou,gas cooler 35°C
Motore a velocita 50 Hz

frequenza
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Il compressore che si adatta meglio alle caratteristiche ricercate € il modello Q5-4TK
Frascold®. Per trovare la pressione ottimale di cessione del calore al gas cooler si
analizza I’andamento dell’EER fornito dal software che viene illustrato in Fig.4.1

pressione ottimale della CO2 al gas cooler

EER []

i 1 i 1 i 1
Fa b= [=1u] 85 a0 a5 100 105 110
p ref in gas cooler [bar]

Fig.4.1: Andamento dell’EER in funzione della pref in gas cooter N€l ciclo inverso transcritico con fluido refrigerante
CO, puro.

In Fig.4.2 viene mostrato I’envelope del compressore modello Q5-4TK e il punto di
funzionamento individuato per il ciclo tran critico a CO; pura.

120

100 /

a0

80

70
B0
50 )

_

Gas cooler prassure [bar]

40

30

-5 -20 -13 -10 -3 o 5 10

Evaporating Temperature ["C]

Fig4.2: Envelope del compressore Frascold modello Q5-4TK per cicli inversi transcritici a CO,

Di conseguenza si sceglie pref in gas cooter = 8600 kPa e si ricavano dal software
Frascold® come valori utili a dimensionare il gas cooler la portata massica di
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refrigerante aspirata dal compressore G, , la potenza utile frigorifera assorbita dal
refrigerante all’evaporatore Q, € la potenza elettrica assorbita dal compressore W .
I dati sulle potenze termiche e sull’efficienza del ciclo sono esposti in tabella 4.2.

Tabella 4.2: Potenze e rendimenti del ciclo transcritico con CO, pura con compressore Frascold Q5-4TK

Fluido refrigerante R 744
Q. 6300 W
W 3998 W
0y 10297 W
EER 1,58

Dalla potenza termica ceduta dal refrigerante al condensatore Q, si ricava la portata
d’acqua di raffreddamento al gas cooler G, tramite la relazione:

G = 2 (4.1)
hwater(P=2000 kPa ; T= 35°C)—hyqter(P=2000 kPa ; T= 30°C)

| dati ricavati dal software, che vengono dati in ingresso al modello del gas cooler
presentato al paragrafo 3.2 vengono esposti in tabella 4.3 .

Tabella 4.3: Parametri di ingresso al modello del gas cooler per ciclo transcritico con CO, pura.

Fluido refrigerante R 744
Tref in 118,37 °C
Dref,in 8600 kPa

Gn 0,0442 kg/s
Twater,in 30°C
Pwater,in 200 kPa

G, 0,4927 kgls

Infine tramite il software Frascold® & possibile ricavare i polinomi che forniscono i
valori di W e G, al variare del rapporto di compressione. | polinomi vengono forniti
secondo EN12900 con condizione di riferimento Ty ;4 ampiente = 32°C .

Dai polinomi ricaviamo per interpolazione le espressioni del rendimento volumetrico
Nwor © del rendimento isoentropico n;s, del compressore in funzione del rapporto di
compressione volumetrico 8 che vengono riportate in tabella 4.4 .

Tabella 4.4 Rendimento volumetrico e isoentropico del compressore Q5-4TK

Mot 0,9494 — 0,0921 * B

Niso 0,0097 x B2 — 0,1157 * § + 0,8807
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Per il ciclo con refrigerante CO; puro I’effetto utile frigorifero che si ottiene ¢

Q. = 6300 W. Questo valore di Q. @ il valore obiettivo di confronto per tutte le
miscele che vengono analizzate in seguito. La differenza tra le prestazioni delle diverse
miscele & dovuta alla diversa W necessaria al compressore e alla diversa Q, scambiata
al gas cooler (o al condensatore per le miscele subcritiche).

4.1.2 Dimensionamento del gas cooler

Il gas cooler viene dimensionato sul fluido puro CO, adattando il diametro interno del
tubo in modo da ottenere una perdita di carico massima lato refrigerante di 1 bar e
adattando il diametro interno del tubo esterno in modo da contenere le perdite di carico
lato acqua a 0,5 bar. La lunghezza del tubo viene ricercata in modo da scambiare la
potenza termica necessaria ad ottenere in uscita dalle sezioni del gas cooler i valori
fissati in tabella 4.1. Di seguito in tabella 4.5 sono indicate le dimensioni ottimali.

Tabella 4.5: Parametri geometrici del gas cooler per i cicli transcritici.

D int int 5,43 mm
Sint 1,25 mm
Dint est 18 mm
Leot tubo 6,7 m
ADyef tot 100 kPa

Per determinare il numero di volumi di controllo necessari a suddividere il gas cooler si
analizza la variazione percentuale di Q, e delle perdite di carico totali ADyef tot
all’aumentare dei volumi di discretizzazione e ci si arresta in corrispondenza di un
errore < 1% per entrambi i parametri. Questa condizione viene raggiunta in
corrispondenza dei 23 volumi di discretizzazione. La procedura per determinare tale
numero e approfondita in appendice B1.

In Fig.4.3 vengono mostrati i profili di temperatura nello scambiatore di calore per il
ciclo con CO; pura.
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profili di ternperatura della CO2 e dell'acgqua nel gas cooler
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Fig.4.3: Profili di temperatura nel gas cooler con CO, pura

4.2 Analisi delle miscele CO,-propano nei cicli subcritici

4.2.1 Scelta del compressore per il ciclo subcritico

La scelta del compressore per il ciclo subcritico si effettua considerando come caso di
riferimento 1’utilizzo di propano puro come fluido refrigerante.

Lo stesso compressore scelto per il caso di propano puro e lo stesso condensatore
ricavato dal dimensionamento sul propano puro vengono utilizzati in tutte le altre nelle
simulazioni per miscele R290-R744 subcritiche.

Per effettuare un confronto con i cicli transcritici i parametri caratteristici per il
refrigerante all’evaporatore e dell’acqua al condensatore vengono scelti analogamente al
caso transcritico come descritto al paragrafo 4.1.1.

Nel caso del condensatore le condizioni in uscita del refrigerante sono dettate dalla
necessita di limitare il sottoraffreddamento a AT,.. ¢ i, = 1°C .

| parametri del ciclo per la scelta del compressore sono illustrati in tabella 4.6.

Il compressore che si adatta meglio alle caratteristiche ricercate & il modello Frascold®
D3-13.1.AXH. Di seguito in Fig.4.4 mostrato 1I’envelope del compressore e il punto di
funzionamento individuato per il ciclo subcritico con refrigerante propano puro.
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Tabella 4.6: Parametri di scelta del compressore Frascold per cicli subcritici con propano.

Fluido refrigerante R 290
Tevap -10°C
ATsurr,ref 10°C
ATref,sub 1°C
Twater,in,cond 30°C
Twater,out,cond 35°C
Motore a velocita 50 Hz
frequenza

Si ricavano dal software Frascold® come valori utili a dimensionare il condensatore la
portata massica di refrigerante aspirata dal compressore G;, , la potenza utile frigorifera
assorbita dal refrigerante all’evaporatore Q. e la potenza elettrica assorbita dal
compressore W . Inoltre si ricava potenza termica ceduta dal refrigerante al
condensatore Q. e da quest’ultima la portata d’acqua di raffreddamento al condensatore
G, tramite la relazione (4.1).

I dati sulle potenze termiche e sull’efficienza del ciclo sono esposti in tabella 4.7.

o
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Fig.4.4: Envelope del compressore Frascold modello D3-13.1.AXH per cicli inversi subcritici con propano

68



Tabella 4.7: Potenze e rendimenti del ciclo subcritico con propano puro con compressore Frascold D3-13.1.AXH

Fluido refrigerante R 290
Q. 6311 W
1114 2255 W
0y 8566 W
EER 2,8

| parametri, ricavati dal software, che vengono dati in ingresso al modello del
condensatore presentato al paragrafo 3.3 vengono esposti in tabella 4.8 .

Tabella 4.8: Parametri di ingresso al modello del condensatore per ciclo subcritico con propano puro

Fluido refrigerante R 290
Tref,in 68,92 °C
Dref.in 1369 kPa

G, 0,0228 kag/s
Twater,in 30°C
Pwater,in 200 kPa

G, 0,4099 kg/s

Infine tramite il software Frascold® & possibile ricavare i polinomi che forniscono i
valori di W e G, al variare del rapporto di compressione.

Dai polinomi ricaviamo per interpolazione le espressioni del rendimento volumetrico
Nvor € del rendimento isoentropico n;,, del compressore in funzione del rapporto di
compressione volumetrico 8 che vengono riportate in tabella 4.9.

Tabella 4.9: Rendimento volumetrico e isoentropico del compressore D3-13.1.AXH

Mvot (1,1131 - 0,0612 = )

Niso (—0,5684 B2 + 3,5503 * § + 64,31) = 0,01

4.2.2 Dimensionamento del condensatore

Il condensatore viene dimensionato sul fluido puro propano adattando il diametro
interno del tubo in modo da ottenere una perdita di carico lato refrigerante pari alla
caduta di temperatura di saturazione di 1°C. Il diametro interno del tubo esterno e stato
adattato in modo da contenere le perdite di carico lato acqua a 0,5 bar.

La lunghezza del tubo viene ricercata in modo da scambiare la potenza termica
necessaria ad ottenere in uscita dalle sezioni del condensatore i valori fissati in tabella
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4.6. In particolare si pone il vincolo che la lunghezza del tubo non superi i 10 m. Per
questo si ricorre ad una configurazione del condensatore con 3 tubi in parallelo poiché
con un unico tubo o con 2 tubi si supera tale vincolo. Le simulazioni effettuate sono
riportate in tabella 4.10.

Tabella 4.10: Variazione della lunghezza del numero di tubi in parallelo nel condensatore.

N tubi in | Ldesurr Lecond | Lsubcool | Ltottubo | Qdesurr | Qcond | Qsub Qtot Apref
parallelo | [m] [m] [m] [m] [W] W] | W] | [W] [Pa]

1 2,6953 | 12,6029 | 0,2018 | 15,500 | 1441,5 | 7236,6 | 65,42 | 8743 39541

2 1,9571 | 9,9753 | 0,1676 | 12,100 | 720,03 | 3621,5 | 36,49 | 4378 38797

3 1,5066 | 7,5336 | 0,1598 | 9,200 | 479,87 | 2413,6 | 29,34 | 2922 37305

Di seguito in tabella 4.11 sono indicate le dimensioni ottimali.

Tabella 4.11: Parametri geometrici del gas cooler per i cicli transcritici.

Ntupi in parateto 3
D int,int 6,3 mm
Sint 0,765 mm
Dint,est 14 mm
Ltot,tubo 9,2m
ATsatref 1°C

Per determinare il numero di volumi di controllo necessari a suddividere il condensatore
si analizza la variazione percentuale di Q, e delle perdite di carico totali ADyref ot
all’aumentare dei volumi di discretizzazione e ci si arresta in corrispondenza di un
errore < 1% per entrambi i parametri. Questa condizione viene raggiunta in
corrispondenza di 72 volumi di discretizzazione assegnando alla zona di condensazione
pit volumi che alle zone di refrigerante monofase. Si sceglie di assegnare 16 volumi
alla zona di desurriscaldamento e alla zona di sottoraffreddamento, mentre alla zona di
condensazione se ne assegnano 40.

La procedura per determinare tale numero € approfondita in appendice B2.

In Fig.4.7 vengono mostrati i profili di temperatura nello scambiatore di calore per il
ciclo con propano puro. Si nota una leggera pendenza rispetto all’orizzontale dovuta alle
perdite di carico in condensazione di corrispondenti a ATsq er = 1°C .
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profili di termperatura di propano e acqua nel condensatore
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Fig.4.5: Profili di temperatura nel condensatore con propano puro

4.3 Analisi delle miscele R290-R744 nel ciclo inverso

Le caratteristiche degli scambiatori di calore usati nella simulazione dei cicli subcritici e
transcritici sono riassunte in tabella 4.12.

Tabella 4.12: Parametri geometrici degli scambiatori di calore impiegati nelle simulazioni.

Ciclo transcritico Ciclo subcritico
(gas cooler) (condensatore)
Ntubi in parallelo 1 3
D intint 5,43 mm 6,3 mm
Sint 1,25 mm 0,765 mm
Dintest 18 mm 14 mm
Ltot,tubo 6,7m 9,2m

Per valutare I’EER e il COP nel ciclo inverso con le miscele propano-CO, , al variare
della composizione massica, si segue la stessa procedura per ogni punto del ciclo

termodinamico inverso specificato in tabella 4.13.

Tabella 4.13: Caratteristiche dei punti del ciclo termodinamico inverso.

Posizione nel ciclo inverso
aspirazione del compressore

Punto del ciclo

! uscita dell’evaporatore

9 mandata del compressore
ingresso al condensatore (0 gas cooler)

3 uscita dal condensatore (0 dal gas cooler)

4 ingresso dell’evaporatore
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Le proprieta da determinare nel punto 1 sono elencate in tabella 4.14

Tabella 4.14: Proprieta termodinamiche del punto 1 del ciclo inverso.

P1 pVS(Tevap = _10°C)
T; 20 °C

P1 p(Ty ;p1)

hy h(T, ;p1)

S1 s(Ty;p1)

Nel punto 1 la pressione € vincolata alla temperatura della sorgente fredda dalla quale si
ricava I’effetto utile Q., mentre la temperatura viene vincolata alla condizione di
aspirazione del compressore per la quale sono definiti i polinomi per il calcolo di n,,,,€d
Niso @ partire dal rapporto di compressione £ .

Di conseguenza a partire da T; e p, vengono ricavati con REFPROP per ogni miscela la
densita, I’entalpia e 1’entropia specifica alla massa del punto 1.

La pressione del refrigerante nel punto 2 del ciclo viene valutata in modo diverso a
seconda che il ciclo sia subcritico o transcritico.

Nel ciclo subcritico p, viene scelta diversamente in ogni miscela in modo da avvicinare
i profili di temperatura per ottenere la Q, che permette di avere al condensatore
ATref,subcooling =1°C.

Nel ciclo transcritico p, viene scelta diversamente in ogni miscela in modo da avere la
pressione di scambio termico al gas cooler che ottimizza I’EER.

Nota p, si puo calcolare il rapporto di compressione B tramite il quale si ricavano i
rendimenti caratteristici dei compressori 1,,,; €d n;5, Come visto in tabella 4.4 e 4.9.

_P2
p=t (42)

Grazie alla densita del punto 1 e al rendimento volumetrico si pud calcolare la portata
massica aspirata dal compressore attraverso il parametro displacement (cilindrata) del
compressore:

Gr = Nyor * Gref,ideale = Tyo1 * P1 * displacement (4.3)

E dalla definizione di rendimento isoentropico:

hZ,iSO_hl

Miso = = po (4.4)

Conoscendo 7;, dalla sua definizione si puo calcolare ’entalpia del refrigerante nel
punto 2 passando dal punto 2 isoentropico. Conseguentemente sono note le altre
proprieta del punto 2 come elencato in tabella 4.15.
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Tabella 4.15: Proprieta termodinamiche del punto 2 del ciclo inverso.

hyiso h(py; s = s1)
hyico — h
hz h1 + 2,iso 1
Niso
T, T(hy; p2)

L’entalpia del refrigerante nel punto 3 viene determinata in modo diverso a seconda che
il ciclo sia subcritico o transcritico.

Nel ciclo subcritico si considera 1’entalpia del liquido saturo poiché le condizioni alle
quali sono definiti i polinomi per il calcolo di 7n,,; ed ny,,  prevedono
sottoraffreddamento nullo.

Nel ciclo transcritico invece si considera 1’entalpia di uscita dal gas cooler.

Infine 1’entalpia del punto 4 del ciclo viene considerata pari all’entalpia del punto 3
considerando la trasformazione 3-4 una laminazione isoentalpica.

Dalle entalpie massiche dei punti del ciclo si ricavano la potenza frigorifera utile Q. e la
potenza elettrica assorbita dal compressore W , mentre la potenza termica Q, viene
ricavata come output dai programmi Matlab per condensatore o gas cooler.

Qc = Gy x (hy — hy) (4.5)
W = Gy, * (hy — hy) (4.6)

Dato che I’analisi viene condotta a parita di Q, = 6300 W, qualora le potenze Q,
dovessero discostarsi da tale valore, la velocita di rotazione del compressore viene
variata in modo da ottenere la portata di refrigerante G, tale da raggiungere i 6300 W.
Infine si ricavano i parametri di efficienza del ciclo:

_ 9
EER =& 4.7
cop =& 4.8)
w
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4.4 Risultati

In questo paragrafo vengono riportati gli andamenti di EER e di COP ottenuti in
funzione della percentuale massica di propano (R290) in miscela con la CO; (R744).
Tutti i dati relativi ai parametri dei 4 punti del ciclo, alle potenze termiche scambiate nel
condensatore (0 gas cooler) e al numero di giri del compressore sono presentati in
tabella in appendice C1. In Fig.4.8 e Fig.4.9 sono riportati gli andamenti rispettivamente
dell” EER e del COP in funzione della frazione massica di R290.

Andamento EER nelle miscele R744-R290
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Fig.4.6: Andamento dell’EER in funzione della frazione massica di propano in miscela

Andamento COP nelle miscele R744-R250
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Fig.4.7: Andamento del COP in funzione della frazione massica di propano in miscela

I cicli inversi rappresentati in Fig.4.6 e Fig.4.7 sono transcritici a partire dal ciclo con
CO; pura fino al ciclo con miscela zeotropica di composizione massica propano-CO,
20%-80%, mentre sono subcritici a partire dalla miscela di composizione massica
propano-CO; 30%-70% fino al ciclo con propano puro.

Non sono state analizzate le miscele di composizione massica xg,90 = 20% — 30%
poiché la trasformazione di condensazione nel ciclo inverso si trova in corrispondenza
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della regione di instabilita, ad alte pressioni critiche, in cui la curva limite inferiore non
si chiude con la curva limite superiore.

In generale si nota che aggiungendo CO, al propano si verifica uno scadimento sia
dell’EER, sia del COP del ciclo inverso. In particolare I’EER varia da una valore di 1,58
per la CO; pura ad un valore di 2,80 per il propano, mentre il COP varia da un valore di
2,58 per la CO;, pura ad un valore di 3,87 per il propano.

Le prestazioni minime sia per I’EER che per il COP si ottengono per le miscele
zeotropiche di composizione massica tale che il ciclo inverso si trovi in corrispondenza
del punto critico ( percentuali massiche di propano attorno al 20% ).

Si nota che per frazioni massiche di propano inferiori al 70% gli EER e i COP delle
miscele zeotropiche diminuiscono rispetto al ciclo transcritico con CO, pura.

In Fig.4.8 viene riportato 1’andamento della potenza elettrica assorbita e della potenza
termica ceduta nel ciclo inverso in funzione di xg2qo-

Si puo notare che la potenza elettrica assorbita e la potenza termica ceduta presentano
un andamento analogo cioé raggiungono un massimo in corrispondenza della miscela
con 20% di propano ed entrambe le potenze diminuiscono a partire dalla miscela con
30% di propano fino al propano puro. La potenza elettrica assorbita dal propano puro €
circa la meta della potenza assorbita dalla miscela con 30% di propano per produrre la
stessa potenza frigorifera di circa 6300 W. Questo spiega lo scadimento delle
prestazioni per il ciclo frigorifero con le miscele costituite da percentuali di CO; elevate.
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Fig. 4.8: Andamento di Wcomp e di Qcond (Qgas cooler) in funzione della frazione massica di propano in miscela

In Fig.4.9 si riporta ’andamento del rapporto di compressione B in funzione della
frazione massica di propano in miscela. Si puo notare come il rapporto di compressione
cresca a partire dal propano puro fino ad arrivare ad un massimo per la miscela con 60%
di propano, dopodiché B diminuisce fino alla CO, pura. | cicli inversi ottenuti con le
miscele che presentano una percentuale di CO; superiore all’85% hanno [ inferiori al
propano puro, tuttavia la potenza elettrica assorbita dal compressore é circa doppia in
guanto la portata massica dei cicli transcritici € piu elevata della portata massica dei
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cicli con propano puro, poiche la densita della miscela aumenta aumentando la
percentuale massica di CO,.

rapporto di compressione volumetrico miscele R744-R250

heta [-]

*R290[%]
Fig. 4.9: Andamento del rapporto di compressione 3 in funzione della frazione massica di propano in miscela

In Fig.4.10 si riportano le perdite di carico nelle miscele che operano in cicli subcritici.

Si nota che le perdite di carico massime sono ottenute in corrispondenza del propano
puro. Aggiungendo CO; in miscela le perdite di carico diminuiscono fino alla miscela
con 75% di propano, dopodiche¢ le perdite di carico tornano ad aumentare fino all’ultima
miscela in ciclo subcritico (30% di propano) tuttavia senza raggiungere i valori del
propano puro. In definitiva le miscele in cui si verificano le minime perdite di carico
hanno una composizione massica attorno all’80% di propano. Per affrontare il problema
dell’elevata inflammabilita del propano ¢ sufficiente una miscela con il 20% di CO; in
composizione massica quindi si pu0 osservare che per miscele di composizione
propano-CO; 80%-20% si ottengono prestazioni superiori all’impiego del refrigerante
CO; puro sia in termini di EEr e COP sia in termini di perdite di carico nello

scambiatore di calore.

perdite di carico miscele subcritiche R744-R290
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Fig. 4.10: Andamento delle perdite di carico al condensatore (cicli subcritici) in funzione della frazione massica di
propano in miscela
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rapporto di compressione valumetrico miscele R744-R230
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Fig.4.11: Andamento della caduta di pressione nella condensazione (cicli subcritici) e della corrispondente caduta di
temperatura di saturazione in funzione della percentuale massica di propano in miscela.

Nella condensatore la caduta di temperatura di saturazione per le miscele zeotropiche €
influenzata dalla caduta di pressione e in misura piu rilevante dal fenomeno del glide. In
Fig.4.11 é possibile notare come il glide piu elevato é raggiunto per miscele con 65% di
composizione massica di propano, in generale il glide &€ meno elevato tanto piu ci si
avvicina al fluido puro. La caduta di pressione nella condensazione segue lo stesso
andamento della caduta di pressione totale al condensatore, quindi € massima per il
propano puro, ha un minimo per la miscela con 75% di propano e torna ad aumentare
fino all’ultima miscela in ciclo subcritico (percentuale di propano 30%).
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Conclusioni

In questa tesi sono state analizzate le efficienze energetiche di un ciclo inverso a
compressione di vapore operante con miscele propano-CO, di diversa composizione
massica nel funzionamento da chiller con temperatura di evaporazione del refrigerante
paria-10°C.

L’analisi ¢ stata condotta simulando, tramite un modello Matlab, le prestazioni in
regime stazionario di uno scambiatore di calore coassiale controcorrente in
funzionamento da condensatore per cicli subcritici o da gas cooler per cicli transcritici,
raffreddato ad acqua con temperatura in ingresso 30°C e salto termico di 5°C.

Inoltre con Pausilio del software dell’azienda Frascold® ¢ stata effettuata la scelta dei
compressori adatti alla simulazione dei cicli subcritici e transcritici.

L’analisi dell’andamento degli EER e dei COP nelle diverse miscele ¢ stata condotta
considerando costante la potenza utile frigorifera pari a 6300 W.

I cicli sono transcritici a partire dal ciclo con CO, pura fino al ciclo con miscela
zeotropica di composizione massica propano-CO; 20%-80%, mentre i cicli sono
subcritici a partire dalla miscela di composizione massica propano-CO, 30%-70% fino
al ciclo con propano puro.

In generale si nota che aggiungendo CO, al propano si verifica uno scadimento sia
dell’EER, sia del COP del ciclo inverso. In particolare I’EER varia da una valore di 1,58
per la CO; pura ad un valore di 2,80 per il propano, mentre il COP varia da un valore di
2,58 per la CO;, pura ad un valore di 3,87 per il propano.

Le prestazioni minime sia per ’EER che per il COP si ottengono per le miscele
zeotropiche di composizione massica tale che il ciclo inverso si trovi in corrispondenza
del punto critico ( percentuali massiche di propano attorno al 20% ).

Si nota che per frazioni massiche di propano inferiori al 70% gli EER e i COP delle
miscele zeotropiche diminuiscono rispetto al ciclo transcritico con CO, pura.

Dal momento che per affrontare il problema dell’elevata infiammabilita del propano ¢
sufficiente una miscela con il 20% di CO; in composizione massica, Si puo osservare
che per miscele di composizione propano-CO, 80%-20% si ottengono prestazioni
superiori all’impiego del refrigerante CO, puro, ottenendo uno scadimento rispetto alle
prestazioni energetiche del ciclo con propano puro all’incirca di unita ( EER=1,83
COP=2,91).

Si osserva che all’aumentare della percentuale massica di CO, in miscela aumentano la
pressione di evaporazione, la pressione di condensazione (o0 pressione ottima di
reiezione di calore al gas cooler) e la densita della miscela zeotropica.

La portata massica aspirata dal compressore diminuisce nell’intervallo di composizione
massica di propano dal 95% all’80%, mentre diminuendo la frazione di propano al di
sotto dell’80% la portata massica aumenta in modo continuo.
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Il rapporto di compressione volumetrico raggiunge un picco per la composizione
massica propano- CO, 60%-40% , mentre la potenza elettrica assorbita dal compressore
raggiunge il massimo per la composizione massica propano-CO, 45%-55% .

Infine si osserva che le perdite di carico nel condensatore per tutte le miscele
zeotropiche sono inferiori rispetto al condensatore con propano puro e raggiungono un
minimo per la miscela propano-CO, 75%-25% .

Infine si suggeriscono le seguenti possibilita come possibili sviluppi futuri di questo
lavoro:

e Studio dettagliato del comportamento dell’evaporatore con le miscele in esame
e Studio delle prestazioni del ciclo con un’altra tipologia di scambiatore di calore
e Analisi delle prestazioni delle miscele in esame su una macchina reale
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APPENDICE A

Al Equazioni del volume di controllo di transizionetrax = 1ed x = 0.97

La potenza termica scambiata nel volume di transizione tra x =1 ed x = 0.97 &
denominata Qcong 0.97-->vs

Qcond 0.97—=>VSs = Gref * (href (Nsez,des) - href 0.97) (Al-l)

Dove h,..r .97 € I’entalpia del vapore con titolo x = 0.97 ed ¢ inizialmente ipotizzata in
assenza di perdita di pressione tra vapor saturo e vapore ad x = 0.97:

hyefoo7 = h (p(NseZ_des); x = 0.97) (A1.2)

Tramite Qcong097-—>ys Si ricava l’efficienza di scambio termico nel segmento da
x = 0.97 a vapor saturo:

Qcond 0.97——>VS
Esez,97 = (AL.3)
ez MIN GCP0.97——>V$*(Th(Nsez,des)_Tc(Nsez,des+1))

Dove i valori delle capacita termiche di portata dell’acqua e del refrigerante sono prese
all’ultimo volume del desurriscaldamento (Ne, ges — 1)

MIN GCP0.97__,V5 = min (Gref * CP,ref(Nsez,des - 1) ; Gwater * Cpwater (Nsez,des - 1)) (A14)
Da &g, 97 Si ricava il parametro NTUs,, o7, del modello e-NTU:

ln<1—R* _ *Esez,97>
NTUsez0.97 = - : * (Vsesdes™) (AL.5)

R* 1-€sez,97
Nsez,des_l) ’

Valida nel caso incui R*(y_ 1y #1econR"y . ;) paria:

R* — MINGCpog7—ys
N -1)
( sez,des ) MAX Gepyg7_ys

Quindi si ricavano UAg.;097--ys € la resistenza totale di scambio termico

ez,des

(AL.6)

Rtot,sez 0.97—-VS :

UAsez 0.97--vs = NTUsez0.97 * MIN GCP0_97——> (ALl.7)

1D

1

(AL1.8)

Rtot,sez 0.97—-VS = VAo o
sez 0.97—-VS
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Considerando validi 1 coefficienti di scambio termico convettivo all’ultima sezione del
desurriscaldamento (Nsez,des — 1) si puo ricavare la resistenza termica di scambio
lineare:

Rtot,sez 0.97—-VS lineare —

Diss
1 intint
1 n(DeSt,int) 1 (Al 9)
n*Dint,int*hconv,ref(Nsez,des_1) 2x1+Krame 7I"‘Dest,int"‘hconv,water(Nsez,des_1) .
Infine si puo ricavare la lunghezza del tratto di raccordo denominata Lge, 97 :
Riot, 97->VS,li
Lsez’97 — ot,sez 0.97 neare (Al.lO)

Rtot,sez 0.97—-VS

Ricavata la lunghezza del tratto di raccordo si puo stimare la perdita di carico del tratto
considerando il refrigerante come vapor saturo:

2
Ap 0.97— oS = fh(Nsez,des _ 1) " Lsez,97 % Ph(Nsez,des_1)*vh(Nsez,des_1) (Alll)

Dint,int 2

E analogamente sul lato acqua (lato freddo):

2
Lsez,97 % Pc(Nsezdes—1)*Vc(Nsez,des—1) (Al 12)
Diar,c 2 |

APcotd 0.97--vs = fc(Nsez,des - 1) *

Quindi si puo aggiornare 1’entalpia iniziale della condensazione con la nuova pressione
di ingresso alla zona di condensazione pari a quella d’uscita del desurriscaldamento
diminuita delle perdite del tratto da vapor saturo ad x = 0.97 :

ph(Nsez,des+1) = ph(Nsez,des) - Ap 0.97—-VS (A113)

Da cui si ricavano i valori aggiornati di h.r o7 € Qcond 0.97——>ys rispettivamente con
le equazioni (Al.1) e (AL1.2).

Inoltre si ricava la temperatura del refrigerante in ingresso alla prima sezione della zona
di condensazione:

Th(Nsez,des‘l'l) =T (p(Nsez,des+1); X = 097) (A114)
A2 Equazioni del volume di controllo di transizionetrax = 0,03 ed x = 0

Si ipotizza innanzitutto un valore di entalpia del liquido saturo del refrigerante senza
tenere in conto delle perdite di carico che devono essere determinate a posteriori e
grazie a questa ipotesi si ha una stima della potenza termica scambiata nel volume di
transizione da x = 0,03 alla condizione di liquido saturo:
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href LS = h (p(Nsez,des+Nsez,cond); X = 0) (A21)

Qcond LS——>0.03 — Gref * (href(NseZ,des + Nsez,cond) - href LS) (AZ-Z)

Tramite Quong Ls——>003 Si ricava I’efficienza di scambio termico nel segmento da
x = 0,03 a liquido saturo:

€ _ Qcond LS——>0.03 (A2 3)
sez,03 — .
MIN GCP0,03——>Ls*(Th(Nsez,des+Nsez,c0nd)_Tc(Nsez,des+Nsez,cond+1))

Dove le capacita termiche di portata dell’acqua e del refrigerante sono prese al primo
segmento del sottoraffreddamento n;s = Ngez ges + Nsezcona — 1 -

MIN GCP0.03__,L5 = min (Gref * CP,ref(nLS) ) Gwater * CP,water(nLS)) (A2-4)
Da &,, 03 Si ricava il parametro NTUs,, o3 del modello e-NTU:

Nel caso in cui R*,, ) # 1

ln(l_R* *E
— 1 (nLs) 562'03)
NTUsus005 = ——» — (A2.5)
(nLs) senos
R* — MIN GCpoo3—ois (A2.6)
(nrs) MAX Gepg g3_1s |

Da cui si ricavano UAg.;003--.s € la resistenza totale di scambio termico

Riotsez0.03--Ls

UAsez 0.03-—1s = NTUsez0.03 ¥ MIN Gepy o5, s (A2.7)

! (A2.8)

Rtot,sez 0.03—>LS — UA
sez 0.03—-LS

Considerando validi i coefficienti di scambio termico convettivo al primo volume del
sottoraffreddamento si puo ricavare la resistenza termica di scambio lineare:

1 1
R _ i = + Ry + A2.9
tot,sez 0.03-—LS,lineare m*Dingint*Nconv,ref(MLs) K m*Degt int*Nconv,water (MLs) ( )
Infine si puo ricavare la lunghezza del tratto di raccordo denominata Lsez,03:
R _5 i
LseZ,03 — [tot,sez0.03 LS,lineare (A210)

Rtot,sez 0.03—5LS

Ricavata la lunghezza del tratto di raccordo si puo stimare la perdita di carico del tratto
considerando il refrigerante come liquido saturo:

Lsez,03

1
Ap 0.03—-1s = fa(nys) * Dintint *3*PH (nLs) * vy (ngs)? (A2.11)

E analogamente sul lato acqua (lato freddo):
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Lsez,03

1
APcotd 0.03--1s = fe(Mys) * Didec *Z*Pc (nys) * v¢ (nLS)Z (A2.12)

Quindi si puo aggiornare I’entalpia iniziale del sottoraffreddamento che ¢ pari
all’entalpia del liquido saturo con la nuova pressione di ingresso alla zona di
sottoraffreddamento pari a quella d’uscita della condensazione diminuita delle perdite
del tratto da x=0.03 a liquido saturo :

ph(Nsez,des+Nsez,cond—1) = ph(NSez,des+Nsez,cond) - Ap 0.03—-LS (A213)

Da cui si ricava:

href LS = href (p(Nsez,des+Nsez,cond_1); X = 0) (A214)
E si aggiorna Qcong 0.03-->1s :

Qcond 0.03——>LS — Gref * (href(Nsez,des + Nsez,cond - 1) - href LS) (A2-15)

Inoltre si ricava la temperatura del refrigerante in ingresso alla prima sezione della zona
di condensazione:

Th(Nsez,des+Nsez,cond_1) =T (p(NSEZ.d€S+Nsez,cond_1); X = 0) (A216)
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APPENDICE B

B1 Determinazione dei volumi di discretizzazione del gas cooler

In tabella B1.1 e nelle Fig.B1.1 e Fig.B1.2 sono indicati i valori di Q) scambiata e i
valori di perdita di carico totale nello scambiatore di calore Ap,y ., all’aumentare dei

volumi di discretizzazione.

Si considera come valore asintotico di Q; e Aprer tor 1l valore raggiunto per 300
discretizzazioni. Gli errori percentuali tra i valori di Q,, e Apref,tor @d UN determinato

numero di discretizzazioni N e i valori asintotici sono dati da:

1

1

Q) gas coaler [W]

Fig.B1.1: Andamento della potenza termica scambiata al gas cooler in funzione del numero di discretizzazioni

Dp totali gas cooler [Pa]

Fig.B1.2: Andamento delle perdite di carico totale al gas cooler in funzione del numero di discretizzazioni
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Tabella B1.1: Variazione dell’errore percentuale di Qp, e APy 1ot all’aumentare dei volumi di discretizzazione del

gas cooler.
volumi Qh [W] | Apref [Pa] | AQh [%] | Apref [%]
2 7119 106990 32,01 -8,32
3 9232,4 | 103290 11,82 -4,57
4 9824,7 | 101930 6,16 -3,19
5 9998,8 | 101120 4,50 -2,37
6 10121 | 100080 3,33 -1,32
7 10203 | 100590 2,55 -1,84
8 10243 100390 2,17 -1,64
9 10269 | 100260 1,92 -1,50
10 10294 | 100190 1,68 -1,43
11 10312 | 100120 1,51 -1,36
12 10324 | 100060 1,39 -1,30
13 10333 | 100010 1,31 -1,25
14 10345 99690 1,19 -0,93
15 10351 99937 1,14 -1,18
16 10356 99907 1,09 -1,15
17 10362 99866 1,03 -1,10
18 10366 09848 0,99 -1,09
19 10369 99829 0,96 -1,07
20 10371 99812 0,95 -1,05
21 10374 99798 0,92 -1,04
22 10378 99770 0,88 -1,01
23 10380 99758 0,86 -0,995
24 10381 99748 0,85 -0,985
25 10384 99720 0,82 -0,957
26 10385 99712 0,81 -0,949
27 10386 99704 0,80 0,941
28 10387 99698 0,79 -0,934
29 10390 99672 0,76 -0,908
30 10391 99667 0,75 -0,903
35 10396 99550 0,71 -0,785
40 10399 99500 0,68 -0,734
45 10402 99400 0,65 -0,633
50 10405 99350 0,62 -0,582
60 10409 99250 0,58 -0,481
70 10414 99130 0,53 -0,359
80 10416 99050 0,52 0,278
90 10420 98980 0,48 -0,208
100 10423 98900 0,45 0,127
200 10462 98780 0,076 -0,005
300 10470 98775 0 0
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B2 Determinazione dei volumi di discretizzazione del condensatore

In tabella B2.1 e nelle Fig.B2.1 e Fig.B2.2 sono indicati i valori di Q, scambiata e i
valori di perdita di carico totale nello scambiatore di calore Ap,y ., all’aumentare dei
volumi di discretizzazione. In tabella B2.1 vengono indicati in ordine i volumi della
zona di desurriscaldamento, i volumi della zona di condensazione e i volumi della zona
di sottoraffreddamento.

Si considera come valore asintotico di Q; e Apref tor 1l valore raggiunto per 1152
discretizzazioni. Gli errori percentuali tra i valori di Q, e Apref or @d UN determinato

numero di discretizzazioni N sono ricavati analogamente al caso di appendice B1 con
equazione (B1.1) ed equazione (B1.2) .

Andarnento potenza termica numero di discretizzazioni

2920 T T T ! T
218 .............. ............... TETTRT .............. ............. 4
2GIG L ............... ............... ............... ............... .............. _
914l .............. ............... ............... ...............

g : : : : :

2 2912 | e * .|

=] : : : : :

[ : : : : :

g 2910 ............ : . ............... AR ............... ...............

T : : : : :

= : . H . :

E 2908 e P, o b D fro J

o DG E e ............... ............... ............... ............... L i
2G04 b .............. ............... ...............
2002 b ............... ............... B .............. .............. i

a 200 400 GO0 g0 1000 1200
M walumi

Fig.B2.1: Andamento della potenza termica scambiata nel condensatore in funzione del numero di discretizzazioni

Andamento perdite di carico numero di discretizzazioni

37200 T T T !
grom Y ............... TR ...............
= ; : : : :
o : : : : :
a weoo B P P B e 4
IS : : : :
T :
i : : : : :
= - : : : :
B AREO0H TP e P T e i
= : : : : :
3 -+ :
= : z 5 ; 5
B ARA00 e T Froe S TP PR
= - : : : .
[}
FE200 b i
a 200 400 GO0 a0 1000 1200

M walumi

Fig.B2.2: Andamento delle perdite di carico totali nel condensatore in funzione del numero di discretizzazioni
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Tabella B2.1: Variazione dell’errore percentuale di Q, e Apref ot all’aumentare dei volumi di discretizzazione del
condensatore.

Volumi | Qtot [W] | Apref[Pa] | AQtot [%)] | Apref [%]

2-5-2 9 2915,58 37085 |-0,1188138 | -2,79402
4-10-4 18 2909,53 36509 | 0,08893864 | -1,19744
8-20-8 36 2910,1 36004 |0,06936527 | 0,202345

16-40-16 72 2910,85 36042 | 0,04361084 | 0,097015

32-80-32 144 | 2911,43 36075 | 0,02369408 | 0,005544

64-160-64 288 | 2911,92 36112 | 0,00686785| -0,09701
128-320-128 | 576 | 2912,08 36077 | 0,00137357 0
256-640-256 | 1152 | 2912,12 36077 0 0
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APPENDICE C

C1 Dati sulle simulazioni con miscele R290-R744

In questa appendice si riporta in tabella C1.1 la frequenza di rotazione del motore
necessaria ad ottenere Q. = 6300 I . Le miscele subcritiche vanno da percentuale di
R290 100% a percentuale 30%. Per le miscele con percentuale di R290 del 35% e del
30% la riduzione di portata & tale da non poter essere realizzata con il compressore
modello Frascold® D3-13.1 AXH. Quindi si sceglie un compressore di taglia pitl piccola
Al1.5-8AXH dal quale si ricavano con i polinomi i rendimenti n,, ed 7.
analogamente a quanto svolto con i compressori precedenti. In tabella C1.2 si mostra
I’andamento di tali rendimenti in funzione di S .

Tabella C1.1: Modello di compressore Frascold e frequenza di rotazione del motore per le diverse miscele.

XR290-XR744 COP EER frequenza [Hz] compressore
100% R290 3,87 2,80 50 D3-13.1 AXH
[0,95 0,05] 3,79 2,66 47 D3-13.1 AXH
[0,9 0,1] 3,43 2,33 47 D3-13.1 AXH
[0,85 0,15] 3,14 2,06 48 D3-13.1 AXH
[0,8 0,2] 2,91 1,83 49 D3-13.1 AXH
[0,75 0,25] 2,74 1,67 49 D3-13.1 AXH
[0,7 0,3] 2,60 1,54 48 D3-13.1 AXH
[0,65 0,35] 2,50 1,45 47 D3-13.1 AXH
[0,6 0,4] 2,43 1,38 45 D3-13.1 AXH
[0,55 0,45] 2,38 1,33 43 D3-13.1 AXH
[0,5 0,5] 2,35 1,30 40 D3-13.1 AXH
[0,45 0,55] 2,34 1,30 37 D3-13.1 AXH
[0,4 0,6] 2,35 1,30 33 D3-13.1 AXH
[0,35 0,65] 2,45 1,39 50 A1.5-8AXH
[0,3 0,7] 2,46 1,39 30 Al1.5-8AXH
[0,2 0,8] 2,18 1,17 100 Q5-4TK
[0,15 0,85] 2,26 1,22 83 Q5-4TK
[0,1 0,9] 2,51 1,48 60 Q5-4TK
[0,05 0,95] 2,62 1,60 50 Q5-4TK
100% R744 2,58 1,58 50 Q5-4TK

Tabella C1.2: : Rendimento volumetrico e isoentropico del compressore A1.5-8AXH

Mot (1,0197 — 0,0424 = )

Niso —0,0085 * % + 0,099 = 8 + 0,3945

In tabella C1.3 si riportano per le diverse miscele R290-R744 i dati relativi ai parametri
dei 4 punti del ciclo termodinamico e alle potenze termiche scambiate.
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