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RESUMEN

El uso de ciclos subcriticos en bombas de calor para la produccién de agua caliente se limita a
temperaturas relativamente bajas y a saltos de temperatura del agua a calentar también pequefios. Es
una buena solucién, por ejemplo, para la produccion de agua caliente para aplicaciones de calefaccion,
porgue la temperatura del agua es admisible: 35 a 50°C y el salto de temperatura del agua es bajo, por
ejemplo, alrededor de 5K. Para la produccion de agua caliente sanitaria sin embargo, el salto de
temperatura del agua es mucho mayor, por ejemplo, 50K cuando el agua se calienta de 10 a 60°C. La
temperatura del refrigerante en el proceso de condensacion es bastante constante, lo que hace que la
eficacia del condensador disminuya a elevados saltos de temperatura del agua.

Recientemente se han desarrollado calentadores de agua que utilizan CO, en ciclo transcritico, ya que
han demostrado un buen funcionamiento a elevados saltos de temperatura del agua, ja que se ve
beneficiado por un elevado salto de temperaturas en el lado del refrigerante. Por lo tanto, una manera
de mejorar la eficacia del condensador en un ciclo subcritico sera produciendo una gran cantidad de
sub-enfriamiento, con el consecuente aumento de capacidad y el COP del ciclo.

El siguiente articulo presenta dos ciclos diferentes con el fin de obtener el subenfriamiento deseado y
la instalacion experimental para la comba de calor agua/agua trabajando con propano. Finalmente,
algunos resultados preliminares del COP se dan para diferentes condiciones de funcionamiento, tales
como temperatura de la fuente de la bomba de calor en el lado caliente y el grado de subenfriamiento.
Ademas, los resultados se comparan con un punto de referencia con cero subenfriamiento y una
bomba de calor comercial.
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1. Introduccion

La produccion de agua caliente sanitaria mediante bombas de calor es una aplicacion de creciente
interés hoy en dia, debido a su alta eficiencia. Asi lo reconoce una directiva europea [1], donde una
parte de la energia utilizada por las bombas de calor cuyo COP estacional esta por encima de un valor
de referencia, es considerada como si se obtiene a partir de fuentes de energia renovables. Como se
indica en [2], hoy en dia se impone un nuevo concepto en la implementacion de los sistemas de
refrigeracién, lo que requiere configuraciones de construccion compacta que funcionan con
refrigerantes con un bajo indice GWP (Global Warming Potential), pero manteniendo el rendimiento
energético lo més alto posible. En este sentido, el uso de fluidos naturales podria ser una opcion
interesante y el impacto de su adopcion en la eficiencia energética de las bombas eléctricas de calor es
el objetivo del proyecto en curso FP7 European Project, Next Generation of Heat Pumps working
with Natural fluids, NxtHPG, ([3])

Una de las primeras bombas de calor comerciales desarrolladas para esta aplicacién en particular se
basaba en el ciclo transcritico de CO2 en el marco del proyecto ECO-CUTE [4]. Trabajos como [5] y
[6] han demostrado una alta eficacia de estos ciclos cuando el salto de temperatura del agua es
elevado, como por ejemplo en el calentamiento de agua de 10°C a 60°C o incluso méas elevadas,
mientras que [7] demostro la ventaja de este ciclo con respecto a las soluciones estandar.

Ademas de CO2, otro fluido natural, propano, también se puede utilizar para la produccién de agua
caliente sanitaria. Un informe de la IEA (IEA, anexo 32) [8] muestra el comportamiento estacional de
una bomba de calor a gas para la produccion combinada de calefaccion y produccion de agua caliente
sanitaria en una casa pasiva noruega. EI mismo sistema se compar6 con diferentes soluciones en otro
informe de [9]. Para las condiciones de funcionamiento consideradas, los autores concluyeron que el
COP es un 20% mayor cuando se utiliza el CO,. La ventaja del R744 a elevados saltos de temperatura
es debido al proceso de intercambio de calor en el enfriador de gas, lo que implica un elevado salto de
temperaturas en el lado del refrigerante. Por lo tanto el perfil de temperatura entre el lado del
refrigerante y el agua se adapta mejor para R744 que en los sistemas con proceso bifasico.

Sin embargo, los ciclos transcriticos tienen mayor penalizacion en el COP cuando se reduce el salto de
temperaturas en el agua, [10] realiza un estudio tedrico donde el ciclo transcritico de CO2 se compara
con otros ciclos subcriticos trabajando a subenfriamiento cero (Figura 1a). Ademas, en el proyecto
NxtHPG el efecto del subenfriamiento en un ciclo de propano se esta analizando. [11] estudiaron este
efecto desde un punto de vista teorico, en el que se concluye que existe una cantidad déptima de
subenfriamiento para diferentes condiciones de contorno. La Figura 1b muestra la comparacion entre
una condicion de funcionamiento de referencia sin subenfriamiento a la salida del condensador (lineas
discontinuas) y la que permite maximizar el COP controlando el subenfriamiento, la Ultima situacion
permite una mejor coincidencia entre los perfiles de temperatura en el condensador, y por lo tanto un
mejor COP.
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Figura 1: a) Dependencia del COP con la temperatura de entrada del agua para diferentes refrigerantes,
temperatura de salida 60°C. ([10]) b) Ejemplos de perfiles de temperatura de Propano y agua dentro
del condensador, con y sin subcooling. ([11])

El objetivo de este trabajo es evaluar el rendimiento de una bomba de calor agua-agua trabajando con
Propano para la produccion de agua caliente sanitaria aprovechando calor residual. En primer lugar, se
presentan diferentes ciclos de refrigerante a fin de lograr el subenfriamiento necesario y el disefio
experimental utilizado en el laboratorio. Finalmente, se muestran los resultados experimentales para el
COP a diferentes temperaturas del agua a la entrada del condensador. Estos resultados experimentales
son los resultados preliminares obtenidos en el proyecto NxtHPG.

2. Montaje Experimental

El proyecto NxtHPG dedica uno de los prototipos bajo estudio al desarrollo de una bomba de calor de
propano para la recuperacion de calor residual tratando de aprovechar la baja temperatura del agua a la
entrada del condensador para producir subenfriamiento y mejorar el COP. El calor residual podria
provenir de cualquier fuente disponible de energia, asi como el alcantarillado o de un bucle de
condensacion, cuyas temperaturas van entre los 10 y 30°C (para el presente trabajo la temperatura del
agua a la entrada del evaporador es 20°C). Esta bomba de calor produce agua caliente sanitaria a 60°C
y se prueba a diferentes temperaturas de entrada de agua con el fin de estudiar su influencia con el
rendimiento de la bomba de calor, las temperaturas de entrada estan en el intervalo de 10 a 55°C.
Debido a las caracteristicas de la aplicacion, se ha seleccionado el Propano como el fluido de trabajo,
ya que es capaz de proporcionar una buena eficiencia a relaciones de presién bajas y baja temperatura
de descarga.

2.1. Ciclos de refrigerante

El subenfriamiento deseado con el fin de mejorar el rendimiento en el condensador se puede conseguir
de diferentes maneras, en este trabajo dos ciclos diferentes han sido considerados:

e Caso A (Condensador méas subenfriador), Figura 2: En este caso, una botella de liquido
situado justo después del condensador asegura que el refrigerante salga en estado de liquido
saturado (punto 3), la botella de liquido es lo suficientemente grande para cumplir esta
condicion en diferentes condiciones de contorno. El refrigerante sale de la botella de liquido a
la temperatura de saturacion del condensador, cuyo valor para esta aplicacion rondas los 60°C,
y se enfria en el subenfriador. De esta manera, el refrigerante sale del subenfriador con un
cierto subenfriamiento (punto 4), que dependera de la temperatura de entrada del agua, la que
aumentara antes de entrar al condensador. Tener la condensacion y subenfriamiento en
intercambiadores de calor diferentes tiene la ventaja de optimizar el disefio del intercambiador
de calor en cada elemento, puesto que el refrigerante en el subenfriamiento esta en estado
liquido, cuya densidad es muy diferente en comparacion con el refrigerante a la entrada del
condensador. Por lo tanto, el paso de la placa del subenfriador se puede seleccionar mas
pequefio que en el condensador con el fin de optimizar la transferencia de calor. Por otra parte,
un elevado flujo masico de agua dara lugar a una mayor caida de presion en el subenfriador si
se selecciona el paso de la placa demasiado pequefio.

e Caso B (Condensador y valvula de estrangulamiento) Figura 3: En este caso, hay una valvula
de estrangulacion entre el condensador y la botella de liquido. Como en el caso anterior, la
botella de liquido asegura que el refrigerante salga de la valvula de estrangulacion en estado
de liquido saturado (punto 4), mientras que en la entrada de esta valvula de estrangulamiento
el refrigerante esté en estado de liquido subenfriado (punto 3) procedente del condensador. Ya
que el refrigerante se mantiene sobre la linea de liquido saturado a la salida de la valvula de
estrangulacion y la presion de saturacién en su entrada depende del proceso de transferencia
de calor en el condensador, el subenfriamiento dependera de la caida de presién que ocurre en
la véalvula de estrangulacion, es decir, cuando la valvula se cierra la caida de presion es mayor
y por lo tanto lo serd el subenfriamiento. La valvula de expansion da la caida de presion
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necesaria (desde el punto 4 al 5) para tener el recalentamiento deseado a la entrada del
compresor (punto 1). En este caso, el proceso de subenfriamiento se hace dentro del
condensador, por lo que la geometria no se puede optimizar para este proceso. Por otro lado,
tiene la ventaja econémica de contar con un intercambiador de calor menos, y ademas, el
subenfriamiento se puede controlar por medio de una valvula de estrangulacion electrénica.
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Figura 2: Caso A: Subenfriador en serie con el condensador a) Esquema, b) P-h diagrama.
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Figura 3: Caso B: Subenfriamiento realizado mediante la valvula de estrangulamiento a) Esquema, b)
P-h diagrama.

2.2. Disefio Experimental

Se ha construido un prototipo de laboratorio con el fin de medir los dos ciclos diferentes descritos
anteriormente, la Figura 4 muestra el disefio experimental, el cual es capaz de reproducir los dos
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ciclos. El sistema ha sido disefiado para obtener alrededor de 50 kW en el punto nominal, 20°C de
temperatura de entrada del agua a la entrada del evaporador y proporcionando agua caliente sanitaria a
60°C con una temperatura de entrada a 10°C. Con el fin de comparar equitativamente ambos ciclos,
los componentes se han seleccionado en consecuencia y sus principales caracteristicas son:

Caso A (Condensador mas subenfriador): El subenfriador se ha seleccionado con un paso de
placa mas pequefio que el condensador con el fin de aumentar la velocidad del refrigerante y
por lo tanto mejorar la transferencia de calor. Dado que el flujo masico de agua puede variar
considerablemente dependiendo de las condiciones de contorno (salto de temperatura del agua
a calentar puede variar de los 5K a los 50K) la valvula de 3 vias reduce el paso de agua a
través del subenfriador con el fin de reducir la caida de presion en el subenfriador, cuando
estas son elevadas (saltos de temperatura inferiores a 10 K).

Caso B (Condensador y vélvula de estrangulamiento): En este caso, el mismo intercambiador
de calor se utiliza para condensar y subenfriar, por lo tanto, tiene menos area total que en el
caso A. Sin embargo, el condensador se ha seleccionado lo suficientemente grande para
obtener un alto grado de subenfriamiento sin perjudicar demasiado el rendimiento debido al
aumento de la temperatura de condensacion. Dado que no se emplea el subenfriador, la
valvula de 3 vias envia el agua directamente al condensador.

La seleccion del circuito utilizado, A y B, se efectiia por medio de varias valvulas de paso colocadas
en el prototipo.
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Figura 4: Disefio experimental que incluye caso Ay B

3. Resultados Experimentales

Los resultados que se muestran a continuacion son los primeros experimentos llevados a cabo en el
proyecto NxtHPG para la bomba de calor de agua-agua. Para este estudio la temperatura de entrada de
agua en el evaporador se mantiene a 20°C para todos los puntos, el flujo mésico de agua se elige a fin
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de obtener 15°C a la salida del evaporador en el punto nominal y después se mantuvo constante para
todos los puntos de prueba, el recalentamiento se mantiene alrededor de 10 K y la temperatura de
salida del agua en el condensador se mantiene a 60°C gracias al ajuste de la bomba de agua de
velocidad variable en el lado del agua caliente. La temperatura del agua se toma entre 10 y 55°C.

3.1. Caso A

Como se ha dicho anteriormente, para el caso A, la valvula de 3 vias envia todo el flujo de agua a
través del subenfriador menos cuando la caida de presion en el subenfriador es demasiado grande.

La Figura 5 muestra el COP de calefaccion y el subenfriamiento para el caso A, a diferentes
temperaturas de entrada del agua a ser calentada. Conforme la temperatura del agua aumenta, el COP
disminuye de forma casi lineal, el subenfriamiento sigue la misma tendencia, ya que disminuye a
medida que aumenta la temperatura del agua. Esto es debido a que el subenfriamiento esta limitado
por la temperatura del agua, por ejemplo, al entrar esta a 30°C el refrigerante se enfriarda en el
subenfriador hasta 30°C como méximo.

Si los resultados con subenfriamiento son comparados con aquellos que tienen subenfriamiento nulo,
es decir, OK, se puede ver que el primero tiene un COP aproximadamente 31% mayor que con OK de
subcooling. No obstante, a fin de ser competitivos en el mercado, hay que compararlo con los ciclos
transcriticos de CO, disponibles para la produccion de agua caliente sanitaria. Dado que, al menos
hasta donde saben los autores, no hay una bomba de calor similar en el mercado con que comparar, se
ha elegido la Q-ton [12], una bomba de calor aire-agua de alta eficiencia. Los resultados mostrados en
la Figura 5 respetivos a la Q-ton son para una temperatura del aire de 25°C. Se puede observar que el
COP del sistema subcritico con propano es méas alto que el transcritico trabajando con CO, (Q-ton).
Ademas, la disminucion del COP a medida que la temperatura del agua de entrada aumenta, es mas
brusca en el ciclo transcritico, ya que el CO, reduce su COP en un 21% al variar la temperatura del
agua de entrada de 5 a 24°C, mientras que el ciclo con propano (con subenfriamiento) reduce su COP
en 15 % al variar la temperatura del agua de entrada de 10 a 30°C.
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Figura 5: Resultado experimental caso A, punto de referencia (subenfriamiento cero) y bomba de calor
comercial aire-agua de CO2 (Q-ton). COP calefaccidn y subenfriamiento vs. temperatura del agua.

3.2. Caso B

En este caso, el subenfriamiento se controla mediante la valvula de estrangulamiento situada entre el
condensador y la botella de liquido, tal y como se ha explicado antes, conforme se cierra la valvula se
produce una mayor caida de presién, y en consecuencia un mayor subenfriamiento. Por lo tanto, a
diferencia del caso A, el subenfriamiento se puede variar para la misma temperatura de entrada de
agua. Dado que en este caso la condensacion y el subenfriamiento se hacen en el mismo
intercambiador de calor (condensador del caso A), un mayor subenfriamiento significa tener mas
inundado el condensador y una menor éarea para la condensacion. Por lo tanto, en el caso B se tiene un
25% menos de area que en el caso A, ya que, el segundo hace uso de la subenfriador aparte.

La Figura 6 muestra tres mediciones en el punto nominal (10 a 60°C en el lado de condensacidn) con
diferentes subenfriamientos. Se puede observar que el mayor COP no corresponde al que tiene mayor
subenfriamiento, por lo que se puede intuir que existe un subenfriamiento 6ptimo. Esto se puede
explicar de la siguiente manera: conforme aumenta el subenfriamiento, la capacidad calorifica
aumenta, pero al mismo tiempo el &rea disponible para condensar se reduce, produciendo un aumento
en la temperatura de condensacion, y un mayor consumo de energia por el compresor. Por lo tanto, el
COP es un compromiso entre la mejora debido al aumento en el cambio de entalpia en el condensador
producido por el subenfriamiento y el mayor consumo debido a la disminucion de la superficie de
condensacion.

Si lo comparamos con el caso A, el COP se reduce aproximadamente en un 3,5%, pero todavia es un
26% mas alto que el punto de referencia (subenfriamiento cero) y bastante competitivo comparandolo
con la boba de calor comercial Q-ton.
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Figura 6: Resultado experimental caso B. COP calefaccion vs. Subenfriamiento para una temperatura
de entrada del agua de 10°C

IX CONGRESO NACIONAL DE INGENIERIA TERMODINAMICA — Cartagena 3,4 y 5 de junio de 2015
1122



EFICIENCIA ENERGETICA Y SOSTENIBILIDAD

4, Conclusiones

Los sistemas transcriticos de CO, son utilizados normalmente para elevados saltos de temperatura en el agua
debido a sus buenas prestaciones en esta condicién. Este articulo presenta algunos resultados experimentales
preliminares de un prototipo de bomba de calor agua-agua para produccion de agua caliente sanitaria mediante
propano como refrigerante, incluyendo dos ciclos diferentes para obtener subenfriamiento con el fin de mejorar
el proceso de transferencia de calor en el ciclo subcritico. Las conclusiones extraidas de este estudio son:

e El rendimiento de un ciclo subcritico se puede mejorar hasta un 31% mediante la adicion de
subenfriamiento cuando se trabaja con un elevado salto de temperatura del agua.

e Elrendimiento de un ciclo subcritico de propano con subenfriamiento es comparable o incluso superior,
en comparacién con un producto comercial transcritico con CO,.

e Para el caso A, el subenfriamiento y el COP disminuyen casi linealmente a medida que aumenta la
temperatura del agua de entrada, aunque parece esta disminucién es menor que en el caso del ciclo
transcritico con CO,.

e En el caso B, el subenfriamiento se puede variar independientemente de la temperatura de entrada de
agua.

e Para el caso B existe un subenfriamiento 6ptimo, ya que existe un compromiso entre la mejora debido
al aumento en el cambio de entalpia en el condensador producido por el subenfriamiento y el mayor
consumo debido a la disminucion de la superficie de condensacién. Este punto éptimo depende de los
componentes del sistema.

e EI COP para el caso B es aproximadamente un 3,5% menor que en el caso A para el punto nominal,
aunque esto se obtiene con alrededor un 25% menos de area (el subenfriador no se utiliza).

Por lo tanto, se ha demostrado que un ciclo subcritico con propano puede tener un buen rendimiento
para la produccidn de agua caliente sanitaria cuando se trabaja con subenfriamiento.
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