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RESUMEN

Desde que en 1987 se firmara el Protocolo de Montreal, los sistemas artificiales de
producciéon de frio han tenido numerosos mejoras y avances tecnolégicos con la finalidad
de mejorar la eficiencia energética de las instalaciones y reducir el impacto medioambiental
generado por las mismas. Una de estas mejoras, ha sido la biasqueda de nuevas sustancias
refrigerantes compatibles medioambientalmente, capaces de sustituir a los refrigerantes
artificiales CFC y HCFC, y cumplir con las restricciones legales impuestas por el Protocolo
de Kyoto y normativa posterior. Es por ello que existe actualmente una tendencia por la
“recuperaciéon” de sustancias naturales como refrigerante, que antafio ya habfan sido
empleadas como tales. De entre todas las sustancias naturales disponibles, el CO, o diéxido
de carbono, se esta convirtiendo cada vez en una solucién a corto/medio plazo en muchas
aplicaciones frigorificas gracias a su propiedades termodinamicas y a la inocuidad que
ofrece. Es por ello que en sistemas de A/C en automocion, ciclos en cascada para
refrigeracion comercial o bombas de calor, ya se esta empezando a utilizar ofreciendo
eficiencias equiparables, incluso mejores, que muchos de los refrigerantes artificiales
actuales.

Con el fin de contribuir y fomentar el uso del CO, como refrigerante, se ha elaborado la
presente tesis doctoral centrada en el desarrollo y posterior analisis experimental, del
funcionamiento de una planta frigorifica de compresiéon de vapor empleando CO, como
refrigerante en condiciones supercriticas. La finalidad de este trabajo, es analizar el
funcionamiento de esta tecnologfa en ambientes calidos como es el caso de Espafia, para
poder mejorar asi su comportamiento y eficiencia trabajando en régimen supercritico.

Las tareas llevadas a cabo para poder alcanzar los objetivos anteriores, se resumen en los
siguientes puntos:

- Estudio de la tecnologia y equipos aplicables para el desarrollado de una instalacion
frigorifica de media potencia, operando segun ciclo de compresion de vapor en
régimen supercritico.

- Montaje y desarrollo completo de la instalacion frigorifica, incluyendo monitorizacion,
puesta en marcha de la misma y comprobacién de su correcto funcionamiento

- Analisis experimental del funcionamiento de la instalacion, incluyendo:

a) Analisis de la presion optima.

b) Analisis de la influencia del recalentamiento introducido por compresores de tipo
semihermético.

¢) Analisis del efecto del intercambiador intermedio segun diferentes posiciones.

d) Comparacion del funcionamiento con dos sistemas de expansion diferentes.

e) Analisis del efecto de extraccion de vapor en los ciclos frigorificos de expansion
multiple escalonada.

- Modelado de los principales elementos que constituyen la instalacion frigorifica como
son el evaporador, el gas-cooler, y el compresor semihermético.
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SUMMARY

Since the Montreal Protocol was signed in 1987, artificial refrigeration systems had
had large improvements and technologic advances, which were focused on improving the
energy efficiency and reducing the environmental impact. One of the main actions
consisted on the search of new refrigerant substances that would be environmental friendly
and capable of replacing the CFC and HCFC artificial fluids, obviously fulfilling the Kyoto
Protocol and its subsequent amendments. In fact, at the moment there is a trend to get
back to refrigerants based on natural substances, which traditionally were used as working
fluids. Among all feasible natural substances, carbon dioxide or CO, is being imposed more
and more as the solution in many refrigeration uses in a short/long term, mainly due to its
good thermodynamic properties and its innocuous behaviour. In fact, in mobile air
conditioning systems, commercial refrigeration cascades or heat pumps, its application is
offering comparable efficiencies, even higher, than the current artificial refrigerants.

This PhD thesis has been developed to contribute to the establishment of CO, as
refrigerant, and it has been centred on the development and the experimental analysis of a
CO, refrigeration plant working in supercritical conditions. The main aim of this research
was to analyse the performance of this technology in warm climates like Spain, and
subsequently, to improve its performance.

Performed tasks to reach the previous objectives can be summarized in the following
items:

- Study of the current state of the technology and available equipment to develop a
refrigeration test plant of medium capacity able to operate in supercritical conditions.

- Design, assembly and put into service of the refrigeration plant, including its
instrumentation.

- Experimental analysis of the plant, including:
a) Optimum pressure.
b) Influence of the superheat associated to semihermetic-type compressors.
¢) Internal heat exchanger in different allocations.
d) Comparison of different expansion systems.
e) Vapour extraction from the accumulation tank in double expansion systems.

- Development of mathematical models of the main elements of the plant, such as gas-
cooler, evaporator and semihermetic compressor.
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RESUM

Des que a P'any 1987 es va signar el Protocol a Motreal, els sistemes artificials de
producci6 de fred han tingut nombroses millores 1 avancos tecnologics amb la finalitat de
millorar la eficacia energética de les instal Jacions i reduir I’ impacte mediambiental generat
per les mateixes. Una de les millores, ha estat la recerca de noves substancies refrigerants
compatibles amb el medi ambient, capaces de substituir als refrigerants artificials CFC 1
HCFC, i complir amb les restriccions legals imposades pel Protocol de Kyoto 1 normatives
posteriors. Per aquest motiu existeix actualment una tendéncia per la “recuperaci6” de
substancies naturals com a refrigerants, que temps enrere ja havien estat emprades com a
tal. De totes les substancies naturals disponibles, el CO, o dioxid de carboni, esta
convertint-se en una soluci6 a llarg/curt termini en moltes aplicacions frigorifiques gracies
a les seues propietats termodinamiques i a la innocuitat que ofereix. Es per aixo que en
sistemes de A/C en automocio, cicles en cascada per a refrigeracié comercial o bombes de
calor, ja es comenca a utilitzar-se oferint una eficiencia equiparable, o fins i tot millors, que
molts dels refrigerants artificials actuals.

Amb la finalitat de contribuir i fomentar I’ us del CO, com a refrigerant, s’ha dut a terme la
present tesi doctoral centrada en el desenvolupament i posterior analisi experimental del
funcionament d’una planta frigorifica de compressié de vapor emprant CO, com a
refrigerant en condicions supercritiques. La finalitat d’aquest treball és analitzar el
funcionament d’aquesta tecnologia en ambients calids com és el cas d’Espanya, per a poder
millorar aix{ el seu comportament i la seva eficiencia treballant en régim supercritic.

Les tasques desenvolupades per a poder arribar als objectius marcats, es resumeixen en el
segients punts:

- Estudi de la tecnologia i equips aplicables per al desenvolupament d'una instal laci6
frigorifica de mitja potencia, operant segons cicle de compressié de vapor en regim
supercritic.

- Muntatge 1 desenvolupament complet de la instal lacié frigorifica, monitoratge,
engegada de la mateixa i comprovacio6 del correcte funcionament de la mateixa.

- Analisi experimental del funcionament de la instal Jacid, incloent:

a) Analisi de la pressié optima.

b) Analisi de la influéncia del reescalfament introduit per compressors de tipus
semihermetic.

c) Analisi de I'efecte del bescanviador intermedi segons diferents posicions.

d) Comparacié del funcionament de la instal laci6 amb dos sistemes d'expansié
diferents.

e) Analisi de l'efecte d'extraccié de vapor en els cicles frigorifics d'expansié multiple
escalonada.

- Modelatge dels principals elements que constituixen la instal lacié frigorifica com sén
l'evaporador, el gas-cooler, 1 el compressor semihermetic.
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NOMENCLATURA

0(0)

D/d

THX
K

Qb1
Qb
Quior
do
Qo
Re
Rior
RMU
RT

RU

Pendiente en la recta de calibracién / recta que define el 1,
Area (m?)

Ordenada en el origen en la recta de calibracion / recta que define el 1,
Eficiencia energética

Calor especifico isobarico (k] - Kg K™

Diametro (m)

Entalpfa especifica (k] Kg')

Intercambiador intermedio

Conductividad térmica (W -m™ - K™

Longitud (m)

Caudal masico de refrigerante (Kg*s™)

Velocidad de giro del compresor (rpm)

Nuamero de Nusselt

Presién (bar)

Potencia eléctrica consumida (kW)

Nuamero de Prandtl

Caudal Volumétrico (m’-s™)

Transmisioén de calor al ambiente en la zona del devanado (kW)
Transmision de calor al ambiente en la zona del devanado (kW)
Potencia cedida en el devanado (kW)

Produccién frigorifica especifica (k] - Kg™)

Potencia frigorifica (kW)

Numero de Reynolds

Recalentamiento en el devanado del compresor (°C)
Recalentamiento menos util en la linea de aspiracion (°C)
Recalentamiento total desde condiciones de vapor saturado (°C)
Rugosidad (m)

Recalentamiento util en evaporador (°C)

Tasa de compresion
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T Temperatura (°C)

v Velocidad (m/s)
Vap  Volumen especifico de aspiraciéon (m’ - Kg™)
Vi Caudal volumétrico geométrico (m’+s™)
W Trabajo especifico de compresion (k] - Kg™)

X Titulo de vapor en evaporador

Simbolos Griegos

o Coeficiente de conveccion/pelicula térmica (W - m? - K')

A Incremento

AP Caida de presion (bar)

AT, Incremento de temperatura logaritmico medio (LMTD) (°C)
P Eficiencia térmica (%)
Ne Rendimiento de compresion

Neee  Rendimiento eléctrico

Ng Rendimiento global de compresion
Niso Rendimiento isentropico

NMe Rendimiento mecanico-eléctrico

MNtec Rendimiento mecanico

Ny Rendimiento volumétrico

A Calor latente de evaporacion (k] - Kg')
K Viscosidad cinematica (Pa - s)

& Factor de friccion

p Densidad (Kg/m’)

o Tension superficial (N - m™)

Subindices

Amb  Ambiente
Asp  Aspiracion
B Bulk (se refiere a la region interna del refrigerante)

Bif  Region bifasica

Dep  Deposito

Dis  Descarga
GLIC  Mezcla de agua y etilenglicol al 50 % en volumen

GC  Gas-Cooler
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H Hidraulico (se refiere al diametro)
HP  Alta presion
i Entrada
Ideal  Se refiere a las condiciones ideales de salida del THX
IHX  Intercambiador intermedio
L Liquido
LP Baja Presion
MAX  maximo
MET  Metal
Mot  Entrada del compresor semihermético
MP  Media Presion (Presion del deposito de acumulacion)
o) Salida
O Evaporador
OPT  Valor 6ptimo
PS Pseudocritica
R Refrigerante
Rec Region de vapor recalentado
s Isentropica
T Total
A% Vapor
\4 Agua / Wall (se refiere a la region externa del refrigerante)
Superindices
* Referido al funcionamiento sin recalentamiento en el motor
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Desarrollo de una Planta Frigorifica de Compresiéon de Vapor Empleando el Fluido
Natural CO; como Refrigerante en Condiciones Supercriticas. Analisis Experimental y
Evaluacion Energética de Diferentes Configuraciones
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Capitulo I — Introducciéon

Introduccidon

I.1 Justificacién

El “frio” ha sido y sigue siendo uno de los recursos mas empleados por el ser humano para
la conservacion de alimentos, aplicaciones sanitarias, usos industriales y técnicas de confort.
Actualmente se estima que el 15 % de la energfa eléctrica total consumida en el mundo, se
destina a la produccion artificial de frio [1], lo que deja patente la importancia de este
recurso en la sociedad actual.

Desde los origenes de la produccion artificial de frio hasta la actualidad, muchas han sido
las tecnologias desarrolladas para poder conseguir generar “frfo” de forma sencilla,
econémica y eficiente. Una de ellas, la tecnologia de compresion de vapor, constituye el
principio de funcionamiento de la gran mayoria de sistemas frigorificos que copan el
mercado actual, siendo objeto de estudio de numerosos grupos de investigacion y empresas
para mejorar su eficiencia energética y reducir el impacto medioambiental generado por las
sustancias empleadas (refrigerantes).

El grupo de investigaciéon en ingenierfa térmica (GIT) formado por investigadores y
profesores de las universidades Jaume I de Castellén y Politécnica de Valencia, lleva desde
el ano 1993 trabajando en sistemas de compresiéon de vapor basados en compresores
alternativos, con el objetivo de mejorar la eficiencia de los sistemas frigorificos
fundamentados en esta tecnologfa. Hasta la fecha, dos han sido las lineas de investigacion
estudiadas por el grupo del GIT con refrigerantes artificiales: sistemas de compresion en
simple etapa y sistemas de compresion multietapa. Fruto de estas investigaciones, se han
desarrollado numerosos trabajos y proyectos de investigacion centrados en el analisis de
funcionamiento y modelado de los sistemas de simple y doble etapa [2 — 15].

En el afio 2005, y a raiz de las condiciones impuestas por los de Protocolos de Montreal
[16] y Kyoto [17], y por las nuevas reglamentaciones europeas [18], se decidi6 extender las
lineas de investigacion anteriores hacia nuevos horizontes basados en la utilizaciéon de
refrigerantes naturales como el diéxido de carbono (CO,) como refrigerante natural en
sistemas de compresion de vapor segun ciclo supercritico. Esta nueva iniciativa permite
minimizar al maximo el impacto medioambiental generado por los refrigerantes artificiales,
aunque requiere de una tecnologia completamente nueva debido a las propiedades fisicas
del propio refrigerante [19, 20]. El desarrollo de esta tecnologfa y su implementacién en
aplicaciones frigorificas actuales (aire acondicionado, refrigeracion... etc), ha derivado en
numerosos estudios tedricos / experimentales, centrados en la mejora energética y en el
disefio de nuevos elementos [21 — 27].

La presente tesis recoge el trabajo y los resultados obtenidos por el doctorando en esta
nueva linea de investigacién, complementando al mismo tiempo, los estudios realizados
por otros autores en los dltimos afios. El alcance de la tesis comprende desde el montaje y
puesta en marcha de la instalacion, hasta el analisis experimental, modelado y propuestas de
mejora de la misma. El desarrollo de cada una de estas partes se realizara de forma mas
extensa posteriormente, constituyendo los diferentes capitulos que comprenden el presente
documento.

En este capitulo introductorio, se justifica la motivacién que mueve a realizar esta tesis
doctoral. Para ello, inicialmente se presentan los objetivos fundamentales que se desean
conseguir, asi como los capitulos en que se estructura la misma. Posteriormente, se resume
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brevemente la evolucion histérica del CO, como refrigerante, presentando las propiedades
termofisicas y sus aplicaciones tecnolégicas. El ultimo apartado resume el estado del arte
actual de la tecnologia del CO, aplicada tanto en sistema de produccién de frio como de
calor (bomba de calor).

I.2 Obijetivos y estructura de la tesis

La presente tesis doctoral, se enmarca dentro de la nueva linea de investigacion desarrollada
por el grupo de investigacion GIT, cuyo objetivo es el uso del CO, como refrigerante
natural en condiciones supercriticas. Mediante esta tesis, se refuerzan los estudios
realizados por la comunidad cientifica en el campo del CO, cuyo enfoque se centra en la
mejora de la eficiencia energética de estos ciclos, asi como en la reducciéon del impacto
medioambiental introducido por los sistemas actuales de produccién de frio.

La motivacién principal que mueve a elaborar este trabajo, es la carencia de tesis doctorales
que aborden el tema planteado desde una perspectiva experimental. En el ambito
internacional, la mayoria de los trabajos presentados son de caracter teorico, lo que hace
que los anilisis experimentales y los resultados obtenidos, complementen estos estudios
teoéricos. La combinacion de ambos estudios, aporta nuevas ideas y enfoques que pueden
ser de utilidad en el disenio de instalaciones frigorificas similares con mayor eficiencia
energética. Por otra parte, la experiencia adquirida en el desarrollo de esta instalacion
frigorifica, permite tratar diversos problemas constructivos y de funcionamiento asociados
al desarrollo y puesta en marcha de instalaciones similares.

Teniendo en cuenta estos aspectos, los principales objetivos que se plantean en esta tesis
doctoral, son los siguientes:

® Construccion de una instalacion frigorifica de media potencia, basada en un ciclo de
compresion de vapor empleando CO, como refrigerante en condiciones
supercriticas. Dentro de este objetivo, se pueden concretar dos aspectos:

o Dotacién de la misma con diversas configuraciones o ciclos, para poder
comparar entre si, diversos modos de funcionamiento.

o Monitorizacion completa de la instalacién para analizar en tiempo real su
funcionamiento y poder actuar sobre la misma.

® Puesta en marcha de la instalacién y realizacion de la campafa de ensayos necesaria
para abordar el analisis experimental.

® Evaluacién experimental y caracterizacion del funcionamiento de la instalacion
frigorifica segun diferentes configuraciones de ciclo. Este apartado estudia la
incidencia sobre los principales parametros energéticos que posee la instalacion
(potencia frigorifica, potencia eléctrica consumida y COP) segun diferentes
configuraciones: funcionamiento con/sin  intercambiador  intermedio,
funcionamiento con sistema de extraccion de vapor saturado del depdsito de
acumulacion, y funcionamiento con / sin sistema de expansién maltiple escalonada.

® Modelado de la instalaciéon frigorifica, empleando modelos fisico-experimentales
con ecuaciones basicas de transmisiéon de calor junto a correlaciones
experimentales.
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En base a los objetivos planteados, la estructura en la que se ha dividido la tesis, es la
siguiente:

® Capitulo 1: Justificaciéon de los motivos percusores del desarrollo de esta tesis
doctoral. Enunciado de los objetivos desarrollados en la misma, asi como de la
estructura en la cual se divide. Finalmente, revisiéon del estado del arte en Ia
tecnologia del CO,,.

® Capitulo 2: Descripcion de la instalacion frigorifica desarrollada. Justificacion de los
elementos empleados en la misma acompafada de una breve descripcién de cada
uno de ellos. En este mismo capitulo se han incluido los circuitos secundarios
empleados para disipar el calor del gas-cooler y simular la carga en el evaporador,
asi como la descripcion del sistema de monitorizaciéon empleado para visualizar en
tiempo real el comportamiento de la instalacién. Dado que esta instalacion ha sido
construida integramente en el laboratorio de Maquinas y Motores Térmicos de la
Universidad Jaume I, y teniendo en cuenta las caracteristicas especiales de la misma,
se ha afladido un apartado dentro de este capitulo destinado a las incidencias y
sugerencias a tener en cuenta durante el desarrollo de la planta.

® Capitulo 3: Descripciéon de la metodologia empleada en los ensayos realizados,
indicando en cada caso el rango ensayado para cada una de las configuraciones
analizadas, asi como la validacién de los datos obtenidos.

® Capitulo 4: Analisis de los datos experimentales obtenidos a través de las diferentes
campanas de ensayos realizadas. La estructura de este capitulo se realiza en base a
las diferentes configuraciones ensayadas.

® Capitulo 5: Modelado de la instalacion frigorifica, incluyendo las técnicas de
modelado empleadas, asi como las validaciones de los modelos desarrollados.

1.3 El CO, como refrigerante

I.3.1 — Evolucioén histérica del CO, como refrigerante

Desde su descubrimiento en el afio 1755 por los fisicos escoceses Dr. Joseph Black y Dr.
William Cullen, y tras su posterior licuefaccion en el afio 1834 por el cientifico Charles
Thilorier, el CO, ha tenido, y sigue teniendo, un gran numero de aplicaciones en diversos
campos cientificos. Sin embargo la aplicaciéon de esta sustancia en el campo de la
refrigeracion, se realizé casi 100 afios después, en 1850, cuando el profesor Alexander
Twining (Figura I.1), consiguié una patente britanica para utilizar el CO, como refrigerante
basandose en la ideas planteadas por Perkins. En 1866 el aeronauta y cientifico Thadeus
Sobieski Coulincourt Lowe (Figura I.1), adapté uno de sus compresores de llenado de
globos de obsevacién militar, para trabajar con CO, y poder asi producir hielo de forma
artificial. Lowe obtuvo las patentes britanica y estadounidense en 1867, y a pesar de que
trabaj6é con ciclos de compresion abiertos para producir hielo seco, planteé la posibilidad
de disefiar un ciclo de compresion cerrado tal como se conoce hoy en dia (patente 952 de
1867). Sin embargo, la carencia de materiales, maquinas y técnicas de construcciéon precisas
para los nuevos ciclos cerrados, hicieron que esta tecnologia no se desarrollara hasta 15
afios después.
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Figura I.1 — Alexander C. Twining (Izq.), Thadeus S. C. Lowe (Centro) y Karl P. G. Von Linde
(Der.)

En 1882, Karl Paul Gottfried Von Linde disené y construyé una maquina de produccioén
de frio empleando CO, como refrigerante para F. Grupp. En 1884, W. Raydt recibi6 la
patente britanica 15475 por un sistema de compresiéon de vapor de CO, para la produccién
de hielo. A pesar de las numerosas patentes que aparecieron y la adopcion de nuevos ciclos
de compresion cerrados, el CO, seguia teniendo serias dificultades de implantaciéon debido
a sus elevadas presiones de trabajo. Por ello los sistemas de compresion basados en éter
etilico, éter sulfurico o amoniaco, asi como los ciclos de absorcién, tuvieron una mayor
difusién para la produccion artificial de frio o hielo. Solamente en aplicaciones industriales
de grandes potencias frigorificas y en transporte maritimo, el CO, segufa imponiéndose por
su nula toxicidad y no inflamabilidad. Era necesario, por tanto, mejorar el disefio de los
compresores de CO, con el fin de asegurar su estanquidad, robustez y eficiencia.

En 1886 Franz Windhausen patenté un nuevo disefio de compresor para CO,, y tres afios
después (1889), Everad Hesketh de la compafiia J&E Hall (Gran Bretafia), mejoré el disefio
de Windhausen desarrollando un compresor compound de doble etapa para incrementar la
eficiencia durante el proceso de compresion. Estos compresores fueron implantados por la
compafia en transporte maritimo, sustituyendo a las maquinas de ciclo abierto de aire
inventadas por el Dr. John Gorrie. El nuevo sistema asi desarrollado, ofrecfa mas eficiencia
que su predecesor, evitando los problemas de toxicidad e inflamabilidad que tenfan el
amoniaco o el éter sulfurico, respectivamente. Cabe destacar que la mayor eficiencia
conseguida por el sistema, se asociaba a las condiciones de trabajo subcriticas del mismo, ya
que el fluido empleado para realizar la condensaciéon era agua de mar. Sin embargo, esta
metodologia tenfa como inconveniente la posibilidad de que el agua del mar alcanzara una
temperatura por encima del valor critico, lo que derivaba en un modo de funcionamiento y
de trabajo totalmente distinto al habitual (supercritico). Estas nuevas condiciones de trabajo
reducian drasticamente la eficiencia del ciclo y la funcionabilidad del mismo, lo que impedia
en muchas ocasiones, cumplir con las condiciones de temperaturas deseadas durante el
trayecto.

Al margen de los inconvenientes asociados al cambio de ciclo, los sistemas de CO, con
agua de mar como agente encargado de disipar calor siguieron empleandose hasta 1940,
momento en el que se impusieron los refrigerantes sintéticos CFC desarrollados por
Thomas Midgley (Figura 1.2).
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Figura 1.2 — Evolucion de los refrigerantes en los sistemas de transporte maritimo [29]

En Estados Unidos la compafifa Kroeschell BROS. Ice Machine Company, pionera en la
construcciéon de elementos destinados a los sistemas de CO,, desarrollé todo tipo de
elementos para éstas instalaciones, fabricando al mismo tiempo maquinas de refrigeracion
completas como la que se muestra en la Figura 1.3, inventada por Julius Sedlacek en 1898.

Figura 1.3 — Maquina de produccion de hielo artificial de Julius Sedlacek [30]

Las mejoras de seguridad y eficiencia introducidas en las instalaciones frigorificas de
amoniaco, hicieron que en los primeros afios del siglo XX, el amoniaco ganara terreno al
CO, en campos como la industria, climatizaciéon de edificios, y en general, en todas aquellas
aplicaciones donde la temperatura del foco caliente impedia que el ciclo de trabajo del CO,
fuese subcritico. En 1932 la compania Frick Company desarrollé una de las primeras
instalaciones en cascada (§plit-stage) empleando amoniaco en la etapa de alta y CO, en la
etapa de baja. Mediante este sistema se consiguieron alcanzar temperaturas de trabajo muy
bajas gracias a las ventajas que ofrecfa el amoniaco y el CO, trabajando en condiciones
subcriticas.

En 1930 Thomas Midgley y sus colaboradores desarrollaron el primer refrigerante sintético
bautizado con el nombre de Fredn, el clorofluorocarbono (CFC) R12. Este refrigerante, al
igual que sus predecesores, solucionaron muchos de los problemas planteados por los
refrigerantes naturales (toxicidad nula, inflamabilidad nula, presiones de trabajo moderadas,
gran estabilidad quimica...), ofreciendo ademas ciclos de refrigeracion con elevados niveles
de eficiencia. La aparicion de los refrigerantes sintéticos hizo que los refrigerantes naturales
practicamente desaparecieran de los sistemas de produccién de frio artificial, a excepcion
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del amoniaco, el cual se sigui6 empleando en aplicaciones de gran potencia y baja
temperatura, y el CO,, cuyo uso se limit6 a ciclos en cascada de baja temperatura.

La utilizacién masiva de los CFC se prolongé durante mas de 50 afios hasta que se
descubrieron los efectos nocivos generados sobre la capa de Ozono [31]. Como
consecuencia de este descubrimiento, se firmé en 1987 el Protocolo de Montreal [16] para
la reduccién y eliminacion de todas las sustancias causantes de la destruccion de la capa de
Ozono. Asi, desde 1996 esta prohibida la produccién de CFC en los paises desarrollados y
desde el 1/10/00 la venta y wuso de los mismos. Los refrigerantes HCFC
(hidroclorofluorocarburos) derivados de esta familia y considerados como refrigerantes “de
transicion”, contienen menos cantidad de cloro en su composicién y permiten cumplir con
el calendario de eliminacion estipulado (Figura 1.4). Sin embargo, al contener cloro en su
composicion, también se encuentran regulados por el propio Protocolo de Montreal,
siendo el calendario de eliminacion de estos udltimos, el establecido por el Reglamento
Europeo niamero 2037/2000 (Figura 1.4).

01/10/2000 01/01/2001 01/07/2002 01/01/2004 01/01/2010 01/01/2015

Prohibida la
venta y uso
(nuevo o

recarga) de
fluidos CFC

were S >

Prohibido el uso dg

CFC

HCFC en todos los Prohibido el uso

equipos fabricados de HCFC

0 en instalaciones en equipos de

realizadas a partir AJC de potencia

de 01/01/2001 a frigorffica Prohibido

excepcion de: inferior a 100 el uso de orohibido o

_Equi KW, excepto HCFC en ohibido el uso

pﬁgﬁﬂﬁ Erieg;\{]%cie bombas de calor > equipos de de HCFC para

inferior a 100kwW bomba de mantenimiento y
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regeneracion en todos los
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Figura 1.4 — Calendario de eliminacion segun el reglamento europeo (2037,/2000) [18]

Los nuevos refrigerantes HFC (hidrofluorocarburos) poseen tiempos de vida mas cortos en
la naturaleza y contienen cloro en su composicion, por lo que no favorecen a la destruccion
de la capa de Ozono, ni se encuentran limitados por el Protocolo de Montreal. Sin
embargo, estas sustancias contienen enlaces carbono — flior, al igual que los HCFC, los
cuales absorben gran cantidad de radiacién electromagnética de onda larga emitida por la
superficie terrestre (espectro infrarrojo). Esta radiacion es posteriormente devuelta a la
propia superficie terrestre, contribuyendo de esta manera al denominado efecto
invernadero. Para poder reducir las emisiones de estos gases junto con otros potenciadores
del efecto invernadero, se firmé en 1997 el Protocolo de Kyoto [17] segtn el cual se limitan
las emisiones de diéxido de carbono (CO,), metano (CH,), 6xido nitroso (N,O),
petfluorocarbonos  (PFC),  hexafluoruro de azufre (SF,) y  compuestos
hidrofluorocarbonados (HFC). La extension de este Protocolo al campo de la produccion
artificial de frio, significa que es necesario, por una parte, disefar instalaciones capaces de
funcionar con una mayor eficiencia energética y un menor riesgo de fugas, y por otra
desarrollar nuevos refrigerantes con bajo potencial de efecto invernadero (GWP) y capaces
de trabajar en las mismas condiciones que los anteriores.
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A la vista de este panorama, y ante las dificultades que entrafia elaborar refrigerante
sintéticos capaces de cumplir con todas las premisas anteriores, parece ser que la tnica
solucién posible a medio / latgo plazo es la utilizacion de refrigerantes naturales gracias a
su excelente compatibilidad medioambiental. Los candidatos con mas posibilidades de cara
al futuro son los hidrocarburos (R600, R600a, R290...), el amoniaco (R717) y el di6éxido de
carbono (R744). Sin embargo, la utilizacién de refrigerantes naturales tiene asociados una
serie de problemas tecnoldgicos y de seguridad que deben de ser considerados en todo
momento. As{ en el caso de los hidrocarburos y del amoniaco, los principales problemas de
aplicacion radican en problemas de seguridad inherentes al propio refrigerante, como son la
toxicidad y la inflamabilidad del mismo. En el caso del CO, los principales problemas de
aplicacioén son de tipo tecnolégico, los cuales pueden ser solventados mediante nuevas
tecnologias o nuevas técnicas. Debido a esta situacion, el CO, ha tenido un importante
auge y desarrollo en los ultimos afos, siendo la automocion, la refrigeracién comercial y las
bombas de calor, las aplicaciones que mayor campo de estudio han tenido. La Figura 1.5
muestra la evolucion de las publicaciones de CO, en los campos anteriormente citados, asi
como el porcentaje total copado por las mismas en los congresos Gustav Lorentzen
celebrados bianualmente y enfocados al uso de refrigerantes naturales.

CO, Papers at IR Conferences e

50 4

45 | A44°%%

40 {

351 7.2% B Commercial

30 1 ‘ M General
Mobile a/c

251 28% 27% O Heat Pumps

20 1 . ‘ B Industrial

15 4 .

10 1 7% -

ST BN o.25%

1994 1995* 1996 1998 1999° 2000 2002 2003 2004
Lorentzen Conferences except (*) whichare lIR Congressyears

Figura I.5 — Evolucién de las presentaciones relacionadas con el CO; en congresos y conferencias
realizadas por el 1IR [32]

Actualmente el uso del CO, como refrigerante comprende dos enfoques diferentes en
funcién de las condiciones de trabajo del mismo. Asi, si las condiciones de operacioén del
ciclo permiten que el refrigerante no rebase las condiciones criticas, el ciclo se denomina
subcritico y el modo de funcionamiento es similar al de cualquier ciclo de refrigeracion actual.
Este modo de funcionamiento es caracteristico en ambientes frios o en sistemas de
compresion multiple indirecta (cascada), donde se puede asegurar una temperatura de
condensacion inferior a 31 °C.

Cuando las condiciones del foco caliente impiden trabajar con temperaturas de
condensacién inferiores a 31 °C, la eficiencia del ciclo subctitico se reduce de forma
considerable, lo que obliga a operar con un nxevo ciclo de trabajo denominado ciclo
supereritico, €l cual opera con una presion superior al punto critico. Este tipo de ciclo
promovido, entre otros, por el profesor Gustav Lorentzen (Figura 1.6), posee una eficiencia
inferior a la de los ciclos subctiticos y un comportamiento totalmente distinto a aquel. Es
por ello, que actualmente existen numerosos grupos de investigacion centrados en el
estudio de los ciclos supercriticos con CO, tal y como se describira en el Apartado 1.4
dedicado al estado del arte.
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Figura 1.6 — Profesor G. Lorentzen (Izq.) y esquema original del ciclo de funcionamiento
propuesto por G. Lorentzen en 1988 (Der.) [33]

I.3.2 — Propiedades termofisicas del CO,

El diéxido de carbono o anhidrido carbénico, es una sustancia natural inorganica que se
encuentra en la naturaleza en estado gaseoso con un peso molecular de 44 gr/mol, superior
al peso molecular del aire. Estructuralmente, el CO, esta formado por dos atomos de
oxigeno ligados a un atomo de carbono mediante un par de enlaces dobles polares. A pesar
de la polaridad de los enlaces, la molécula es apolar debido a su geometria lineal y simétrica.

Desde el punto de vista de seguridad, el CO, es incombustible y de accién toxica ligera o
nula. Por ello se considera como un fluido de alta seguridad segun la instruccion MI IF 002
y 004 del Reglamento de Seguridad para Plantas e Instalaciones Frigorificas, y como un fluido de
clase Al seguin ASHRAE. Solamente en concentraciones superiores al 4 % resulta
peligroso con tiempos de exposicion entre 30 y 60 minutos.

Desde un punto de vista econémico, el CO, es mucho mas barato que cualquiera de los
refrigerantes artificiales actuales, ya que es muy abundante y se encuentra muy diversificado
en la industria del metal (soldadura MIG), en industria quimica, en la industria alimentaria
(bebidas carbonatadas), como agente extintor, en la producciéon de nieve carbonica o hielo
seco...etc. A diferencia de los refrigerantes artificiales, el CO, no requiere recuperacion
posterior, es decir, puede ser desechado al ambiente ya que se trata de un gas recuperado de
éste que posteriormente es devuelto a su origen.

Medioambientalmente hablando, el CO, posee un ODP nulo con un GWP igual a la
unidad, aunque puede ser considerado inferior a la unidad si se tiene en cuenta que es
recuperado de la atmosfera para su posterior uso [34].

Debido las condiciones de alta presion y baja temperatura a la cual se encuentra el punto
critico, las instalaciones de CO, trabajan siempre con niveles de presién muy superiores a la
del resto de refrigerantes. Esta caracteristica obliga a que el disefio de las instalaciones sea
mas robusto y resistente, lo que favorece a la reducciéon del tamano de éstas y a su
implementacién en equipos de aire acondicionado en vehiculos.

En la Tabla I.1 se comparan las propiedades termofisicas y medioambientales, de diferentes
refrigerantes artificiales y naturales, incluyendo el CO,.
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La elevada capacidad frigorifica volumétrica que posee el CO,, permite reducir el volumen
geométrico de los elementos empleados en la instalacién, como por ejemplo la cilindrada
del compresor instalado. Ademas sus elevadas presiones de trabajo, contribuyen al uso de
diametros inferiores, con la consecuente reduccion de tamafio de las instalaciones.

Tal y como se ha introducido en el apartado anterior, el didxido de carbono posee una
temperatura critica reducida, lo que le confiere ciertas dificultades de operacién en funcién
de la temperatura a la cual se dé la disipacion de calor en la instalacién. Asi, por encima de
la temperatura critica, no es posible la condensacién del refrigerante, lo que significa que la
disipaciéon de calor se produce a una presion marcada por la masa de refrigerante
acumulada en la regién de alta. En estas condiciones la eficiencia del ciclo se reduce
bruscamente, ya que el sistema de expansion expande un fluido supercritico hasta unas
condiciones bifésicas con titulos de vapor elevados (Figura 1.7).

Teq: 30.98 °C
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Figura I.7 — Regiones de funcionamiento en CO;

Para poder mejorar las condiciones de funcionamiento del ciclo (Figura 1.8), se aumenta la
presion de trabajo de la instalacion en la regién de disipacion, consiguiéndose de esta
manera aumentar el salto entalpico en el evaporador. Este aumento de presion se consigue
a través de una valvula que controla la cantidad de masa acumulada en la regiéon de
disipacion, provocando una expansion en el refrigerante al pasar a través de ella (Figura
1.8). El nuevo ciclo asi alcanzado, recibe el nombre de ciclo supercritico y se caracteriza por
no tener condensacion en la regién de alta presion, sino un enfriamiento del fluido
supercritico a una presion constante [35]. Este enfriamiento se lleva a cabo en un elemento
denominado gas-cooler €l cual se caracteriza por alcanzar niveles de eficiencia muy elevados
debido a las propiedades termodinamicas del fluido supercritico. Estos altos valores de
eficiencia hacen que la temperatura del refrigerante a la salida del gas-cooler sea muy similar
a la temperatura de entrada del fluido secundario empleado en la disipacion de calor. Es
por ello que la eficiencia energética (COP) de este tipo de ciclos, se encuentra muy
condicionada por las condiciones ambientes de trabajo.

Teniendo en cuenta la importancia de la temperatura ambiente, y la independencia entre
presion y temperatura en la region de disipacion, se verifica que en los ciclos supercriticos
la combinaciéon de presion de gas-cooler y temperatura de salida del fluido refrigerante,
condiciona completamente la eficiencia de la instalacién frigorifica, definiéndose el
concepto de presion dptima [36] como aquella presiéon para la cual se alcanza la maxima
eficiencia en la instalacion.
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El concepto de presion 6ptima se puede explicar facilmente a partir de la Figura 1.8 donde
se ha dibujado el ciclo de funcionamiento de la instalacion para tres presiones de gas-cooler
diferentes. En ella se observa que si se supone constante la temperatura del refrigerante a la
salida del gas-cooler, la variacion de presion modifica el salto entalpico en el evaporador y
el trabajo especifico asociado al compresor. Teniendo en cuenta que la eficiencia de la
instalacion se define a partir de la expresion (I.1), la dependencia de ésta con el caudal
masico se simplifica de manera que solo depende de los valores alcanzados por los saltos
entalpicos en evaporador y compresor. Puesto que ambos términos varian de forma
distinta con la presion de gas—cooler, el concepto de presion 6ptima se entiende como
aquel valor de presion para el cual la expresion (I.1) se maximiza.

COP :%zq—o 1.1

Po  we

Graficamente el concepto de presion 6ptima se entiende como aquella presion para la cual
el salto entalpico en evaporador crece mas que el trabajo especifico de compresion, lo que
corresponde a una presion ubicada en las proximidades de cambio de pendiente de la curva
isoterma asociada a la temperatura a la salida de gas-cooler. La Figura 1.8 muestra la
evolucién del ciclo termodinamico para tres presiones de gas-cooler diferentes segun una
misma isoterma. Tal y como se observa, el salto entilpico en evaporador varfa
notablemente con la presiéon de gas-cooler, mientras que el trabajo especifico de
compresion varia ligeramente.
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Figura 1.8 — Evolucién del ciclo termodindamico para diferentes presiones

De forma general, esta presion 6ptima depende de la temperatura de salida de gas-cooler y
de la temperatura de evaporacion [37], aunque existen otras variables que también influyen
en el valor de ésta y cuyo analisis detallado se expondra en el capitulo correspondiente al
analisis experimental (Capitulo IV).

I.3.3 — Aplicacion tecnolégica como refrigerante
En la actualidad, los campos de aplicaciéon del CO, como refrigerante son muy diversos, si

bien se pueden destacar fundamentalmente tres: aire acondicionado en vehiculos,
refrigeracion comercial y bombas de calor.
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1.3.3.1 — Transporte

Los sistemas de A/C y refrigeracién aplicados en el sector transporte, copan en la
actualidad el 35 % del consumo mundial de refrigerantes segtn los datos mostrados por el
Instituto Internacional del Frio (IIR) [38]. Este porcentaje es uno de los mas elevados
segun la Figura 1.9, por lo que cabe esperar que este sector sea uno de los mas propensos a
contribuir al impacto medioambiental por emisiones directas de refrigerante.

g% 3% 2%

5% 30%

17%

28%

. A/C en automoéviles D Bombas de Calor
|:| Refrigeracién Comercial I:I Almacenamiento de Productos
D Transporte |:] Industria

Enfriadoras de liguido |:| Refrigeracion Doméstica

Figura 1.9 — Consumo de refrigerantes en 1991 (consumo anual de 484200 toneladas/afio)

La Directiva Europea 2006/40/CE del 17 de mayo del 2006 relativa a las emisiones
procedentes de sistemas de aire acondicionado en vehiculos de motor [39], establece el 1 de
enero del 2017 como fecha a partir de la cual ningin vehiculo podra ser recargado con
gases fluorados de efecto invernadero con un GWP,,, superior a 150, salvo aquellos
sistemas de aire acondicionado que hayan sido instalados en los vehiculos antes de dicha
fecha. Ademas esta directiva establece el 1 de enero de 2017 como fecha a partir de la cual
cualquier vehiculo nuevo con equipos de aire acondicionado que contengan gases fluorados
con GWP,, superior a 150, no podra ser matriculado y tendra prohibida su venta en los
Estados Miembros.

Ante las limitaciones tan estrictas establecidas por la Directiva Europea 2006/40/CE, se
han propuesto diversas alternativas para sustituir los refrigerantes actuales empleados en
automocion (principalmente el R134a). Entre ellas cabe destacar los refrigerantes R152a y
CO,. El primero de ellos posee un GWP,, de 120 y unas propiedades similares a las del
R134a, sin embargo es un gas altamente inflamable [40], por lo que su uso en automocion
requerirfa emplear un fluido secundario a fin de evitar expansion directa, o sistemas de
seguridad que ventilaran el habitdculo en caso de fuga. El CO, posee la ventaja de no ser
inflamable ni téxico, pero requiere un circuito completamente nuevo no solo por las
elevadas presiones de trabajo, sino también por el funcionamiento caracteristico que posee
el ciclo supercritico.

A pesar de las dificultades afiadidas que posee el CO, en su implementacion, parece ser que
al final se ha convertido en el principal sustituto a medio / largo plazo en la industria del
automovil europeo. Mercedes Benz, BMW, Volkswagen o Volvo son algunos de los
fabricantes europeos que han apostado por este nuevo refrigerante de cara al futuro [41].
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Ademas de ser considerado un fluido de alta seguridad, el CO, posee un comportamiento
casi tan bueno como el R134a, si bien es necesario mejorar la eficiencia de los equipos
(compresores, intercambiadores, sistemas de expansion...) con el fin de aumentar la
eficiencia de los ciclos de CO, [42]. Otra ventaja muy importante a tener en cuenta es la
elevada capacidad frigorifica que posee el CO, por unidad de volumen, lo que se traduce en
compresores con menor volumen geométrico.

Las elevadas presiones de trabajo reducen el volumen de las instalaciones (didmetros mas
pequenos, componentes de dimensiones reducidas...), si bien los sistema colocados deben
de ser mas robustos y por ende mas pesados. Esta combinacion de efectos contrapuestos,
puede aumentar o reducir el peso del sistema lo que afecta directamente al consumo de
combustible en el vehiculo. Por otra parte el GWP,,, del CO, es 1/0 ya que éste se
recupera del ambiente, lo que evita tener que recuperarlo de los circuitos refrigerantes
(puede ser vertido a la atmoésfera). Este dltimo aspecto es uno de los mas relevantes cuando
se habla de los sistemas de produccién de frio en el campo de la automocién y transportes,
ya que el 42 % del TEWI (Total Equivalent Warming Impaci) es de tipo directo (Figura 1.10),
es decir, se debe a fugas y/o vertidos sin recuperacion [43].
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Figura 1.10 — TEWI directo / indirecto para HCFC y HFC referido a 1991

1.3.3.2 — Refrigeracién comercial

Los sistemas de refrigeracion comercial se emplean principalmente para la conservacion de
productos perecederos, cubriendo para ello un amplio rango de temperaturas (desde 15 °C
hasta temperaturas de -40 °C en camaras frigorificas). La cantidad de refrigerante que se
emplea en este campo constituye un 28 % del total mundial, lo que significa la segunda
cifra mas importante teniendo en cuenta la Figura 1.9.

Los principales refrigerantes que actualmente se emplean en estos equipos son el R404A y
el R507A para los sistemas de compresion directa, mientras que como fluidos secundarios
se emplean salmueras, glicoles o CO,. La utilizacién del amoniaco (NH;) también es
posible en estas configuraciones, si bien su uso se restringe a equipos de grandes potencias
empleando siempre fluidos secundarios, nunca expansion directa por motivos de seguridad
de cara a las personas y al producto [44]. El uso de los hidrocarburos en estas aplicaciones
queda muy restringido no solo por el elevado indice de fugas existente y el peligro que ello
supone, sino también por la masa de refrigerante necesaria Solamente en aplicaciones
donde la cantidad de refrigerante empleada es reducida (en electrodomésticos
fundamentalmente), es aceptable el uso de estos.
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La aplicacién del CO, en este campo [45 — 47] se puede realizar de forma muy diversa. Asi,
cuando los sistemas trabajan con altas temperaturas de evaporacion, se pueden emplean
sistemas de compresion directa con una sola etapa de compresion. Cuando las
temperaturas de evaporacion empiezan a ser inferiores, es recomendable emplear sistemas
de compresion multiple directa (doble etapa) ya que este ultimo es mas eficiente que el
primero [48]. En el caso de que la temperatura de evaporacion sea muy baja, lo normal es
emplear sistemas en cascada donde el CO, trabaja en el circuito de baja temperatura en
condiciones subcriticas [49]. Otra alternativa, es emplear el CO, como fluido frigorifero
pudiéndose alcanzar temperaturas de hasta -56.56 °C (5.18 bar) que son las que
corresponden al punto triple [50].

Figura I.11 — Equipo frigorifico con R404A como fluido principal y CO2 como fluido secundario

1.3.3.3 — Bomba de calor

Otra de las aplicaciones en las cuales el CO, ha tenido una importante acogida es en
bombas de calor, debido no solo a las limitaciones impuestas por los protocolos, sino a los
excelentes coeficientes de transferencia de calor que posee el CO, en la regioén transcritica
[51]. Estas propiedades le confieren al gas-cooler unos niveles de eficiencia elevados
(proximos al 100 %), lo que unido a las altas temperaturas de descarga que posee el CO,, da
como resultado potencias calorificas elevadas con niveles térmicos aceptables.

Autores como Neska [52], Richter ez al. [53], Agrawal ¢t al. [54] o Stene [55] han estudiado
desde un punto de vista teérico y practico la eficiencia de los sistemas basados en bomba
de calor empleando CO, como fluido de trabajo. En la actualidad existen equipos
comerciales de las marcas Sanyo [56] o EcoCute [57], funcionando como bombas de calor
segun ciclo supercritico de CO,,.

I.4 Estado del arte del CO, como refrigerante

Tal y como se ha comentado anteriormente, los problemas asociados a los refrigerantes
artificiales han puesto de manifiesto la necesidad de encontrar nuevas sustancias capaces de
reducir o eliminar el impacto medioambiental, cumpliendo al mismo tiempo con los
requisitos exigidos a los refrigerantes. La vuelta a los refrigerantes naturales, permite
solucionar los problemas de compatibilidad medioambiental, pero requiere una labor
cientifica importante para poder adaptar los equipos existentes o disefiarlos acorde con las
propiedades termofisicas de estas sustancias.
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La recuperaciéon del CO, como refrigerante, tiene su origen entre otros, en el profesor
Gustav Lorentzen quien promovié el uso de éste en aplicaciones de transporte y
refrigeracion comercial [19, 35], empleando para ello ciclos subcriticos y supercriticos.
Posteriormente, muchos han sido los grupos de investigacion que han iniciado sus
investigaciones en el campo del CO,, en vistas a mejorar el rendimiento de los ciclos
supercriticos y subcriticos. Asi se pueden destacar los grupos de investigacion de la
universidad de Padova y Salerno en Italia [58, 59], la universidad KTH en Suecia [60], el
Instituto Tecnoldgico en Noruega (NTH) [61], el grupo de investigaciéon independiente
SINTEF en Noruega [62], la universidad de Ilinois (ACRC) en Estados Unidos [63], la
universidad de ciencias y tecnologia en Hong Kong [64], y el instituto nacional de
estandares y tecnologfa (NIST) [65].

A nivel nacional, cabe destacar los grupos de investigaciéon de la Universidad de Vigo [66],
dedicada al campo de la refrigeraciéon en cascada con CO, y amoniaco (HH,) (ciclos
subctiticos de CO,), la Universidad de Santiago de Compostela [67], centrada en al estudio
de lubricantes en CO, (propiedades, compatibilidad...), la Universidad Politécnica de
Cataluna [68], dedicada al estudio de compresores herméticos para CO, [69], y la
Universidad Jaume I, centrada en el andlisis de ciclos supercriticos de CO, [70].

Los trabajos publicados por los anteriores grupos de investigaciéon abarcan el campo
experimental y el campo tedrico, siendo este ultimo el que mayor numero de publicaciones
posee debido a la dificultad que entrafia la construccion y el manejo de una instalacién de
CO, en condiciones transcriticas. Asi se tienen estudios centrados en el andlisis de
funcionamiento completo de la instalacién para bombas de calor [52, 55, 71], sistemas
comerciales de refrigeracion [45 — 47, 49, 72], sistemas de aire acondicionado en
automocion [73 — 78] y equipos de aire acondicionado [79, 80]. En cada uno de ellos se
intenta buscar siempre la maxima eficiencia de la instalacion, por lo que muchos estudios se
centran en el analisis de la presion 6ptima [36, 81 — 83], o en el uso de intercambiadores
intermedios [21, 84 — 86]. Otros estudios se introducen en el disefio y analisis de
componentes con el fin de mejorar los procesos de transferencia de calor en
intercambiadores [87, 88|, reducir las pérdidas energéticas durante los procesos de
compresion [24, 89] y mejorar los sistemas de expansion [22, 23]. En este apartado se
incluyen los estudios tedricos y experimentales sobre los coeficientes de transferencia de
calor en condiciones supercriticas, enfocados hacia el redisefio y analisis de funcionamiento
de intercambiadores de calor en la regiéon supercritica.

Desde el punto de vista de lubricantes, existen diversos estudios donde se demuestra la
idoneidad del PAG como lubricante frente al POE [90]. Otros estudios muestran la
influencia del aceite en los coeficientes de transferencia de calor para alta y baja presion
[91], advirtiendo un rapido descenso en los mismos a causa de la cantidad de aceite disuelta.

A nivel comercial, muchas empresas fabricantes de elementos para equipos de
refrigeracion, han abierto nuevas lineas destinadas a la tecnologia del CO,. Asi empresas
como Danfoss, Dorin, Bock, Sanyo, Bitzer, Frascold, Coppeland y Embraco, entre otras,
han desarrollado nuevos compresores semiherméticos y herméticos, capaces de soportar las
altas presiones de trabajo que suponen los ciclos subcriticos y supercriticos de CO,. Otras
compafias como Onda, Obrist, Alfa Laval, Kaori, SWEP se han centrado en el desarrollo
de intercambiadores de calor como el gas-cooler, el evaporador o el intercambiador
intermedio. En cuanto a sistemas de expansiéon se pueden destacar las valvulas de
expansion electrénicas de Egelhof, Saginomiya o Danfoss. Otras empresas trabajando en el
campo del CO, son Fuchs, en el campo de lubricantes, y Temprite o ESK Schultze, en el
campo de separadores de aceite, entre otras. En cualquier caso, y como después se
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explicara en el Capitulo II: Descripcion de la instalaciéon frigorifica, muchos de los
elementos instalados han sido importados de otros campos, como es el caso de la industria
petroquimica y oleohidraulica.

La revision de los grupos de investigacion y trabajos publicados realizada en este apartado,
supone una parte representativa de las publicaciones y de los investigadores dedicados a
este tema. Del mismo modo, puesto que se trata de una tecnologia en pleno desarrollo, se
espera que con el tiempo surjan nuevas empresas dedicadas a esta tecnologfa, abaratando
asi los costes de los elementos y aumentando la calidad y el disefio de los mismos. Por ello,
el resumen realizado en este apartado, solo pretende mostrar la panoramica actual en el
campo del CO, como refrigerante, sin entrar en detalle en las diferentes lineas de
investigacion actual ni en las empresas que estan empezando a incorporar esta tecnologfa.
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Descripcion de la Instalacion Frigorifica

I1.1 Aspectos generales

Para poder llevar a cabo los objetivos establecidos en el capitulo anterior, se requiere,
inevitablemente, el desarrollo completo de una instalacién frigorifica lo suficientemente
robusta, para poder operar con CO, en régimen supercritico, y lo suficientemente versatil,
para poder probar nuevas configuraciones y elementos susceptibles de mejorar el
comportamiento y/o la eficiencia energética de la misma.

El disefo, dimensionado, montaje y puesta en marcha de la instalaciéon descrita en este
capitulo, se ha realizado de forma integra en el laboratorio de Maquinas y Motores
Térmicos de la Universidad Jaume I de Castellon, en el seno del Grupo de Ingenieria
Térmica (GIT). Los equipos secundarios empleados para la simulacién de los focos frio y
caliente en los intercambiadores gas-cooler y evaporador, respectivamente, también han
sido desarrollados por el propio grupo de investigacion [92, 93].

Debido a la poca diversificacion de éste tipo de instalaciones en el ambito nacional e
internacional, fue necesario recurrir a criterios constructivos y “buenas practicas”
empleadas en los sistemas convencionales de produccion de frio. Estos métodos y criterios
tuvieron que ser adaptados a esta nueva tecnologia, dando como resultado una valiosa
informacién practica sobre el disefio y desarrollo de este tipo de instalaciones, la cual ha
sido incluida dentro del presente capitulo.

Uno de los mayores handicaps a la hora de desarrollar la instalacion, fue la busqueda y
adquisiciéon de componentes adecuados para las condiciones de trabajo deseadas. La falta
de suministradores, de informaciéon técnica y de elementos comerciales disefiados para
trabajar expresamente con CO, a altas presiones, derivé en la ampliacion de las fuentes de
suministro hacia sectores mas especializados como la industria petroquimica o la industria
oleohidraulica. Otros elementos como los depésitos de acumulacion y antiliquido, el gas-
cooler y el evaporador, fueron construidos expresamente bajo pedido en base a los
requisitos de potencia demandada, y a las condiciones de trabajo de los mismos.

La monitorizaciéon de la instalaciéon se llevé a cabo mediante técnicas de medida y
adquisicion similares a las empleadas en otras instalaciones del laboratorio. Para ello se ha
empleado un equipo de adquisicion de la compania National Instruments conectado a un
ordenador personal con el software Labl jew, el cual permite visualizar en tiempo real el
funcionamiento de la instalacién, almacenando, a su vez, los datos adquiridos. A partir de
estos datos, se ha analizado el comportamiento de la instalacion, asi como la validacion de
los modelos desarrollados, cuya explicacion se detalla en los Capitulos IV y V,
respectivamente.

Los fondos econémicos necesarios para el desarrollo de la presente instalacion, han sido
obtenidos a partir de organismos publicos y privados. En concreto la financiacion ha sido
cubierta por el Ministerio de Educacion y Ciencia, y las empresas privadas Fros¢Trol,
dedicada a la construcciéon de muebles frigorificos para centros comerciales, Merak,
empresa dedicada a la fabricacion de sistemas de aire acondicionado para trenes, y Abengoa
Zero Emissions, empresa dedicada al desarrollo de nuevas tecnologias frigorificas sostenibles.
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I1.2 Disefo del circuito frigorifico

I1.2.1 — Configuraciones de la instalacidon frigorifica

El mayor reto que presenta el CO, a la hora de ser empleado en instalaciones frigorificas,
radica fundamentalmente en su inusual comportamiento en la zona de alta presion. Tal
como se ha descrito en el Capitulo I, el CO, posee una temperatura critica baja (30.98 °C) y
una presion critica elevada (73.77 bar), lo que supone por una parte, que no es posible
condensar con temperaturas superiores a los 31 °C, y por otra, que la presion de trabajo en
el ciclo sera elevada. Debido a este comportamiento, la regiéon de trabajo del ciclo es la
zona supercritica (Figura 1.7) donde no existe condensacion, y las variables presion y
temperatura son independientes. En estas condiciones, es necesario el uso de un
dispositivo capaz de regular la presién y mantenerla en un valor fijo. Este dispositivo recibe
el nombre de valvula de expansion presostatica o back-pressure porque mantiene la presion
aguas arriba de la valvula en un valor constante fijado a voluntad. Cabe destacar que en este
tipo de instalaciones la presiéon de alta viene determinada por la cantidad de masa de
refrigerante almacenada en esta zona, por lo que la valvula expandirda o retendra mas o
menos masa de refrigerante en funcién de la presion tarada.

Teniendo en cuenta este peculiar modo de funcionamiento, el esquema frigorifico mas
sencillo que puede implantarse en condiciones supercriticas es el de la Figura I1.1.
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Figura II1.1 — Circuito frigorifico con una sola expansion

Este ciclo dispone de un unico sistema de expansion capaz de controlar la presion de alta,
pero incapaz de regular el recalentamiento util en el evaporador. Por tanto, en esta
configuraciéon la presion de evaporacion es flotante y dependera completamente de la
potencia frigorifica demandada y de la masa de refrigerante en la instalacién. Estas dos
variables, fijaran el modo de funcionamiento del evaporador, el cual podra trabajar
completamente inundado o con un recalentamiento util no controlable. Es por ello que en
esta configuracion resulta necesario colocar un depodsito antiliquido a la salida del
evaporador con la finalidad de evitar que el refrigerante liquido entre en el compresor.

Para mejorar la eficiencia del ciclo anterior, una de las modificaciones mas comunes suele
ser la colocaciéon de un intercambiador de calor que comunique térmicamente la salida de
refrigerante del gas-cooler, con la salida de refrigerante del evaporador (Figura 11.2). Este
intercambiador suele denominarse infercambiador intermedio y permite incrementar el salto
entalpico en el evaporador a costa de aumentar la temperatura del punto de aspiracion, y en
consecuencia, el trabajo especifico de compresién y la temperatura de descarga. Esta
configuracion se emplea principalmente, en los sistemas de A/C para automévil [76, 77].

o I1.22



Capitulo II — Descripcion de la Instalacion Frigorifica
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Figura I1.2 — Circuito frigorifico con una sola expansion e intercambiador intermedio

La introduccion de dos efectos contrarios en la instalaciéon (aumento del trabajo especifico
de compresion y aumento del salto entalpico en evaporacion), unido al hecho de que la
presiéon de evaporacion sea flotante, hace que a priori no se pueda determinar si el
intercambiador intermedio mejora o no la eficiencia y la potencia frigorifica de la
instalacion, si bien estudios experimentales realizados por diversos autores advierten un
aumento de la eficiencia en la instalacion [21, 84, 85].

Debido a la complejidad que entrafia trabajar con presion de evaporacion flotante, una
posible configuracion alternativa a la anterior es la que muestra en la Figura I1.3, donde se
divide el proceso de expansion en dos etapas de manera que se pueda controlar al mismo
tiempo la presion en la region de alta presion, y el recalentamiento en el evaporador. Esta
configuracion evita la instalacion de un depdsito antiliquido a la salida del evaporador,
aunque obliga a colocar un depésito de acumulaciéon entre ambas etapas de expansiéon con
el fin de asegurar liquido saturado a la entrada de la segunda etapa de expansion.

® @

GAS-COOLER ]—‘_ 7371,

DEPQSITO DE 50

ACUMULACION .

VALVULA DE EXPANSION @
TERMOSTATICA

Presion (bar)

CIN

| 10 i
EVAPORADOR ]_& 100 150 200 250 300 350 400 450 500 550 600

Entalpia (kJ/Kg)

30.98 °C

Figura I1.3 — Circuito frigorifico con sistema de expansion escalonada

La principal ventaja de este sistema radica en que todas las presiones se encuentran
controladas, ya que la presion de alta queda definida mediante la valvula de expansion
presostatica, mientras que la presién de evaporacion se encuentra restringida por el control
del recalentamiento util en el evaporador. Del mismo modo, esta configuracién permite
compensar los excesos o defectos de masa de refrigerante en la instalacion a través del
depodsito de acumulacién intermedio, cuya presion queda fijada por las condiciones de
saturacion en su interior.

Tomando como referencia el ciclo de la Figura IL.3, es posible definir una nueva
configuracién (Figura I1.4) en la que la que la presion del depésito pueda ser modificada en
vistas a mejorar la eficiencia de la instalaciéon frigorifica. Para ello se ha dispuesto una
valvula de expansion presostatica que permite extraer e inyectar (previa expansion), vapor
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saturado del depdsito de acumulacién. Mediante esta configuracion, se consigue aumentar
el salto entalpico en el evaporador, reduciéndose al mismo tiempo la temperatura de
aspiracion del compresor.

® @ ©}

GAS-COOLER ]—0— (£ 7 4 MRS S— g I &

Presion (bar)
>
=

100 150 200 250 300 350 400 450 500 550 600
Entalpia (kJ/Kg)

Figura II.4 — Circuito frigorifico con sistema de extracciéon de vapor

Finalmente, se han incluido en la instalacién frigorifica las configuraciones indicadas en las
Figuras 11.5 y 1.6, en las cuales se emplea el intercambiador intermedio como elemento
capaz de mejorar la eficiencia energética y asegurar el correcto funcionamiento del sistema.

GAS-COOLER

Presion (bar)

100 150 200 250 300 350 400 450 500 550 600
EVAPORADOR

Entalpia (kJ/Kg)

Figura II.5 — Circuito frigorifico con doble expansion e intercambiador intermedio (1)

Cabe destacar que mientras la configuracion de la Figura I1.5 corresponde a la disposicion
clasica, la configuracion de la Figura I1.6, es una nueva configuracion que intenta reducir las
presiones de trabajo del intercambiador intermedio asi como mejorar la eficiencia del ciclo
mediante el incremento de salto entalpico en el refrigerante liquido..

Presion (bar)

O/ -
(O]

i

10 !
EVAPORADOR 100 150 200 250 300 350 400 450 500 550 600

Entalpia (kJ/Kg)

Figura II.6 — Circuito frigorifico con doble expansion e intercambiador intermedio (I1)
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El Capitulo IV dedicado al analisis de los datos experimentales, se centrara en el analisis de
todas y cada una de las configuraciones anteriormente mostradas a excepcion de la
correspondiente a la Figura I1.2, la cual esta incluida como desarrollos futuros. Para poder
estudiar correctamente los diferentes ciclos, se tomara la configuraciéon de expansion
multiple escalonada (Figura I1.3) como “ciclo base” con la finalidad de comparar los
resultados obtenidos.

I1.2.2 — Esquema completo de la instalacion frigorifica

La integracion de las todas las configuraciones anteriormente mostradas, da como resultado
el esquema de la Figura I1.7, donde se han incluido los elementos principales y otros
elementos indispensables para el correcto funcionamiento de la instalacion frigorifica (filtro
deshidratador y filtro separador de aceite). La Figura I1.8 muestra el aspecto real de la
instalacion frigorifica con todos los componentes descritos en la Figura I1.7.

e \
A — Compresor semiherniético

B = Filtro separador de aceite

C = Gas-cooler

D — Intercambiador intermedio

E — Back-pressure

F — Depdsito de acumulacion

G — Filtro deshidratador

H — Vilputas de expansion electrinicas

I — Evaporador

I — Depdsito antiliguido

- J

Figura I1.8 — Aspecto real de la instalacién frigorifica de CO»

El funcionamiento del ciclo representado en la Figura I1.7 se describe partiendo de la
entrada del compresor semihermético (A), donde los vapores recalentados del refrigerante
entran en el compresor enfriando el devanado eléctrico del motor a su paso hacia el
colector de admision. Este recalentamiento asegura que la entrada al colector se de siempre
en condiciones de vapor recalentado, impidiendo la presencia de refrigerante liquido en el
mismo. Sin embargo, y tal y como se estudiara mas adelante, este recalentamiento penaliza
la eficiencia de la instalaciéon ya que reduce el caudal masico trasegado por el compresor,
aumenta el trabajo especifico del mismo, e incrementa la temperatura de descarga.
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Una vez en el colector de admisién, los vapores de refrigerante son comprimidos y
descargados a una presion ligeramente superior a la que condiciona la masa de refrigerante
existente en la zona de alta presion. En estas condiciones, el refrigerante pasa a través de un
filtro separador (B) con la finalidad de retener la mayor parte del aceite que se escapa
durante el proceso de compresion. Este aceite se acumula por gravedad en un pequefio
deposito conectado al carter del compresor, de manera que cuando esta lleno se realiza un
retorno manual de aceite al carter. El aceite que no es capaz de retener el filtro, circula
libremente a través de la instalacion retornando a través de los conductos de la misma.

Tras pasar por el filtro separador de aceite, el refrigerante entra en el denominado gas-cooler,
(C) consistente en un intercambiador de calor de tubos concéntricos y disposicion
contracorriente, que permite el enfriamiento del fluido supercritico. Gracias a las
propiedades termodinamicas del refrigerante, el gas-cooler alcanza eficiencias muy elevadas
(proximas al 100 %) lo que permite que la temperatura de salida del refrigerante sea muy
similar a la temperatura de entrada del fluido secundario empleado en la disipacion de calor.
A su salida, el refrigerante enfriado es enviado hacia la denominada back-pressure (E) o
valvula de regulacion presostatica, cuya funcién es regular la presion del circuito en la zona
de alta. Esta regulacion se realiza de forma manual, lo que implica una continua
manipulacién de la valvula para conseguir el valor de presion deseado.

De acuerdo con la Figura I1.7, existe la posibilidad de colocar un intercambiador
intermedio (D) entre ambos componentes, para poder asi aumentar el salto entalpico del
evaporador y la eficiencia energética de la instalacion. Para evitar pérdidas de carga en la
linea de entrada a la valvula de regulacién de presion, se ha colocado un by-pass en las dos
zonas del intercambiador, tal y como se indica en la Figura I1.7.

La regulacion de la back-pressure genera una expansion del refrigerante hasta una presion
intermedia marcada por la mezcla bifasica del depésito de acumulacion (F). La diversidad
de configuraciones estudiadas en esta tesis, ha obligado a colocar un by-pass que permita
aislar del circuito el dep6sito de acumulacion y la back-pressure (Figuras 11.1 y 11.2). Si se opta
por la configuracién de sistema de expansion escalonada, el refrigerante en condiciéon de
liquido saturado sale del depdsito de acumulaciéon hacia las valvulas de expansion
electrénicas (H), con la posibilidad de atravesar un segundo intercambiador intermedio
colocado justo a la salida del depdsito de acumulacion. Previo paso por las valvulas de
expansion, el refrigerante atraviesa el filtro deshidratador (G) cuyo objetivo es eliminar
restos de humedad que pudieran haber quedado en la instalacion. Cabe destacar que el
funcionamiento de las valvulas de expansion electronicas puede ser configurado en modo
termostatico o presostatico, de forma que en esta tltima configuracién existe la posibilidad
de controlar la presion de evaporacion o la presion de gas-cooler.

El refrigerante expandido en las valvulas electronicas, entra en el evaporador de tubos
concéntricos (I) donde es evaporado empleando agua con monoetilenglicol como fluido
secundario. A la salida del evaporador, el refrigerante en forma de vapor recalentado o en
forma bifasica (segun configuracién) es enviado hacia el depésito antiliquido (J) el cual
posee un by-pass para evitar afiadir un volumen mayor en la instalacion. A su paso hacia el
deposito, el refrigerante puede ser circulado a través de los dos intercambiadores
intermedios que aparecen en la Figura 11.6, pudiendo trabajar uno de ellos o ambos, en
funcién de la configuracion elegida. En este caso cabe destacar que no es posible invertir el
orden de los intercambiadores si se desea trabajar con los dos al mismo tiempo.
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I1.2.3 — Calculos previos a la selecciéon de componentes

A la hora de seleccionar los componentes que constituyen la instalacion frigorifica, hay que
considerar las caracteristicas que se desean conseguir (potencia frigorifica, maxima
eficiencia) asi como las limitaciones existentes a la hora de desarrollar la misma (potencia
eléctrica, presiones de trabajo... etc). Con el fin de tener un orden de magnitud de todas las
variables que intervienen en la instalacion, se han realizado una serie de calculos previos
empleando la informacién disponible en la bibliograffa. A partir de estos valores se han
calculado los didmetros de las lineas de tuberia, asi como una estimacion del volumen del
deposito de acumulacion necesario (F en la Figura I1.7). La masa de refrigerante necesaria
se ha calculado conociendo las dimensiones de todos y cada uno de los elementos
instalados, incluyendo las longitudes de tuberia empleadas.

I1.2.3.1 — Consideraciones iniciales

- Potencia frigorifica: E1 maximo valor de la potencia frigorifica, viene condicionado por
las unidades de disipacion y simulacion de la carga que se dispone en el laboratorio.
Asi, si se toma una potencia frigorifica elevada, la potencia calorifica disipada
también sera mayor, lo que puede llevar a limitaciones en el funcionamiento a la
hora de trabajar con temperaturas de salida de gas-cooler reducidas. Por ello se
toma una potencia frigorifica maxima de 12 kW.

- Potencia eléctrica: Este valor esta limitado por la instalacién eléctrica del laboratorio,
de manera que para evitar sobrecargas cuando se trabajen con diversas
instalaciones, se desea que este valor nunca exceda de 6 kW.

- Dresiones de trabajo: Dado que en régimen transcritico existe independencia entre la
presion y la temperatura, se ha tomado una presion maxima de trabajo de 120 bar
en la region de alta presion. La presion de evaporacion dependera del
funcionamiento de la propia instalacién, si bien, el valor minimo establecido sera de
15 bar para evitar temperaturas de evaporacion excesivamente bajas.

- Temperatura de descarga: Para cualquiera que sean las condiciones de trabajo de la
instalacion, se desea que la temperatura de descarga del compresor sea siempre
inferior a 150 °C.

Partiendo de la configuracion mostrada en la Figura 11.3, las suposiciones tomadas para
poder realizar los calculos previos son las siguientes:

- Temperatura de evaporacion: El rango de valores de la temperatura de evaporacion
estara condicionado por la potencia eléctrica del compresor, la temperatura de
descarga y la presiéon minima de trabajo. Para poder hacer los calculos previos se
tomara un rango de trabajo de [0 + -20] °C.

- Enfriamiento en la linea de descarga: 5 °C.

- Temperatura a la salida del gas-cooler: 30 = 40 °C

- Recalentamiento itil: 2 °C.

- Caracteristicas del compresor: Los parametros que definen el funcionamiento del
compresor se han calculado segtn los ajustes polinémicos realizados por Hubacher
et al. [89], para un compresor semihermético de 4.4 m’/h de caudal volumétrico
(1740 rpm). La expresion (II.1) muestra este ajuste polinémico para un parametro
“X” definido como rendimiento volumétrico (ry) (I11.2), rendimiento global (n)
(IL.3) o temperatura de descarga (T,)). En todos los casos se ha tomado un
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recalentamiento total de 10.7 °C que incluye el propio recalentamiento del motor

eléctrico.
X=C +C, Prg + G, ’PAsp2 +C, 'PAsp3 +C - Py + G 'PDis2 +
(IL.1)
+ C7 'PDis3 + Cs 'PDis 'PAsp + C9 'PDis2 'PAsp + ClO 'PDis 'PAsp2
m- Vasp
= 11.2
Ny v, (11.2)
m- (h is,s h S )
N = Miso " Mvtec = D}; = 1L.3)
C
yfe Nv Tpi O
C: 0.061204 0.52807 -3.2401
C,: 0.096912 0.26320 -20.840
(O -0.064322 -0.056760 0.086652
C,: 0.0032301 0.0039228 0.36438
Cs: 0.070467 -0.052443 33.079
Cy: -0.0090925 0.0013105 -1.8009
C,: 0.00036392 -0.000023563 0.036067
Cy: 0.027073 0.0089699 -1.3174
Cy: -0.0015241 -0.00012911 0.086746
Cy: 0.0017638 -0.00043007 -0.073485

- Recalentamiento en linea: O °C.
- Recalentamiento en el devanado del compresor: 8.7 °C constantes de acuerdo con [89].

11.2.3.2 — Resultados

Teniendo en cuenta todas las consideraciones anteriores, el comportamiento de la
instalacion frigorifica se ha calculado partiendo del esquema de la Figura IL.9 cuya
representacion sobre el diagrama Ph se muestra en la Figura I1.10. Para poder realizar este
calculo se ha variado la presion de descarga desde 120 bar, hasta aquella presion para la cual
el depdsito de acumulacién se encuentra en condiciones transcriticas.

GAS-COOLER J—o— arr

Presion (bar)

100 150 200 250 300 350 400 450 500 550 600
Entalpia (kJ/Kg)

EVAPORADOR

Figura I1.9 — Esquema del ciclo frigorifico Figura I1.10 — Diagrama Ph

La variacion de la potencia frigotifica (Q,,) y la potencia eléctrica del compresor (P) con la

presion de descarga, se muestra en las Figuras 11.11 y I1.12.
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De acuerdo con las Figuras 11.11 y 11.12, la potencia consumida por el compresor excede
del valor que se habfa marcado como limite (6 kW). Este hecho se debe al notable aumento
que sufre el caudal masico al disminuir la tasa de compresion (Figura 11.13), lo que
repercute en todas las potencias puestas en juego en la instalacion, incluida la potencia
disipada por el gas-cooler (Figura 11.14). Para evitar que el caudal masico sea tan elevado, y
las potencias frigorifica y de compresor excedan de los valores maximos establecidos, sera

necesario elegir un compresor con un volumen geométrico inferior al empleado en el
modelo matematico utilizado en los calculos.

Caudal Masico de Refrigerante (°C)

Temperatura Descarga (°C)
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Figura II.13 — Caudal masico de refrigerante

trasegado por el compresor
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gura I1.15 — Temperatura de descarga del
compresor
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110 115 120

Figura I1.14 —Potencia calorifica disipada por el
gas-cooler

La evolucion de la temperatura de descarga
con la tasa de compresién, muestra un
incremento de ésta al disminuir la presion
de evaporaciéon. Esto se debe a la
variacion que sufre el trabajo especifico de
compresion al modificar la temperatura de
evaporacion.

Segin los resultados obtenidos en el
modelo, la temperatura de descarga
siempre se encuentra por debajo del valor
maximo deseado (150 °C), sin embargo,

cabe destacar que el modelo del compresor empleado en el proceso de calculo considera un
recalentamiento total constante previo al punto de aspiracion. Esta consideracion no es

cierta en la realidad, por lo que se espera que la temperatura de descarga tenga un valor
mayor del obtenido en la simulacion.
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I1.2.4 — Elementos del circuito frigorifico

Los elementos que constituyen la instalacion frigorifica, pueden agruparse basicamente en
dos grandes grupos:

a) Elementos principales. Elementos necesarios para realizar procesos de intercambio de
calor, aporte de energfa mecanica o variacion de la energia del fluido
(intercambiadores, compresor, valvulas de expansion...).

b) Elementos de conexionado, seccionamiento y pequerio material. Elementos encargados de
asegurar la circulacion refrigerante y mantener la estanqueidad de la instalacion.

I1.2.4.1 — Elementos principales

11.2.4.1.1 — Compresor

El compresor es el elemento encargado de recuperar, comprimir e impulsar lo vapores de
refrigerante a baja presion, a través de toda la instalacion frigorifica. Su funcionamiento esta
ligado con el sistema de expansion, ya que la operaciéon conjunta de ambos determina la
cantidad de masa de refrigerante circulante a través de la instalacion.

En el mercado existen multitud de modelos de compresores con diferentes tecnologias
(alternativos, scroll, de tornillo, rotativos de paletas...), sin embargo en el campo del CO,,
existen muy pocos modelos capaces de trabajar en ciclo supercritico a altas presiones. Al
iniciar el desarrollo de la instalacion frigorifica, fabricantes como Bitzer [94], Danfoss [95],
Sanyo [96] o Bock [97], estaban en pleno desarrollo de compresores para ciclo supercritico
y aun no disponian de modelos comerciales pensados para media potencias. Solamente el
fabricante italiano Dorin [98], ofrecfa (y ofrece) un amplio catdlogo de compresores
semiherméticos comerciales destinados para CO, en versiones de simple y doble etapa. Es
por ello que se tomo el catalogo de Dorin para poder seleccionar el compresor de la
instalacion, siguiendo las consideraciones establecidas en el apartado anterior. Cabe
destacar, que la idea inicial era instalar un compresor abierto en vez de uno semihermético,
con el fin de medir el régimen de giro de forma directa, y evitar al mismo tiempo el
recalentamiento adicional introducido por el devanado del compresor. Sin embargo, la
indisponibilidad de compresores abiertos llevd a elegir el compresor semihermético
DORIN TCS340/4 — D (Figura 11.16), con un caudal volumétrico de 3.5 m’/h (1450 rpm)
y un rango de trabajo recomendado mostrado en la Figura I1.17.

Presion Descarga Compresor (bar)

5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55

Presion Aspiracion (bar)

Figura I1.16 — Compresor semihermético Figura II1.17 — Rango de trabajo real y deseado del
DORIN compresor semihermético
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De acuerdo con la Figura I1.17, el rango de funcionamiento deseado se encuentra dentro
del rango especificado el fabricante para toda la serie TCS, lo que significa que el
compresor elegido podra trabajar sin problemas dentro de los margenes especificados. En
cualquier caso no hay que olvidar que en todo momento se desea que la temperatura de
descarga sea inferior a los 150 °C, con un consumo maximo de potencia eléctrica de 6 kW.

Las caracteristicas del compresor elegido se muestran en la Tabla I1.1:

COMPRESOR SEMIHERMETICO

Fabricante: DORIN
Modelo comercial 'TCS340/4-D
Potencia nominal: 4 kW
Tension de alimentacion: 400 V (50 Hz)
Caudal volumétrico desplazado: 3.5 m’/h (1450 rpm)
Numero de pistones: 2

Carrera: 22 mm
Diametro: 34 mm

Peso: 123 K¢
Lubricante: POE (1.8 Kg)

Tabla I1.1 — Caracteristicas del compresor semihermético

Tal y como se ha comentado en el apartado anterior, la refrigeracion del devanado eléctrico
del compresor se realiza mediante el vapor de refrigerante a baja temperatura que entra en
el compresor. La salida del refrigerante recalentado hacia el colector de aspiracion, se
realiza a través de una tuberfa lateral aislada (Figura 11.16), lo que permite medir la
temperatura del refrigerante después del devanado y con ello el recalentamiento en el
motor. El esquema de la Figura I1.18 muestra el recorrido que realiza el refrigerante en el
compresor desde que entra hasta que sale del mismo. La Figura I1.19 remarca este trazado,
indicando al mismo tiempo que la entrada de refrigerante en el compresor se realiza por la
parte lateral, y no por la parte trasera.

Figura I1.18 — Esquema simplificado del Figura I1.19 — Recorrido del refrigerante en el
compresor semihermético compresor

Las altas presiones de trabajo a las cuales se va a ver sometido el compresor, obligan a éste
a disponer de unas paredes de gran espesor, lo que le confieren un peso relativamente alto.
Las Figuras 11.20 y I1.21 presentan los limitadores de las valvulas de descarga y el colector
de descarga (culata) del compresor semihermético, donde se puede apreciar el importante
espesor que poseen las paredes de la culata.
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Figura II.20 — Limitadores y valvulas de Figura I1.21 — Culata del compresor
descarga del compresor semihermético de CO»

El lubricante empleado en la instalacién es aceite sintético tipo POE basado es fosfatos
ésteres. L.a compafifa distribuidora del aceite es FUCHS y el modelo empleado es RENISO
C85E [99] desarrollado especificamente para instalaciones frigorificas de CO, que trabajan
segun ciclo supercritico. Diversos estudios experimentales, han puesto de manifiesto que
existen problemas de lubricacion con los lubricantes de tipo POE debido a la gran afinidad
que presenta con el CO, [91]. Es por ello, que actualmente se recomienda el uso de PAG
(polialcalinglicol) en vez de POE (poliolester) para asegurar el correcto funcionamiento del
compresor.

A pesar de los problemas sefialados por los autores al utilizar POE (alta higroscopicidad,
gran afinidad por el CO,...), es importante mencionar que la instalaciéon nunca ha tenido
problemas de lubricacién a pesar de las altas temperaturas de descarga (~150 °C), y las
bajas velocidades de giro (1150 rpm). En cualquier caso, y en vistas a eliminar la posible
humedad que pudiera retenerse en el interior del circuito, la instalaciéon consta de un filtro
deshidratador de silica-gel con husillo de acero inoxidable resistente a altas presiones y
temperaturas.

Para evitar que todo el aceite circule libremente por la instalacion, se ha instalado un filtro
separador en la linea de descarga del compresor, destinado a retener la mayor parte del
aceite que se escapa del compresor. Este aceite se acumula por gravedad en un pequefio
deposito conectado al carter del compresor, de manera que cuando el depésito esta lleno,
se realiza un retorno directo controlado de forma manual. El aceite que no es capaz de
retener el filtro, circula libremente a través de la instalacion retornando a través de los
conductos de la misma.

Filtro Aceite

Depaosito

Figura I1.22 — Filtro de aceite Figura II.23 — Circuito de retencién de aceite
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11.2.4.1.2 — Gas-cooler

La propiedad inherente a todos los ciclos frigorificos supercritico, es el hecho de no existir
condensacion en la zona de alta presion, por lo que carece de sentido llamar condensador al
intercambiador que disipa calor al ambiente. En vez de eso, y dado que se produce el
enfriamiento de un fluido supercritico asemejable a un gas, el intercambiador recibe el
nombre de gas-cooler, y se caracteriza principalmente por su alta eficiencia y sus reducidas
dimensiones. Esta alta eficiencia se debe fundamentalmente a las propiedades
termodinamicas que posee el fluido supercritico que circula por su interior. Generalmente
las eficiencias para este intercambiador suelen estar comprendidas entre el 90 — 99 %, lo
que significa que la temperatura del refrigerante suele ser 2 6 3 °C mayor que la
temperatura de entrada del fluido secundario. Gracias a esta caracteristica, las dimensiones
del intercambiador pueden ser reducidas, siendo éste un aspecto muy importante a tener en
cuenta en la industria del automovil.

El gas-cooler empleado en la instalacion, es un intercambiador de tubos concéntricos con
disposiciéon contracorriente que emplea agua como fluido secundario. Este tipo de
intercambiadores poseen una superficie de intercambio reducida en comparacién con otro
tipo de intercambiadores (de placas o de carcasa tubos), sin embargo, puesto que se trabaja
en condiciones supercriticas, la superficie no es un factor tan condicionante, por lo que la
eleccion de este intercambiador se justifica principalmente por la simplicidad que ofrece.

Teniendo en cuenta los célculos realizados en el Apartado 11.2.3, la potencia de disipacion
requerida en el gas-cooler es de 18 kW aproximadamente. Puesto que en estos calculos se
emplea un modelo de compresor que considera constante el recalentamiento introducido
por el devanado eléctrico, hay que tener en cuenta que la potencia real disipada sera aun
mayor, por lo que para evitar problemas se tomara una potencia superior de 25 kW. A
partir de estas condiciones, y basindose en los estaindares disponibles para
intercambiadores de tubos concéntricos, se solicité a la empresa italiana ONDA S.p.a. la
fabricacién de un intercambiador con las siguientes caracteristicas (Tabla I1.2):

GAS-COOLER
Fabricante: ONDA S.p.a.
Modelo: WVCI33 WT66 (-4) — G (K5) — 3000 / CII
Potencia nominal: 25 kW
Longitud: 3m
Zona Refrigerante
Didmetro extetiot: 5/16” (7.94 mm)
Numero de tubos: 4
Material: Cobre
Presion maxima: 160 bar
Zona Agua
Diametro exterior: 17 (25.4 mm)
Numero de tubos: 1
Material: Acero
Presién maxima: 44 bar
Coquilla ARMAFLEX

Aislante: 10 mm espesor, 0.035 W/m K (0 °C)

Tabla II.2 — Caracteristicas del gas-cooler
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N

ler ONDA

11.2.4.1.3 — Back-Pressure

Tal y como se comenté en el Apartado I1.2.1, la presion en la zona de alta esta
condicionada fundamentalmente por la cantidad de masa almacenada en esta parte de la
instalacion. Por ello es necesario disponer de algun sistema de regulaciéon capaz de
modificar esta presion a voluntad, ya que la eficiencia energética de la instalaciéon esta
condicionada por este valor. En el caso que ocupa la presente tesis, se ha optado por una
valvula presostatica de regulacién manual, capaz de mantener la presion tarada aguas arriba
expandiendo para ello, la masa de refrigerante en exceso (Figura 11.25).

Dada la capacidad de regulacion de esta valvula, se ha colocado una segunda back-pressure en
la salida de vapor saturado del depésito (Figura 11.4), para variar la presion en el depdsito
cuando se trabaja con la configuracion de extraccion de vapor saturado (Figura 11.20)

BACK-PRESSURE

Modelo 1 Modelo 2
Fabricante: RHPS RHPS
Modelo comercial BSHB4-02-7-N BSN2-02-3-N
Presion maxima: 400 bar 400 bar
Rango de regulacion: 0 —150 bar 0 —100 bar
Material cuerpo: Acero Inox. AISI 3161, Acero Inox. AISI 3161
Material asiento: Nitrilo Nitrilo

Tabla II.3 — Caracteristicas de las dos valvulas back-pressure

Figura II1.25 — Back-pressure (Modelo 1) Figura I1.26 — Back-pressure (Modelo 2)

wI1.34 v



Capitulo II — Descripcion de la Instalacion Frigorifica

I1.2.4.1.4 — Depdsito de acumulacién

El depdsito de acumulacion colocado entre ambas etapas de expansion, posee tres
funciones basicas: la primera es asegurar que la alimentacién de las valvulas termostaticas,
se dé siempre en condiciones de liquido saturado; la segunda es almacenar masa de
refrigerante en exceso que pueda existir en la instalacion; y la tercera es servir como
recipiente de recogida de liquido ante paradas programadas de la instalacién. Todas estas
funciones se consiguen con las configuraciones mostradas en las Figuras 11.3, 11.4, IL5 y
I1.6, ya que en resto de configuraciones no se emplea el sistema de expansion escalonada.

El volumen del depésito empleado es de 13.4 litros y ha sido desarrollado a partir de un
recipiente para altas presiones de acero al carbono con espesores de 8 mm en pared y 10
mm en las zonas superior e inferior. Sobre éste, se han practicado diversos orificios para
poder soldar las piezas de conexion fabricadas en acero inoxidable AISI 316. El disefio del
deposito incluye: una mirilla lateral para poder comprobar el nivel de refrigerante en la
botella, cuatro tomas superiores y tres inferiores, y una véalvula de seguridad tarada a 130
bar colocada en un lateral. En su interior, la toma correspondiente a la alimentacioén de las
valvulas termostaticas, dispone de un tubo en forma de “L” que permite aspirar
refrigerante de la parte inferior del depésito, asegurando que la entrada de las valvulas de
expansion se realice siempre en condiciones de liquido saturado.

Las pruebas de presion efectuadas sobre el deposito, fueron realizadas en dos fases. La
primera con CO, a 30 bar para detectar fugas y/o poros en las soldaduras, y la segunda con
agua a 153 bar durante 45 minutos para asegurar la resistencia del conjunto y la
estanqueidad del mismo.

Figura I1.27 — Dibujo en CAD del depésito de Figura I1.28 — Prueba de presion en el
acumulacion depésito de acumulacién

La justificaciéon del volumen del depodsito elegido, se explicara posteriormente en el

Apartado 11.2.4.3, ya previamente hay que introducir los didmetros de tuberias empleados
en la instalacion.

11.2.4.1.5 — Valvula de expansion

La funcién de ésta depende de la configuracion adoptada. Asi, en el sistema de expansion
escalonada esta valvula deberd actuar como termostatica manteniendo un recalentamiento
constante a la salida del evaporador. Sin embargo, en el sistema de expansién unica, esta
valvula debera de controlar la presién de alta independientemente del recalentamiento del
evaporador (similar al comportamiento de la back-pressure).
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Con el fin de satisfacer ambos requerimientos, se opté por colocar una valvula de
expansion electrénica con motor paso a paso, controlada a través de un microcontrolador.
En el momento de desarrollar la instalacion, el Gnico fabricante que comercializaba valvulas
de expansion electronicas especificas para CO,, era la compania alemana Egelhof [100], los
cuales disponian de un amplio catilogo de valvulas con diferentes pasos y diametros.
Actualmente Danfoss y su filial Saginomiya [101] disponen en catialogo de valvulas de
expansion electronicas para CO, destinadas principalmente a controlar la presion de alta.

De acuerdo con los calculos anteriormente realizados, la valvula debe de ser capaz de
regular hasta 0.08 Kg/s de refrigerante, lo que obliga a colocar dos vélvulas de expansién
en paralelo. Puesto que la instalacion dispone de un rango de trabajo muy variable, se han
colocado dos valvulas de cierre previas a las valvulas de expansién, de manera que
cualquiera de ellas pueda ser aislada de forma independiente.

El conjunto de ambas valvulas consta de un controlador y dos sondas de temperatura
Pt1000 empleadas para medir el recalentamiento util en el evaporador. A su vez, el
controlador puede ser conectado a una sonda de presion con la finalidad de controlar la
presion aguas arriba de la valvula (funcionamiento como back-pressure).

Figura I1.29 — Vilvulas de expansion Figura I1.30 — Controlador y valvulas de
electronicas expansion electronicas

Las principales caracteristicas de las valvulas de expansion electronicas, se resumen en la
Tabla I1.4.

VALVULAS DE EXAPANSION ELECTRONICAS

Fabricante: EGELHOF
Modelo de la valvula: RTC-CSL 1.6/1.4
Modelo del controlador: MPS 21-C.1
Rango de regulacion: -40 — 60 °C
Presién maxima (entrada): 140 bar
Presiéon maxima (salida): 55 bar
Presién maxima (parado): 80 bar
Avance: 0.0025 mm/paso
Material: Acero Inox. y latén

Tabla I1.4 — Caracteristicas de las valvulas de expansion electrénicas
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I1.2.4.1.6 — Evaporador

Al igual que el gas-cooler, el evaporador empleado es un intercambiador de tubos
concéntricos y disposiciéon en contracorriente, que emplea una mezcla de agua vy
monoetilenglicol al 50% en volumen como fluido secundario.

La maxima potencia frigorifica para la cual ha sido disefiado el evaporador es de 15 kW, ya
que en los calculos previos la potencia que se obtenfa para una temperatura de salida de
gas-cooler de 30 °C, era de 12.5 kW, y puesto que es posible que en un futuro se desee
trabajar con temperaturas de salida de gas-cooler menores, es conveniente
sobredimensionar el evaporador.

Dadas las condiciones de trabajo exigidas, las presiones que va a soportar el evaporador
son relativamente pequefias (20 — 35 bar) en comparaciéon con el gas-cooler. Ahora bien,
hay que tener en cuenta que cuando la instalacién esté parada, estas presiones pueden
alcanzar hasta 60 bar debido al calentamiento que sufren las tuberfas por la temperatura
ambiente. Esto obliga a dimensionar el intercambiador para que sea capaz de soportar
como minimo 60 bar en el lado del refrigerante.

EVAPORADOR
Fabricante: ONDA Spa
Modelo: VCI33 WT66 (-8) — G (K5) / CR
Potencia nominal: 15 kW
Longitud: 6 m

Zona refrigerante
Diimetro: 5/16” (7.94 mm)
Numero de tubos: 7
Material: Cobre
Presion maxima: 160 bar

Zona agua y monoetilenglicol
Diametro: 17
Numero de tubos: 1
Material: Acero
Presion maxima: 44 bar
Coquilla ARMAFLEX

Aislante: 10 mm espesor, 0.035 W/m K (0 °C)

Tabla II.5 — Caracteristicas del evaporador ONDA
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Para evitar ganancias de calor del ambiente durante el proceso de evaporacién, todo el
evaporador se ha aislado con coquilla de 10 mm de espesor, similar a la que se ha empleado
en el resto del circuito y en las tuberfas.

11.2.4.1.7 — Intercambiadores intermedios

Para aumentar la versatilidad de la instalaciéon y dotarla de un mayor nimero de
configuraciones, se han instalado dos intercambiadores intermedios (IHX) idénticos con
disposiciéon contracorriente y configuracion de tubos concéntricos. Las posiciones de éstos
se especifican en las configuraciones de las Figuras 1.5 y 1.6, donde el fluido de baja
presion circula por el tubo exterior, mientras que el fluido de alta presiéon lo hace por el
tubo interior, el cual posee un diametro reducido y proporciona una mayor resistencia ante
altas presiones.

Para evitar intercambio de calor con el ambiente, ambos intercambiadores han sido aislados
con coquilla de 10 mm de espesor.

Figura I1.32 — IHX a la salida de Gas-cooler Figura I1.33 — IHX a la salida del depésito

Las caracteristicas generales de ambos intercambiadores se resumen en la Tabla I1.6.

INTERCAMBIADORES INTERMEDIOS

Fabricante: PACKLESS IND.
Modelo: HXR-75
Longitud: 280 mm
Diametro interiot: 12 mm
Diimetro exterior: 30 mm
Numero de tubos: 1

Material: Cobre
Aislante: Coquilla ARMAFLEX

10 mm espesor, 0.035 W/m K (0 °C)

Tabla I1.6 — Caracteristicas del intercambiador intermedio

11.2.4.1.8 — Depbsito antiliquido

El depésito antiliquido colocado a la entrada del compresor, solamente se utiliza cuando la
instalacion funciona segun las configuraciones de las Figuras II.1 y IL.2. En el resto de
configuraciones, el vapor de refrigerante que sale del evaporador lo hace de forma
recalentado, por lo que no existe riesgo de que entre refrigerante liquido en el compresor.
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La capacidad del deposito antiliquido es de 5 litros, y al igual que el depdsito de
acumulacioén, éste se ha elaborado a partir de un recipiente para altas presiones de acero al
carbono con espesores de pared de hasta 8 mm. Las pruebas de presion realizadas en el
laboratorio, se hicieron de la misma forma que con el depédsito anterior: con CO, a 30 bar
para detectar poros o imperfecciones en la soldadura, y con agua a 153 bar durante al
menos 45 minutos para asegurar la resistencia del conjunto.

Dado que este dep6sito se encuentra en una zona de baja temperatura, se ha aislado toda la
superficie externa con coquilla de 10 mm de espesor para evitar ganancias de calor del
ambiente.

Figura I1.34 — Dep0sito antiliquido Figura I1.35 — Prueba de presion al
depésito antiliquido

I1.2.4.2 — Conexionado, seccionamiento y pequefio material

11.2.4.2.1 — Tuberias

Las tuberfas constituyen uno de los elementos mas importantes de la instalacion no solo
por el hecho de conectar todos los elementos entre si, sino por tener que contener un
fluido que trabaja a altas presiones asegurando en todo momento la hermeticidad del
conjunto. Por ello a la hora de elegir el material de las tuberias, se tuvieron en cuenta los
siguientes criterios:

e Resistencia a altas presiones (hasta 120 bar) y temperaturas (hasta 160 °C).
e Coste moderado sin sacrificar la seguridad.

¢ Disponibilidad asegurada en todo momento.

e Tacilidad de montaje y de manipulacion.

Los materiales considerados a la hora de empezar a desarrollar la instalacion, fueron: acero
inoxidable, acero al carbono y cobre. El primero de ellos tenfa la ventaja de ser capaz de
soportar altas presiones y temperaturas, pero su elevado coste, y su complejidad de
manipulaciéon y montaje, hicieron que fuera descartado. El segundo de ellos, ofrecia
ventajas similares al anterior, pero de nuevo su uso complicaba notablemente el montaje de
la instalacion, por lo que también fue descartado. Por dltimo, el cobre cumplia con todos
los requisitos anteriormente nombrados, aunque su resistencia no estaba probada a altas
presiones. Para poder comprobar este requisito, se partié6 de la norma UNE EN 12735-
1:2001 donde se indican los diametros y espesores normalizados para las tuberias de cobre.
A partir de estos valores y empleando la norma americana ASME B31.5-2001, se

comprobo la presion maxima soportada por los diferentes didmetros para tres temperaturas
diferentes (Tabla I1.7)
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Factor de seguridad

Diidmetro Diiametro Espesor Presién maxima (bar) (Paiax/120)
(Pulgadas) — (mm) (mm) 3800 933°C  1489°C  37.8°C  933°C  1489°C
1/4 6.35 0.8 24133 23554 223.96 2.01 1.96 1.87
5/16 7.94 0.8 188.83 18430  175.24 1.57 1.54 1.46
3/8 9.53 0.8 15500 15137  143.93 1.29 1.26 1.20
1/2 12.70 1 14475 14127 13433 1.21 118 1.12
5/8 15.88 1 11426 11152 10604 095 0.93 0.88
3/4 19.05 1.25 11929 11642  110.70 0.99 0.97 0.92
7/8 22.23 1.25 10144 99.01 94.14 0.85 0.83 0.78
1 25.40 1.25 88.24  86.13 81.89 0.74 0.72 0.68

Tabla I1.7 — Didmetros y presiones maximas soportadas en tubo de cobre (ASTM B111)

El resultado obtenido en la Tabla I1.7, muestra que la mayorifa de los diametros son capaces
de soportar altas presiones, aunque solo fueron consideraron aquellos con factores de
seguridad superiores a la unidad. Cabe destacar, que en las instalaciones frigorificas
convencionales se suelen tomar coeficientes de seguridad muy superiores a la unidad, lo
que supone una reduccion del valor de la presion maxima admisible, y una restriccion atn
mayor en el uso de estos diametros.

Una vez seleccionado los posibles diametros validos, el siguiente paso consiste en
determinar los diametros de cada linea de acuerdo con la velocidad de circulacion del
refrigerante y la cafda de presién méaxima admisible en cada caso. Esta dltima se calcul6
como aquella que introduce una variacion maxima de 1 °C en la temperatura de saturacion,
considerando ademads, las caidas de presion en el resto de elementos conectados en la linea
[102]. Para facilitar los calculos, en todos los casos se supuso despreciable el efecto del
aceite lubricante.

Partiendo del circuito frigorifico de la Figura 11.3, se pueden distinguir tres tipos de lineas
sobre las cuales se deberan de cumplir las siguientes recomendaciones [102]:

- Linea de alta presién (salida del compresor - entrada de la back-pressure).
o Velocidad recomendada: 5 m/s
o Caida de presiéon admisible: 1 bar. En este caso no existe condensacién, por
lo que se toma como restriccion una caida maxima de 1 bar.

- Linea de media presion (salida back-pressure - entrada valvulas exp. electronicas).
o Velocidad recomendada: 0.5 m/s
o Caida de presién admisible: 0.5 bar

- Linea de aspiracion (salida valvulas exp. electrénicas - entrada compresor).
o Velocidad recomendada: 6 m/s.
o Caida de presion admisible: 0.91 bar (0 °C), 0.67 bar (-15 °C).

Considerando los calculos realizados anteriormente para las condiciones de maxima
temperatura evaporacion (0 °C) (Apartado 11.2.3), es posible calcular la caida de presiéon por

metro lineal de tuberia (AP/L) y el valor del factor de friccién (&), empleando las
expresiones (4) y (5) respectivamente.

AP _&-viop

L 5D (Datcy-Weisbach) (11.4)
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r, 251

1 = —) .
JE 2 lOglO(3.7-D " Re- &

- D es el diametro de la tuberfa (m)

J (Colebrook-White) (IL.5)

- 1, eslarugosidad de la tuberfa (0.02 mm)

- Rees el nimero de Reynolds
- wveslavelocidad (m/s)
- pesladensidad media del fluido en la linea (Kg/m?)

Suponiendo que el gas-cooler y el evaporador introducen unas pérdidas de carga de 0.5 bar
cada uno, y despreciando el resto de pérdidas de presion, se obtiene como resultado los
datos que se especifican en la Tabla I1.8.

Tino de Lin Diametro Velocidad Caida de presion
po de Linea (Pulgadas) (m/s) (bar/m)
Aspiracién 1/2 5.1 0.021

Descarga 3/8 6.2 0.065

Media Presion 1/2 0.6 0.026

Tabla I1.8 — Didmetros de tuberia de cobre colocados en la instalacion

11.2.4.2.2 — Sistemas de conexionado

Las conexiones entre los diferentes elementos, estan condicionadas por ellos mismos,
existiendo uniones roscadas, soldadas y uniones mediante anillos cénicos a presion. Las
uniones roscadas poseen roscas NPT empleando teflon como agente sellante. Se han
descartados todas aquellas uniones que utilizan elastomeros, debido a la incompatibilidad
que poseen con el CO, [40]. La Figura I1.36 muestra el estado agrietado de una junta torica
de Viton ® empleada en el filtro deshidratador (linea de liquido).

Figura I1.36 — Rotuta de juntas de Viton ® Figura I1.37 — Unién por anillos conicos

Las uniones mediante anillos cénicos a presion (uniones Gyrolok de la empresa Hoke
[103]), emplean unos anillos de latén o acero inoxidable, que deforman la tuberia de cobre
asegurando la estanqueidad de la unién (Figura I1.37). Las ventajas que posee este sistema
son su sencillez, resistencia y capacidad de desmontaje. Sin embargo, es un sistema caro, no
reutilizable (los anillos se pierden) y poco fiables ante vibraciones o sucesivos desmontajes,
ya que da lugar a fugas con el paso del tiempo.

Las uniones soldadas se han realizado con soldadura fuerte oxiacetilénica, empleando
varilla de plata al 22 y 18 % (temperatura de fusién sobre los 710 °C). Siempre que ha sido
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posible, se ha preferido realizar uniones soldadas antes que uniones por anillos cénicos, ya
que la soldadura ofrece mucho mas resistencia y fiabilidad ante vibraciones e impactos. La
unica desventaja, es que se trata de un sistema de unién que no admite desmontaje y suele
dejar restos de suciedad en la tuberia debido al proceso de soldadura.

11.2.4.2.3 — Elementos de seccionamiento

Los elementos de seccionamiento de los que dispone la instalacién, son basicamente
valvulas de aguja y de bola con cuerpo de acero inoxidable y asientos de tefléon o nitrilo.
Todas las valvulas que permiten cambios de configuracion en la instalacién, son valvulas de
bola para asegurar una rapida conexiéon o desconexion (Figura 11.39); las valvulas
empleadas en el circuito de aceite y en las sondas de presion, son valvulas de aguja como la
de la Figura I1.38. Todas ellas soportan hasta 150 bar de presion a 140 °C y poseen uniones
basadas en el sistema de anillo conico anteriormente explicado.

Figura I1.38 — Vilvula de aguja Figura I1.39 — Vilvula de bola

11.2.4.2.4 — Filtros

Tal como se ha comentado en los puntos anteriores, en el circuito frigorifico existen dos
filtros colocados en la linea de descarga del compresor y en la linea de liquido de entrada en
el evaporador. El primero de ellos es un filtro coalescente cuya funcion es separar el aceite
de la corriente gaseosa, de tal manera que todo el aceite retenido pueda ser devuelto al
carter del compresor empleando para ello, la diferencia de presiones existente entre ambas
zonas. En este caso cabe destacar, que el propio filtro actia como depodsito de aceite por
decantacion del mismo desde el filtro (Figura 11.40).

Dirty wet gas mmmp - - mmp Clean dry gas

Coarse outer
drainage layer —

Fine inner e
capture layer —

Liquid

&

Figura I1.40 — Filtro de aceite Figura I1.41 — Cartucho del filtro deshidratador
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El segundo de los filtros instalados, es un filtro deshidratador cuya funcién es eliminar los
restos de humedad existentes en el circuito mediante un proceso de adsorcion. Para ello, el
filtro emplea silica gel como sustancia adsorbente, la cual se va saturando a medida que va
captando humedad (Figura I1.41).

En ambos casos los filtros empleados disponen de un husillo de acero inoxidable capaz de
soportar presiones superiores a 100 bar con altas temperaturas.

11.2.4.2.5 — Elementos de seguridad

Para limitar el rango de presiones a la cual opera la instalacién, se han colocado dos
presostatos en las lineas de descarga y de vapor recalentado con un tarado de 115 y 15 bar
respectivamente. El presostato de baja presion, permite ademas parar la instalaciéon cuando
se realiza una recogida por liquido, es decir, cuando se obliga a recoger todo el refrigerante
de la instalacion en el depdsito de acumulacion.

Dado que el depdsito de acumulacion es el elemento que mayor cantidad de masa contiene
de toda la instalacion, se ha colocado una valvula de seguridad tarada a 130 bar para aliviar
posibles sobrepresiones que se puedan dar por exceso de masa, o por exceso de
temperatura (exposicion directa al sol de forma prolongada, por ejemplo).

I1.2.4.3 — Dimensionado del depoésito de acumulaciéon

11.2.4.3.1 — Metodologia de calculo

Para poder dimensionar el depdsito de acumulacién entre etapas, es necesario calcular la
masa total de refrigerante que hay en la instalaciéon. Sin embargo para poder realizar este
calculo, es necesario conocer el volumen total de la instalacion, y por tanto el volumen del
deposito colocado entre etapas. Dado que este ultimo no se conoce, se realizara un proceso
de calculo iterativo estructurado tal y como indica la Figura 11.42.

—> — Deposito] [ Elementos | Tuberias| [ Ciclo Frigorifico | @
. 05
) |
——

Recogida Liguido Maa
;
Densidad
Depésito
¢

Comprobar presién | \
en deposito L o~ i
‘ Volumen b @ A @
—— | Excede de 120 bar? | e— [ ™
=,
Figura I1.42 — Esquema de calculo del Figura I1.43 — Ciclo de funcionamiento de mayor
volumen del depésito masa

.

En este proceso de calculo se parte de un volumen de depésito cualquiera, y del volumen
conocido de la instalacién (tuberfas y elementos). Este volumen debe de ser el mayor que
pueda tener la instalacion cuando se encuentre funcionando, es decir, cuando funcione
segun la configuracion de la Figura 11.43. En esta configuracién se han considerado los dos
intercambiadores intermedios pero no el depdsito antiliquido, ya que éste solo tiene sentido
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cuando el circuito funciona con un sistema de expansion simple, donde existe la posibilidad
de que la salida del evaporador se de en condiciones bifasicas (Figuras 11.1 y 11.2).

Teniendo en cuenta el esquema de la Figura I1.43 y considerando los limites de
funcionamiento de la instalaciéon indicados en el Apartado I1.2.3, es posible calcular la
densidad a la entrada y a la salida de todos y cada uno de los elementos, de manera que se
puede obtener la densidad media en cada uno de ellos. Para poder realizar estos calculos,
se tomaran siempre las condiciones de mayor masa en la instalacién, ya que en caso de
trabajar con condiciones de menor masa, el exceso podra ser acumulado en el propio
deposito de acumulacion. Estas condiciones de mayor masa son las siguientes:

- Presién de evaporacion la mas alta posible, para que la masa circulante por la
instalacion sea la mayor posible.

- Recalentamiento total nulo, para que el volumen especifico en el carter del
compresor sea el menor posible, es decir, la densidad del vapor de refrigerante sea
lo mas alta posible para una misma temperatura de evaporacion.

- Compresion isentropica, para que la temperatura del refrigerante en la descarga sea
la menor posible lo que se traduce en una densidad mayor.

- Temperatura de salida de gas-cooler lo mas baja posible, para que la densidad del
liquido en el depésito sea la mayor posible.

- Presiéon de gas-cooler lo mas elevada posible para que la masa de refrigerante
acumulada en la zona de alta sea la mayor posible.

- Enfriamiento de los intercambiadores maximo. Sin embargo dado que el
recalentamiento total debe de ser nulo, se supondra que no funciona ninguno de
ellos, aunque si que se tendra en cuenta su volumen.

Adicionalmente a estas consideraciones hay que tener en cuenta que en el depdsito de
acumulacioén coexiste liquido y vapor, por lo que hay que suponer un nivel minimo de
refrigerante liquido. Se supondra que éste constituye un 15 % del volumen total del
deposito

11.2.4.3.2 — Volumen fisico de la instalacién

La Tabla I1.9 recoge los volumenes de las lineas y elementos instalados en el circuito
frigorifico, segun la configuraciéon de la Figura 11.43. El volumen del compresor se ha
estimado aproximadamente en base a diversos estacionarios donde se ha medido la masa
minima para hacer funcionar la instalaciéon correctamente en unas condiciones
determinadas segun la configuracion de la Figura I1.1. El volumen de los intercambiadores
se ha obtenido a través de datos del fabricante, o bien de forma directa.

Linea / Elemento Diametro  Longitud  Volumen

(Pulgadas) (m) (m3)
Descarga del compresor — entrada a gas-cooler 3/8 6.96 0.00050
Filtro de aceite - - 0.00028
Deposito de aceite - - 0.00050
Gas-cooler - - 0.00041
Salida de gas-cooler — entrada a back-pressure 3/8 7.83 0.00056
Intercambiador intermedio I (Alta Presion) - - 0.00003
Salida back-pressure — entrada en depdsito 1/2 0.88 0.00011
Salida depdsito — entrada en valvulas de expansion 1/2 3.95 0.00050
Intercambiador intermedio 11 (Media Presion) - - 0.00003
Filtro deshidratador - - 0.00028
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Salida valvulas de expansién — entrada en evaporador 1/2 1.4 0.00018
Evaporador - - 0.00048
Salida del evaporador — entrada en compresor 1/2 11.58 0.00147
Intercambiador intermedio I (Baja Presion) - - 0.00017
Intercambiador intermedio 1I (Baja Presion) - - 0.00017
Compresor: Motor - - 0.00600
Compresor: Colector de aspiracion - - 0.00600

0.00300

Comptesot: Colector de descarga - -
Total (m?) 0.02066

Tabla I1.9 — Volimenes en lineas y elementos

I1.2.4.3.3 — Calculo de la masa de refrigerante y volumen del depésito

El calculo de la masa de la instalacion se realiza empleado los volumenes mostrados en la
Tabla I1.9, junto con las densidades calculadas a partir del esquema de la Figura 11.43 y las
consideraciones indicadas en el aparatado 11.2.4.3.2:

Temperatura de evaporacion: 0 °C

Presion de gas-cooler: 120 bar
Temperatura de salida de gas-cooler: 30 °C
Recalentamiento total: 0 °C

En los intercambiadores gas-cooler y evaporador, se ha considerado un valor medio en la
densidad. Para el resto de elementos y lineas, se ha considerado que no existen pérdidas al
ambiente, por lo que la densidad se mantiene constante en todo momento. De esta manera,
y empleando diversos volimenes de depésito, se ha elaborado la Tabla I1.10.

Volumen Masa total Densidad Vesp deposito
deposito (1) (Kg) depésito (Kg/m?) (m3/Kg)
4 5.049 1262.22 0.000792
6 5.642 940.36 0.001063
8 6.235 779.45 0.001283
10 6.829 682.91 0.001464
12 7.423 618.55 0.001617
14 8.016 572.57 0.001747
16 8.610 538.09 0.001858
18 9.203 511.28 0.001956

Tabla I1.10 — Volumenes en lineas y elementos

Tras haber calculado la densidad en el depésito, el siguiente paso consiste en analizar como
evoluciona la presion en el depdsito cuando éste se encuentra sometido a una temperatura
ambiente variable de 20 a 50 °C. Los resultados obtenidos se muestran en la Figura 11.44,
donde se han descartado los volimenes de 4 y 6 litros por obtenerse valores de presion
superiores a 200 bar en todo momento.
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Figura I1.44 — Evolucién de la presion del depésito con la temperatura ambiente

Tal y como se observa en la Figura 11.44, para volumenes de depdsito superiores a 12 1. se
cumple en todo momento que la presion del deposito no exceda de 120 bar al exponerse a
un rango de temperaturas de hasta 45 °C. Cabe destacar que en las paradas por recogida
por liquido, todo el refrigerante no se almacena en el depdsito de acumulacién, sino que
una buena parte del mismo se queda en la zona de alta presién (gas-cooler y linea) y en el
compresor (disuelto en el aceite). Por ello, la evolucién de la presion del depésito en la
realidad no es tan abrupta, y es posible elegir volumenes de depésito inferiores. En el caso
de la instalacién desarrollada se ha empleado un depdsito de 13.4 1, lo que significa una
masa minima de refrigerante de 7.84 Kg. En la realidad, la masa que se suele introducir esta
sobre 11 Kg para poder compensar la importante cantidad de refrigerante que absorbe el
aceite lubricante y otros volimenes que no se hayan tenido en consideracion.

I1.2.4.4 — Seleccion del depésito antiliquido

La introduccién del depésito antiliquido en la instalacién solo se llevara a cabo en las
configuraciones de las Figuras I1.1 y I1.2, ya que en ellas no existe un control directo sobre
la presion de evaporacion y el recalentamiento (presion de evaporacion flotante). En estas
configuraciones, el proceso de dimensionado del depésito difiere totalmente de la
metodologia empleada en el depdsito de acumulacién, ya que este depdsito no se
recomienda empelarlo como sistema de almacenamiento de refrigerante en caso de parada
de la instalacion. El motivo de esta exclusion es bien sencilla; si se lleva a cabo una parada
por recogida por liquido en este depdsito, se creara una depresion importante a la salida del
mismo por la accién del compresor, de manera que cuando el depésito se abra para poner
en marcha la instalacion parte del refrigerante liquido contenido en el depdsito pasara
directamente al compresor sin tener tiempo de evaporarse, aumentando de esta manera el
riesgo de que se produzca un golpe de liquido en el mismo. Ademas, una parada de estas
caracteristicas supondria una retencién importante de aceite en el propio deposito, lo que
reducirfa notablemente el nivel de aceite en carter del compresor. De acuerdo con estas
condiciones de funcionamiento, el volumen del depésito antiliquido solo debera de cumplir
la condiciéon de ser lo suficientemente grande como para asegurar que el refrigerante
liquido retenido en su interior no llegue al compresor. Dado que esta condiciéon depende
completamente de las condiciones de funcionamiento y de la masa con la que esté
trabajando la instalacién, se ha optado por colocar un depésito de 5 1. con una toma
inferior conectada a la salida de vapores por la parte superior, de manera que por efecto
Venturi, parte del aceite retenido en el depdsito pueda ser devuelto al carter del compresor

[104].
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I1.2.5 — Sistema de medida y adquisicién de datos

La importante componente experimental que posee esta tesis, requiere la utilizacion de un
sistema de medida y adquisicion de datos capaz de registrar y visualizar en tiempo real, el
comportamiento de la instalacioén frigorifica. Basandose en la experiencia adquirida por el
grupo de investigacion en la monitorizacion de otras instalaciones frigorificas [105], en esta
instalacion se ha optado por emplear las mismas técnicas y procedimientos. De forma
simplificada, la Figura 11.45 muestra las diferentes partes que componen el sistema de
medida y adquisicién desarrollado e implementado en la instalacion.

Caudalimetro
Coriolis

Caudalimetro
Magnético

Analizador Redes -

Sonda de Presion

ALMACENAMIENTO

Termopar tipo - T

Sonda de Presion

Variador frecuencia - =%, = H
SCXI - 1308 VISUALIZACION

Figura I1.45 — Esquema general del sistema de medida y adquisicién de datos
I1.2.5.1 — Elementos de media o transductores

La instalacion consta de diversos elementos de medida dispuestos tal y como se indica en el
esquema de la Figura I1.46.

i

Termopar Tipo “T”

E

Sonda de Presién

2

Caudalimetro Magnético

. i ; l %
i | 1

. Caudalimetro Coriolis

. 4

Figura I1.46 — Distribucién de los elementos de medida
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Adicionalmente a estos elementos de medida, hay que afiadir un vatimetro para poder
medir la potencia eléctrica consumida por el compresor, y una sefial analdgica procedente
del variador de frecuencia para poder medir la velocidad de giro. Por tanto, en conjunto se
disponen de los siguientes elementos de medida:

e 22 termopares tipo T (Cu / Cu — Ni) Clase I. Este tipo de termopares tiene un
rango tedrico de -270 °C a 400 °C, aunque el material aislante empleado (teflon) y el
diametro de los cables (0.2 mm) hacen que el rango real sea inferior. La eleccion de
este tipo de termopar se debe a la baja tolerancia que poseen (£ 0.5 °C) para el
rango de temperaturas -40 °C a 125 °C (Norma UNE-EN 60584-1/1997).
Adicionalmente posee un coste relativamente bajo en comparacién con otros
termopares, y ha sido probado anteriormente en otras instalaciones con excelentes
resultados. De los 22 termopares instalados, uno de ellos es de inmersién con vaina
metalica, colocado en la descarga del compresor (Figura I1.47). El resto de
termopares, poseen la unioén desnuda y se encuentran colocados sobre la superficie
de las tuberfas empleando para ello una almohadilla aislante de alta conductividad
térmica (Figura 11.48).

Figura I1.47 — Termopar de inmersién en el Figura I1.48 — Colocacién del termopar tipo
colector de descarga del compresor T sobre la superficie de la tuberia

El conjunto termopar-almohadilla se encuentra perfectamente aislado empleando
para ello coquilla aislante. El termopar destinado a la media de la temperatura
ambiente, se encuentra en contacto directo con el aire del ambiente, sin ningan tipo
de aislamiento.

e 10 sondas de de presion piezoeléctricas de la marca PMA, modelo P31, con rangos
de medida de 0 — 60 bar (4 sondas) y 0 — 160 bar (6 sondas). Todas ellas poseen una
incertidumbre de 0.6 % sobre el fondo de escala, lo que significa un error absoluto
de £ 0.36 bar en el primer caso, y de = 0.96 bar en el segundo.

Todas las sondas estan colocadas de manera que puedan ser aisladas facilmente
mediante una valvula de aguja similar a la de la Figura I11.38.

Hay que tener en cuenta que las sondas de presion instaladas son sondas pasivas, a
diferencia de los termopares (sondas activas). Ello implica tener que alimentarlas
eléctricamente a 24 VDC mediante una fuente de alimentacioén externa.
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3 caudalimetros de la marca Yokogawa, uno de tipo Coriolis para poder medir el
caudal masico de refrigerante (Figura 11.49), y dos de tipo magnético, para medir el
caudal volumétrico circulante por los circuitos secundarios (Figura 11.50). Mediante
estos ultimos se calcula la potencia en el fluido secundario para comprobar que la
medida de potencia en el circuito de refrigerante es correcta. Los errores de medida
de cada uno son de 0.1 % y de 0.25 % sobre la medida realizada, respectivamente.

Figura I1.49 — Caudalimetro Coriolis Figura I1.50 — Caudalimetro Magnético

1 vatimetro digital de la marca Gossen Metrawatt modelo A2000 (Figura I1.51),
para medir el consumo eléctrico del compresor semihermético. Este vatimetro esta
colocado a la salida del variador de frecuencia con el fin de medir dnicamente el
consumo eléctrico del compresor semihermético. Para poder realizar las mediciones
de intensidad, el vatimetro emplea transformadores de intensidad de la marca
Gossen con relaciéon de transformaciéon de 3/1 (Figura 11.52). La incertidumbre del
vatimetro digital es de 0.5 % sobre la medida realizada.

Figura I1.51 — Vatimetro Digital Figura I1.52 — Transformadores de Intensidad

Para poder determinar la velocidad de giro del compresor semihermético, se ha
empleado una de las sefales analdgicas que dispone el variador de frecuencia para
tal efecto (Figura II1.53). Esta sefial de tension O — 10 V, ha sido calibrada
empleando un equipo portatil de analisis de vibraciones marca CSI modelo 2120a
Series, con un acelerémetro adosado en la culata del compresor (Figura I11.54).
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Figura I1.53 — Variador de Frecuencia Figura I1.54 — Aceleréometro y equipo de
medida de vibraciones

I1.2.5.2 — Calibracion de los elementos de medida

Todos los elementos de medida presentados anteriormente han sido debidamente
calibrados para asegurar la fiabilidad de las medidas realizadas. La calibraciéon de los
caudalimetros, termopares y vatimetro, han sido realizadas por el propio fabricante o por
laboratorios externos acreditados. La calibracion de la sefal analégica del variador y de las
sondas de presion, se han realizado en el propio laboratorio empleando para ello un
analizador de vibraciones en el primer caso (Figura 11.54), y una bomba de presion manual
en el segundo (Figura I1.55). Para esta dltima, se emple6 un manémetro digital calibrado de
la marca Martel Electronics, modelo T-140, con rango de 0 — 200 bar y precision de
+0.05% sobre el fondo de escala. Con el fin de mejorar la precisiéon de las medidas, la
calibracion de las sondas de presion se ha realizado siempre teniendo en cuenta la longitud
de cable empleada para conectar la sonda.

Figura I1.55 — Bomba de aceite (Izq.) y manémetro digital (Der.)

A modo de resumen, la Tabla II.11 recoge el rango de medida, la recta de calibraciéon y la
incertidumbre de cada uno de los transductores empleados. Ia recta de calibraciéon de
todos ellos (salvo la de los termopares) es de tipo y =a-x+b.
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Cantidad Tipo Rango Ubicaciéon Calibracion Error' de
medida
Sensores de Temperatura
i -40 °C : -
13 Termopar tipo T de Circuito refrigerante Recta de Ca‘hbraclon +05°C
superficie 125 °C LabView
i -40 °C i i6
4 Termopar tipo T de Circuitos secundarios Recta de cghbraclon +05°C
superficie 125 °C LabView
1 Termopar tipo T de -40 °C Ambiente Recta de calibracién +05°C
superficie 125 °C LabView -
i -40 °C : -
1 Tcrmopar tlpo Tde Circuito refrigerante Recta de ca‘h bracién +0.5°C
inmersion 125 °C LabView
Sensores de Presion
Sondas de presion 0 bar a = 10020.46942
+
1 piezocléctricas 4 — 20 mA 160 bar Descarga compresor — 3924652 + 0.96 bar
i6 0 bar =10019.48163
1 . Son}dasAde preston : Entrada gas-cooler : 1 0.96 bar
piezoeléctricas 4 — 20 mA 160 bar b =-39.41064
i6 0b =16.01595
1 . Sond}as (.je presion ar Salida gas-cooler 2 1 0.96 bar
piezoeléctricas 0 — 10 V. 160 bar b = 0.49444
Sondas de presion 0 bar a =16.00479
+
1 piczocléctricas 0 — 10 V 160 bar Entrada back pressure b = 0.34615 * 0.96 bar
i6 0 bar =16.01795
1 _ Sondas de presidn ¢ Salida back pressure : +0.96 bar
piezoeléctricas 0 — 10 V 160 bar b =0.17836
i6 0b = 16.04855
1 . Sonc!as de presion ar Depésito acumulacién 2 * 0.96 bar
piezoeléctricas 0 — 10 V 160 bar b = 0.30696
i6 0b = 3750.56120
1 . Son}d asAde preston ar Entrada evaporador 2 * 0.48 bar
piezoeléctricas 4 — 20 mA 80 bar =-14.10487
i6 0b = 3750.88465
1 . Sonfi as'de presion ar Salida evaporador 2 t 0.48 bar
piezoeléctricas 4 — 20 mA 80 bar b =-14.09276
i6 0b =3751.01380
1 . Son/d as.de presion " Entrada compresor : + 0.48 bar
piezoeléctricas 4 — 20 mA 80 bar = -14.12667
i6 0b = 3751.86259
1 . Son,d asAde preston ar Aspiracién 2 * 0.48 bar
piezoeléctricas 4 — 20 mA 80 bar b =-14.13754
Caudalimetros
1 Caudalimetro Coriolis 0 kg/s Circuito de a = 46.87501 *+0.1%
4-20 mA 1.38 kg/s refrigerante =-0.18750 lectura
1 Caudalimetro Magnético 0m3/h Circuito secundario a = 220.88201 +0.25%
4-20mA 3534 m3/h evaporador b = -0.88352 lectura
1 Caudalimetro Magnético 0m3/h Circuito secundario a = 208.25123 +0.25%
4-20mA 3332 m?/h gas-cooler b =-0.83314 lectura
Otros sensores
Vatimetro digital 0 kW Después del variador a =375 +0.5%
1 4-20 mA 6 kW de frecuencia b=-15 lectura
Velocidad de giro 550 rpm . . a=174.3 +13%
1 Variador de frecuencia 1
0-10V 1750 tpm b=0 ectura

Tabla I1.11 — Rango de media, rectas de calibracion y errores de los elementos de medida

I1.2.5.3 — Sistema de adquisicién de datos

Las medidas procedentes de los transductores, deben de ser debidamente acondicionadas y
muestreadas para poder ser interpretadas por el software de adquisicion. Para ello el
sistema de adquisicion se divide basicamente en tres bloques:
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- Tratamiento y acondicionado de la sefial
- Muestreo de la sefial
- Representacion grafica y almacenamiento de datos

El primero de ellos tiene como funcién acondicionar la sefial eléctrica de los transductores,
con el fin de evitar ruido de alta frecuencia que pueda falsear la medida realizada. El equipo
empleado es el modelo SCXI-1000 de la compania National Instruments, sobre el cual van
montados los moédulos SCXI-1303 y SCXI-1308, encargados de recibir las sefiales de
tensiéon y de intensidad adquiridas. Ambos moédulos poseen hasta 32 entradas analdgicas
independientes conectadas en modo comun (todas referidas a masa), lo que evita
problemas al medir en modo diferencial. El médulo de intensidad dispone de una serie de
resistencias de precision (shunts) para convertir las sefiales de intensidad en sefales de
tension.

El segundo de los bloques, se encarga de muestrear la sefial analdgica procedente del
moédulo SCXI-1000 para convertirla en una sefial digital interpretable por el ordenador.
Para ello se ha empleado una tarjeta de adquisicion de National Instruments, modelo PCI-
6221 M, con 16 entradas y 2 salidas analdgicas simples, de las cuales una de ellas se ha
destinado al control de la velocidad de giro del compresor a través del variador de
frecuencia, mientras que la otra se empleara en desarrollos futuros para el control de la
presion 6ptima en la instalacion.

Por ultimo, el médulo de representacion grafica y almacenamiento, constituye la interfaz
grafica entre usuario y maquina para la visualizaciéon y control de la propia instalacion. Este
moédulo funciona con una serie de programas comerciales, cuya interaccion se presenta en
la Figura I1.56. En ¢l se observa como la sefial muestreada por la tarjeta de adquisicion, es
procesada por el software Measurement and Automation encargado de aplicar las rectas de
calibracién de los transductores, con el fin de convertir la sefial eléctrica en una sefial fisica
valida. Posteriormente, el valor fisico obtenido es procesado por Labliew para la
representacion y almacenamiento del éste valor. Dado que LabView no es capaz de realizar
operaciones y calculos, se emplea Matlab para poder realizar esta tarea. Ademas Matlab,
emplea las rutinas de calculo de propiedades de RefProp [106], lo que le permite determinar
cualquiera de las propiedades termodinamicas del refrigerante (Figura I1.57), calcular
potencias frigorificas, rendimientos, o representar en tiempo real del diagrama Ph (Figura
I1.58).
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Figura I1.56 — Software empleado y relacién entre los mismos
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Figura I1.57 — Pantalla principal de la Figura I1.58 — Diagrama Ph de la aplicacién de
aplicacion de adquisicién de datos adquisicién de datos

Para todos los ensayos realizados con la instalacién, se ha empleado un periodo de
muestreo de 7 segundos, siendo éste modificable a través del propio programa de
adquisicion. Cada uno de los estacionarios registrados, tiene un periodo de tiempo de 20
minutos, y esta caracterizado por 10 valores promediados.

I1.2.6 — Circuitos secundarios de regulacion

El analisis de comportamiento de la instalacién en condiciones estacionarias, requiere el
uso de dos sistemas de regulacion externos, capaces de mantener las condiciones deseadas
en evaporador y gas-cooler, es decir, la temperatura de evaporacion, la temperatura de
condensacion (régimen subcritico) o la temperatura del refrigerante a la salida del gas-
cooler (régimen supercritico). Para ello, se han utilizado los sistemas de regulacion
desarrollados en su dfa para otras instalaciones frigorificas del laboratorio: instalaciéon de
ciclo de compresion simple [92], e instalacion de ciclo de compresion mdltiple con
compresor tipo compound [93]. Estos equipos son dos unidades moviles, equipadas con
todos los elementos necesarios para aportar en evaporador y disipar en gas-cooler, la carga
calorifica correspondiente. La conexion de estos equipos a las instalaciones frigorificas, se
realiza por medio de mangueras de PVC con elementos de rapido conexionado.

I1.2.6.1 — Unidad de simulacion de la carga en el evaporador

La unidad del evaporador emplea una mezcla de agua y monoetilenglicol al 50% en
volumen como fluido frigorifero. Este fluido es recirculado a través del evaporador,
empleando una motobomba controlada mediante un variador de frecuencia. Con el fin de
calentar esta mezcla, el equipo dispone de un depdsito de 500 L. en el que estan inmersas
una serie de resistencias eléctricas. En total se disponen de cuatro resistencias eléctricas fijas
(1.5/1.5/3/2.4 kW) y tres resistencias vatiables (3 x 3 kW), siendo estas ultimas gobernadas
por un controlador PID, el cual tiene como objetivo mantener constante la temperatura de
salida del depésito.

El esquema del equipo de simulacién, se muestra en la Figura 11.59, donde se ha incluido
una bomba de recirculaciéon para evitar problemas de estratificacion térmica dentro del
deposito, y asegurar una temperatura uniforme en su interior.
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1 - Motobomba 4 - Vaso de Expansion
2 - Depcosito 500 litros 5 - Vilvula TOUR ANDERSEN
3 - Bomba de Recirculacion 6 - Caudalimetro Magnético

Figura I1.59 — Unidad de simulacién de la carga del evaporador

Todas las propiedades termodinamicas relativas a la mezcla agua — monoetilenglicol, han
sido obtenidas a partir de polinomios interpolados de los datos publicados por ASHRAE
[107].

I1.2.6.2 — Unidad de disipacién de calor del gas-cooler

La unidad de enfriamiento del gas-cooler emplea agua como fluido frigorifero, y al igual
que en la unidad del evaporador, utiliza una motobomba regulada por un variador de
frecuencia para recircular el fluido frigorifero.

La regulacion de la temperatura de entrada del agua en el gas-cooler, se realiza mediante
dos sistemas de disipacién colocados en serie: una unidad de produccion de frio de 8§ kW
de potencia frigorifica, y dos aerotermos gobernados por un variador de frecuencia (Figura
I1.60). Esta disposicién permite emplear los aerotermos para disipar calor (enfriadora Roca-
York apagada), y para aportar calor sobre el agua enfriada por la unidad Roca-York.

1 - Motobomba 4 - Vaso de Expansion
2 - Caudalimetro Magnético 5 - Aerotermos BTU
3 - Enfriadora ROCA-YORK 6 - Valvula TOUR ANDERSEN

Figura I1.60 — Unidad de disipacién de calor del gas-cooler

wI1.54 v



Capitulo II — Descripcion de la Instalacion Frigorifica

I1.2.7 — Incidencias y recomendaciones

En este apartado se comentan incidencias y recomendaciones que han ido surgiendo
durante el montaje y puesta en marcha de la instalacién frigorifica, ya que pueden resultar
interesantes de cara a posibles desarrollos futuros.

I1.2.7.1 — Durante el montaje
11.2.7.1.1 — Generales

A la hora de llevar a cabo el montaje de la instalaciéon hay que tener muy presente los
niveles de presion a los cuales va a trabajar la instalacion, es decir, hay que asegurar todas y
cada una de las tuberfas y elementos, evitando posibles movimientos durante el
funcionamiento de la instalacion (vibraciones) que deriven en fugas.

Es muy recomendable seguir todas las indicaciones de montaje impuestas por el fabricante
de los elementos instalados, ya que una manipulacién incorrecta puede acarrear pérdidas de
garantia por mal uso del producto.

11.2.7.1.2 — Uniones y manejo de tuberias

Evitar en todo momento emplear tuberias de cobre recocido en uniones con anillos
conicos, ya que no se asegura la estanqueidad de la unién. Del mismo modo, emplear
tuberfas de cobre rigido perfectamente redondas, ya que tuberfas deformadas o chafadas
acarrean fugas en el montaje con anillos cénicos.

Asegurarse de que las curvas estén siempre bien hechas evitando arrugamiento de la parte
interior doblada, y grietas durante el doblado. Todo ello derivara en fugas futuras.

Figura I1.61 — Curvas en tubo de cobre rigido. (Der.) Arrugamiento de la parte interior del
tubo rigido por mala sujecién en el doblatubos

Por el bien del compresor, eliminar siempre rebabas o restos de material de cobre que
hayan podido quedar adheridos a las paredes del tubo al cortarlo. El desprendimiento de
estos restos metalicos pueden ser arrastrados hasta el compresor produciendo dafios sobre
el devanado del motor eléctrico

En caso de uniones soldadas, revisar cuidadosamente la soldadura evitando posibles poros,
soldaduras no uniformes o restos de decapante adheridos en las paredes del tubo. Del
mismo modo limpiar todas y cada una de las tuberfas soldadas para evitar que los filtros
deshidratador y de aceite se ensucien y pierdan eficiencia (Figura 11.62).
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Figura I1.62 — Suciedad acumulada en el filtro deshidratados debido a la soldadura
oxiacetilénica y restos de teflén

Siempre que se tenga una combinacién de unién soldada y unién por anillo cénico, evitar
que la unién por anillo se caliente, bien cubriéndola con pasta absorbente de calor o bien
sumergiéndola en agua. Si no se toman estas medidas el tubo se recocerd, y con toda
probabilidad la unién por anillo cénico fugara cuando se coloque.

Es muy importante evitar el uso de cualquier material elastémero tales como Viton ®,
Neopreno, Etileno - Propileno (EPDM) o similares. I.a consecuencia directa del uso de
estos materiales es la rotura de los mismos por penetracion del CO, en su interior y
postetior expansion. La Figura 11.63 muestra el estado de una junta térica de Viton ®
empleada en el filtro deshidratador de la instalacion.

Figura I1.63 — Rotura de la junta térica de Viton ® empleada en el filtro deshidratador

11.2.7.1.3 — Aceite lubricante

El aceite empleado en el compresor es de tipo POE y presenta gran afinidad con la
humedad del aire ambiente. Por ello en caso de reparacién o sustitucion de algin
componente, los extremos de las tuberias deben ser sellados y rellenadas con algo de CO, a
fin de que el aceite no absorba humedad. En general si la reparacion no lleva mucho
tiempo, el propio CO, disuelto en el aceite actia como barrera contra el aire, ya que al
evaporarse, lo afsla del medio exterior.

Por recomendacién del fabricante Dorin, el rango de temperaturas del aceite en el carter
debe de estar comprendido entre 30 y 60 °C, lo que ha obligado a colocar un
intercambiador de calor de flujo cruzado a la salida de la bomba de aceite del compresor.
Este intercambiador funciona siempre que la instalacién esta en marcha, evitandose asi que
la temperatura del aceite exceda de los valores recomendados.
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Figura II1.64 — Intercambiador de flujo cruzado para la refrigeracion del aceite lubricante

El retorno de aceite en la instalacién supuso una de las mayores incognitas a la hora de
montar la misma, ya que la presencia de un depésito intermedio de acumulacién, dificultaba
este procedimiento. Para evitar que todo el aceite circulara por la instalacion, se decidié
colocar un filtro de aceite que retuviera y devolviera al compresor parte de este aceite
procedente del mismo. El principal problema recafa en dénde colocar el filtro para evitar
que trabajara en condiciones de alta presion y temperatura. La primera opcién consistié en
colocar el filtro a la salida del evaporador. Sin embargo esta configuracion generaba una
pérdida de carga previa al punto de aspiracion, que si bien no era elevada, afectaba mucho
mas a la instalacién que si se produjera en la zona de descarga. Ademas el hecho de colocar
el filtro a la salida del evaporador, significaba que el aceite tenfa que recorrer practicamente
toda la instalacion, lo que derivaba serios problemas sobre el filtro deshidratador, el cual se
rompfa por reblandecimiento de la fibra exterior, dejando escapar todo el material
adsorbente (Figura 11.65).

Figura I1.65 — Filtro deshidratador empapado de aceite (Izq.). Rotura de la base del filtro
debido al reblandecimiento (Der.)

La segunda (y ultima) opcién consistié en colocar el filtro directamente en la linea de
descarga. Esta configuracion tiene la ventaja, no solo de retener mucha cantidad de aceite,
sino de facilitar el retorno del aceite al carter del compresor por diferencia de presiones.
Generalmente este retorno se realiza de forma manual cada 7 horas de funcionamiento, ya
que el volumen del filtro y del depédsito conectado a éste (500 ml) es suficientemente
grande como para retener aceite durante todo este periodo de tiempo.

Al realizar el retorno de aceite hay que poner especial atencién en el correcto cierre de las
valvulas de entrada al compresor, en especial si se trata de valvulas de aguja. Si una de éstas
valvulas no cierra correctamente, generara una expansion del fluido refrigerante que
falseara la medida del caudal masico circulante por la instalacién y los parametros de
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funcionamiento del compresor, ya que la expansién introduce un enfriamiento adicional en
el carter del compresor.

Figura I1.66 — Cierre defectuoso de la valvula de retorno de aceite al compresor.
Congelacién de la valvula de retorno (Izq.) y congelacion del depésito de aceite (Der.)

11.2.7.1.4 — Puesta en marcha de la instalacién

La importante afinidad que presenta el lubricante empleado con el CO2, implica que una
gran cantidad de refrigerante quede retenido en el aceite cuando se produce el paro de la
instalacion. Este hecho obliga a que el arranque del compresor se deba de realizar de
manera progresiva, es decir arranque a bajas revoluciones y aumento progresivo de la
velocidad de giro. Si se realiza un arranque brusco del compresor, el refrigerante disuelto se
evapora rapidamente, generando gran cantidad de espuma en el carter que reduce
notablemente la viscosidad del aceite (Figura 11.67).

Figura I1.67 — Aceite en el carter. Funcionamiento normal (Izq.) y durante el arranque (Der.)

Durante el arranque, es conveniente empezar siempre con bajas presiones en el lado de
gas-cooler, e ir aumentando este valor a medida que la velocidad del compresor es mayor.
En general el procedimiento de arranque ha sido siempre alcanzar primero la velocidad
deseada (evitando grandes espumadas en el carter del compresor), para posteriormente
aumentar de forma progresiva la presion hasta el valor deseado. No se recomienda
aumentar la presiéon de gas-cooler de forma brusca ya que por una parte se corre el riesgo
de dafiar algin elemento (Figura I1.68), y por otra, se produciria una gran depresién en el
lado de baja que desencadenarfa una importante espumada en el carter del compresor.
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Figura I1.68 — Rotura del intercambiador intermedio a la salida del gas-cooler, debido a un
aumento brusco de presion en el tubo exterior

I1.2.7.1.5 — Sistema de adquisicién

Para poder realizar una correcta monitorizacion de la instalacion frigorifica, es muy
importante colocar adecuadamente todos y cada uno de los elementos de medida,
siguiendo, si as{ estuviese estipulado, las recomendaciones del fabricante. Asi por ejemplo
para poder medir correctamente en puntos de mezcla bifasica, es necesario colocar sondas
de inmersién que mojen la totalidad de la sonda en vez de sondas de superficie, las cuales
miden sobre un unico punto de la superficie del conducto.

Para la medida de temperatura en el compresor, hay que tener en cuenta los fendmenos de
transferencia de calor relacionados con la culata del mismo. En este caso, dado que la
culata se encuentra a una temperatura muy elevada, la transferencia de calor desde ésta al
cuerpo del compresor no es despreciable (Figura I1.69) al igual que la transferencia de calor
desde el cuerpo del compresor a conexiones periféricas. Por ello, para medir correctamente
la temperatura en la descarga del compresor se ha empleado un termopar de inmersién
colocado en el interior de la culata (Figura I11.47). Para poder medir la temperatura de
aspiracion se ha alejado el termopar de medida 5 cm con respecto la entrada al colector,
evitandose asi fenémenos de transferencia de calor por conducciéon longitudinal. La Figura
IL.70 muestra las medidas de temperatura realizadas justo a la entrada del colector de
aspiracion, y alejada 5 cm de este. A simple vista se observa que en las condiciones de
funcionamiento de mayor temperatura de descarga (menor temperatura de evaporacion), la
diferenta de temperaturas es mas que considerable (hasta 12 °C), lo que obliga a tener muy
en cuenta la posicion de las sondas de medida.

28
135.0°C 2 Ty -16.95 °C Ty -17.03°C
N: 1450.31 rpm N: 1447.07 rpm

24

— 120
22
Sonda colocada justo en la entrada del colector

100 20
18

16

a0

0] 14

12
10
Sonda colocada 5 cm atras de la entrada del colector

Temperatura de aspiraciéon (°C)

40
20 8
6
s 35 36 37 38 39 4 41 42 43 44 45 46 47 48
Tasa de Compresion
Figura I1.69 — Termografia infrarroja del Figura I1.70 — Temperatura de aspiracién VS tasa
compresor de compresion
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En general, los equipos de medida suelen estar diseflados para evitar problemas de ruido
electromagnético procedentes de fuentes eléctricas exteriores. Sin embargo los filtros que
disponen no pueden cubrir todo el rango de frecuencias externas, lo que significa que
pueden aparecer problemas de medida ante fuentes externas generadoras de ruido
electromagnético, como es el caso de los variadores de frecuencia. Por ello es conveniente
colocar filtros eléctricos aguas arriba de todos los variadores de frecuencia utilizados
(Figura I1.71), con el fin de evitar medidas erréneas en los transductores, en especial, en los
transductores que trabajan con sefiales de tension.

Figura II1.71 — Filtros de ruido electromagnético de alta frecuencia, para los variadores de
frecuencia
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Metodologia de Ensayos

IT1.1 Introduccion

Una vez descritos los diferentes elementos que constituyen la instalacién frigorifica, asi
como sus diferentes configuraciones, el siguiente paso consiste en la obtencién de los datos
experimentales necesarios para analizar el comportamiento de la instalacién, y poder validar
los modelos desarrollados.

Para poder llevar a cabo el proceso de toma de datos, hay que plantearse previo a cualquier
ensayo dos preguntas basicas: qué se desea obtener y qué condiciones se desea obtener. La
contestaciéon de las mismas establecerda cuales son parametros de la instalacién que
debemos variar y qué variables seran interesantes estudiar o analizar durante el proceso de
la toma de datos o a posteriori. Conocidos estos parametros, el siguiente paso consiste en
acotar el rango de variabilidad de la instalacién, teniendo en cuenta las limitaciones que
posee la misma desde el punto de vista funcionamiento (temperaturas, presiones...) y de las
condiciones exteriores (circuitos de simulacién, temperatura ambiente...). Teniendo en
cuenta estas limitaciones ya solo restara realizar los diferentes ensayos con la instalacion.
Para evitar confusiones futuras, se tomara, de ahora en adelante las siguientes definiciones:

Estacionario. Periodo de tiempo en el cual todas las variables que se miden en la instalacién
se mantienen practicamente invariables o con un pequefio margen de variaciéon fijado a
voluntad. Para el caso que ocupa la presente tesis se tomara el rango de variaciéon que se
indica en la Tabla III.1.

Margen de variabilidad aceptado

Alta presion: 1 0.3 bar
Media y Baja presion: T 0.2 bar
Temperatura: +0.2°C
Velocidad giro: * 1 1pm
Recalentamiento util: t+2°C

Tabla III.1 — Margen de variabilidad aceptado

El periodo de muestreo empleado en todos los estacionarios ha sido de 7 seg, con una
duracion total de estacionario de 20 minutos aproximadamente. Los valores obtenidos han
sido promediados en grupos de 14 valores con la finalidad de obtener 12 datos de los
cuales solo se elegiran 10.

Ensayo. Conjunto de estacionarios que muestra el comportamiento de la instalaciéon al variar
uno (o varios) de los parametros que definen la misma (presion de gas-cooler, presion de
evaporacion...). Cabe destacar que el numero de estacionarios que componen los
diferentes ensayos vendra dado por las condiciones de funcionamiento de la propia
instalacion, lo que significa que este nimero no se mantendra constante en ninguin
momento.

La finalidad de este capitulo es describir los ensayos experimentales realizados indicando en
cada caso la finalidad de los mismos, los criterios tomados para su realizacién y el rango de
funcionamiento de la instalacion. Adicionalmente en este capitulo se recogen las
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validaciones de los ensayos realizados, empleando para ello los balances de potencia en los
intercambiadores de gas-cooler y evaporador. La forma de poder realizar esta validacion, ha
consistido en comparar las medidas de potencia realizadas en el lado del fluido secundario
con las medidas de potencia realizadas en el lado del refrigerante. Para ellos se han
empleado las expresiones III.1 y II1.2 para el calculo de potencia en el gas-cooler, y I11.3 y
I11.4 para el calculo de la potencia en el evaporador.

Qo =y - (hg, —hy) (I11.1)
QO‘GLIC =daric " Poic “Croe *(Touici ~ Tovic,o) (111.2)

, : Caudal masico de refrigerante medido con el caudalimetro Coriolis (Kg/s)

hg ,: Entalpfa del refrigerante a la salida del evaporador (k] /Kg)

hy; : Entalpfa del refrigerante a la entrada del evaporador (kJ/Kg)

Qgrie: Caudal volumétrico de la mezcla agua-glicol obtenido mediante el caudalimetro
magnético (m’/s)

Paric: Densidad de la mezcla agua-glicol evaluada a la temperatura de entrada en el
evaporador (Kg/m?)

Cp,, .+ Calor especifico isobarico evaluado a la temperatura media del la mezcla agua-glicol

(kJ/(Kg°0))

Tepic.i: Temperatura de entrada de la mezcla agua-glicol en el evaporador (°C)

Tipic.o : Temperatura de salida de la mezcla agua-glicol en el evaporador (°C)
QGC‘R =1y - (hge; —hge,) (I11.3)
Qacly =dw P Cp, (Ty, —Ty) (I1L4)

hgc, : Entalpia del refrigerante a la salida del gas-cooler (k] /Kg)

hgc ;: Entalpfa del refrigerante a la entrada del gas-cooler (kJ/Kg)

{y : Caudal volumétrico del agua obtenido mediante el caudalimetro magnético (m’/s)
Py, : Densidad del agua evaluada a la temperatura de entrada en el gas-cooler (Kg/m’)

Cp,, : Calor especifico isobirico evaluado a la temperatura media del agua (kJ/(Kg °C))

Ty ;: Temperatura de entrada del agua en el gas-cooler (°C)

Ty, : Temperatura de salida del agua en el gas-cooler (°C)

De forma representativa, este capitulo solo incluye una serie de tablas resumen de los
diferentes estacionarios realizados, los cuales se muestran en forma de promedios.

I11.2 Descripcion de los ensayos realizados

La estructura de los ensayos realizados, se basa fundamentalmente en la consecucion
simultanea de los objetivos anteriormente marcados: analisis de comportamiento y
validacién de modelos. Para poder lograr el primero de los objetivos, es necesario realizar
analisis teéricos que requieren del uso de modelos fisicos o paramétricos de los elementos
que componen la instalacion.
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Dado que en la presente tesis se empleara un modelo experimental de compresor, sera
necesario realizar una serie de ensayos para poder modelar su comportamiento. Mediante
este modelo se podra calcular el caudal masico circulante por la instalacién, la potencia
eléctrica consumida por éste y la temperatura de descarga del mismo.

Adicionalmente a estos ensayos, es necesario llevar a cabo una serie de experiencias
adicionales para estudiar cada una de las configuraciones descritas en el Capitulo II.

Para la validacién de los modelos desarrollados, se emplearan los estacionarios obtenidos
anteriormente.

I1.2.1 — Modelizacién del compresor

A diferencia de los modelos fisicos de gas-cooler y evaporador, el modelo del compresor es
un modelo paramétrico basado en los datos experimentales obtenidos. Por ello, se requiere
de un gran nimero de ensayos donde se modifiquen, en un amplio rango, todas y cada una
de las variables que lo definen. Las wvariables elegidas como representativas del
comportamiento del compresor semihermético son:

- Temperatura de entrada el motor eléctrico (Tyy,,).

- Presién a la entrada del motor eléctrico (presion de evaporacion) (P).
- Presion de descarga (Pp,).

- Velocidad de giro del compresor (N).

Las variables como temperatura y presiéon de aspiracion, o temperatura de descarga,
dependen de las anteriores, por lo que son variables sobre las cuales no se puede actuar
directamente. La temperatura de salida de gas-cooler no es un parametro restrictivo en la
parametrizacion del compresor, por lo que no se tendra en cuenta.

Los ensayos realizados se han llevado a cabo empleando la configuracién de la Figura II1.1.
Esta configuracién permite ajustar con mayor precision las presiones de evaporacion y de
gas-cooler, ya que dispone de un deposito intermedio que absorbe las variaciones que se
dan en el circuito. Sobre esta configuracion se ha variado la presion de gas-cooler (presion
de descarga) y la velocidad de giro, manteniendo constante la presién de evaporacioén, el
recalentamiento util y la temperatura de salida de gas-cooler.

10— : — — T 105 bar
GAS-COOLER ]7 o 1 ,
_/ gl

80
-| 74 bar
70 o i

60

50

40

Presion (bar)

| 26.49 bar
(-10 °C)

30

| 34.85 bar
(0 °C)

| 21.58 bar
(-17°C)

20

EVAPORADOR 200 225 250 275 300 325 350 375 400 425 450 475 500 525 550

Entalpia (kJ/Kg)
Figura IIL.1 — Esquema del ciclo Figura IIL.2 — Rango de variabilidad sobre el
frigorifico empleado diagrama Ph para el modelado del compresor

La Figura III.2 muestra sombreado, el rango de variabilidad ensayado con la instalacion
frigorifica en las condiciones de alta y baja presion.
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Las Tabla I11.2 muestra los promedios de todos los estacionarios realizados para poder
modelar el comportamiento del compresor. En total se han llevado a cabo 84 estacionarios
distribuidos de acuerdo con la Tabla II1.3, donde se observa un total de 7 estacionarios
para cada una de las velocidades ensayadas.

To Pacp Tmot (°C) Ppis (bar) N Tpis (°C) Toco
(°C)  (bar) Max Min Max Min (rpm) Max  Min )

-0.1 33.9 8.8 8.4 104.1 74.7 1150.3 1104 772 29.5
0.0 338 8.5 8.0 1046 750 1300.1 109.1 77.8 29.6
0.1 33.6 7.8 74 1047 756 1450.6 109.1 77.2 28.7

-0.2 331 7.9 6.7 1042 758 1600.3 1111 79.3 27.7

-10.0  26.0 2.0 1.3 1033 743 1149.3 1345  99.6 242
-10.0 259 2.2 1.9 1039 745 1299.7 1325 987 23.1
-10.0 257 2.8 22 1038 745 1446.8 1322 994 231
-10.0 255 2.8 22 1038 744 1600.8 134.0 100.5 23.0
-17.0 211 -4.2 -6.1 103.6  74.0 1150.7 148.0 110.0 28.3
-17.0 209 -5.0 -6.8 1032 737 1300.6 149.1 1113 27.7
-17.0 209 -5.0 -5.,5 1037 744 1450.3 1472  111.6 27.8
-17.0  20.6 -6.0 -7.2 103.8 735 1600.6 147.7 110.0 27.5

Tabla III.2 — Resumen de los ensayos realizados para modelizar el compresor

semihermético
To (°C) N (tpm) Variacion Pp;,
1150 rpm 7 estacionarios
0°C 1300 rpm 7 estacionarios
1450 rpm 7 estacionarios
1600 rpm 7 estacionarios
1150 rpm 7 estacionarios
10°C 1300 rpm 7 estacionarios
1450 rpm 7 estacionarios
1600 rpm 7 estacionarios
1150 rpm 7 estacionarios
17 °C 1300 rpm 7 estacionarios
1450 rpm 7 estacionarios
1600 rpm 7 estacionarios

Tabla IT1.3 — Distribucién de los estacionarios realizados

Las validaciones de todos los ensayos realizados, se presentan en las Figuras I11.3 y 111.4 en
base a las potencias frigorifica y calorifica medidas en cada uno de los fluidos puestos en
juego (refrigerante y fluido secundario). Los resultados obtenidos, muestran un margen de
variabilidad del 5 % aproximadamente, siendo el maximo error relativo cometido en el caso
del evaporador del 6.6 %, y del 4.5 % en el caso del gas-cooler.
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Modelado del compresor

A T,=-17.0°C
@ T,=-10.0°C
@& T,= 00°C

Potencia Frigorifica (Refrigerante) (kW)

2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13
Potencia Frigorifica (Agua-Glicol) (kW)

Figura II1.3 — Validacién de la potencia frigorifica intercambiada en evaporador

Modelado del compresor
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Figura II1.4 — Validacién de la potencia calorifica intercambiada en gas-cooler
I1.2.2 — Ciclo de expansion escalonada

Para poder estudiar el comportamiento de esta configuraciéon y compararla con el resto de
configuraciones, las variables que han sido modificadas son las siguientes:

- Presiéon de gas-cooler (Pg).
- Presion de evaporacion (P).
- Temperatura de salida de gas-cooler (T,

Variables como recalentamiento atil (RU) y velocidad de giro del compresor (N), se fijaran
a un valor constante, ya que por una parte siempre se desea que el recalentamiento util sea
lo menor posible, y por otra, el efecto de la velocidad de giro del compresor sobre el ciclo
frigorifico es practicamente despreciable.
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La configuraciéon utilizada para estos 100
ensayos, es similar a la empleada en el %
caso anterior (Figura III.1), con la unica 60

diferencia de que la variable temperatura
de salida de gas-cooler, es ahora un

50

40

Presion (bar)

parametro critico en el comportamiento
energético de la instalacion. El rango de
variabilidad de todas y cada una de las

1 20
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Figura IIL.5.
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Figura IIL.5 — Rango de variabilidad sobre el

diagrama Ph

Las Tabla II1.4 recoge los valores promediados de todos los ensayos realizados para
estudiar el comportamiento de la instalacién. El nimero total de estacionarios realizados es
de 61, distribuidos tal y como se indica en la Tabla II1.5.

P(;c (bar)

Tpis (°C)

To Taco N RU RMU
G (O Max Min Max Min (tpm) C) ©C)
0.1 383 1051 893 1128 964  1446.0 5.9 3.0
01 335 1066 809 111.1 841 14484 5.6 2.0
0.1 310 1053 734 1105 777 14475 6.2 1.5
2100 39.0 1058 909 1324 117.5  1447.7 4.0 6.0
-10.0 338 1059  80.0 1346 1007 14488 53 6.0
2100 312 105.6 746 132.6 982 14487 5.8 6.0
169 389 1029 941 1507 138.8  1447.7 53 5.8
-17.0 340 1048  81.0 1483 1226 14484 4.4 7.0
171 31.0 1053 744 1491 1134 14489 5.2 4.8

Tabla III.4 — Resumen de los ensayos realizados para la configuracién de
expansion escalonada

To (°C)

Teco (°C)

Variacion Ppje

0°C

39 °C
34°C
31°C

6 estacionarios
7 estacionarios
8 estacionarios

-10°C

39°C
34°C
31°C

6 estacionarios
8 estacionarios
8 estacionarios

-17°C

39°C
34°C
31°C

4 estacionarios
6 estacionarios
8 estacionarios

Tabla III.5 — Distribucién de los estacionarios

Tal y como se aprecia en la Tabla I11.4, se han remarcado una serie de estacionarios para
los cuales se alcanzaran temperaturas de descarga proxima a los 150 °C. Estos estacionarios
corresponden a un valor de presion de 105 bar aproximadamente, con una temperatura de

evaporacion de -17 °C.
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Las Figuras II1.6 y III.7 muestran la validaciéon de los ensayos realizados mediante esta
configuracion, con un margen de variabilidad del 5 % en ambos casos, y un error relativo
maximo del 7.9 % en ambas validaciones.

Confignracion expansion escalonada

10
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Potencia Frigorifica (Agua-Glicol) (kW)

Figura II1.6 — Validacién de la potencia frigorifica intercambiada en evaporador

Configuracion expansion escalonada
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Figura IIL.7 — Validacién de la potencia calorifica intercambiada en gas-cooler
I1.2.3 — Ciclo de expansion escalonada con IHX (Posicion 1)

El procedimiento de ensayo seguido en esta configuracion es similar al descrito en el punto
anterior (I1.2.2), por lo que se han empleado las mismas variables para poder realizar los
estacionarios. El rango de variabilidad es similar al anterior, con la unica diferencia de que
la presion maxima de gas-cooler para niveles de evaporacion bajos, es inferior debido a las
altas temperaturas de descarga alcanzadas.

La Tabla III.6 muestra los valores promedidados de los 55 estacionarios realizados,
mientras que la Tabla II1.7 presenta la distribucion de estos estacionarios. Las Figuras 111.8
y IIL9 presentan las validaciones de los ensayos realizados en términos de potencia
frigorifica y potencia de gas-cooler.
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To Tacco Pec (bar) Toi (°C) N RU RMU
O (0O Max Min Max Min (pm) (%0 °C)

0.0 39.0 1051 899 1229 109.0 14453 5.8 3.7
0.0 340 1059 792 1200 929 1448.5 6.0 2.1
0.0 31.0 1054 738 1191 85.0 1447.8 5.7 1.4
-10.0  39.0 1048 89.7 1458 130.0 14473 4.6 6.4
-10.0 340 1054 80.0 142.8 1149 14483 4.6 5.0
-10.0 311 1055 744 1420 1064 14479 5.5 6.5
-170 340 948 795 1504 1328 14477 5.4 6.9
-170 309 905 739 1464 125.6 1446.5 5.5 7.6

Tabla IIL.6 — Resumen de los ensayos realizados para la configuracién de
expansion escalonada con IHX (Posicion 1)

To (OC) TGC,o (OC) Variacion PDis
39 °C 6 estacionarios

0°C 34 °C 8 estacionarios
31°C 8 estacionarios

39 °C 6 estacionarios

-10 °C 34 °C 7 estacionarios
31 °C 9 estacionarios

17°C 34 °C 5 estac%onar%os
31 °C 6 estacionarios

Tabla III.7 — Distribucién de los estacionarios

Confignracion expansion escalonada con IHX en la posicion 1

+5 %

-5 %

Potencia Frigorifica (Refrigerante) (kW)

3 4 5 6 7 8 9 10 11
Potencia Frigorifica (Agua-Glicol) (kW)

Figura II1.8 — Validacién de la potencia frigorifica intercambiada en evaporador
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Confignracion expansion escalonada con IHX en la posicion 1
14

13
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Potencia Calorifica (Refrigerante) (kW)

5 6 7 8 9 10 11 12 13 14
Potencia Calorifica (Agua) (kW)

Figura IIL.9 — Validacién de la potencia calorifica intercambiada en gas-cooler

Los errores maximos cometidos en términos de potencia frigorifica y potencia disipada por
el gas-cooler son del 7.1 % y del 8 % respectivamente.

I1.2.4 — Ciclo de expansion escalonada con IHX (Posicion 2)
Las variables empleadas para poder realizar los estacionarios son las mismas que en el caso

anterior, con un rango de variabilidad similar. L.a Tabla I11.8 muestra los promedios de los
54 estacionarios realizados, mientras que la Tabla I11.9 presenta la distribucion de éstos.

To Teco Pec (bar) Tois (°C) N RU RMU
0 (O Max Min Max Min (tpm) ©C) ©C)

-0.1 39.0 105.1 89.5 1221 106.8 1445.5 6.2 3.2

-0.1 339 1048 798 1173 927 1448.0 5.0 2.7

-0.1 31.1 1055 734 117.0 737 1447.2 5.0 24
-10.0  39.0 1052 899 146.6 129.1 1445.9 5.0 6.6
-10.0  34.0 1056 79.7 1405 115.0 1448.6 5.1 6.3
-10.0  34.0 1056 79.7 1405 115.0 1448.6 5.1 6.3
-17.0 341 90.7 795 1446 1324 1448.5 5.0 5.5
-170  31.0 902 743 1443 126.7 1446.5 5.3 5.9

Tabla IIL.8 — Resumen de los ensayos realizados para la configuracién de
expansion escalonada con IHX (Posicién 2)

To (OC) TGC,o (OC) Variacion PDis
39 °C 6 estacionarios

0°C 34 °C 7 estacionarios
31°C 8 estacionarios

39 °C 6 estacionarios

-10 °C 34 °C 8 estacionarios
31 °C 8 estacionarios

17 °C 34 °C 5 estac%onar%os
31 °C 6 estacionarios

Tabla II1.9 — Distribucién de los estacionatios

o II1.71 v



Capitulo III — Metodologia de Ensayos

Dado que las dimensiones que posee el IHX son fijas e invariables, el analisis de
comportamiento de esta configuracién se basara en variar las principales variables que
define la instalacion frigorifica, ya que éstas definen el caudal masico circulante por la

instalacion y las propiedades termodinamicas del refrigerante en ambos lados del
intercambiador intermedio.

La validacion de los ensayos se muestra en las Figuras I111.10 y II1.11, con un error maximo
en la potencia frigorifica de 7.5 % y de 4.3 % en la potencia calorifica.

Confignracion expansion escalonada con IHX en la posicion 2
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Figura IT1.10 — Validacién de la potencia frigorifica intercambiada en evaporador

Confignracion expansion escalonada con IHX en la posicion 2
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Figura III.11 — Validacién de la potencia calorifica intercambiada en gas-cooler
I1.2.5 — Comparacion entre ciclo con expansidon unica y escalonada

Para poder comparar el funcionamiento de la instalacién segiin ambas configuraciones, no
se puede emplear la misma metodologia utilizada hasta ahora, ya que a nivel de ciclo (sobre
el diagrama Ph), ambas configuraciones son exactamente iguales. Por ello es necesario
abordar el estudio desde un punto de vista externo, es decir, analizando como se comporta
la instalacion si se modifican los parametros que definen el funcionamiento de la misma.
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Asi, se consideraran parametros exteriores (fijados por la condiciones del foco frio y del
foco caliente), y parametros accesibles por el usuario.

A modo de resumen, la Figura I11.12 muestra de forma simplificada el método de ensayo
seguido en esta configuracion.

EVAPORADOR

GAS-COOLER
CAMARA / LOCAL

g
I | 177 @

TAmhieme

TGCAQ

TCamara = TGLIC,\'H P,
- GC

Velocidad

MAQUINA
FRIGORIFICA

Figura II1.12 — Modo de ensayo en esta nueva configuracién

Segun la Figura I11.12, el ciclo frigorifico empleado tiene como misién enfriar el producto
que existe en el interior de la camara, empleando como foco caliente el ambiente. Por
tanto, las variables que definiran el comportamiento del ciclo seran: la temperatura de la
cdmara, la potencia frigorifica demandada en la camara (Q,,), la temperatura de entrada del

fluido secundario empleado para poder disipar calor al foco caliente, la presiéon de gas-
cooler (P), la velocidad de giro del compresor (N) y el recalentamiento util en evaporador
(RU). Para poder adaptar estas variables a la instalaciéon que se dispone en los laboratorios,
se considera que la temperatura de entrada del agua glicolada en el evaporador (T, es
equivalente a la temperatura de la caimara, mientras que la temperatura de entrada del agua
en el gas-cooler (Tq,), es equivalente a la temperatura del foco caliente empleado para
poder disipar el calor. El recalentamiento util solo podra ser modificado cuando se trabaja
con el sistema de expansiéon escalonado, dado que se dispone de un dispositivo de
expansion encargado de ello. La velocidad de giro se mantiene constante en todos los casos
(~1450 rpm).

Los parametros accesibles o controlables externamente son: presion de gas-cooler (P),
velocidad de giro del compresor (N), y recalentamiento util (RU). El resto de parametros
vienen dados por las condiciones a las cuales se desea que trabaje la instalaciéon (parametros
externos).

Una variable importante a tener en cuenta es la masa de refrigerante en la instalacion, ya
que la configuraciéon con expansion unica, no dispone de un depédsito de acumulacion para
almacenar masa de refrigerante en exceso. En estas condiciones, la cantidad de masa es un
parametro critico que define el funcionamiento de la instalacién, ya que condiciona la
presién de evaporacion y el recalentamiento util. En la configuraciéon de doble etapa de
expansion, la instalaciéon dispone de un depdsito intermedio (entre etapas de expansion)
que permite acumular toda la masa en exceso que pueda aparecer en la instalacién, lo que
reduce la dependencia entre ésta variable y el funcionamiento de la instalacion.
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La cantidad de masa de refrigerante empleada en el ciclo frigorifico con una sola etapa de
expansion, corresponde a un valor constante introducido para unas condiciones de
funcionamiento determinadas. A esta cantidad de refrigerante se le denomina mwasa minima
por ser la masa minima necesaria para poder trabajar en esas condiciones con
recalentamiento util nulo.

En base a todas las variables mencionadas anteriormente, se ha elaborado la Tabla II1.10
que resume los ensayos realizados en vistas a considerar todas las variables anteriormente
citadas. En total se han realizado 30 estacionarios repartidos entre el ciclo de expansion
unica (17 estacionarios), y el ciclo de expansion multiple escalonada (13 estacionarios).

Teuici Taco Qo Pec
) O kW)  (bar

0.0 31.0 3.8 853
0.0 307 49 850
0.0 30.8 6.1 84.3
0.7 341 3.7 847
04 339 6.1 84.5
10.0  31.1 39 849
10.0  31.0 63 850
99 311 7.6 848
10.0 339 43 851 3.09 Kg
10.0 339 6.0 854
10.0 341 7.1 84.7
149  31.0 39 855
152 312 6.1 84.9
148  31.0 8.2 847
149  33.7 39 851
148  33.8 6.1 85.3
148  33.8 77 854
0.1 33.7 42 849
-0.1 33.9 6.2  85.1
102 33.8 4.1 85.1
99 336 6.2  85.0
10.1 34.1 79 851
154 339 4.1 85.2
15.1 33.9 6.1 85.0 11 Kg
15.0  34.0 83 852
15.1 34.0 10.1 84.8
152 311 42 850
15.0  30.8 63 849
15.0  31.0 83 851
15.0  30.8 10.5  84.8

Masa (Kg) Configuraciéon

Ciclo con expansion
unica

Ciclo con expansion
multiple escalonada

Tabla II1.10 — Distribucién de los estacionarios

Con la finalidad de validar las medidas obtenidas en ambos ciclos, se ha empleado el mismo
criterio adoptado anteriormente, es decir, comparar las potencias medidas en ambos fluidos
(refrigerante y fluido secundario). Los resultados mostrados en las Figura 111.13 - II1.14,
muestran desviaciones superiores al 5 % en algunos casos, ya que es complejo medir la
temperatura exacta del refrigerante a la salida del evaporador cuando éste trabaja préximo a
las condiciones de vapor saturado.
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Las validaciones realizadas en términos de potencia calorifica no han sido representadas
por obtenerse errores inferiores al 5 % en todos los casos.

Ciclo frigorifico con expansion iinica
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Figura II1.13 — Validacién de la potencia frigorifica intercambiada en evaporador

Ciclo frigorifico con excpansion escalonada
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Figura IT1.14 — Validacién de la potencia frigorifica intercambiada en evaporador
I1.2.6 — Ciclo con extraccion de vapor saturado

Al trabajar con la configuraciéon de extraccion de vapor, la presion del depodsito pasa a ser
una nueva variable, por lo que el nimero de variables modificables en la instalacion
aumenta y con €l, el nimero de combinaciones posibles.

Tal y como se analizara con mas detalle en el Capitulo IV, esta configuracion permite
aumentar ligeramente la eficiencia de la instalacion frigorifica, con una mayor complejidad
del ciclo frigorifico. Debido a esto, solo se han realizado una serie de ensayos para poder
comprobar el correcto funcionamiento de esta configuracion. La completa caracterizacion
de esta nueva configuracién, se propone como un desarrollo futuro.
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La metodologia de ensayos seguida en esta configuracion, consiste en fijar la temperatura
de salida de gas-cooler, junto la presion de gas-cooler. Fijados ambos puntos, el siguiente
paso consiste en modificar la presion del depodsito a través de la valvula de expansion

presostatica colocada para tal efecto.

Variables como recalentamiento util (RU) y velocidad de giro del compresor (N), han sido
fijadas a unos valores de 5 °C y 1450 rpm, respectivamente, aunque el efecto de la
inyeccion produce pequefias variaciones en el propio recalentamiento util.

Las Tabla IIL.11 recoge los wvalores promediados para los diferentes estacionarios

registrados.

To Taco Ppep N RU
) O (bar)  (rpm)  (°C)

RMU
O

-9.9 34.1 68.3 1451.3 7.1
-10.1 33.7 65.1 1451.5 6.9
-10.0 33.9 61.8 1451.6 6.8
-9.9 34.1 58.6 1451.5 6.4
-10.0 33.8 55.0 1451.3 6.0
-9.8 34.3 50.4 1452.1 5.1
-9.8 34.3 47.0 1451.6 4.5
-10.0 33.9 42.5 1451.2 4.9
-9.8 34.0 39.3 1451.4 4.5
-9.8 34.1 36.2 1451.4 4.1
-9.8 33.9 33.2 1451.4 4.2

5.0
7.3
7.6
6.5
6.5
5.8
5.5
5.9
5.7
5.3
4.6

Tabla ITI.11 — Resumen de los ensayos realizados para

la configuracién con extraccién de vapor

Las validaciones llevadas a acabo comparando las potencias en el lado del refrigerante y del
fluido secundario, muestran desviaciones maximas del 4.9 % en el caso de la potencia
calorifica (Figura II1.15), y del 7.7% en el caso de la potencia frigorifica (Figura II1.16).

Extraccion de vapor saturado
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Figura IT1.15 — Validacién de la potencia frigorifica intercambiada en evaporador
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Exctraccion de vapor saturado

11
_ 105
=
S
310
g +5 9%
.go 95
®
€ 9y
g
k~
3 85
8 5%
=
S 8
S
£

75

7

7 75 3 8.5 9 9.5 10 10.5 11

Potencia Calorifica (Agua) (kW)

Figura II1.16 — Validacién de la potencia frigorifica intercambiada en gas-cooler
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Capitulo IV — Analisis de los datos experimentales

Analisis de los datos experimentales

IV.1 Introduccion

Este capitulo se centra en el analisis de los datos experimentales obtenidos a través de los
ensayos descritos en el Capitulo III. Mediante este analisis se busca determinar el
comportamiento de la instalacion frigorifica segun las diferentes configuraciones descritas
en el Capitulo II.

La primera parte de este capitulo, aborda el modelado empirico del compresor
semihermético para poder emplearlo en analisis tedricos posteriores, complementarios al
analisis experimental. La segunda parte, abarca el analisis de todas las configuraciones
descritas en el Capitulo II, es decir, ciclo simple (ciclo con sistema de expansion
escalonada), ciclo simple con intercambiador intermedio en diversas posiciones, ciclo
simple con extracciéon de vapor, y ciclo con sistema expansion unico.

IV.2 Analisis del compresor semihermético

Una de las dificultades que entrafa utilizar CO, como refrigerante, es tener que trabajar con
niveles de presion elevados, lo que restringe notablemente el rango de compresores
disponibles. Tal y como se habia introducido en el Capitulo II, los fabricantes estin
actualmente desarrollando nuevos modelos capaces de operar en condiciones transcriticas,
por lo que se espera que en pocos aflos exista una amplia gama de compresores para uso
especifico con CO,. Sin embargo, el desarrollo de estos nuevos compresores se esta
centrando basicamente en los de tipo semihermético y hermético, debido
fundamentalmente a las ventajas que ofrecen en términos de montaje y reduccion de fugas.
La incursion en el campo de los compresores abiertos, solo se ha llevado a cabo en la
industria automovilistica, donde es necesario tener acceso al eje del compresor para poder
unirlo mecanicamente al motor del vehiculo.

A pesar de las ventajas de montaje que ofrecen los compresores semiherméticos y
herméticos, éstos necesitan refrigerar el devanado eléctrico del motor, empleando para ello,
la corriente de gases de refrigerante procedente del evaporador. Este hecho introduce un
fuerte recalentamiento previo al punto de aspiraciéon que afecta al volumen especifico de
aspiracion, al trabajo especifico de compresion y a la temperatura de descarga. Con el fin de
analizar de forma cualitativa cual serfa el efecto de éste recalentamiento, se parte de la
expresion (IV.1) aplicable a compresores abiertos y extrapolable a compresores herméticos
y semiherméticos.

m-
P = s > Po= ) av.y

Miso * Mumtec * NElec Miso * Mmtec * NEtec Vasp

nv'VG W

Teniendo en cuenta la expresion (IV.1), se observa como la potencia del compresor es
directamente proporcional al trabajo isentropico de compresion, e inversamente
proporcional al volumen especifico de compresion. Dado que el aumento de
recalentamiento incremente el valor de ambos parametros, no es posible predecir a priori si
el recalentamiento repercute positiva o negativamente sobre el consumo eléctrico del
compresor, lo que obliga a realizar un analisis completo para predecir la influencia del
mismo.
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Por otra parte, es interesante comparar qué efecto tiene el recalentamiento sobre otros
refrigerantes en términos de trabajo isentrépico de compresion y volumen especifico de
aspiracion. Las Figuras IV.1 y IV.2 muestran la evolucién de estos parametros con el
recalentamiento para un mismo nivel de evaporacion (0 °C) y una misma tasa de

compresion (t = 4). Los rendimientos isentropico (Mg ), mecanico (Ny..) v eléctrico
(MEee)> S€ suponen unitarios en todos los casos. Para las mezclas zeotrdpicas, la

temperatura de evaporacion se toma en las condiciones de vapor saturado.

——CO, ——Ri34a ——R410A R422D
— R290 R407C R417A R600a

80
7]

70
65
60
55
50
45

40
35
30

Trabajo isentrépico de compresion (w) (kJ/Kg)

25

20

0 2 4 6 8 10 12 4 16 8 20 22 24 2 28 30

Recalentamiento (°C)
Figura IV.1 — Evolucién del trabajo isentrépico de compresion con el recalentamiento

(To: 0 OC, t: 4)

——CO, ——R134a ——R410A R422D
— R290 R407C R417A R600a

0.13
0.12
0.11 ,_—-/‘——/
01
0.09
0.08
0.07
0.06
0.05
0.04
0.03
0.02
0.01

Volumen especifico de aspiracién (v,,,) (m’/Kg)

0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24 2 28 30

Recalentamiento (°C)
Figura IV.2 — Evolucién del volumen especifico de aspiracion con el recalentamiento

(To: 0°C, t: 4)

Tal y como se observa en la Figura IV.1, el aumento del recalentamiento desde las
condiciones de saturacién, produce un incremento del trabajo isentrépico de compresion
en todos los refrigerantes utilizados. En el caso del CO,, este aumento se produce de forma
mas acentuada debido a la pendiente que poseen la curvas isentrépicas del CO,.
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La Figura IV.2 muestra la repercusion del recalentamiento sobre el volumen especifico de
aspiracion, advirtiéndose que el aumento de temperatura de aspiraciéon supone un ligero
aumento en el volumen especifico de aspiracion del CO,. Este fenémeno penaliza
negativamente la expresion IV.1, ya que el volumen especifico se encuentra en el
denominador.

A partir de los resultados anteriores y tomando un recalentamiento total de 30 °C, se ha
elaborado la Figura IV.3 donde se representa el cociente (w,/v,,,) para diversos niveles de
evaporacion.

—CO, ——Ri34a R410A R422D
—R290 R407C R417A R600a
10000
2 8000
2
3
& 6000
o
g
g
3 4000
<
<
Q
2000 //
/ _’—__—____——
——— I

20 -18 -16 -14 -12 -10 -8 -6 -4 -2 0 2 4 6 8§ 10 12 14 16 18 20

Temperatura de evaporacion (°C)

Figura IV.3 — Variacién del cociente wi/vas patra diferentes niveles valores de To (RT: 30 °C, t: 4)

A la vista de los resultados obtenidos en la Figura IV.3, se puede concluir que el
recalentamiento total afecta considerablemente a las instalaciones que emplean CO, como
refrigerante, ya que en términos comparativos, el cociente (w,/v,,) alcanza los mayores
valores posibles con el CO,. Ademas, este efecto es tanto mayor cuanto mayor es la
temperatura de evaporacion, debido a la evolucion de las pendientes que poseen las curvas
de trabajo isentrépico y volumen especifico.

Considerando los resultados anteriores, es importante estudiar coémo repercute el
recalentamiento introducido por el compresor semihermético sobre la potencia eléctrica
consumida por éste y sobre la eficiencia energética de la propia instalacion. Es por ello, que
en este apartado se analizaran cuales son las variables que afectan al recalentamiento
introducido por el devanado eléctrico con el objetivo de modelar el comportamiento del
compresor y estimar asi, la penalizaciéon que introduce éste en términos de eficiencia
energética.

Para poder realizar este estudio, se empleara el esquema simplificado de la Figura IV .4,
donde se sefialan los intercambios de calor que se producen entre el compresor y el
entorno. La Figura IV.5 muestra una imagen termografica del compresor semihermético
donde se aprecia la diferencia de temperaturas entre el compresor semihermético y el
entorno. A partir de esta termografia, se pueden apreciar dos intercambios de calor
opuestos entre la carcasa del motor eléctrico y el entorno: Q,..; ¥ Qum, - Teniendo en

cuenta que la temperatura media en la superficie del motor (21.4 °C) y la temperatura
ambiente (27.1 °C) son similares, se puede considerar que ambos intercambios de calor se
compensan entre si, de manera que no afectan al modelado del compresor semihermético
[108]. Por otra parte, se desprecia el calor disipado a través del aceite lubricante que se
encuentra en el carter del compresor.
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(TDrs PDes)
e

Aspiracién
(Tasp Pasp)

Entrada
(Triot Prot)

5.0°C
Amb 2

Figura IV.4 — Esquema simplificado del Figura IV.5 — Termografia del compresor
comptresor semihermético (T(): -10.0 OC; PDis: 103.8 bar; TEnv: 271 OC)

IV.2.1 — Analisis experimental

En las instalaciones frigorificas sin intercambiador intermedio que trabajan con
compresores semiherméticos, el recalentamiento total previo al punto de aspiracion, puede
ser dividido basicamente en tres tipos: recalentamiento util asociado al evaporador (IV.2),
recalentamiento menos util asociado a la linea de aspiracion (IV.3), y recalentamiento
introducido por el compresor semihermético (IV.4).

RU=T,, —T,; 1v.2)
RMU =Ty, - T, (IV.3)
RMot = TAsp - TMot (IV4)

El primero de ellos esta controlado por la valvula de expansion termostatica, y evita que la
salida del evaporador se de en condiciones de refrigerante liquido. El segundo de ellos, se
debe fundamentalmente al intercambio de calor entre el ambiente y la linea de aspiracion, la
cual se encuentra siempre a una temperatura inferior. Por ultimo, el recalentamiento en el
motor se produce por la refrigeracion del devanado eléctrico del compresor, el cual disipara
mas o menos calor en funcién de las condiciones de trabajo del compresor y del
refrigerante empleado. En todos los casos se desea que estos valores sean lo mas bajos
posibles, por lo que la linea de entrada al compresor se aisla para evitar intercambio de
calor con el medio, y la valvula de expansiéon se ajusta para reducir al maximo el
recalentamiento util en el evaporador. En el caso del recalentamiento introducido por el
devanado, es imposible reducir el valor del mismo, por lo que su valor condicionara el
recalentamiento total que hay en la instalacion.

Para tener una idea del orden de magnitud de cada uno de estos recalentamientos, se
presenta en la Figura IV.6 los tres recalentamientos anteriormente citados para unas
condiciones de funcionamiento similares. En ella se aprecia como el recalentamiento en el
motor crece rapidamente a medida que la temperatura de evaporaciéon disminuye,
constituyendo en todos los casos, la mayor parte del recalentamiento total que se introduce
en la instalaciéon. El recalentamiento util permanece similar en todos los casos gracias al
efecto de la valvula de expansion termostatica, mientras que el recalentamiento menos util
varfa debido a la diferencia de temperaturas entre el refrigerante y el medio externo, y las
propiedades termodinamicas del refrigerante en esa zona.
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Figura IV.6 — Comparacién de recalentamientos a diferentes niveles de evaporacion

En términos de potencia, la potencia asociada al devanado eléctrico puede ser calculada de
forma aproximada empleando la expresion (IV.5).

QMot =1- (hAsp - hMot)z m- éP ) (TAsp - TMot) (IV5)

Las Figuras IV.7 — IV.9 muestran la evolucién de las diferentes potencias que intervienen
en el compresor semihermético, cuando se modifica la presién de gas-cooler: potencia
asociada al recalentamiento introducido por el devanado eléctrico, potencia invertida en el
proceso de compresion isentropico (potencia ideal), y potencia disipada en la culata del

compresor al ambiente. La relacién entre los diferentes términos de potencia se explicara
mas adelante.

O Devanado Eléctrico
4.5 B Pérdidas en Culata
4 O Potencia ideal

3.5

25

Potencia eléctrica (kW)

1.5

0.5

104.7 99.2 94.9 90.2 85.2 80.4 75.6

Presién de descarga (bar)

Figura IV.7 — Potencias puestas en juego en el proceso de compresion (To: 0.0 °C)
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Figura IV.8 — Potencias puestas en juego en el proceso de compresion (To: -10.0 °C)
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Figura IV.9 — Potencias puestas en juego en el proceso de compresion (To: -17.0 °C)

Los resultados obtenidos, muestran que la fracciéon de potencia eléctrica asociada al
devanado tiene un valor similar para todos los niveles de evaporaciéon ensayados, siendo
esta potencia ligeramente superior con temperaturas de evaporacion elevadas debido al
aumento del caudal masico de refrigerante. Este ultimo efecto se refleja en la potencia total

consumida (suma de todas las potencias), donde se muestra un aumento de la misma a
medida que se reduce la presion de gas-cooler.

Para poder analizar qué variables afectan al recalentamiento, se parte de la expresion (IV.5),
sobre la cual se aplica la aproximaciéon de CO, como gas ideal. Despejando de la expresion
modificada, se llega a (IV.6) donde se observa que el recalentamiento en el motor es

inversamente proporcional al valor medio del calor especifico isobarico, y al caudal masico
de refrigerante.

Q Mot

e~ Mo =T av.6)
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En esta expresion, la potencia disipada por el devanado del motor (Q,,,) depende de las

condiciones de trabajo del compresor, mientras que el calor especifico isobarico esta en
funcion de la temperatura de entrada en el compresor semihermético. Por tanto, el
conjunto de parametros que afecta al valor del recalentamiento en el motor son: las
presiones de aspiracion y descarga del compresor, el recalentamiento total previo al
compresor y la velocidad de giro del mismo. Teniendo en cuenta todas éstas variables, el
siguiente paso consiste en estudiar cuales de ellas repercuten en mayor medida sobre el
recalentamiento introducido por el devanado eléctrico, con el fin de modelar el mismo.

El efecto de las presiones de evaporacion y descarga sobre el recalentamiento del motor, se
presenta en la Figura IV.10 para una misma velocidad de giro (1449.2 rpm)

24

i A To= -0.0°C
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75.6 bar

20 21 22 23 24 25 2 27 28 29 30 31 32 33 34 3 36

Presion de evaporacién (bar)

Figura IV.10 — Evolucién de Ruoc con las presiones de evaporacion y de descarga

De acuerdo con la Figura IV.10 se pueden destacar dos efectos importantes. El primero de
ellos es la fuerte dependencia existente entre el recalentamiento en el motor eléctrico y las
presiones de trabajo, de manera que cuanto menor sea la presion de evaporacion y mayor
sea la presion de descarga, mayor sera el recalentamiento introducido por el devanado
eléctrico. El segundo efecto destacable, es que el recalentamiento es mas sensible a la
presion de evaporacion que a la presion de descarga, puesto que el aumento medio del
recalentamiento con la presion de evaporacion es de 0.81 °C/bar, frente a 0.17 °C/bat en el
caso de la presion de descarga. Este mayor aumento se debe fundamentalmente a las
variables a las cuales afecta cada una de las presiones anteriores. Asi, la presion de
evaporacion afecta al caudal masico de refrigerante, a la temperatura del devanado eléctrico
del motor y a la temperatura de entrada en el motor, mientras que la presion de descarga,
solo afecta a las dos primeras, no influyendo para nada en la temperatura de entrada en el
compresor de acuerdo con la configuraciéon empleada (sistema con expansiéon multiple
escalonada).

Cabe destacar que en los ensayos realizados para modelar el compresor, el recalentamiento
total previo a la entrada del compresor es practicamente constante (~10 °C), por lo que su
efecto sobre el recalentamiento introducido por el devanado eléctrico no se puede analizar
correctamente. Sin embargo, cuando se analice el comportamiento de la instalacion
trabajando con un intercambiador intermedio, el valor de éste recalentamiento variara, lo
que obligara a reajustar el modelo del compresor en base a estos ensayos en el caso de que
se realice un estudio teérico del funcionamiento del mismo.
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La Figura IV.11 muestra el efecto de la velocidad de giro del compresor sobre el
recalentamiento en el motor eléctrico. Tal y como se observa, la velocidad de giro afecta
ligeramente al recalentamiento en el motor, introduciendo variaciones de + 2 °C para unas
condiciones de presion de descarga, presion de evaporacion y temperatura de entrada en el
motor similares.
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Figura IV.11 — Evolucién de Ruo: con la velocidad de giro del compresor

IV.2.2 — Modelado del compresor semihermético

Analizadas las variables que afectan al recalentamiento en el devanado, el siguiente paso
consiste en modelar el comportamiento del compresor semihermético. Para ello se han
ajustado una serie de ecuaciones polindmicas mediante datos experimentales, que permiten
calcular los principales parametros del compresor semihermético: rendimiento volumétrico
(ny) (AV.7), rendimiento de compresion (o) (IV.8) (que considera los rendimiento
isentropicos y mecanicos de compresion), temperatura de descarga (Tp,,,) v recalentamiento
asociado al devanado eléctrico (Ry,,) (IV.4).

rn-VAsp
My = ——% (IV.7)
Vv VG
h =
Ne = % (IV.8)
R
P _
W, = & Mot ﬂ?Mm (IV.9)

El rendimiento de compresion se ha definido como el cociente entre el trabajo especifico
de compresion ideal, y el trabajo especifico real de compresioén. Este ultimo puede ser
calculado a través de la expresion IV.9, sabiendo la potencia eléctrica consumida por el
compresor (Pp), el caudal masico trasegado por éste (1h) y la potencia que se deriva al
devanado eléctrico (Q,,,,) (IV.5).

Las wvariables utilizadas para ajustar el modelo son: presion y temperatura de entrada a

motor Py, v Ty, presion de descarga (Pp,), velocidad de giro (N) y volumen especifico
de aspiracion (v,,)-
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Ny =a,+a, Py, +a, Py +a; v, +a,-N (IV.10)

Ry =a,+a,-Py, +a, -PMm2 +a, Py, +a, -PDiS2 +ag Ty, +ta,-N (IV.11)
Ne =a,+a,-Py,, +a,-Ry,, +a;-T,, +a,-N 1IV.12)

Ty =a,+a, Py, +a, Py +a, R, +a, T, +a;-N (IV.13)

Los coeficientes de las expresiones (IV.10) a (IV.13) se muestran en la Tabla IV.1, mientras
que el rango de validez de las expresiones anteriores, se muestra en la Tabla IV.2.

Coeficiente N c Rumo: (°C) Tois (°C)
a0 1.149768 0.781749 11.559877 68.391494
a1 0.001028 -0.000956 0.003480 -2.453539
a2 -0.003592 -0.003812 -0.010213 1.009196
a3 -13.660815 0.003565 0.183598 1.311928
a4 0.000059 0.000033 -0.000168 0.646575
as - - -0.259202 0.002591
a6 - - -0.004376 -

Erroraax 2.1 % 3.5% t1.7 +2.0

Tabla IV.1 — Coeficientes y errores maximos para las expresiones de ajuste
(IV.10 a 1V.13)

Variable Ra1:1g0 de Validez

Pardmetro Rar.lgo de Validez

Min Max Min Max
v () 0.56 0.83  Puor (bar) 20.35 34.38
Ne () 0.01 0.77  Popis (bar) 74.15 104.90
Rator (°C) 4.70 21.67  Twmot (°C) -7.48 9.02
Tois (°C) 77.00 149.24 N (rpm) 1148.83 1601.90

Tabla I'V.2 — Rango de validez para las expresiones ajustadas

En los ajustes anteriores se ha considerado que la presion de entrada al motor es similar a la
presion de aspiracion, ya que la maxima diferencia de presiéon registrada entre ambas
medidas es inferior a 0.2 bar en todos los casos.

El caudal masico trasegado por el compresor y la potencia eléctrica consumida por éste,
pueden ser calculados mediante las expresiones (IV.14) y (IV.15), respectivamente.

-V,
m=21v"Ye (IV.14)
VAsp
PC _ ( Dis,s ASP) +1m- (hAsp — hMot) (IV15)

Ne

Para tener en cuenta el recalentamiento introducido por el compresor semihermético a la
hora de calcular la potencia eléctrica del mismo, se ha dividido la expresiéon (IV.15) en dos
términos. El primero de ellos esta relacionado con la potencia eléctrica invertida en el
proceso de compresion, teniendo en cuenta las pérdidas mecanicas, isentropicas y de calor
al ambiente. El segundo de ellos hace referencia a las pérdidas de calor en el devanado
eléctrico del motor, las cuales son absorbidas por el refrigerante despreciando el
intercambio de calor con el ambiente en la superficie exterior del motor eléctrico (Figura
IV.5), y la potencia cedida al aceite lubricante.
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La validacién del modelo empirico del compresor, se ha realizado empleando todos los
datos experimentales utilizados en su ajuste. Las principales variables tomadas para la
validacion, han sido: caudal masico (Figura 1V.12), potencia eléctrica (Figura 1V.13) y
temperatura de descarga (Figura IV.14). El error maximo cometido en términos de caudal
masico y potencia eléctrica es inferior al 5 %, mientras que el error cometido en términos
de temperatura de descarga es inferior a 3 °C.
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Figura IV.12 — Validacién del caudal masico trasegado por el compresor

5.6
54 1| A To= -0.0°C
52 {|® T,=-10.0°C
5@ 1o=-170°C
48
4.6
4.4
4.2
4 -
3.8
i

3.4
3.2
3
2.8 -
24

+5%

-5%

Potencia eléctrica del compresor (Calculada) (kW)

24 26 28 3 32 34 36 38 4 42 44 46 48 5 52 54 56
Potencia eléctrica del compresor (Medida) (kW)
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Figura IV.14 — Validacién de la temperatura de descarga
IV.2.3 — Efecto del recalentamiento sobre la eficiencia energética

El efecto del recalentamiento introducido por el devanado eléctrico sobre la eficiencia
energética de la instalacion, puede ser cuantificado de forma aproximada comparando el
funcionamiento actual de ésta (con compresor semihermético), con el comportamiento que
tendria la misma si el eliminara este recalentamiento. Este nuevo funcionamiento serfa
equivalente a trabajar con un compresor abierto de igual tamafio geométrico que el
compresor semihermético actual. Para poder realizar esta comparativa, se emplearan las
ecuaciones paramétricas ajustadas anteriormente, donde se considera nulo el
recalentamiento introducido por el devanado (R,,), y por tanto igualdad entre las
temperaturas de aspiraciéon y entrada a compresor: T, , = Ty, La presion de aspiracion
P, se considerard igual a la presion de entrada a motor Py, ya que tal y como se ha
comentado antes, practicamente son similares. Para evitar confusiones en el analisis, se
colocara el superindice *” en todas aquellas variables que se refieren al funcionamiento sin
recalentamiento en el motor.

IV.2.3.1 — Influencia sobre el caudal masico y la potencia frigorifica

De acuerdo con la expresion (IV.14), el caudal masico de refrigerante es inversamente
proporcional al volumen especifico de aspiracion, por lo que todo aumento de este valor
derivara en una reduccion del caudal masico. Asi, si la instalacion frigorifica trabaja con un
recalentamiento en el motor nulo, el caudal masico de refrigerante siempre sera mayor que
en el caso de trabajar con un compresor semihermético. Dado que el proceso de
compresion no afecta al salto entalpico en el evaporador, el aumento del caudal masico
derivara en un aumento de la potencia frigorifica generada por la instalacion en la misma
proporcién que el aumento del caudal masico.

Para poder evaluar la reducciéon de caudal masico que supone el hecho de emplear un
compresor semihermético, se empleara la expresion (IV.16), cuya representacion grafica se
muestra en la Figura IV.15.
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Capitulo IV — Analisis de los datos experimentales
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Figura IV.15 — Reduccién del caudal masico con el recalentamiento en el motor

De acuerdo con la Figura IV.15, se observa que cuanto mayor es el recalentamiento en el
motor mayor es la reduccién que sufre el caudal masico de refrigerante, siendo esta
reducciéon no lineal, ya que la pendiente se reduce ligeramente cuanto menor es la
temperatura de evaporacion. Este hecho se debe fundamentalmente a la forma matematica
de la expresion (IV.16), donde la evolucién de los rendimientos volumétricos depende, al
fin y al cabo, del comportamiento de los volumenes especificos segun la expresion (IV.10).

El efecto del recalentamiento sobre la potencia frigorifica es similar al efecto del caudal
masico (IV.17), ya que tal y como se ha comentado anteriormente, el salto entalpico en el
evaporador se mantiene constante:
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IV.2.3.2 — Influencia sobre la potencia eléctrica del compresor

Tal y como se comentd en el Apartado IV.2.2, la potencia eléctrica consumida por el
compresor semihermético (IV.15), se divide en dos términos correspondientes a la potencia
eléctrica consumida en el proceso de compresion, y a la potencia térmica cedida al
refrigerante a su paso por el devanado eléctrico.

Al eliminar el recalentamiento en el motor (R,,,), la expresién empleada para poder calcular
la potencia eléctrica, se reduce a un unico término referido al proceso de compresion
(IV.18), el cual no tiene en cuenta las pérdidas eléctricas asociadas al motor eléctrico que

mueve el compresor (Mg, ), ni las pérdidas mecanicas por el sistema de transmision
empleado (M. ). En vistas a considerar estas pérdidas, se ha introducido un término

adicional (IV.19) que se asume constante en cualquiera los casos (1N = 0.85) [109].
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Capitulo IV — Analisis de los datos experimentales

Empleando las expresiones (IV.18) y (IV.19), la variacién porcentual de la potencia
frigorifica puede ser calculada mediante la expresion (IV.20), la cual desarrollada deriva en
la expresion (IV.21).

*

P.-P
AP (%)= -C—5<-100 (IV.20)
c
h...—h
" (hAsp_hMot)"' Dis,s Asp
AP(%)=| - —— fe 11100 (IV.21)
Dis,s Mot
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La representacion grafica de los resultados obtenidos mediante la expresion (IV.21), se
muestran en la Figura IV.16.
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Figura IV.16 — Aumento de la potencia eléctrica con el recalentamiento en el motor

A la vista de los resultados representados en la Figura IV.16, se observa que el compresor
semihermético posee una potencia eléctrica ligeramente superior (en torno a un 5 %) al
compresor simulado como abierto. Esto se debe a que el aumento que sufre el trabajo
especifico de compresion, prevalece frente a la reduccion que se da en el caudal masico de
refrigerante.

IV.2.3.3 — Influencia sobre la eficiencia energética

Considerando los resultados obtenidos en las Figuras IV.15 y IV.16, resulta evidente que la
eficiencia energética de la instalacion frigorifica (IV.22) disminuya a causa del
recalentamiento en el motor eléctrico. Para poder cuantificar esta reduccion, se emplea la
expresion (IV.23), la cual puede ser desarrollada en (IV.24) empleando las expresiones
anteriormente mostradas.

cop - (IV.22)

C
COP - COP*

ACOP(%) = cop’

100 (IV.23)
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Capitulo IV — Analisis de los datos experimentales

h;is,s_hMot
ACOP(%) = %—1 100 = Nc -nflAE 1100 (IV.24)
Qo-Fe (g — By )+ 20—

Mc

De acuerdo con la expresion (IV.24), la variacion de la eficiencia energética en la instalacion
frigorifica depende del recalentamiento y de la variaciéon que sufre el trabajo especifico de
compresion, siendo independiente del caudal masico trasegado por éste.

Los resultados obtenidos mediante la expresion (IV.24) se presentan en la Figura IV.17,
donde se observa reducciones de COP de hasta un 23 % debido al recalentamiento
introducido por el devanado eléctrico.
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Figura IV.17 — Reduccién del COP con el recalentamiento en el motor
IV.2.3.4 — Influencia sobre la temperatura de descarga del compresor

La consecuencia directa de aumentar la temperatura de aspiracion, es el aumento de la
temperatura de descarga del compresor, lo que limita el funcionamiento de la instalacion
cuando se trabajan con bajas temperaturas de evaporacion (recalentamientos en motor mas
elevados). La Figura IV.18 muestra el incremento que sufre la temperatura de descarga en
funciéon del recalentamiento en el motor, donde se aprecia que el aumento de la
temperatura en la descarga, es siempre superior al recalentamiento introducido por el
motor debido a las irreversibilidades que aparecen durante el proceso de compresion.

El uso de compresores abiertos frente a semiherméticos, reduce considerablemente la
temperatura de descarga (hasta 30°C), lo que por una parte permite ampliar el rango de
utilizaciéon del compresor, ya que la temperatura alcanzada por el aceite lubricante se
reduce, y por otra, permite el uso de otros elementos como el intercambiador intermedio,
para intentar mejorar la eficiencia de la instalacion frigorifica.
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Figura IV.18 — Aumento de la temperatura de descarga con el recalentamiento en el motor

IV.2.4 — Conclusiones

El uso de compresores semiherméticos introduce siempre un recalentamiento adicional
debido a la refrigeraciéon el devanado eléctrico del motor. Este recalentamiento se
encuentra fuertemente afectado por las condiciones de funcionamiento del propio
compresot, siendo las presiones de evaporaciéon y descarga, los parametros con mayor
influencia. La velocidad de giro del compresor, contribuye en menor medida al
recalentamiento que introduce el devanado eléctrico, siendo su efecto mayor cuanto mayor
es la presion de descarga.

De acuerdo con el analisis cualitativo realizado mediante las Figuras IV.1 — IV.3, se
demuestra que el CO, es el refrigerante mas sensible ante recalentamientos, y dado que el
compresor semihermético introduce un recalentamiento muy pronunciado, es necesario
analizar de forma cuantitativa la penalizacién que introduce éste sobre la eficiencia
energética de la instalacion frigorifica.

Los calculos realizados permiten estimar reducciones de hasta un 20 % en la potencia
frigorifica, y de hasta un 23 % en la eficiencia energética, trabajando con una temperatura
de evaporacion de -17 °C a altas presiones de descarga (105 bar). Bajo estas mismas
condiciones, la temperatura de descarga puede ser reducida hasta 28 °C, lo que evita la
descomponsion del aceite lubricante. En base a éstos resultados, se concluye que el uso de
compresores semiherméticos penaliza fuertemente las instalaciones que trabajan con CO,
como refrigerante en condiciones supercriticas, siendo muy interesante, desde el punto de
vista puramente energético, el uso de compresores abiertos en vez de semiherméticos.
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Capitulo IV — Analisis de los datos experimentales

IV.3 Analisis de la presion optima

Al igual que en las instalaciones convencionales en régimen subcritico, el nivel de alta
presion, constituye una de las variables que mas afecta a la eficiencia de la instalacién
frigorifica, debido a la relacién que posee ésta con la potencia eléctrica consumida por el
compresor y con la potencia frigorifica generada en evaporador. Sin embargo, a diferencia
de aquellas, el nivel de alta presion en los ciclos supercriticos (también denominada presion
de gas-cooler), no esta condicionado por la temperatura del foco caliente, sino por la
cantidad de masa de refrigerante que se acumula en la region de alta presioén, dado que no
existe condensacion del fluido refrigerante. De acuerdo con este razonamiento, la presion
de gas-cooler puede ser fijada libremente a través de un sistema de regulacién adecuado que
regule la presion dejando pasar mas o menos cantidad de refrigerante [22].

Por analogia a los ciclos subcriticos, y teniendo en cuenta la libertad de regulacion de la
presion de gas-cooler, en un principio serfa deseable trabajar con una presiéon lo mas baja
posible por encima de la presion critica (73.77 bar). Sin embargo, diversos autores han
demostrado la existencia de una presiéon optima de funcionamiento (Ppp), que permite
maximizar la eficiencia de la instalacion para unas condiciones de funcionamiento
determinadas [36, 37, 81 — 83]. En el Capitulo I se ha explicado de forma cualitativa el
motivo por el cual se produce esta presion optima. En este apartado se explican de forma
mas detallada, las variables que afectan al valor de la presiéon 6ptima mediante un analisis
teérico y experimental. L.a primera parte justifica, mediante simulaciones teoricas, las
variables que mayor efecto poseen sobre la presion 6ptima empleando el modelo
paramétrico del compresor anteriormente desarrollado. La segunda parte analiza, en base a
datos experimentales, el funcionamiento de la instalacion frigorifica al variar la presion de
gas-cooler para un amplio rango de condiciones de funcionamiento. Por ultimo, la tercera
parte compara los valores de presién 6ptima alcanzados en la instalacion experimental, con
los valores de presion optima establecidos por diversos autores en base a las expresiones
matematicas ajustadas por los mismos.

Para poder desarrollar este apartado, se empleara la configuracion de ciclo con doble etapa
de expansion, debido a la imposibilidad de controlar de forma simultinea mediante un
unico sistema de expansion, la presion de gas-cooler y el recalentamiento util en el
evaporador. Mediante esta configuracion, cada uno de los dispositivos de expansion
controla de forma independiente los parametros anteriormente citados, siendo necesario
instalar un depodsito de acumulacién entre etapas para asegurar que la aspiracion de la
segunda etapa de expansion se de siempre en condiciones de liquido saturado (Figura 11.3).
Este depésito de acumulacion permite ademas, independizar la region de alta presion de la
zona de baja, evitando as{ variaciones bruscas en ésta ultima por cambios de presion en la
region de alta.

IV.3.1 — Analisis teérico de la presion 6ptima

El analisis tedrico de la presion optima, permite analizar cuales son las variables que mayor
repercusion tienen sobre este parametro, de manera que puedan simplificarse los ensayos
experimentales realizados a posteriori.

Para poder llevar a cabo este analisis, se partira del ciclo simplificado mostrado en la Figura
IV.19 suponiendo que no existen pérdidas de carga en las lineas, que ambas expansiones
son isentalpicas y que el ciclo opera en régimen estacionario. El modelo del compresor
utilizado en este analisis, corresponde al modelo paramétrico anteriormente ajustado.
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Figura IV.19 — Ciclo supercritico con sistema de expansioén escalonada

Empleando este ciclo y tomando como variables objeto de estudio las presiones de
evaporacion (P) y gas-cooler (Pg), la temperatura de salida de gas-cooler (Tq.,), el
recalentamiento util (RU) y menos util en la linea de aspiracié (RMU) y la velocidad de giro
del compresor (N), se han realizado una serie de simulaciones en las que modificando cada
una de las variables anteriores, se ha evaluado como varia la presién éptima en cada caso.

Para poder determinar la presion 6ptima, se ha simulado el comportamiento del ciclo
anterior para diversos valores de presion de gas-cooler (en incrementos de 0.1 bar) segun
unas mismas condiciones de funcionamiento (P,, RU, RMU, T, y N). A partir de los
resultados obtenidos, se ha buscado el COP maximo y con él, la presién de gas-cooler
correspondiente (presion optima).

IV.3.1.1 — Modificacion de la temperatura de evaporacion y salida de gas-cooler

Suponiendo constante la velocidad del compresor (1450 rpm) y los valores de ambos
recalentamientos (RU y RMU) (5 °C), la Figura IV.20 muestra como varfa la presiéon optima
al modificar la temperatura de evaporaciéon segin diferentes temperaturas de salida de gas-
cooler.
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Figura IV.20 — Evolucién de la presién éptima con las temperaturas de evaporacion y salida de
gas-cooler

De acuerdo con la Figura IV.20, se observa por una parte, que la temperatura de
evaporacion influye ligeramente en el valor de la presién Optima, de manera que cuanto
menor sea el valor de la temperatura de evaporacion, mayor sera el valor de la presion
optima.
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Por otra parte, se advierte una fuerte dependencia entre la temperatura de salida de gas-
cooler y la presion 6ptima, de manera que cuanto mayor sea la temperatura de salida de
gas-cooler, mayor sera el valor de la presion Optima. La Figura IV.2]1 muestra esta
dependencia para tres niveles de evaporacion diferentes, observandose una relacion
practicamente lineal entre ambas variables: presiéon 6ptima y temperatura de salida de gas-
cooler.
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Figura IV.21 — Evolucién de la presion 6ptima con la temperatura de salida de gas-cooler

Del mismo modo se observa que a medida que la temperatura de salida de gas-cooler
aumenta, la variaciéon de la presion Optima con la temperatura de evaporacion se
incrementa, pasando de un rango de variacién de 2 bar a un rango de variacién de 5 bar.
Esto significa que cuanto menor sea la temperatura de salida de gas-cooler (siempre mayor
o igual al valor de la temperatura critica), menor sera la influencia de la temperatura de
evaporacion en la presion 6ptima.

IV.3.1.2 — Modificacion de la velocidad de giro del compresor

La dependencia entre presion 6ptima y velocidad de giro del compresor, se analiza en la
Figura IV.22 suponiendo constante el valor de temperatura de salida de gas-cooler (34 °C),
y los recalentamientos tutil y menos util (5 °C cada uno).
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Figura IV.22 — Evolucién de la presién éptima con la velocidad de giro del compresor

wIV.99



Capitulo IV — Analisis de los datos experimentales

Los resultados muestran que practicamente no existe dependencia entre ambas variables, es
decir el valor de la presiéon Optima permanece practicamente invariable para niveles de
evaporacion bajos. Para presiones de evaporacion elevadas, el efecto de la velocidad es algo
mas pronunciado, lo que puede estar asociado a la mejora de los rendimientos de
compresion que definen el compresor.

IV.3.1.3 — Modificacion del recalentamiento util en evaporador

El efecto del recalentamiento util (RU) sobre la presiéon éptima, se muestra en la Figura
IV.23 para una velocidad de giro de 1450 rpm, una temperatura de salida de gas-cooler de
34 °C y un recalentamiento menos util de 5 °C.
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Figura IV.23 — Evolucién de la presién éptima con el recalentamiento util del evaporador

Tal y como se observa, la influencia del recalentamiento util sobre el valor de la presion
optima también es reducido, siendo éste mayor que el efecto que posee la velocidad de giro
del compresor. En este caso, el mayor efecto del recalentamiento util se debe a la
contribucién que éste posee sobre la potencia frigorifica (aumento del salto entalpico en el
evaporador), y sobre la potencia consumida por el compresor (aumento del trabajo
especifico de compresion.

IV.3.1.4 — Modificacion del recalentamiento menos util en linea

Considerando constante la velocidad de giro del compresor (1450 rpm), la temperatura de
salida de gas-cooler (34 °C) y el valor del recalentamiento util (5 °C), la Figura 1V.24
muestra como varfa la presion optima con el recalentamiento menos util en linea para
diferentes niveles de evaporacion.

Al igual que el recalentamiento util, la contribucién del recalentamiento menos util sobre la
presion Optima es reducida, si bien cabe destacar, que ambas variables se intentan
minimizar al maximo en una instalacion frigorifica, por lo que su contribucién a la presion
optima no sera considerada en el analisis experimental. Del mismo modo, la contribucion
de la velocidad de giro no seria estudiada ya que su efecto es muy reducido segiun los
resultados de la Figura IV.22.
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Figura I'V.24 — Evolucién de la presién 6ptima con el recalentamiento menos util en linea

Por tanto, de acuerdo con los resultados obtenidos a través de la simulacién, se puede decir
que las variables que mayor influencia tienen sobre la presiéon 6ptima son la temperatura de
salida de gas-cooler y la temperatura de evaporacion, lo que coincide con los resultados
teodricos obtenidos por otros autores tal y como se analizara posteriormente.

IV.3.2 — Anilisis experimental de la presiéon éptima

Desde el punto de vista cualitativo, la maxima eficiencia en la instalacion frigorifica se
alcanza en las proximidades del punto critico, donde las isotermas asociadas a la
temperatura de salida de gas-cooler tienen un cambio de pendiente més pronunciado
(Figura IV.25). Experimentalmente, este hecho se traduce en un mayor aumento del salto
entalpico en el evaporador frente al aumento del trabajo especifico de compresion.
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Figura IV.25 — Evolucién de la presién 6ptima con el recalentamiento menos util en linea

La Figura IV.26 muestra la evoluciéon de la produccion frigorifica especifica y del trabajo
especifico de compresién, con la presion de gas-cooler. Tal y como se observa, la
produccion frigorifica especifica evoluciona de forma no lineal frente la evolucién lineal del
trabajo especifico de compresion, lo que deriva en la aparicién de un maximo en la
eficiencia de la instalacién de acuerdo con la expresion (IV.25).
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COP = (3)0 = o (IV.25)
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Figura IV.26 — Evolucién del trabajo especifico de compresion y del salto entalpico en el
evaporador (Tgce: 34.2 °C, RU: 5.3 °C, RMU: 5.2 °C, N: 1451.3 rpm)

La presiéon para la cual se alcanza este valor maximo, esta influenciada por las variables
anteriormente analizadas, siendo las temperaturas de evaporaciéon y de salida de gas-cooler
las que mayor repercusion tienen sobre le valor final de la presion optima. Es por ello que
los ensayos experimentales, se han llevado a cabo manteniendo constante la velocidad de
giro del compresor, y los recalentamientos util y menos util. Las Figuras IV.27 — IV.29
presentan la evolucién de la eficiencia en la instalacion al variar la presiéon de gas-cooler
para diferentes valores de temperatura de salida de gas-cooler y niveles de evaporacion.
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Figura IV.27 — Evolucién del COP con la presion de gas-cooler para To: -17.0 °C
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Figura IV.28 — Evoluciéon del COP con la presion de gas-cooler para To: -10.0 °C
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Figura IV.29 — Evolucién del COP con la presion de gas-cooler para To: -0.1 °C

Los resultados obtenidos en las Figuras IV.27 — IV.29, muestran una clara dependencia
entre la temperatura de salida de gas-cooler y la presiéon 6ptima, de manera que cuanto
mayor sea la temperatura de salida de gas-cooler, mayor sera el valor de la presiéon optima.
Estos resultados se encuentran en concordancia con el analisis tedrico anteriormente

realizado (Figura IV.21).

La dependencia con el nivel de evaporacion, también se hace evidente en las tres graficas
anteriores, donde se observa una reduccion de la presion 6ptima a medida que aumenta el
nivel de evaporacién. De nuevo, estos resultados concuerdan con los analisis tedricos
previos (Figura IV.20).

En cualquier caso, la influencia de la temperatura de salida de gas-cooler es superior a la
temperatura de evaporacion lo que puede ser justificado teniendo en cuenta que la
temperatura de salida del gas-cooler afecta directamente al salto entalpico del evaporador,
sin modificar con ello la potencia eléctrica del compresor, mientras que la temperatura de
evaporacion afecta al salto entalpico en el evaporador y al trabajo especifico de
compresion, es decir, a dos parametros opuestos cuya interacciéon deriva en un menor
efecto sobre la instalacién.
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IV.3.3 — Comparacion con los resultados de otros autores

A partir de los resultados obtenidos, parece logico pensar que la presion de gas-cooler es
un parametro que debe de ser controlado en todo momento, de manera que su valor pueda
ser ajustado al valor 6ptimo en funcién de las variables anteriormente analizadas. Para ello,
es necesario disponer de un sistema de control capaz de regular la presion de alta, al igual
que de una expresion matematica que permita calcular este valor en base a ciertas variables
medibles en la instalaciéon. En este apartado se realiza una recopilacién bibliografica de las
diferentes expresiones matematicas ajustadas para ciclos supercriticos de CO,,
comparandolas posteriormente, con la expresion matematica obtenida mediante
simulacion.

IV.3.3.1 — Revision bibliografica

De forma general, las expresiones matematicas ajustadas por los autores se basan en
ecuaciones polindmicas simplificadas donde las principales variables de ajuste suelen ser las
temperaturas de salida de gas-cooler y evaporador. Los coeficientes que ponderan estas
variables dependen fundamentalmente de las caracteristicas del compresor empleado y de
su funcionamiento. Asi, Liao ef 4/ [36] propone una expresion (IV.26) cuyos parametros
fundamentales de ajuste son la temperatura de evaporacion (T,), la temperatura de salida
de gas-cooler (T,), v los parametros de ajuste del rendimiento isentrépico del compresor
empleado (IV.27). Esta expresion desprecia el efecto del recalentamiento y emplea como
unidades (°C) en temperatura y (bar) en presiones

2.7572+0.1304-T, —3.072- E 8.7946 +0.02605- T, —105.48- E
POPT = K C 'TGCo - K ¢ (IV'ZG)
1+0.0538-T0+0.1606-E 1+0.05163-TO+0.2212-E
PGC PGC
Moo = C—K-| “5¢ |=1.003-0.121.] “5¢ av.27)
PO PO

Si se consideran condiciones ideales de funcionamiento, es decir, compresion isentropica, la
dependencia con los parametros de ajuste del rendimiento isentrépico del compresor
pueden ser despreciados, dando como resultado la expresion (IV.28), donde la presion
optima solo depende de la temperatura de evaporacion y de la temperatura de salida de gas-
cooler.

P =(2.778-0.0157- T, )- Toe,, +(0.381-T, —9.34) (bar) (IV.28)

El rango de ajuste de las expresiones anteriores es de -10 a 20 °C para la temperatura de
evaporacion (T) y de 30 a 60 °C para la T

Sarkar et al. [82] plantea una expresiéon de presion Optima valida para una instalacion
frigorifica empleada al mismo tiempo para la produccién de frio y de calor. Inicialmente
propone una expresion que depende de las temperaturas de evaporacion y salida de gas-
cooler, de la eficiencia del intercambiador intermedio y del rendimiento isentropico del
compresor, aunque posteriormente la expresion se simplifica hasta depender unicamente de
las temperaturas anteriormente citadas (IV.29).
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Py =4.942.256- Ty, —0.17-T, +0.002- Ty, (bar) (IV.29)

El rango de validez de la misma comprende una temperatura de evaporacion de -10 a 10
°C, con temperaturas de salida de gas-cooler entre 30 y 50 °C.

Kauf F. [81] desarrolla una expresion mucho mas sencilla (IV.30) para un nivel de
evaporacion constante empleado en sistemas de A/C en automocion (5.3 °C). En esta
expresion se emplea un compresor real de A/C, suponiendo una eficiencia constante en
evaporador y gas-cooler. La expresion original se ajusta en funcién de la temperatura
ambiente, pero se emplea una funcién de ajuste entre la temperatura ambiente y la
temperatura de salida de gas-cooler.

Py =2.6- Ty, +7.54 (bar) IV.30)

El rango de validez de esta expresiéon comprende una temperatura de salida de gas-cooler
desde 35 hasta 50 °C.

Chen Y. e al [83] analiza de forma tedrica, la variaciéon que sufre la eficiencia de la
instalacion frigorifica al introducir un intercambiador intermedio segun diferentes
condiciones de funcionamiento. A partit de los resultados propone una expresion
matematica donde la presion 6ptima depende del titulo de vapor a la salida del evaporador,
de la temperatura ambiente (T,,;) y del rendimiento del intercambiador intermedio. El
rendimiento interno empleado para poder realizar el ajuste corresponde a la expresion

(IV.31) [110].

P
Niso = 0.9343-0.04478- (ch (IV.31)

(0}

Debido a que la expresioén propuesta no se ajusta al funcionamiento de la instalacién objeto
de estudio, tomaremos la version simplificada de la misma (IV.32), donde se supone
rendimiento del intercambiador intermedio igual a cero, y titulo de salida del refrigerante
igual a la unidad.

Popr =0.2304-T, . +1.929 (MPa) (IV.32)

Dado que la temperatura ambiente no es exactamente igual que la de salida de gas-cooler,
Chen Y. ¢t al. propone una aproximacion entre ambas temperaturas, obtenida mediante el
ajuste polinémico de los datos de J. S. Brown e a/. [110] (IV.33).

Tye, — Top =-0.0015269-T, > -0.028866-T, ., +7.7126 (IV.33)

El rango de validez de la expresion (IV.32) comprende una temperatura ambiente de 30 a
50 °C, para una temperatura de evaporacion constante de 5.3 °C.

Wendy W. Yang e a/. [111] estudian en una configuracién de ciclo tipica de automovil, la
dependencia entre la eficiencia maxima de la instalaciéon y las diferentes variables que
definen el comportamiento de la misma: temperatura del aire en el interior del vehiculo
(retorno del aire al evaporador), temperatura ambiente, temperatura del refrigerante a la
salida del gas-cooler, velocidad de giro del compresor, humedad relativa en el habitaculo,
caudal volumétrico de aire en el evaporador y presion de gas-cooler.
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El resultado del estudio teérico muestra como la eficiencia de la instalacion frigorifica
depende fundamentalmente de la presion de gas-cooler, de la temperatura del refrigerante a
la salida del gas-cooler (T, (relacionada linealmente con la temperatura ambiente), y la
velocidad de giro del compresor. El resto de variables estudiadas poseen un efecto
reducido sobre la eficiencia de la instalacién, por lo que la expresiéon final de la presion
Optima esta ajustada en base a estos parametros, para diferentes velocidades de giro del
compresor (IV.34).

Popy =136.86- Ty, +4476.01 (kPa) (3000 rpm)
Py =140.18- T, +3775.82 (kPa) (1800 rpm) (IV.34)
Pypr =165.85- T, +2658.03 (kPa) (950 rpm)

La influencia de la velocidad sobre la presion 6ptima, muestra un aumento de la misma al
aumentar el valor de la velocidad. Sin embargo, en las simulaciones realizadas
anteriormente (Figura IV.22), se observa como para velocidades de giro elevadas, el valor
de la presién Optima disminuye ligeramente, siendo esta reducciéon mayor cuanto mayor sea
el nivel de evaporacion. Cabe destacar que el compresor empleado en ambos casos no es el
mismo, ya que en la configuraciéon simulada por Wendy W. Yang ¢7 a/. el compresor es de
tipo abierto, mientras que en analisis realizado anteriormente, es de tipo semihermético.

IV.3.3.2 — Ajuste para la presion 6ptima

Para ajustar una expresion matematica que permita calcular la presién 6ptima en base a la
temperatura de evaporacién y la temperatura de salida de gas-cooler, se partira del ciclo
frigorifico mostrado en la Figura IV.19. A partir de éste, y manteniendo constante el
recalentamiento util (RU: 5 °C), el recalentamiento en la linea de aspiracion (RMU: 5°C) y la
velocidad de giro del compresor (N: 1450 rpm), se determina el valor de la presiéon 6éptima
para diferentes niveles de evaporacion y temperaturas de salida de gas-cooler. La expresion
(IV.35) muestra el ajuste matematico con un rango de validez determinado por el
funcionamiento de la instalacion (Tabla IV.3).

Porr =a,+a, T +a, Ty" +a, Toe, +a,  Tye, - Ty (bar) (IV.35)

a, 0.297327 a, 2436998
a, 0.106001 a,  -0.009310
a,  -0.004112

Rango de Validez

Parametro -
Min Max
To (°C) -18.0 2.0
Tacco (°C) 31.0 45.0
Popr (bar) 75.6 114.1

Tabla IV.3 — Rango de validez para la expresién (IV.35)

La Figura IV.30 compara los valores de presion optima obtenidos de forma experimental
con los valores calculados a partir de la expresion matematica anterior. Cabe destacar que
las medidas realizadas con las sondas de presion tienen asociado un error de = 0.96 bar,
por lo que siempre existe un margen de incertidumbre entra ambas medidas.
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Figura IV.30 — Validacién del ajuste matematico de la expresion (IV.35)

IV.3.3.3 — Comparacion de resultados

A partir de las expresiones mostradas anteriormente, se puede calcular facilmente el valor
de la presiéon 6ptima conociendo los valores de temperatura de salida de gas-cooler y
temperatura de evaporacion. El resultado obtenido dependera de la expresion utilizada,
puesto que cada expresion corresponde a unas condiciones de funcionamiento muy

especificas.

Con la finalidad de comparar entre si los resultados obtenidos a través de las diferentes
expresiones, y mostrar al mismo tiempo la importancia que posee trabajar con valores de
presion Optima, se han elaborado las Figuras IV.31 — IV.33 donde se presenta la reduccion
porcentual que sufre la eficiencia de la instalacion, cuando se produce una variacion
porcentual con respecto a la presion optima (expresion 1V.36). Esta reduccion se presenta
para tres temperaturas de salida de gas-cooler diferentes: 31, 34 y 39 °C.

(IV.36)

Reduccién de COP (%)

P-P
AP, (%)="""9P.100
OPT
10 8 -6 -4
o @ Liaoetal
HoC A Sarkar et al.
@ Kauf
& Chenetal
34°C
31°C

AP('JI’T ((%’)

Figura IV.31 — Reducciéon del COP al variar la presion de gas-cooler con respecto el valor éptimo

(To: 0 °C, RU: 5 °C, RMU: 5 °C, N: 1450 rpm)
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Figura IV.32 — Reduccién del COP al variar la presion de gas-cooler con respecto el valor 6ptimo
(To: -10 °C, RU: 5 °C, RMU: 5 °C, N: 1450 rpm)
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Figura IV.33 — Reduccién del COP al variar la presiéon de gas-cooler con respecto el valor 6ptimo
(To: -17 °C, RU: 5 °C, RMU: 5 °C, N: 1450 rpm)

A raiz de los resultados mostrados en las Figuras IV.31 — IV.33, se pueden extraer dos
conclusiones. Por un aparte, que existe una evidente reduccion de la eficiencia cuando se
trabaja con presiones de gas-cooler diferentes al valor 6ptimo, lo cual corrobora los
resultados experimentales mostrados en las Figuras IV.27 — IV.29. Por otra parte, la
reduccion que sufre la eficiencia no es uniforme, siendo ésta mas pronunciada cuanto
menor es la presion de gas-cooler con respecto el valor 6ptimo. Ademas, esta reduccion se
acentta con las temperaturas de evaporacion y salida de gas-cooler, de manera que cuanto
mayor sea la temperatura de evaporacion, y menor sea la temperatura de salida de gas-
cooler (mas proxima al valor critico), mayor sera la penalizacién que sufrirda el COP de la
instalacion por trabajar con valores de presion diferentes al valor 6ptimo [37, 111].

Los resultados de presion optima obtenidos a partir de las expresiones de los autores,
coinciden practicamente con el valor éptimo alcanzado por la instalacién frigorifica, siendo
la expresion de Kauf la que mayor dispersion tiene de todas las utilizadas.
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Las expresiones de Chen e¢f al. y Sarkar ez al., presentan los mejores resultados en cuanto a
presion Optima, si bien la expresion de Chen es valida para un unico nivel de evaporacion
(5.3 °C), empleando una expresiéon polindmica para la diferencia de temperaturas entre la
entrada de aire y la salida del refrigerante del gas-cooler (IV.33).

Cabe destacar, que las expresiones ajustadas por Liao er al. y Sarkar e¢f al. emplean
compresores ideales con rendimiento isentropico unitario, mientras que las expresiones de
Chen ¢ al. y Kauf F. utilizan modelos de compresores reales. A la vista de los resultados
obtenidos, se puede decir que el efecto del compresor sobre el valor de la presion dptima
es muy reducido, alcanzandose variaciones de hasta un 4 % en la presiéon 6ptima, lo que
supone variaciones en el COP inferiores al 1 %.

IV.3.4 — Conclusiones

El analisis de la presion 6ptima realizado en este apartado, pone de manifiesto la fuerte
dependencia existente entre la presién Optima y las temperaturas de salida de gas-cooler y
evaporacion. De forma cualitativa, se ha comprobado que el recalentamiento util, menos
util y la velocidad de giro del compresor poseen un efecto reducido sobre el valor de la
presion Optima, y que por tanto, su efecto puede ser despreciado teniendo en cuenta la
poca variabilidad de estos parametros en una instalaciéon convencional donde la velocidad
de giro y los recalentamientos anteriores se procuran mantener constantes.

El hecho de trabajar con valores de presion diferentes al valor 6ptimo, supone una
reduccion de la eficiencia en la instalacién, tanto mayor cuanto menor sea la presion de
trabajo con respecto el valor 6ptimo. Ademas esta reduccioén se acentia cuanto menor sea
la temperatura de salida de gas-cooler (mas cerca esté funcionando la instalacion de la
temperatura critica) y mayor sea el valor de la temperatura de evaporacion.

En base a los resultados experimentales y tedricos obtenidos, es conveniente trabajar
siempre con presiones ligeramente superiores al valor 6ptimo, ya que la reduccion de COP
es minima y se evita trabajar en una region donde la eficiencia cae rapidamente al reducirse
la presion de gas-cooler.

La comparativa entre las diferentes expresiones matematicas empleadas por los autores,
muestra que la mayorfa de ellas se ajustan correctamente al funcionamiento 6ptimo de la
instalacion frigorifica, siendo las expresiones de Chen ef al y Sarkar ez al., las que menor
dispersiéon presentan. Estas expresiones han sido ajustadas con diferentes modelos
matematicos de compresor (reales e idelaes), lo que demuestra que los parametros que
definen el compresor afectan muy poco al valor de la presiéon optima.
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IV.4 Analisis del efecto del intercambiador intermedio

El intercambiador intermedio (Infernal Heat Exchanger (IHX) o Suction to Line Heat Exchanger
(SLHX), es un elemento que tiene dos funciones basicas de seguridad en cualquier ciclo
subcritico de compresién de vapor. Por una parte, asegura que la entrada del sistema de
expansion se dé en condiciones de liquido saturado o subenfriado, evitando asi la presencia
vapor de refrigerante que puedan derivar en un mal funcionamiento de éste. Por otra parte,
evita la presencia de refrigerante liquido en la linea de aspiracién del compresor cuando se
reduce bruscamente la carga del evaporador o se tiene un exceso de masa en la instalacion.
Estas dos funciones se realizan de forma simultanea, puesto que el IHX se coloca a la
salida del condensador y a la salida del evaporador, comunicando térmicamente el
refrigerante liquido a alta presion (fluido caliente), con el refrigerante en forma de vapor
recalentado a baja presion (fluido frio). Esta interacciéon da como resultado, un
recalentamiento en la corriente de vapor de refrigerante junto con un subenfriamiento en la
corriente de liquido que procede del condensador. La consecuencia directa de ambos
fenémenos genera un aumento del trabajo especifico de compresion, un aumento del salto
entalpico en el evaporador, y una reduccion del caudal masico trasegado por el compresor,
lo que en conjunto puede mejorar o empeorar la eficiencia de la instalacion frigorifica,
confiriéndole al IHX una segunda propiedad relacionada con la mejora energética de la
planta frigorifica [50].

De acuerdo con el funcionamiento desctrito, el uso del IHX en ciclos transcriticos de CO,,
tiene como objetivo fundamental mejorar la eficiencia energética de la instalacion
frigorifica, puesto que por una parte, en estos ciclos la entrada al sistema de expansion se
da siempre en condiciones de fluido supercritico, es decir, sin que exista vapor de
refrigerante, y por otra, la gran mayoria de las instalaciones que trabajan en condiciones
transcriticas emplean compresores semiherméticos o herméticos cuyo funcionamiento
introduce un recalentamiento previo al punto de aspiracion.

El alcance de la mejora introducida por el IHX dependera basicamente de las condiciones
de funcionamiento de la instalacién, del tamafio del intercambiador, y el tipo de
configuraciéon empleada en la instalacion frigorifica (sistema de expansion unica o sistema
de expansion escalonada). De acuerdo con esto, en este apartado se analizara
experimentalmente el efecto que posee el intercambiador intermedio cuando se coloca en la
configuracién con expansion escalonada analizada en los apartados anteriores. Los
esquemas empleados para poder realizar este analisis se muestran en las Figuras IV.34 y
I1V.35, donde la diferencia fundamental radica en la ubicacién del intercambiador
intermedio y en la finalidad del mismo, ya que en el segundo caso, el intercambiador
intermedio s{ que actia como elemento de seguridad para el segundo sistema de expansion.

GAS-COOLER GAS-COOLER

EVAPORADOR

Figura IV.34 — IHX a la salida del gas-cooler Figura IV.35 — IHX a la salida del depésito
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IV.4.1 — Funcionamiento del IHX

Tal y como se ha comentado anteriormente el IHX introduce dos efectos contrarios que
pueden mejorar o empeorar el funcionamiento de la instalacion frigorifica desde el punto
de vista energético. Por una parte, el IHX reduce la temperatura del refrigerante a la salida
del gas-cooler, aumentando de esta manera el salto entalpico en el evaporador (q). Por
otra parte, el IHX introduce un recalentamiento adicional previo al punto de aspiraciéon que
aumenta el trabajo especifico de compresion (wyg), la temperatura de descarga (Tp,) y el
volumen especifico de aspiracién (v,,). HEste ultimo disminuye el caudal masico trasegado
por el compresor (expresion IV.37), afectando directamente a las potencias puestas en
juego en la instalacion.

-,
m=V"Y6 (IV.37)

VAsp

Puesto que las potencias frigorifica y eléctrica dependen de la interaccion entre salto
entalpico y el caudal masico, no es posible predecir a priori la evoluciéon de cada una de
ellas, al igual que en la eficiencia energética, la cual solo depende de los valores alcanzados
por los saltos entalpicos en compresor y evaporador (expresion IV.25).

El funcionamiento del IHX en la instalacién, dependera de las condiciones de trabajo de la
misma, asi como de la posicién en la que se encuentre instalado (Figuras IV.34 y IV.35). De
forma general, este funcionamiento puede definirse en funcién de la eficiencia [50], la cual
se define como la relacién entre la potencia real (0, ) y la potencia ideal (Q,.,)

intercambiada, suponiendo en éste ultimo caso disposicién en contracorriente y una
superficie de intercambio infinita.

- Ah
= Qi _ (IV.38)

£ =
Qldeal i - Ah MAX

En esta expresion la potencia real ((,,.) se refiere a cualquiera de los fluidos empleados ya
que se supone que no hay pérdidas en el IHX. Sin embargo el salto entalpico maximo
(Ah,,,, ) se refiere siempre al fluido de menor capacidad térmica, es decir aquél que limita

la potencia intercambiada en el IHX.
IV.4.2 — Colocacion del IHX a la salida del gas-cooler

Por analogfa directa con los ciclos subcriticos, el IHX se suele colocar a la salida de gas-
cooler con la finalidad de enfriar el fluido supercritico a través de la corriente de vapor de
refrigerante procedente del evaporador (Figura IV.34). En esta configuracion el fluido de
menor capacidad es el vapor, ya que si hipotéticamente consideramos un mismo salto
térmico en las dos zonas del IHX, se observa que el salto entalpico asociado a la region
supercritica es mucho mayor, que el salto entilpico asociado a la regién de vapor
recalentado (Figura IV.306). Teniendo en cuenta esta disposicion, la expresion (IV.38) de la
eficiencia, puede ser expresada segin (IV.39):

me (hLP o hLP 1')
= - , : V.39
Qldeal (h(THP,i’PO) - hLP,i) (I )
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Donde h(T HPJ,PO) es la entalpfa calculada en las condiciones de baja presion, segun la

temperatura de entrada del fluido supercritico en el IHX.
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Figura IV.36 — Diagrama Ph para el ciclo con IHX
(To: -10 °C, RU: 5 °C, RMU: 0 °C, Pgc: 95 bat)

Los resultados experimentales calculados mediante la expresion (IV.39), se presentan en las
Figuras IV.37 — IV.39 para los tres niveles de evaporacion ensayados y diferentes
temperaturas de salida de gas-cooler. En todas las figuras se observan como la eficiencia del
IHX varia considerablemente para las diferentes condiciones de ensayo estudiadas.
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Figura IV.39 — Evolucién de la eficiencia del IHX (To : -17.0 °C)

Tal y como se observa en las figuras anteriores, la eficiencia del IHX es un parametro que
no puede considerarse como constante al realizar un andlisis teérico del comportamiento
energético de la instalacion frigorifica. Es por ello que los analisis teéricos realizados por
los autores solo tienen aplicabilidad en unas condiciones de trabajo muy especificas, ya que
suponen constante la eficiencia del intercambiador intermedio en todo momento [83].

A partir de las Figuras IV.37 - IV.39 se advierte una fuerte dependencia entre la eficiencia y
la presion y temperatura de salida de gas-cooler, de manera que para una misma
temperatura de salida de gas-cooler, la eficiencia es mayor cuanto menor es la presion de
gas-cooler, es decir, cuanto mas cerca se encuentre ésta de la region transcritica. Del mismo
modo, se observa que para una misma presion de gas-cooler, la eficiencia del IHX aumenta
cuando la temperatura de salida de gas-cooler es mayor. El nivel de evaporaciéon también
influye en el valor de la eficiencia de modo que cuanto menor sea éste mayor es el valor de
la eficiencia sea cual sea la presion y temperatura de salida de gas-cooler.

Para poder explicar este comportamiento, se parte de la expresion (IV.39) la cual puede ser
reescrita de la forma (IV.40) suponiendo el CO, como un gas ideal y considerando que el
IHX se encuentra perfectamente aislado.
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cn m-c, ‘HP ) (THp,i - THP,O) (IV40)
m-c, ‘LP (THp,i - TLP,i

De acuerdo con la expresion (IV.40), la variabilidad que posee la eficiencia térmica del IHX
esta relacionada con el valor medio del calor especifico en la region transcritica (éP‘HP), la
cual se define como aquella regiéon situada en las proximidades de la temperatura
pseudocritica (Tpg). Esta temperatura corresponde a aquella para la cual el calor especifico

isobarico alcanza un valor maximo segin una presion de trabajo determinada [112]. La
expresion (IV.41) permite calcula el valor de la temperatura pseudoctitica (°C) en funciéon
de la presion de gas-cooler (P (bar).

Tps =—122.6+6.124-P,. —0.1657-P_.> +0.01773-P_.** —0.00056080-P,.>  (IV.41)

Las Figuras IV.40 y IV.41, muestra la variabilidad que posee el calor especifico isobarico
del CO, en las regiones superctitica y de vapor saturado.
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A la vista de los resultados que aparecen en las Figuras IV.40 y IV.41, se observa la fuerte
variacion que tiene el calor especifico isobarico en la regién transcritica, frente a la pequena
variabilidad que posee el calor especifico isobarico en la region de vapor recalentado. Este
comportamiento produce la variabilidad que presenta la eficiencia del IHX mostrada en las
Figura IV.37 — IV.39, de manera que cuanto mas cerca se encuentre la temperatura de
entrada del IHX (Ty;y;) de la temperatura pseudocritica (T}s), mayor sera el aumento que
sufrira la eficiencia. La Figura IV.42 representa la evoluciéon de ésta con el cociente
T\xi/ Tps para un nivel de evaporacion de -10 °C.
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Figura IV.42 — Evolucién de la eficiencia en el IHX (To: -10.0 °C)

En base al comportamiento anteriormente descrito, y considerando la configuracién de la
Figura IV.34, el salto entalpico conseguido por el IHX en ambos niveles de presion sera el
mismo, de manera que para una misma eficiencia térmica, los saltos de temperatura en los
niveles de alta y baja presion, seran muy diferentes en las proximidades de la regién
transcritica. Este hecho se traduce en que para poder alcanzar pequefios enfriamientos en la
region de alta presion, sean necesarios importantes recalentamientos en la regiéon de baja
presion (Figura IV.43), lo que aumenta el volumen especifico de aspiracién, la temperatura
de descarga del compresor y empeora el proceso de compresion.
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La Figura IV.43 muestra como para unas condiciones de funcionamiento determinadas de
la instalacién frigorifica con IHX, el hecho de conseguir un enfriamiento de
aproximadamente 1 °C en la regién transcritica, implica introducir un recalentamiento de
aproximadamente 11 °C en la region de vapor recalentado. Es por ello que cabe destacar
que el efecto positivo generado por el enfriamiento adicional, puede verse penalizado por el
propio recalentamiento introducido, de forma que es necesario delimitar cuales son las
condiciones de operacién de la instalacion en las que colocar el IHX puede incurrir en un
incremento de la eficiencia energética de la misma, sin mermar con ello sus condiciones
operacionales (temperaturas de descarga elevadas...etc). Las Figuras 1V.44 — IV.46
muestran los saltos térmicos reales registrados en ambas zonas del IHX
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Los resultados mostrados en las Figuras IV.44 — IV .46, revelan que independientemente de
la temperatura de salida de gas-cooler tomada, el enfriamiento converge a un valor maximo
limitado por las condiciones de operacion de la instalacion y por las dimensiones del THX.
En igualdad de condiciones de presién y temperatura de salida de gas-cooler, el
enfriamiento que se consigue es tanto mayor cuanto menor es la temperatura de
evaporacion, lo que coincide con el menor valor que toma el calor especifico cuando se
reduce el nivel de evaporacion (Figura IV.41).

Como consecuencia de este enfriamiento, el recalentamiento introducido por el THX
aumenta, siendo su evolucion similar a la que se tiene en el enfriamiento. Sin embargo, este
aumento no es independiente de la temperatura de salida de gas-cooler, ya que depende de
la evolucion del calor especifico isobarico en la region de alta presion (Figura IV.40).

A partir de los resultados experimentales obtenidos, y teniendo en cuenta las condiciones
de funcionamiento del IHX, se ha ajustado un polinomio (IV.42) para poder calcular la
eficiencia del IHX considerando las variables de presion y temperatura a la entrada de cada
uno de los niveles del intercambiador. El error maximo cometido en el ajuste es del 5.77 %.
La Tabla IV.4 muestra el rango de validez para la expresion matematica ajustada.

‘9(%): ay+a, Py +a, Pp+a, 'THP,i +a, 'TLP,i +as5-Pyp - Ppp IVv.42)

a, 54.0532108 a, 0.4340529
a -0.0837978 ay 0.0319838
a, -0.7401373 a5 -0.0011683

Rango de Validez

Parametro -
Min Max
e (%) 30.53 47.17
Pup (bar) 105.36 73.39
Tup, (°C) 39.02 30.36
Prp (bar) 34.19 20.64
Tip; (°C) 8.05 -9.68

Tabla IV.4 — Rango de validez para la expresion (IV.42)
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Teniendo en cuenta el efecto que introduce el IHX al trabajar en las proximidades de la
region transcritica, es importante estudiar como repercute la colocacion del mismo, sobre el
comportamiento de la instalacién frigorifica, con la finalidad de comprobar si realmente la
contribucion del IHX beneficia o no, la eficiencia energética de la instalacion.

IV.4.2.1 — Anailisis experimental sobre los principales parametros energéticos

Efecto sobre el caudal masico

El efecto inmediato del recalentamiento introducido por el IHX, es el aumento del
volumen especifico de aspiraciéon. De acuerdo con la expresion (IV.37), este aumento
generara una reduccion en el caudal masico circulante tal y como se muestra en la Figura
IV.47, donde se han representado los ensayos realizados con y sin intercambiador
intermedio para todos los niveles de evaporacion ensayados, frente a la tasa de compresion.
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Figura IV.47 — Reduccién del caudal masico al introducir el IHX

A partir de la Figura IV.47 se pueden destacar dos aspectos importantes. Por una parte se
comprueba claramente la reduccién que sufre el caudal masico al introducir el IHX, siendo
esta reducciéon mayor cuanto menor es la temperatura de evaporacion. Por otra parte, se
observa como para un mismo nivel de evaporacion, el efecto de la presion de gas-cooler
(variacion de la tasa), varfa de forma lineal el caudal masico, manteniéndose practicamente
constante la diferencia entre los caudales masicos con y sin IHX.

La wvariacion lineal del caudal maisico con la tasa, se debe al efecto del rendimiento
volumétrico, el cual depende de la tasa tal y como se indica en la expresion (IV.43).

n,~a—b-t IV.43)

Ahora bien, la diferencia constante que se mantiene entre ambos caudales para una misma
tasa de compresion, se debe a la baja variabilidad que presenta el recalentamiento total al
variar la presiéon de gas-cooler (Figura IV.48), lo que supone una pequefia variaciéon en el
volumen especifico de aspiracion para un mismo nivel de evaporacion (Figura IV.2).
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Figura IV.48 — Evolucién de los recalentamientos pata diferentes presiones de
gas-cooler (To: -10.0 °C, Tgco: 31.1 °C)

El cambio de pendiente registrado al trabajar con diferentes niveles de evaporacion, se
debe a la evolucién del propio volumen especifico con el recalentamiento. La Figura IV.49
muestra como se modifica la pendiente del volumen especifico frente al recalentamiento
para diversos refrigerantes segun diferentes niveles de evaporacion.

Peniente: Avg,,, ( m3/Kg)/°C

-20 -15 -10 -5 0 5 10 15 20

Temperatura de Evaporacién (°C)

Figura IV.49 — Evolucién de la pendiente del volumen especifico (Av,, /RT) con la temperatura
de evaporaciéon (t: 4, RT: 30 °C)

Tal y como se observa, a medida que la temperatura de evaporaciéon disminuye, el
parametro Av, /RT aumenta, lo que significa que a menor temperatura de evaporacion,
mayores seran las variaciones que se produciran en el volumen especifico de aspiraciéon por
grado de recalentamiento. Puesto que el caudal masico es inversamente proporcional a éste
valor, se producira una mayor reduccién en el caudal masico cuando menor sea la variacion

que se tenga en el volumen especifico, es decir, cuanto mayor sea la temperatura de
evaporacion (Figura 1V.47).
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Efecto sobre la potencia eléctrica del compresor

Adicionalmente a la reduccién del caudal masico, el efecto del recalentamiento produce un
aumento del trabajo especifico ideal de compresion, de manera que la potencia eléctrica

consumida por el compresor se ve afectada por dos efectos contrarios capaces de aumentar
o reducir su valor (IV.42).

m-(h,. . —h
Pc _ ( D1:is Asp) +m.(hAsp _hMot) (IV.44)
C

La Figura IV.50 presenta la evolucién de la potencia eléctrica consumida por el compresor
para diferentes tasas de compresion, trabajando con y sin intercambiador intermedio.
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Figura IV.50 — Evolucién de la potencia eléctrica con y sin IHX a la salida de gas-cooler

De acuerdo con la Figura IV.50, se observa una ligera reduccion de la potencia eléctrica
para los niveles de 0 y -10 °C, mientras que para el nivel de -17 °C el efecto parece ser justo
el contrario. En cualquier caso, a partir de los datos representados en la Figura IV.50, solo
es posible afirmar que la incorporacién del IHX en la instalacién afecta muy poco a la
potencia eléctrica del compresor, lo que significa que la reducciéon que sufre el caudal,
compensa el aumento de trabajo especifico de compresion.

Efecto sobre la potencia frigorifica

La influencia del IHX sobre la potencia frigorifica, también esta marcada por la
combinacién de dos efectos contrarios, como son la reduccion del caudal masico trasegado
por el compresor, y el aumento del salto entalpico en evaporador. Por ello, el efecto del
IHX puede afectar positiva o negativamente a la potencia frigorifica. Las Figuras IV.51 —
IV.53 muestran las potencias frigorificas alcanzadas en la instalacién frigorifica con y sin
intercambiador intermedio.
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Figura IV.51 — Evolucién de la potencia frigorifica con/sin IHX (Tco: 31.0 °C)
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De acuerdo con los resultados obtenidos en las Figura IV.51 — IV.53, se puede afirmar que
la potencia frigorifica generada por la instalacion aumenta al colocar el IHX, lo que
significa que el aumento de salto entalpico que se consigue en el evaporador compensa la
reduccion de caudal masico derivado de su colocacién. Sin embargo, tal y como se observa
en las figuras anteriores, este aumento no es uniforme puesto que el intercambiador
intermedio no funciona del mismo modo en los diferentes modos de operacién. En
cualquier caso, el aumento que se consigue es siempre mayor cuanto mas cerca se
encuentra el IHX de la region pseudocritica, ya que en estas condiciones la eficiencia del
IHX es elevada, y la peculiar forma de la isoterma que define la temperatura de salida de
gas-cooler (T.,) implica que pequefios enfriamientos deriven en saltos entalpicos
importantes.

Por otra parte, se observa que la temperatura de evaporacion favorece al aumento de la
eficiencia energética en la instalacién, ya que menores valores de ésta permiten obtener
mayores incrementos de potencia frigorifica.

Cabe destacar, que la colocacion del IHX mejora el funcionamiento de la instalacion en las
proximidades de la regién transcritica, ya que no se produce una reducciéon de potencia
frigorifica tan brusca como la que ocurre cuando se trabaja sin IHX en esta region (Figuras
IV.31 —1V.33). Este hecho permite regular de forma mas precisa la presién optima en estas
zonas, evitando que la instalacién entre en una region de trabajo inestable.

Efecto sobre la eficiencia energética de la instalacion

A la vista de los resultados obtenidos en las figuras anteriores, es predecible que la
incorporacion del IHX en la instalacion frigorifica aumente la eficiencia energética de la
misma, ya que el aumento de potencia frigorifica registrado es superior a la pequefia
variaciéon que se introduce en la potencia frigorifica.

Las Figuras IV.54 — IV.56 muestran la evolucion de la eficiencia de la instalacién para las
tres temperaturas de salida de gas-cooler ensayadas, segun los tres niveles de evaporacion
estudiados. En cada caso se presentan los resultados con y sin intercambiador intermedio
para poder comparar el aumento que se consigue en cada caso.
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Figura IV.54 — Evolucién del COP con/sin IHX a la salida de gas-cooler (Tgco: 31.0 °C)
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Figura IV.56 — Evolucién del COP con/sin IHX a la salida de gas-cooler (Tgco: 39.0 °C)

Tal y como se aprecia, el efecto del IHX supone un aumento de la eficiencia en la
instalacion frigorifica tanto mayor cuanto mas cerca nos encontremos de la region
pseudocritica y menor sea la temperatura de evaporacion. Estos resultados siguen la misma
tendencia que presentan las graficas de potencia frigorifica, observandose que el uso del
IHX en las proximidades de la regién pseudocritica mejora la estabilidad de la instalacion
trigorifica.

Efecto sobre la temperatura de descarga

Pese a la mejora energética que supone el uso del IHX, cabe destacar que el
recalentamiento introducido previo al punto de aspiraciéon, aumenta considerablemente la
temperatura de descarga del compresor, restringiendo el rango de trabajo de la instalacién
cuando se trabaja con temperaturas de evaporacion reducidas. La Figura IV.57 presenta los
valores de temperatura de descarga registrados para todos los ensayos realizados.
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Figura IV.57 — Evolucién de la temperatura de descarga con/sin IHX a la salida de gas-cooler

De acuerdo con la Figura IV.57, se aprecia un rapido aumento de la temperatura de
descarga tanto mayor cuanto menor es la temperatura de evaporacion, alcanzandose valores
de hasta 150 °C para un nivel de evaporaciéon de -17.0 °C. Este aumento en la temperatura
de descarga, introduce una serie de problemas en la instalacién como por ejemplo la
degradacién del aceite lubricante en el compresor o la reduccion de la vida atil de
componentes colocados en la linea de descarga del compresor.

IV.4.2.2 — Conclusiones

A partir de los resultados experimentales se confirma que el efecto del intercambiador
intermedio mejora la eficiencia de la instalacion frigorifica asi como la potencia frigorifica
generada por la misma. Los incrementos calculados a partir de las graficas anteriores,
muestran valores de hasta un 11 % en ambos casos, siento este incremento variable con la
presion de evaporacion (mayor cuanto menor sea la presion de evaporacion) y la presion de
gas-cooler (mayor cuanto mas cerca se trabaje de region pseudocritica). La temperatura de
salida de gas-cooler también afecta a la mejora energética introducida por el IHX, de
manera que para un mismo nivel de evaporacion, esta mejora es mayor cuanto mayor es la
temperatura de salida de gas-cooler. En las Figuras IV.54 — IV.56 esta mejora se aprecia
cuando la instalacién trabaja con presiones de gas-cooler elevadas.

El aumento del COP y de la potencia frigorifica, pone de manifiesto que el efecto positivo
introducido por el IHX sobre el refrigerante de alta presion, es superior al efecto negativo
que éste introduce (recalentamiento en aspiracion, aumento de la temperatura de descarga,
y aumento del trabajo especifico de compresién). Por otra parte, el efecto del
intercambiador sobre la potencia consumida por el compresor es practicamente
despreciable siendo este efecto mayor cuanto menor es la temperatura de evaporacion
(Figura IV.50). Este aumento indica que trabajando con niveles de evaporacion reducidos
el incremento del trabajo especifico de compresion, predomina frente a la reduccion del
caudal masico trasegado por el compresor.

Adicionalmente a la mejora energética registrada, se ha podido comprobar que la
instalacion de un IHX a la salida de gas-cooler mejora la estabilidad del sistema cuando se
trabaja con presiones proximas a la regién pseudoctitica, evitandose asi, descensos bruscos
en la eficiencia energética de la instalaciéon y en la potencia frigorifica generada por la
misma.
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El mayor inconveniente de la colocacién del IHX, radica en el aumento que sufre la
temperatura de descarga, con incrementos de hasta 10 °C trabajando con niveles de
evaporacion reducidos (-17.0 °C), lo que limita el uso de esta configuraciéon cuando se
trabaja con niveles de evaporacion reducidos, o con niveles de presion elevados.

IV.4.3 — Colocacion del IHX a la salida del depésito de acumulacion

La configuracion de expansion escalonada empleada en los ensayos experimentales, consta
de dos etapas de expansion independientes con un depdsito de acumulacién entre etapas
necesario para poder regular el funcionamiento de la instalacién y acumular el refrigerante
en exceso que pueda existir en la misma. Teniendo en cuenta esta configuracion, existe la
posibilidad de colocar un IHX a la salida del depdsito (Figura IV.35) para intentar mejorar
la eficiencia energética de la instalacion, y asegurar que la entrada de refrigerante en la
segunda etapa de expansion se de en condiciones de liquido subenfriado, ya que en este
caso se trabaja en condiciones subcriticas.

Bajo estas condiciones, las propiedades termodinamicas del refrigerante a la entrada del
IHX estaran condicionadas por la salida del gas-cooler, suponiendo expansion isentalpica y
teniendo en cuenta que el depésito es adiabatico con una sola salida hacia el IHX en forma
de liquido saturado (Figura I'V.58).
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Figura IV.58 — Diagrama Ph para el ciclo con IHX a la salida del depésito
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La eficiencia del IHX en ésta configuracion se expresa segun la expresion (IV.45), teniendo
en cuenta que el fluido de mayor capacidad es el liquido saturado

Cp ‘M}) (TMP,i - TMP,o)

m-c, ‘Lp (TMP,i _TLP,i

£~ (IV.45)

En un principio, dado que el IHX trabaja en condiciones subcriticas, no se esperan
cambios bruscos en las propiedades termodinamicas. Sin embargo, dado que la presion del
deposito se encuentra condicionada por la salida de gas-cooler, a medida que éste se
aproxime a regiéon pseudocritica, el depdsito de acumulacion también lo hara,
produciéndose cambios bruscos en las propiedades termodinamicas del fluido.
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Estos cambios afectaran a la eficiencia del IHX tal y como se muestra en la Figuras IV.59 —

IV.ol.
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Figura IV.59 — Evolucién de la eficiencia del IHX a la salida del depésito (To : 0.0 °C)
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Figura IV.60 — Evolucién de la eficiencia del IHX a la salida del depésito (To : -10.0 °C)
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Figura IV.61 — Evolucién de la eficiencia del IHX a la salida del depésito (To : -17.0 °C)
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A la vista de los resultados, se advierte que mientras los valores de presion en el depésito se
encuentren lejos de la region pseudocritica, la eficiencia del IHX se mantiene practicamente
invariable, lo que coincide con el comportamiento que poseen estos elementos en
instalaciones subcriticas convencionales [6]. En las proximidades de la region transcritica, la
eficiencia tiende a aumentar ya que se encuentra condicionada por los valores de calor
especifico isobarico segun la expresion (IV.45). El efecto de la temperatura de evaporacion,
aumenta la eficiencia del intercambiador intermedio cuando el valor de la misma disminuye,
lo que coincide con los resultados obtenidos en la configuracion anterior.

La evolucion del calor especifico isobarico en la regién de liquido se muestra en la Figura
IV.62 segun diferentes presiones de gas-cooler y valores de subenfriamiento. Tal y como se
observa, para presiones de gas-cooler elevadas, el calor especifico asociado a la region de
liquido posee una variabilidad reducida con el subenfriamiento. Sin embargo, a medida que
la presion de gas-cooler se reduce, el deposito se acerca a la region transcritica, aumentando
la variabilidad del calor especifico con valores proximos a los de la Figura IV .40.
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Figura IV.62 — Variacion del calor especifico isobarico (cp) en la regiéon de liquido con el
subenfriamiento (Tgco: 31 °C)

Teniendo en cuenta la baja variabilidad que posee el calor especifico isobarico con el
recalentamiento en la regién de baja (Figura IV.41), las variaciones que sufrira la eficiencia
del intercambiador intermedio en estas condiciones, estarin completamente condicionadas
por el calor especifico isobarico en la regiéon de liquido (media presion). La Figura IV.63
muestra la evolucion que sigue la eficiencia del IHX frente al cociente entre la temperatura
de entrada del IHX (Tyy,) y la temperatura pseudocritica (T’pg), para una temperatura de
evaporacion de -10.0 °C. Los resultados revelan un comportamiento muy similar al
obtenido en la configuraciéon del intercambiador intermedio a la salida del gas-cooler, con la
salvedad de que en este caso la temperatura de entrada en el intercambiador intermedio, es
la temperatura de salida del propio depdsito de acumulacion.

La consecuencia directa de la modificaciéon que sufre el calor especifico en la regiéon de
media presion, es la variacién del salto térmico en ambos lados del intercambiador
intermedio (Figuras IV.64 — IV.60).
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Figura IV.63 — Evolucién de la eficiencia en el IHX a la salida del dep6sito (To: -10.0 °C)
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A la vista de los resultados, se puede afirmar que los valores de recalentamiento y
subenfriamiento alcanzados, son inferiores a los wvalores obtenidos al colocar el
intercambiador intermedio a la salida del gas-cooler. En este caso, el menor
recalentamiento alcanzado en la regién de vapor se debe al menor salto térmico maximo
alcanzable en esta region, y a la menor eficiencia que posee el IHX trabajando en esta
configuracion.

Teniendo en cuenta que el salto entalpico alcanzado en la regién de vapor saturado es
menor que en la configuracion anterior (menor salto térmico y calor especifico similar), el
salto térmico que se lograra en la region de liquido también sera inferior.

De la misma manera que en la configuracién anterior, empleando los resultados
experimentales obtenidos se ha ajustado un polinomio (IV.46) para poder calcular la
eficiencia del IHX considerando las variables de presion y temperatura a la entrada de cada
uno de los niveles del intercambiador. El error maximo cometido en el ajuste es del 6.21 %.
La Tabla IV.5 muestra el rango de validez para la expresiéon matematica ajustada.

5(%) =a,+a, Py +a, P, +a, 'TMP,i ta, 'TLP,i +as Py Py (IV.406)
a, -196.9717127 a4 -16.0949235
a, 10.2568837  a, 0.0393827
a, -1.6910547  a;4 0.0124613

Pardmetro Rango de Validez
Min Max

e (%) 30.32 46.02
P, (bar) 63.89 74.63
Typ; (°C) 24.69 31.49
P,, (ba) 20.22 33.97
Ty, (°C) 10.88 8.53

Tabla IV.5 — Rango de validez para la expresién (IV.46)
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IV.4.3.1 — Analisis experimental sobre los principales parametros energéticos

Efecto sobre el caudal miasico

De manera analoga a la configuraciéon anterior, el efecto del recalentamiento introducido
por el IHX, produce un aumento del volumen especifico de aspiraciéon que reduce el caudal
masico trasegado por el compresor (Figura IV.67).
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Figura IV.67 — Reduccién del caudal masico con IHX a la salida del depésito

La reduccion que se muestra en la Figura IV.67 es similar al comportamiento que se tiene
en la configuracién del IHX a la salida de gas-cooler, es decir, a medida que disminuye la
presion de evaporacion, la reduccion del caudal masico (pendiente de la recta) es menor.

Efecto sobre la potencia eléctrica del compresor

La reduccién de caudal que muestra la Figura IV.67, repercute en la potencia eléctrica
consumida por el compresor al igual que el aumento del recalentamiento previo al punto de
aspiracion. La combinacion de ambos efectos contrarios, deriva en el comportamiento que
se muestra en la Figura I'V.68.
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Figura IV.68 — Evolucién de la potencia eléctrica con y sin IHX a la salida del dep6sito
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Aparentemente, la presencia del intercambiador intermedio en esta nueva configuracion,
reduce ligeramente la potencia eléctrica consumida por el compresor, lo que significa que el
efecto del caudal masico predomina sobre el incremento que se tiene en el trabajo
especifico. Para el nivel de evaporacién mas bajo, no es posible identificar si existe o no
reduccion en la potencia eléctrica, ya que existe una dispersion muy alta.

En términos comparativos con la configuracion anterior, las reducciones son similares si
bien en el caso de -17.0 °C el aumento es ligeramente inferior (1 % menos).

Efecto sobre la potencia frigorifica

Tal y como se comentaba al inicio de este apartado, el IHX introduce dos efecto contrarios
sobre la potencia frigorifica cuya combinacion puede mejorar o empeorar el valor de ésta.
Las Figuras IV.69 — IV.71, muestran la repercusion del IHX en esta nueva configuracion,
sobre la potencia frigorifica para diferentes niveles de evaporacion.
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Figura IV.69 — Evolucién de la potencia frigorifica con/sin THX a la salida del depésito (Tgeo: 31.0 °C)
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Figura IV.71 — Evolucién de la potencia frigorifica con/sin THX a la salida del depésito (Tgeo: 39.0 °C)

A la vista de los resultados obtenidos, se aprecia como el IHX mejora la potencia frigorifica
en la instalacion, lo que implica que el salto entalpico conseguido compensa la reduccion
que se tiene en el caudal masico. Por otra parte, se aprecia como la mejora del IHX es tanto
mayor cuanto menor es la presion de evaporacién, y mayor es la temperatura de salida de
gas-cooler, lo que coincide con el comportamiento que posee la instalacion frigorifica
cuando el IHX se coloca a la salida de gas-cooler. A partir de los datos obtenidos, el
maximo incremento registrado es del 15.5 %

Efecto sobre la eficiencia energética de la instalacion

La contribucién positiva del IHX en la potencia frigorifica, y la baja penalizacion que éste
introduce en la potencia eléctrica, hacen que la eficiencia energética de la instalacion
aumente tal y como se aprecia en las Figuras IV.72 — IV.74, siendo este aumento mayor
cuanto mds cerca se encuentre el depdsito de la regidon transcritica y mayor sea la
temperatura de salida de gas-cooler.
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Figura IV.72 — Evolucién del COP con/sin IHX a salida del depésito (Tgeo: 31.0 °C)
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Figura IV.74 — Evolucién del COP con/sin IHX a salida del depésito (Tgeo: 39.0 °C)

A la vista de los resultados obtenidos, el incremento maximo registrado en términos de
eficiencia es de aproximadamente un 15.2 %, para una temperatura de salida de gas-cooler
de 39 °C y una temperatura de evaporacion de -10 °C.

Efecto sobre la temperatura de descarga

Del mismo modo que sucedia con la configuracién anterior, el uso del IHX introduce un
recalentamiento previo al punto de aspiracién, que aumenta la temperatura de descarga y
limita el funcionamiento de la instalacion frigorifica.

La Figura IV.75 compara las temperaturas de descarga para las configuraciones con y sin
IHX a salida del depésito, donde aprecian diferencias de hasta 10 °C para el nivel de
evaporacion de -17 °C.
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Figura IV.75 — Evolucién de la temperatura de descarga con/sin IHX a la salida del depésito
IV.4.3.2 — Conclusiones

Los analisis experimentales realizados, muestran que el uso del IHX en esta nueva
configuracién permite mejorar la potencia frigorifica y la eficiencia energética de la
instalacion, al igual que en la configuracion clasica a la salida de gas-cooler. Los
incrementos maximos registrados en términos de potencia y eficiencia energética, poseen
un valor maximo del 15 %, en funcién de las condiciones de funcionamiento en las cuales
se encuentre funcionando la instalacion.

El efecto del intercambiador sobre la potencia eléctrica consumida por el compresor, tiene
una repercusion reducida sobre el mismo, con variaciones inferiores al 2 % que
practicamente no afectan a la eficiencia energética de la instalaciéon. Las variaciones
maximas registradas se obtienen para un nivel de evaporaciéon de -17 °C, al igual que
sucedia en la configuracién anteriormente ensayada.

En esta configuracion, la temperatura de descarga posee incrementos de temperatura de
hasta 10 °C con respecto el ciclo sin IHX, lo que penaliza la instalacién desde un punto de
vista funcional y constructivo.

IV.4.4 — Comparacion entre ambos sistemas

Para poder comparar de forma cualitativa el comportamiento energético de ambas
configuraciones, se han representado conjuntamente los valores de eficiencia energética y
potencia frigorifica obtenidos en ambas configuraciones junto con la configuraciéon de ciclo
base, es decir, aquella que no dispone de ningun intercambiador intermedio.

Las Figuras IV.76 — IV.78 representan las evoluciones para la potencia frigorifica segin los
tres niveles de evaporacion ensayados, mientras que las Figuras IV.80 — I'V.82 presentan las
evoluciones para la eficiencia energética de la instalacién frigorifica. La Figura IV.79
presenta la evoluciéon de la potencia eléctrica consumida por el compresor en todas las
configuraciones ensayadas.
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IV.4.4.1 - Comparacién de la potencia frigorifica generada
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Figura IV.76 — Evolucién de la potencia frigorifica en las tres configuraciones (Tgce: 31.0 °C)
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Figura IV.78 — Evolucién de la potencia frigorifica en las tres configuraciones (Tgc,: 39.0 °C)
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Los resultados obtenidos en las Figuras IV.76 — IV.78, ratifican el aumento de potencia
frigorifica que se consigue al colocar el IHX en la instalacién, aunque los resultados no son
esclarecedores sobre cual de las dos configuraciones permite mejorar en mayor medida la
eficiencia de la instalacion. Aparentemente la configuracion con IHX a la salida del

depodsito permite incrementar la eficiencia en mayor medida en la mayoria de las
condiciones ensayadas.

IV.4.4.2 — Comparacion de la potencia eléctrica consumida

La evoluciéon que sigue la potencia eléctrica consumida por el compresor en las tres
configuraciones, es similar en todos los casos, observandose desviaciones muy pequefias
entre los datos obtenidos (Figura IV.79).
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Figura IV.79 — Evolucién de la potencia eléctrica consumida en las tres configuraciones

A la vista de los resultados, se puede afirmar que la reduccién de caudal masico trasegado
port el compresor debido al recalentamiento introducido por el IHX, se ve compensado por
el aumento de trabajo especifico que aparece en el mismo, ya que no existe una variaciéon
importante en los valores de la potencia eléctrica.

IV.4.4.3 — Comparacion de la eficiencia energética

Los resultados mostrados en las Figuras IV.80 — IV.82, muestran que la eficiencia de la
instalacion aumenta al colocar el intercambiador intermedio en cualquiera de las dos
posiciones ensayadas, lo que significa que el incremento de salto entalpico conseguido en
evaporador, siempre compensa la reducciéon de caudal masico que se produce en la
instalacion frigorifica.
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Figura IV.80 — Evolucion de la potencia frigorifica en las tres configuraciones (Tgc,o: 31.0 °C)
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Figura IV.81 — Evolucién de la potencia frigorifica en las tres configuraciones (Tgco: 34.0 °C)
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IV.4.4.4 — Comparacion de la temperatura de descarga

A la vista de los resultados obtenidos en las Figuras IV.57 y IV.75, se puede afirmar que la
temperatura de descarga alcanzada en ambas configuraciones no presenta desviaciones
importantes entre si (Figura IV.83).
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Figura IV.83 — Comparacion de la temperatura de descarga en ambas configuraciones de IHX
IV.4.4.5 — Comparacion en términos de funcionamiento

En términos de funcionabilidad, se puede decir que el IHX a la salida de gas-cooler mejora
la estabilidad del sistema cuando trabaja en las proximidades de la regién transcritica, ya
que asegura que el depodsito se encuentre durante mas tiempo en la region subcritica. Este
hecho hace que la caida brusca de eficiencia que se presentaba en el ciclo base sin IHX, se
evite, dandole a la instalacién un rango mas amplio de funcionamiento.

El uso del IHX a la salida del depésito, mejora la funcionabilidad de la instalacion, al
asegurar que la entrada del sistema de expansion electronico se de en condiciones de
liquido subenfriado. En estas condiciones, el intercambiador trabaja con niveles de presion
inferiores a los que se tienen en la configuracion habitual, lo que abarata los costes de
fabricaciéon del mismo y su vida util.

IV.4.4.6 — Conclusiones

Teniendo en cuenta los resultados obtenidos, no es posible distinguir cual de las dos
configuraciones mejora en mayor medida la eficiencia energética de la instalacion
frigorifica, si bien es posible afirmar que cualquiera de ellas contribuye positivamente al
aumento de potencia frigorifica y de COP. Por otra parte, la penalizaciéon introducida por
ambas configuraciones, es similar en todos los casos, lo que significa que el hecho de
colocar el IHX a la salida del depdsito no reduce practicamente el recalentamiento
introducido por el IHX a la salida de gas-cooler.

Desde un punto de vista funcional, ambas configuraciones mejoran el comportamiento de
la instalacién frigorifica de forma diferente, lo que puede resultar beneficioso o no, en
funcién del modo de trabajo que se plantee.
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Desde un punto de vista constructivo, la configuracion de IHX a la salida del deposito de
acumulacién, se asemeja mas a la configuracion clasica del IHX en los ciclos subctiticos, lo
que significa que los niveles de presion que debe de soportar son menores y su fabricacion
menos restrictiva que en la configuracion a la salida de gas-cooler.
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IV.5 Analisis con sistema de expansion anico

Tal y como se introducia en el Capitulo 11, las instalaciones frigorificas que emplean CO,
como refrigerante en condiciones supercriticas, poseen un comportamiento diferente al de
las instalaciones convencionales por el hecho de trabajar con un fluido supercritico en la
region de alta presion. Dada la inexistencia de cambio de estado en estas condiciones, la
presion de funcionamiento en la zona de alta presion viene condicionada por la cantidad de
masa acumulada, la cual se regula a través de una valvula presostatica (back-pressure) capaz
de mantener la presién aguas arriba. El esquema completo de esta configuracioén junto al
diagrama Ph del mismo, se muestra en la Figura IV.84.

100
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Figura IV.84 — Circuito frigorifico con una sola expansion

En esta configuracion, la valvula presostatica actia como una valvula de expansion ya que
deja pasar la cantidad de masa de refrigerante en exceso en el gas-cooler hacia el
evaporador. Debido a que esta configuracion carece de control en la region de baja presion,
no es posible regular el recalentamiento util ni evitar fluctuaciones en la presion de
evaporacion, lo que conlleva problemas de funcionamiento y de estabilidad del sistema. Es
por ello que en esta configuracion, aparece un depdsito antiliquido a la salida del
evaporador para impedir que el refrigerante liquido llegue a la linea de aspiracion del
compresor.

Una alternativa a este ciclo, consiste la sustituciéon de la valvula de expansion presostatica
por una de tipo termostatica, permitiendo de esta manera controlar el recalentamiento util
en el evaporador y regular la presiéon de evaporacion. Sin embargo, esta configuracion
imposibilitarfa el control de la presién de gas-cooler, y dada la importancia que este
parametro tiene sobre la eficiencia de la instalacién, no suele ser una alternativa muy
utilizada.

En general, las aplicaciones que emplean el ciclo de trabajo mostrado en el Figura IV.84,
suelen ser aplicaciones de baja o media potencia, como es el caso de equipos de aire
acondicionado doméstico [80], bombas de calor [52] o sistemas A/C en automocion [76].

Con la finalidad de controlar simultineamente la presiéon de gas-cooler y las condiciones de
trabajo en el evaporador, la configuracion alternativa a la mostrada en la Figura IV.84 es la
que se presenta en la Figura IV.85, donde se incorpora una segunda etapa de expansion
(valvula de expansion termostatica) y un depodsito de acumulacién entre etapas para
alimentar correctamente a la segunda etapa de expansion, y absorber, al mismo tiempo, los
excesos o defectos de refrigerante que puedan darse en la instalacion frigorifica.
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Figura IV.85 — Circuito frigotifico con sistema de expansion escalonada

Este depdsito que trabaja a una presion fijada por las condiciones de salida del gas-cooler,
permite independizar las regiones de alta y de baja, absorbiendo las variaciones de presion
que puedan producirse en la region de alta presion.

Las aplicaciones en las que se suele emplear esta configuracion, corresponden a equipos de
media y alta potencia frigorifica (sistemas de refrigeracién comercial [46, 47]) donde
interesa mejorar la eficiencia y la estabilidad del ciclo, frente al coste de inversion adicional
que supone instalar un sistema de expansiéon maltiple.

Teniendo en cuenta la similitud que presentan ambos ciclos, la finalidad de este apartado es
comparar el funcionamiento de ambas configuraciones para unas mismas condiciones de
operacion, con el objetivo de evaluarlas energéticamente y analizar su funcionamiento.

IV.5.1 — Comparativa energética de funcionamiento

A la vista de las Figuras IV.84 y IV.85, se puede decir que desde el punto de vista del
diagrama Ph, ambos ciclos son similares si se mantienen los mismos niveles de presion y
temperatura. Sin embargo, el recalentamiento util difiere en ambas configuraciones, ya que
en los sistemas de doble expansién es un parametro controlable, mientras que en la
configuracién de una dnica expansion se trata de un parametro no ajustable.

Desde un punto de vista técnico y de funcionamiento, ambas configuraciones poseen
diferencias importantes. Por una parte, desde una perspectiva teorica, la presencia de un
sistema de expansion multiple disminuye las irreversibilidades durante el proceso de
expansion, lo que permite aumentar la eficiencia del ciclo frigorifico de acuerdo con
estudios exergéticos realizados por diversos autores [23, 79, 113, 114|. Ademas el uso de
esta configuracion permite controlar al mismo tiempo la presiéon de gas-cooler y el
recalentamiento util en el evaporador, siendo el funcionamiento de la instalacién mucho
mas estable que en el caso de emplear un Gnico sistema de expansion. Por otra parte, la
masa de refrigerante necesaria en el ciclo de expansion simple es critica, ya que trabajando
tal y como se indica en la Figura IV.84 la cantidad de refrigerante condicionara la presion
de evaporacion y el recalentamiento util. En la configuracion de expansion escalonada
(Figura IV.85), la existencia de un depdsito de acumulacion entre etapas, permite tener
mayor holgura a la hora de cargar de refrigerante la instalaciéon a la vez que absorbe las
variaciones de refrigerante que puedan darse en la misma.

Teniendo en cuenta este aspecto, la cantidad de refrigerante introducido en la instalacion
con doble etapa de expansion sera de 11 Kg, mientras que en la configuracion de simple
etapa de expansion, la masa de refrigerante introducida es de 3.09 Kg.
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Este dltimo valor corresponde a la masa minima necesaria para asegurar un recalentamiento
util nulo, en unas condiciones de funcionamiento determinadas:

Pic: 85 bar Torei 15°C Qy: 6 kW
Tgeo: 31°C N: 1450 rpm RU: ~0 °C (vapor saturado)

Considerando ambas configuraciones, el funcionamiento de la instalacién con doble etapa
de expansién serd, en un principio, mas estable ante variaciones de carga en el evaporador
que el sistema con una unica etapa de expansion. Ademas es de esperar, que la existencia de
una masa extra de refrigerante en el deposito, permita ampliar el rango de funcionamiento
de la instalacién con doble etapa de expansion.

En base a la similitud que poseen ambas configuraciones a nivel de diagrama Ph, no es
posible comparar el funcionamiento de ambas tal y como se habfa hecho hasta ahora, es
decir, desde un punto de vista de analisis de ciclo. Por ello, en este apartado se empleara
una metodologia de ensayos completamente diferente, donde los parametros a controlar
seran las variables externas a la instalacion frigorifica. El Capitulo 111 describe la forma de
realizar éstos ensayos, diferenciando entre ensayos con variaciéon en las condiciones de
carga del evaporador, y ensayos con variacion en las condiciones ambientales a las cuales se
encuentra sometida la instalaciéon. Las variables modificables en cada uno de los casos
anteriores son:

- Variacién de las condiciones de carga en el evaporador. Modificaciéon de la potencia
frigotifica (Q,) y de la temperatura de entrada del agua glicolada (T, ;c).

- Variacién de las condiciones ambientales. Modificacién de la temperatura de salida
de gas-cooler (T¢,,).

IV.5.2 — Modificacion de las condiciones de carga en evaporador

Teniendo en cuenta la metodologia de ensayos descrita en el Capitulo III, en este punto se
analiza experimentalmente como se comporta cada una de las configuraciones anteriores,
cuando se varfan las condiciones del evaporador, es decir, la carga frigorifica y la
temperatura de entrada del fluido secundario.

La temperatura de salida de gas-cooler, la presion en éste y la velocidad de giro del
compresor, se han mantenido constante en todos los ensayos realizados con unos valores
de 34 °C, 85 bar y 1450 rpm, respectivamente. El recalentamiento util fijado por la valvula
de expansion termostatica en la configuracién de doble etapa de expansion, has sido de 5°C
en todos los ensayos realizados.

IV.5.2.1 — Efecto sobre el caudal masico de refrigerante

El caudal masico de refrigerante es un parametro que segun la expresion (IV.47) se
encuentra afectado por el volumen especifico de aspiracién (v, ), la velocidad de giro del

compresor (que afectaa V,) y las presiones de trabajo (que afectan al 1, yal v Asp)-
-V,
m ="t (IV.47)

VAsp
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La evoluciéon que sigue éste con la potencia frigorifica segun diferentes temperaturas de
entrada de agua glicolada, se muestra en la Figura IV.86, donde se aprecia un aumento
progresivo del caudal masico circulante a medida que la demanda de potencia frigorifica en
la instalacién es mayor. Este efecto se produce por el aumento de la presion de
evaporacion que aparece en la instalacién (Figura IV.87).
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Figura IV.86 — Variacion del caudal masico al variar la potencia frigorifica
(TG 33.9 °C, Poc: 85.1 bar, N: 1450.3 rpm)

De acuerdo con la Figura IV.80, el caudal masico en la configuracién de simple etapa es
siempre superior al que aparece en la configuracién de doble etapa de expansion, para
potencias frigorificas ingferiores al valor nominal (Q, < 6 kW). Sin embargo, para

potencias superiores a este valor, la tendencia se invierte debido al efecto combinado de la
presion de evaporacion y del recalentamiento util (Figuras IV.87 y IV.88).
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Figura IV.87 — Variacion de la presion de evaporacién al vatiar la potencia frigorifica
(Toco: 33.9 °C, Pge: 85.1 bar, N: 1450.3 rpm)
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Figura IV.88 — Variacion del recalentamiento util al variar la potencia frigorifica
(Teeo: 33.9 °C, Pge: 85.1 bar, N: 1450.3 rpm)

Teniendo en cuenta la Figuras IV.80, el caudal masico de refrigerante aumenta cuando la
potencia térmica demandada en el evaporador es mayor. Sin embargo, la forma con la que
la instalacion logra conseguir este aumento de caudal, difiere en ambas configuraciones. Asi
en el ciclo con doble etapa de expansion, la existencia de una valvula de expansion
termostatica y de un depésito de acumulacion entre etapas, permite aumentar la cantidad de
caudal masico de refrigerante manteniendo controlado el recalentamiento util en el
evaporador. Para ello, la valvula termostatica incorpora una mayor cantidad de masa en la
region de baja, aumentando asi la presién de evaporacion y reduciendo al mismo tiempo la
tasa de compresion.

En la configuraciéon con sistema de expansiéon unico, el comportamiento difiere
completamente del anterior ya que no existe un depodsito de acumulacion para almacenar
carga de refrigerante en exceso. En este caso, la instalacion opera con una valvula de
expansion presostatica, la cual permite regular inicamente la presiéon de gas-cooler y no el
recalentamiento util. Es por ello que cuando la instalacion demanda una potencia frigorifica
superior al valor nominal, la primera respuesta de la instalacién es aumentar el
recalentamiento util (Figura IV.88). Este aumento brusco en el recalentamiento, incrementa
el volumen especifico de los vapores de refrigerante en el evaporador, de manera que el
volumen ocupado por los mismos aumenta. Teniendo en cuenta que el ciclo frigorifico
dispone de un volumen geométrico constante, la presiéon en la region de baja tiende a
aumentar (Figura IV.87), reduciéndose asi la tasa de compresion y permitiendo incrementar
el caudal masico de refrigerante trasegado por el compresor. Sin embargo, este aumento es
inferior al que se consigue con el ciclo de doble etapa de expansién, lo que puede explicarse
en base al salto logaritmico medio (LMTD) en el evaporador (IV.48), el cual reduce

considerablemente su valor al aumentar la potencia frigorifica demanda en el evaporador
(Figura IV.90).

_ (TGLIC,O - TR,i ) - (TGLIC,i - TR,o )
AT, =
) In Torico = Trs (IV.48)

TGLIC,i - TR,o
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Figura IV.89 — Evolucién de las temperaturas en el interior del evaporador
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Figura IV.90 — Variacién del LMTD con la potencia frigorifica
(TG 33.9 °C, Poc: 85.1 bar, N: 1450.3 rpm)

Tal y como se observa en la Figura IV.90, en las instalaciones con doble etapa de expansion
la reducciéon del valor del LMTD se produce de forma practicamente lineal, ya que la
instalacion es capaz de controlar el recalentamiento util en evaporador. Sin embargo, en la
instalaciéon con una sola etapa de expansion, el valor del LMTD se reduce bruscamente
para potencias superiores al valor nominal. Es decir, la instalacion trabaja con un
recalentamiento util elevado debido a la carencia de refrigerante, lo que impide hacer frente
a demandas térmicas superiores.

IV.5.2.2 — Efecto sobre la potencia eléctrica consumida

La potencia eléctrica consumida por la instalacién, es un parametro que depende de
numerosas variables como son la temperatura de entrada en el motor, los niveles de
presiones a los cuales trabaja la instalacion, y la velocidad de giro del motor. Tal y como se
describfa en el Apartado IV.2, la potencia eléctrica consumida por el compresor puede
cuantificarse mediante la expresion (IV.49).

m- (hDis,s - hAsp)
Mc

PC = +m- (hAsp - hMot) (IV49)

De acuerdo con la expresion (IV.49), el caudal masico y el trabajo especifico de
compresion son dos factores que marcan el valor de la potencia eléctrica consumida por el
compresor, y puesto que se trata de dos factores con efectos opuestos, no es posible
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predecir a priori, la evolucién que sigue la potencia eléctrica consumida. La Figura IV.91
presenta la variacion de la potencia eléctrica para las dos configuraciones ensayadas.
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Figura IV.91 — Variacién la potencia consumida por el compresor con la potencia frigorifica
(Toco: 33.9 °C, Poc: 85.1 bar, N: 1450.3 rpm)

A la vista de los resultados, se puede decir que la evolucién del caudal masico marca la
tendencia seguida por la potencia eléctrica del compresor, lo que significa que el aumento
de caudal masico compensa la reduccion que aparece en el trabajo especifico de
compresion (Figura IV.92).
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Figura IV.92 — Variacion del trabajo especifico de compresién con la potencia frigorifica
(Toeo: 33.9 °C, Poc: 85.1 bar, N: 1450.3 rpm)

De acuerdo con la Figura IV.91, la potencia eléctrica consumida en ambas configuraciones
es practicamente similar, si bien cuando se trabaja con potencias frigorificas superiores al
valor nominal (6 kW), el consumo en el ciclo con expansion tnica es ligeramente superior
que el consumo en el ciclo con doble etapa de expansion.
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IV.5.2.3 — Efecto sobre la temperatura de descarga

Considerando la evoluciéon de la presion de evaporacion mostrada en la Figura 1V.87, la
temperatura de descarga tendera a disminuir a medida que lo haga la presién de

evaporacion (Figura 1V.93).
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Figura IV.93 — Variacion de la temperatura de descarga con la potencia frigorifica
(Toeo: 33.9 °C, Poc: 85.1 bar, N: 1450.3 rpm)

A partir de la Figura IV.93, se observa que para potencias frigorificas inferiores al valor
nominal, la temperatura de descarga es siempre menor en el ciclo con una tnica etapa de
expansion (hasta 13 °C de diferencia). Sin embargo, para valores de potencia frigorifica
superiores al valor nominal, esta tendencia cambia completamente, ya que el
recalentamiento util aumenta bruscamente (Figura IV.88).

IV.5.2.4 — Efecto sobre la eficiencia energética de la instalacion

A la vista de la evolucién que sigue la potencia eléctrica en la Figura IV.91, la eficiencia
energética de la instalacion tendra una tenencia creciente, ya que el incremento de potencia
eléctrica es siempre inferior al incremento de potencia frigorifica que se consigue.
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Figura IV.94 — Variacién de la eficiencia energética con la potencia frigorifica
(TG 33.9 °C, Poc: 85.1 bar, N: 1450.3 rpm)
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De acuerdo con la Figura IV.94 se pueden extraer dos conclusiones. Por una parte, la
temperatura de entrada del agua glicolada (T;,c;) no afecta practicamente a la eficiencia
energética de la instalacion frigorifica para cualquiera que sea la configuraciéon de trabajo
adoptada. Ello significa que para una misma potencia frigorifica es posible variar la
temperatura T ;c; sin mermar con ello la eficiencia energética de la instalacion. Por otra
parte, ambas configuraciones poseen eficiencias muy similares, lo que indica que aunque
desde un punto de vista tedrico se reduzcan las irreversibilidades durante el proceso de
expansion, existen otras fuentes de irreversibilidades que hacen que la eficiencia de la
instalacion se mantenga practicamente igual. En este aspecto, es posible que el compresor
semihermético sea el elemento que penalice la mejora alcanzada en la configuraciéon con
doble etapa de expansion.

IV.5.3 — Modificacion de las condiciones ambientales

En este punto se analiza como se comporta la instalacion al variar las condiciones
ambientales a las cuales se encuentra funcionando la instalacion. Debido a la elevada
eficiencia que posee el gas-cooler, la variacion en las condiciones ambientales es equivalente
a modificar la temperatura de salida de gas-cooler (Tc,), por lo que se tomara este
parametro para poder realizar el estudio.

La presion de gas-cooler y la velocidad de giro del compresor, se han mantenido constante
en todo momento con valores de 85 bar y 1450 rpm, respectivamente. El recalentamiento
util fijado por la valvula de expansion termostatica en la configuraciéon de doble etapa de
expansion, ha sido de 5 °C aproximadamente. En ambos casos la temperatura de entrada
del agua glicolada se ha fijado a 15 °C

IV.5.3.1 — Efecto sobre el caudal masico de refrigerante

El efecto directo de modificar la temperatura de salida de gas-cooler, es la variacion del
salto entalpico del evaporador (Figuras 1V.84 y IV.85). Como consecuencia de esta
variacion, y puesto que la potencia térmica demandada es la misma, la instalaciéon debe de
modificar el caudal masico trasegado tal y como se muestra en la Figura IV.95.
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Figura IV.95 — Variacién del caudal masico circulante en ambas configuraciones al modificar
la temperatura de salida de gas-cooler (Tgric: 15.0 °C, Pgc: 85.1 bar, N: 1450.2)
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A la vista de los resultados obtenidos, independientemente de la configuraciéon ensayada, el
caudal masico aumenta cuando la temperatura de salida de gas-cooler es mayor. Por otra
parte, la evolucién que sigue el caudal masico en la configuracién de doble etapa de
expansion, es muy diferente a la que se tiene en la configuracién de una sola etapa. Ello se
debe al aumento brusco que sufre el recalentamiento util cuando se trabaja con potencias
frigorificas superiores al valor nomina (6 kW) (Figura IV.90), ya que la presién de
evaporacion sigue una tendencia positiva similar a la que se produce cuando se modifican

las condiciones de carga del evaporador (Figura IV.97).
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Figura I'V.96 — Variacién del recalentamiento util en ambas configuraciones al modificar la

temperatura de salida de gas-cooler (Teric;: 15.0 °C, Pgc: 85.1 bar, N: 1450.2)

41

@ Tgug;: 15.1 °C - Exp. Escalonada
© Tgycit 10.1°C - Exp. Escalonada
& T, 14.8 °C - Exp. Unica
35 @ Tgiic,;i: 10.0 °C - Exp. Unica

39

37

33
31
29
27

25

Presién de Evaporacion (bar)

23

21

19

3.5 4 4.5 5 5.5 6 6.5 74 7.5 8
Potencia Frigorifica kW)

Figura I'V.97 — Variacién de la presién de evaporacion en ambas configuraciones al modificar
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la temperatura de salida de gas-cooler (Tgric;: 15.0 °C, Pgc: 85.1 bar, N: 1450.2)

De acuerdo con los resultados obtenidos, el comportamiento de la instalacién con una
unica etapa de expansion en estas condiciones, es similar a la que se tiene cuando se

modifican las condiciones de carga del evaporador.
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IV.5.3.2 — Efecto sobre la potencia eléctrica consumida

La evolucién de la potencia eléctrica consumida en ambas configuraciones, se muestra en la
Figura IV.98 para las diferentes temperaturas de salida de gas-cooler ensayadas.
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Figura IV.98 — Variacion la potencia consumida por el compresor en ambas configuraciones
al modificar la temperatura de salida de gas-cooler (Tgric;: 15.0 °C, Pgc: 85.1 bar, N: 1450.2)

Tal y como era de esperar, el caudal masico marca la variacién que sufre la potencia
eléctrica del compresor con la potencia frigorifica generada por la instalacion. A la vista de
los resultados se puede decir que el consumo que se da en la configuracién con una unica
etapa de expansion, es ligeramente superior al consumo que se tiene en la configuracion
con doble etapa de expansion, lo que coincide con los resultados que se obtenfan
anteriormente.

IV.5.3.3 — Efecto sobre la temperatura de descarga

Dada la evolucion de la presion de evaporacion que se muestra en la Figura 1V.97, la
temperatura de descarga debera disminuir al aumentar la presion de evaporacion tal y como
se muestra en la Figura IV.99.
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Figura IV.99 — Variacién la temperatura de descarga en ambas configuraciones al modificar la
temperatura de salida de gas-cooler (Teric;: 15.0 °C, Pge: 85.1 bar, N: 1450.2)
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De nuevo, la temperatura de descarga en la configuracién con una sola etapa de expansion,
es menor que la que se tiene en la configuracion con sistema de expansiéon maltiple siempre
que la potencia demandada esté por debajo del valor nominal (6 kW). Ello se debe a que en
estas condiciones la temperatura de entrada del refrigerante en el compresor, se encuentra
en forma de vapor saturado. Para valores de potencia superiores al valor nominal, el efecto
es justo el contrario debido al aumento de recalentamiento util que se produce en la
instalacion frigorifica.

IV.5.3.4 — Efecto sobre la eficiencia energética de la instalacion

Considerando la evolucion que tiene la potencia eléctrica frente a la potencia frigorifica en
la Figura IV.98, es de esperar que la eficiencia de la instalacién aumente tal y como se
muestra en la Figura IV.100.
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Figura IV.100 — Variacién la eficiencia energética en ambas configuraciones al modificar la
temperatura de salida de gas-cooler (Tgric: 15.0 °C, Pge: 85.1 bar, N: 1450.2)

Los resultados que se obtienen al variar la temperatura de descarga en ambas
configuraciones, son similares a los que se obtienen cuando se modifica la temperatura de
entrada del agua glicolada, es decir, ambas configuraciones poseen una eficiencia muy
similar independientemente de las variables exteriores modificadas. En este caso, la
variacion de la temperatura de salida de gas-cooler no afecta practicamente a la eficiencia de
la instalacion frigorifica lo que se contradice los resultados obtenidos en el apartado
correspondiente al estudio de la presion optima. Sin embargo, cabe destacar que los
ensayos realizados en este apartado no restringen el valor de la presiéon de evaporacion, a
diferencia de los ensayos realizados en el estudio de la presién éptima.

IV.5.4 — Conclusiones

A partir de los ensayos realizados con ambas configuraciones y de la comparativa
anteriormente desarrollada, se puede concluir que ambos ciclos no presentan diferencias
significativas en términos de eficiencia energética. Sin embargo, si que existen diferencias
significativas en el comportamiento de ambos, ya que la configuracién con una tnica etapa
de expansion es mas sensible ante variaciones de carga frigorifica que la configuraciéon con
sistema de expansion multiple escalonado. Asi, si se trabaja con un ciclo de expansion tnica
correctamente dimensionado, las temperaturas de descarga son siempre inferiores al ciclo
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de doble expansion para cualquier potencia frigorifica igual o inferior al valor nominal. Sin
embargo, para potencias superiores al valor nominal, la temperatura de descarga y la
capacidad del ciclo empeoran notablemente, siendo el ciclo de expansién multiple el que
mejores resultados ofrece en términos de seguridad de ciclo y de comportamiento. En estas
condiciones, el funcionamiento del ciclo de expansiéon multiple sera el adecuado siempre y
cuando la masa almacenada en el deposito sea la suficiente, es decir, siempre y cuando la
aspiracion de la segunda etapa de expansion se de en condiciones de liquido saturado.

Otro aspecto importante a tener en cuenta es la baja variabilidad que presentan ambas
configuraciones ante la modificaciéon de parametros externos como son la temperatura de
salida del gas-cooler (T¢,) y la temperatura de entrada del agua glicolada (T;c), lo que
contradice los resultados obtenidos en el estudio de presiéon 6ptima presentado en el
Apartado IV.3.
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IV.6 Analisis del efecto de la extraccion de vapor

En los analisis y comparativas anteriormente realizados, se ha tomado como referencia el
ciclo con doble etapa de expansion y depédsito de acumulacion entre etapas descrito en el
Capitulo II (Figura I1.3). Este ciclo, consta de un depésito de acumulacion entre etapas que
asegura el correcto funcionamiento de la segunda etapa de expansion, y permite absorber
las variaciones de refrigerante que puedan darse en la instalacion. Este deposito trabaja con
una presioén determinada por las condiciones de saturacion existentes en su interior, por lo
que con la configuraciéon descrita en el Capitulo II, no es posible variar su valor para
analizar como repercute sobre el comportamiento y la eficiencia energética de la instalacion
trigorifica.

Para intentar modificar esta variable, la Figura IV.101 muestra una configuracién alternativa
que utiliza un segundo compresor que aspira y comprime los vapores de refrigerante
existentes en el depésito de acumulacion.

GAS-COOLER 73.77

O

Presion (bar)

10 L
EVAPORADOR ]_& 100 150 200 250 300 350 400 450 500 550 600

Entalpia (kJ/Kg)

Figura IV.101 — Circuito frigorifico con extracciéon de vapor saturado del dep6sito

Dado que una de las condiciones de funcionamiento de los ciclos que disponen de doble
etapa de expansion, es que la salida del depésito (entrada a la segunda etapa de expansion)
se de en condiciones de liquido saturado, la extraccién de vapor del depésito obligara a que
el salto entalpico en el evaporador aumente tal y como se indica en el diagrama Ph de la
Figura IV.101. Sin embargo este aumento de salto entalpico se ve contrapuesto por una
reduccion del caudal masico circulante por el evaporador, lo que deriva en una
combinacién de efectos contrarios que pueden mejorar o empeorar la potencia frigorifica
generada por la instalacion, y con ella, la eficiencia de la misma.

A pesar de las posibilidades que presenta la configuracién de la Figura IV.101, su esquema
de funcionamiento es complicado de implementar, ya que requiere el uso de dos
compresores independientes con tasas de compresion muy diferentes. Por ello, este ciclo se
plantea como un desarrollo futuro a implementar en nuevas modificaciones que se puedan
llevar a cabo sobre la instalacion frigorifica desarrollada.

Como alternativa al ciclo de la Figura IV.101, se ha ideado una nueva configuracién que
permite modificar la presion del depodsito sin la necesidad de emplear un segundo sistema
de compresion (Figura IV.102). Este nuevo ciclo emplea una valvula de expansion
presostatica que permite regular la presion del depdsito de acumulacion mediante la
extraccion de vapor saturado del mismo.
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Figura IV.102 — Circuito frigorifico con extraccién de vapor saturado del deposito 11

Mediante esta configuracién, se consigue mejorar el salto entalpico en el evaporador de la
misma manera que en la configuracion de la Figura IV.101, con la diferencia de que el
vapor de refrigerante extraido del deposito, es utilizado para disminuir la temperatura de
entrada en el compresor mediante la inyecciéon del mismo. De esta manera se consigue
mejorar el proceso de compresion y reducir asi, la temperatura de descarga. La
combinaciéon de todos estos efectos puede derivar en una mejora energética de la planta
trigorifica, por lo que este apartado se centrara completamente en el analisis de esta nueva
configuracion y en la incidencia que ésta posee sobre los principales parametros energéticos
de la instalacion frigorifica.

IV.6.1 — Analisis experimental de la extraccion de vapor
IV.6.1.1 — Efecto sobre el caudal masico de refrigerante

La extraccion de vapor saturado del depdsito de acumulacion, supone la aparicion de una
nueva corriente de refrigerante que debe de ser cuantificada para poder calcular la potencia
frigorifica en el evaporador. Puesto que solo se dispone de un caudalimetro para medir el

caudal masico total circulante (1), el resto de corrientes de refrigerante se determinaran

mediante balance energético (IV.50) y balance masico (IV.51) sobre el depédsito de
acumulacion.

h,-m, =h,-th, +h -,  (IV.50)

M, =, +1, (IV.51)

Figura IV.103 — Balance energético y masico en
depésito de acumulacion

Combinando las expresiones (IV.50) y (IV.51) es posible determinar el valor del caudal
masico de vapor saturado (1hy,) (IV.52) y de liquido saturado (m, ) (IV.53).
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thy = th, — 1, (IV.52)
i, =, 0507 (IV.53)
h6 - h7

La Figura IV.104 muestra la evolucién de los diferentes caudales masicos de refrigerante,
cuando se modifica la presion del depédsito de acumulacion. Los ensayos se han realizado
para unas condiciones de funcionamiento determinadas, en las cuales la presiéon maxima del
deposito corresponde al funcionamiento de la instalacion sin extraccion de vapor saturado,
es decir, trabajando segun la configuracién de doble etapa de expansiéon descrita en el
Capitulo II (Figura I1.3).
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Figura IV.104 — Evolucién de los caudales masicos con la presion del deposito

(Toco: 34.0 °C, Pse: 90.1 bar, To: -9.9 °C, RU: 5.4 °C, N: 1451.3 rpm)

Tal y como se observa en la Figura IV.104, el caudal masico en evaporador va
disminuyendo a medida que el vapor saturado extraido del depdsito es mayor. Por otra
parte, se aprecia un ligero aumento en el caudal masico trasegado por el compresor, lo que
significa que la inyeccion de refrigerante previa a la entrada del compresor semihermético,
reduce la temperatura y el volumen especifico de aspiracion.

Esta reduccion de temperatura a la entrada del compresor, disminuye los recalentamientos
que aparecen en la instalacion tal y como se aprecia en la Figura IV.105, donde se muestran
los recalentamientos en el devanado del motor (R,,,), en la linea de aspiraciéon previa
inyeccion (RMU,), y en linea de aspiracion después de la inyeccion (RMU,).

La Figura IV.106 presenta la evoluciéon del recalentamiento total en la instalacion,
subdividido en los diferentes recalentamientos que intervienen.
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Figura IV.105 — Evolucién de los recalentamiento en la instalacién frigorifica (I)
(Tace: 34.0 °C, Pgc: 90.1 bar, To: -9.9 °C, RU: 5.4 °C, N: 1451.3 rpm)
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Figura IV.106 — Evolucion de los recalentamiento en la instalacién frigorifica (1T)
(Tace: 34.0 °C, Pgc: 90.1 bar, To: -9.9 °C, RU: 5.4 °C, N: 1451.3 rpm)

De acuerdo con la Figura IV.105, la introducciéon de la inyecciéon de vapor genera una
variacion inicial de los recalentamientos RMU, y RMU,, los cuales acaban alcanzando
valores practicamente constantes al final de los ensayos. Por otra parte, se aprecia como el
recalentamiento introducido por el devanado eléctrico del compresor (R,,,,) disminuye con
la inyeccién de vapor, favoreciendo de esta manera a la reduccién de la temperatura de
aspiracion. Lla combinacion de todos estos efectos da como resultado una reducciéon en el
valor del recalentamiento total tal y como se muestra en la Figura IV.106.

IV.6.1.2 — Efecto sobre la potencia frigorifica

Tal y como se ha comentado al principio de este apartado, la extraccion de vapor saturado
del deposito de acumulacion aumenta el salto entalpico en el evaporador (Figura IV.107) a
la vez que reduce el caudal masico circulante por su interior (Figura IV.104). Debido a la
combinacion de estos dos efectos contrarios, no es posible predecir a prioi si el efecto de la
inyeccion mejora o empeora la potencia frigorifica de la instalacion.
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Capitulo IV — Analisis de los datos experimentales

La Figura IV.108 muestra la evolucion de la potencia frigorifica con la presion del deposito

de acumulacion.
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Figura IV.107 — Evolucién del salto entalpico en evaporador con la presién del dep6sito
(Teco: 34.0 °C, Pge: 90.1 bar, To: -9.9 °C, RU: 5.4 °C, N: 1451.3 rpm)
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Figura IV.108 — Evolucion de la potencia frigorifica con la presiéon del depésito
(Toeo: 34.0 °C, Pic: 90.1 bar, To: -9.9 °C, RU: 5.4 °C, N: 1451.3 rpm)

Los resultados de la Figura IV.108, indican que la disminucién progresiva de la presion en
el depdsito aumenta ligeramente la potencia frigorifica generada por la instalacion, lo que
significa que el aumento del salto entalpico conseguido, compensa la reduccion de caudal
masico a través del evaporador. Sin embargo hay que tener en cuenta que este aumento no
es uniforme, sino que depende del valor de la presiéon del depésito. Segin los ensayos
realziados, ha sido necesario reducir la presion del deposito hasta un 17 % para poder
mejorar la eficiencia energética de la instalacion frigorifica.

IV.6.1.3 — Efecto sobre la potencia eléctrica consumida

A la vista de los resultados obtenidos en el caudal masico (Figura 1V.104) y en el
recalentamiento del devanado eléctrico (Figura IV.105), no es posible predecir a priori
cémo varfa la potencia eléctrica del compresor semihermético, ya que ambos efectos son
contrarios y pueden aumentar o disminuir su valor.
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Capitulo IV — Analisis de los datos experimentales

La Figura IV.109 muestra el efecto de la presion del deposito sobre la potencia eléctrica
consumida por el compresor, de acuerdo con las condiciones de ensayo empleadas.
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Figura IV.109 — Evolucién de la potencia eléctrica del compresor con la presion del depésito

(Taco: 34.0 °C, Pae: 90.1 bar, To: -9.9 °C, RU: 5.4 °C, N: 1451.3 rpm)

Tal y como se observa en la Figura IV.109, el consumo del compresor semihermético en la
configuracién de extraccion de vapor saturado, es ligeramente superior al que se tiene en
condiciones de funcionamiento normal. Este aumento del 2.4 %, se mantiene
practicamente constante al variar la presion del deposito de acumulacion, lo que supone
que el efecto del caudal masico prevalece por encima de la reduccion que se consigue en el
recalentamiento asociado al devanado eléctrico del compresor.

IV.6.1.4 — Efecto sobre la eficiencia energética de la instalaciéon

Teniendo en cuenta los resultados mostrados en las Figuras IV.108 y IV.109, es
complicado predecir si el COP de la instalacién aumenta o disminuye. La Figura IV.110
muestra el resultado de esta combinacion en base a los ensayos experimentales realizados.
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Figura IV.110 — Evolucién del COP con la presién del deposito
(Tace: 34.0 °C, Pge: 90.1 bar, To: -9.9 °C, RU: 5.4 °C, N: 1451.3 rpm)
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Capitulo IV — Analisis de los datos experimentales

A la vista de los resultados obtenidos, la extraccion de vapor del depédsito de acumulacion,
produce una reduccién inicial de la eficiencia energética, con un incremento posterior para
valores de presion intermedia proximas a la presion de evaporacion (aproximadamente 26.5
bar). Este hecho indica que existe un valor de la presion intermedia para la cual se mejora la
eficiencia de la instalacion frigorifica, la cual depende de las condiciones externas ensayadas
(presion y temperatura de salida de gas-cooler).

IV.6.1.5 — Efecto sobre la temperatura de descarga

La reduccion la temperatura de aspiracion del compresor por efecto de la inyeccion, reduce
la temperatura de descarga tal y como se indica en la Figura IV.111.
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Figura IV.111 — Evolucién de la temperatura de descarga con la presion del depésito
(Toco: 34.0 °C, Poc: 90.1 bar, To: -9.9 °C, RU: 5.4 °C, N: 1451.3 rpm)

Las reducciones alcanzadas poseen valores de hasta 14 °C para las condiciones ensayadas,

lo que permite ampliar el rango de funcionamiento de la instalacién y mejorar el
funcionamiento de la misma.

IV.6.2 — Conclusiones

En base a los ensayos realizados, se puede decir que esta nueva configuraciéon de ciclo
permite mejorar ligeramente la eficiencia de la instalacion frigorifica cuando ésta trabaja
bajo unas condiciones determinadas de funcionamiento. Para poder generalizar este
comportamiento, serfa necesario ampliar el rango de ensayos realizado, abordando un
mayor numero de condiciones de funcionamiento, para poder asi contemplar las
dependencias existentes entre presiéon de gas-cooler, temperatura de salida de gas-cooler y
presion del depdsito de acumulacion. Con ello se busca encontrar un éptimo o punto de
funcionamiento, donde se maximice el valor de la eficiencia energética. Estos ensayos se
contemplan como un desarrollo futuro, ampliando su aplicabilidad a sistemas de
compresion multietapa con compresor de tipo comzpound.
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Capitulo V — Modelado de la Instalacién Frigorifica

Modelado de la Instalacion Frigorifica

V.1 Introduccion

Adicionalmente al estudio experimental, el modelado de los diferentes componentes que
posee la instalacion frigorifica, tiene como objetivo simular el comportamiento de la misma
en condiciones no ensayadas con vistas a reducir los periodos de tiempo invertidos en la
realizacion de ensayos. Del mismo modo, el desarrollo de estos modelos constituye una
herramienta indispensable a la hora de analizar el comportamiento de cada uno de los
componentes, en vistas a posibles redisefios y redimensionados futuros.

En este capitulo se desarrollan y se validan los modelos estacionarios del evaporador y gas-
cooler, sin incluir el compresor semihermético, por haber sido desarrollado en el Capitulo
IV y por tratarse de un modelo paramétrico ajustado en el rango de trabajo ensayado.

La metodologfa de calculo empleada en el modelado de los intercambiadores, se basa en la
discretizacion de éstos en 7 volimenes finitos, sobre los cuales se aplican las ecuaciones de
conservacion de la energfa. Para ello se considera que en cada uno de los volimenes finitos,
las propiedades termodinamicas permaneces constantes, a la vez que no existe intercambio
de calor con el ambiente.

Para simplificar los calculos, se supondra que no existen caidas de presion en ninguno de
los intercambiadores, ya que las presiones de trabajo son elevadas y el error que se comete
en términos de presion es muy pequeno. Por otra parte, se desprecia el efecto del aceite
lubricante en los procesos de transferencia de calor, es decir, se supone que el fluido
refrigerante es puro en todo momento. Autores como C. Dang ef al. [91] y J. P. Lee [115,
116] hacen hincapié en este fenémeno por la penalizacion que supone sobre los
coeficientes de transferencia de calor del refrigerante, el aumento de concentracién del
aceite. Dado que en la instalacion desarrollada no existe la posibilidad de medir la
concentracion de aceite, el analisis de este efecto se contemplara como un desarrollo
futuro.

La implementacién de todos los modelos se ha programado con el software Matlab,
empleando las librerias dinamicas de RefProp [106]. El equipo informatico empleado en
todos los cilculos realizados ha sido un Intel Core2Duo T6320@1.87 Ghz con 1 Gb de
RAM DDR2@667 Mhz.
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V.2 Modelo de Gas-Cooler

Tal y como se comentaba en el Capitulo 11, el gas-cooler es un intercambiador de calor
situado en la regién de alta presiéon, cuya funcion es enfriar el fluido supercritico
procedente de la descarga del compresor. Debido a las propiedades del fluido supercritico,
la eficiencia de este tipo de intercambiadores alcanza valores elevados superiores al 95 %, lo
que favorece a reducir su tamafio y por ende, el espacio y peso ocupado. La Figura V.1
muestra la evolucion de la eficiencia en el gas-cooler con la presion y temperatura de salida
de gas-cooler, segin unas condiciones de funcionamiento determinadas.
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Figura V.1 — Evoluciéon de la eficiencia del gas-cooler (sgc) con la presion (Poc)
(To: -10.0 °C, RU: 5.1 °C, N: 1448.5 rpm)

Dado que la temperatura de refrigerante a la salida de gas-cooler constituye una de las
propiedades mas importantes para definir la eficiencia energética de la instalacion, el
modelado del gas-cooler permitira determinar este parametro para diferentes condiciones
de funcionamiento de la instalacién frigorifica y diferentes temperaturas y caudales de
entrada del fluido frigorifero (agua).

El gas-cooler empleado en la instalacion frigorifica desarrollada, posee una configuracion
contracorriente con un disefio de tubos concéntricos, cuyas caracteristicas geométricas
pueden consultarse en la Tabla I1.2 del Capitulo 11.

V.2.1 — Metodologia de calculo

Para modelar el comportamiento del gas-cooler, se ha optado por emplear la técnica de
discretizacion en volumenes finitos debido a los cambios bruscos de propiedades
termodinamicas que aparecen en el intercambiador, cuya revisiéon ya se habia tratado con
anterioridad en el Capitulo IV a la hora de describir el funcionamiento del intercambiador
intermedio colocado a la salida del gas-cooler.

La idea fundamental de esta técnica, consiste en dividir el intercambiador en un numero
finito de volumenes, sobre los cuales se aplican las ecuaciones de conservaciéon de la
energfa considerando constantes las propiedades termodinamicas en cada uno de ellos.
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A partir de estos volumenes finitos y de la relacion que entre ellos se puede establecer, es
posible calcular las variables de salida del intercambiador (temperatura del refrigerante y
temperatura del fluido secundario) a partir de las variables de entrada y de las dimensiones
geométricas del propio intercambiador.

Agua

It 4\5

Figura V.2 — Metodologfa de volimenes finitos

Las wvariables consideradas como “entrada” del modelo, son aquellas cuyo valor es
conocido de antemano, bien sea porque son variables que pueden ser prefijadas por el
usuario, o bien porque son variables que pueden ser conocidas con o sin necesidad de
simular el comportamiento del compresor semihermético. Asi, las variables de entrada para
el modelo desarrollado son las siguientes:

- Temperatura de entrada del refrigerante (T )).

- Presion de entrada del refrigerante (Pg).

- Caudal masico de refrigerante ()

- Temperatura de entrada del fluido frigorifero (T)).
- Caudal volumétrico del fluido frigotifero (qy, )

- Caracteristicas geométricas del intercambiador.
Las variables que se desean calcular a partir de éste modelo son las siguientes:

- Temperatura de salida del fluido frigorifero (Ty,).
- Temperatura de salida del refrigerante (T ,).
- Potencia intercambiada en el gas-cooler (Q ).

- Eficiencia del gas-cooler (eg).

Adicionalmente a estas variables, también se puede obtener la evolucion de las temperaturas de
los fluidos puestos en juego, asi como la evolucion de los coeficientes de transmision de calor en el interior
del gas-cooler, de forma aproximada. Esta evolucion depende de las ecuaciones empiricas
empleadas (ecuaciones para determinar los coeficientes de transferencia de calor), asf como
del comportamiento del propio modelo.

El procedimiento de calculo seguido en el desarrollo del modelo, posee dos partes
diferenciadas. Por una parte se tiene el calculo de las variables termodinamicas que definen
cada uno de los volumenes finitos, y por otra, la relacion entre los diferentes volimenes
finitos que definen el gas-cooler.

Para poder calcular las variables termodinamicas de todos y cada uno de los volimenes
finitos, se ha establecido como condicién de convergencia alcanzar la igualdad entre las
potencias transmitidas por ambos fluidos (refrigerante y fluido secundario). Para ello, el
proceso de calculo comienza con una inicializaciéon de variables que definen el propio
volumen finito (Ty;, Ty, T Tro» Tyer)-

0
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Esta inicializacion consiste en determinar el valor de las variables anteriores en funcion de
los pardametros que se dispone inicialmente (Tc;, Ty,). Los valores que se asignan a las
diferentes variables son: Ty; = Ty, y temperaturas de refrigerante Ty, Ty, iguales entre si e
iguales a la mitad del valor de la temperatura de entrada en el refrigerante. Dado que los
volimenes finitos estan relacionados entre si, las variables de salida/entrada de los
diferentes volumenes finitos estaran sujetas al resto de volumenes finitos tal y como se
muestra e la Figura V.3

VF;,
TWI i TWOi TWI i+l TWO i+
—_— 5 Qu — — 5 Qu —
TROI = TRI i TRO i+l = TRI i+l
+—| 5Q |+ — O, |
—_— — —_—

Figura V.3 — Relacién entre variables termodinamicas entre dos voliumenes finitos

Una vez inicializado el volumen finito, el siguiente paso consiste en recalcular las variables
de salida de cada volumen finito hasta que se cumpla la condicién de convergencia
establecida (igualdad entre la potencia calorifica cedida por el refrigerante, y la potencia
calorifica absorbida por el agua). Para poder conseguir esta condicién, se emplean dos
bucles de convergencia (Figuras V.4 y V.5). El primero de ellos (Figura V.4) evalua los
coeficientes de transmision de calor dentro del volumen finito, obteniéndose con ello la
temperatura de la superficie metalica de los tubos interiores. En este bucle se supone que la
conductividad del metal es muy elevada (practicamente infinita) lo que significa que se
desprecia la diferencia de temperaturas existente entre las superficies metalicas de los tubos
interiores.

El siguiente bucle (Figura V.5) lleva implicito el Bucle 1, y es el bucle general que se
encarga del calculo de cualquier volumen finito. Este bucle evalia los cambios de
propiedades de los fluidos, asi como las potencias intercambiadas por ambos. En este
ultimo bucle la condicién de convergencia es el error que se comete en el calculo de las
temperaturas de salida del refrigerante y del agua del gas-cooler.

En ambos bucles el error de convergencia tomado (e.) es de 0.01 °C, habiéndose
comprobado que la disminucién del valor de éste, no introduce una mejora significativa
sobre la precisiéon del modelo.
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Variables Inicializacion

T |
¥

[ Calculo ]
coeficientes de pelicula
¥
Lo [ o ]
4

[ Recalculo T gr ]

'

= NO
<L | Tnier = Tyver” |€ ec?>_

Sll

Figura V.4 — Bucle de convergencia 1

Ty Temperatura de entrada del agua (K)

Tp.: Temperatura de salida del agua (K)

T+ Temperatura de entrada del refrigerante (K)

Ty, Temperatura de salida del refrigerante (K)

Tyir / Typr : Temperatura del metal en el tubo interior (K)

a: Coeficiente de conveccién en el lado del refrigerante (W/m? K)

o+ Coeficiente de conveccion en el lado del agua (W/m’* K)

Dimensiones Geométricas
_’[ INI:IO ] = Caudales Agua/ CO,
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—>( INICIO |a=—|(Ty,"](Tx,”
v 3

[ BUCLE'1 ]

4

¥

[ Caculo de Qg y QW ]

L é l TRU = TR()” | & eC? NO
7 <ec?

FIN

Figura V.5 — Bucle de convergencia 2

T+ Temperatura de entrada del agua (K)

Ty, : Temperatura de salida del agua (K)

Ty ; Temperatura de entrada del refrigerante (K)

Tr,: Temperatura de salida del refrigerante (K)

TMrT Temperatura de la superficie metalica (K)

oy : Coeficiente de conveccion en el lado del refrigerante (W/m* K)

V.2.2 — Ecuaciones matematicas empleadas

Las ecuaciones matematicas empleadas para el desarrollo de este modelo, se han agrupado
en dos grupos ateniendo al fluido de trabajo empleado en cada caso.

V.2.2.1 — Lado del Refrigerante

Para poder calcular la transmision de calor en un volumen finito, se aplicaran las ecuaciones
V.1 y V.2 correspondientes a la potencia cedida por el refrigerante, suponiendo que no
existen pérdidas de calor al ambiente

QR =ag Ay '(TR _TMET) V.1
Qp =thy - (he; —hg,) (V.2)
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Las propiedades termodinamicas del refrigerante (entalpfa de entrada y de salida), se han
determinado empleando las bases de datos del software RefProp.

El coeficiente de transmision de calor por conveccién en el refrigerante, se han evaluado a
partir de la correlacion modificada de Gnielinski para flujo turbulento (V.3) [117]. Cabe
destacar que en la bibliograffa existen otras expresiones empiricas para calcular éste
coeficiente de pelicula [51, 118, 119], las cuales pueden ser implementadas en este modelo
sin ningan tipo de problema. En este caso se ha optado por la de Gnielinski por ser una de
las mas empleadas.

N %.Re.Pr |:1 [D j2/3:|
u= |14 (V.3)
1+12.7-\/%-(Pr2/3 1) L

D, : Diametro hidraulico en el lado del refrigerante (m)

L : Longitud del volumen finito (m)

& : Factor de friccién calculado segin la expresion de Konakov [120] (V.4)
Re: Reynolds en el lado del refrigerante

Pr : Prandtl en el lado del refrigerante

-D
Nu : Numero de Nusselt Nu = Ll e

R
Ky : Conductividad térmica del refrigerante (W/ m K)

&y : Coeficiente de convecciéon (W/ m* K)

£=[1.8-log,,(Re)—1.5]" (V.4

Para extender la validez de la expresion (V.3) a las condiciones de funcionamiento del
diéxido de carbono en régimen supercritico, es necesario aplicar una serie de coeficientes
de correccion (V.5 y V.0) sobre el numero de Nusselt.

K, = [TJ | V.5

Donde T corresponde con la temperatura absoluta del refrigerante, y T}, corresponde con
la temperatura absoluta de la pared de los tubos interiores (ambos en K)

P 0.11
K, =( rB] (V.6)
Pr,

Pr; es el numero de Prandtl calculado con la temperatura promedio del refrigerante y Pry, es
el nimero de Prandtl calculado con la temperatura de la pared de los tubos interiores. El
rango de validez de esta expresion es 0.1 < (Pry/Pryy) <10.

Estos coeficientes de correccion, permiten tener en cuenta los cambios de propiedades
termodinamicas asociados a la variacion de temperatura radial en el propio refrigerante, los
cuales son tanto mayores, cuanto mas cerca se trabaja de la zona transcritica [121].
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Teniendo en cuenta estos coeficientes de correccion, el nimero de Nusselt (Nu) empleado
para la determinacién del coeficiente de conveccion en el lado del refrigerante es el que se
indica mediante la expresion (V.7).

NuCorregido = NM : Kl ’ KZ W7)

V.2.2.2 — Lado del fluido secundatio

Para el modelado del agua (fluido secundario) en cada uno de los volimenes finitos, se han
empleado unas ecuaciones similares a las que se obtienen por balance de potencias en el
lado del refrigerante (V.8 y V.9).

Oy =ay Ay (T = Ty) (V.8)
QW=QW'CP'pW'(TW0_TWi) V.9)

¢ p: Calor especifico isobarico en el agua (k] /Kg °C)
0, : Densidad del agua (Kg/m’)

g, : Caudal volumétrico de agua (m’/s)

Al igual que antes las propiedades termofisicas del agua también han sido obtenidas
empleando la base de datos del software RefProp.

La correlacion utilizada para determinar los coeficientes de transmisiéon de calor por
conveccién desde la superficie de los tubos internos hacia el agua, es la correlacién de
Gnielinski (V.10) [121] para intercambiadores de tubos concéntricos. Esta correlacion es
valida para intercambiadores concéntricos con flujo dentro de la regién de transicion entre

el régimen laminar y régimen turbulento, 2300 < Re < 10000 (V.10 — V.19).
Nuy =A=7) Ntyyrz00 +7- Ny oo (V.10)

En esta ecuacion aparecen dos términos Nu;,,»300 V Num1 ot los cuales se determinan a

partir de las expresiones (V.11) y (V.12), las cuales a su vez dependen de otras expresiones
(V.14 - V.19).

1
NuLam2300 = [(Nul,i )3 + (Nu2,2300’i )3 + (Nu3’2300 )3]5 (Vl 1)
d -0.16 (()_03()%)‘ 10* - Pr 4 %
N, :0'86'( i ) ' : P ' 1+(Hj (V.12)
c 1+12.7- 0.030% (Pré—l) L
Re—-2300
PPV 0<y<1 13
10* —2300 O=y=1 (V.13)
J 08

Nu“:3.66+1.2-£ ij (V.14)

, d.
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1
Nty y300; = J o '(2300'1)1" dLHT (V.15)
-1
d |2
Sfq=1615-1+0.14-| —* (V.16)
de
1 1
Nuj 1300 = 2. 2300.pr.di ? (V.17)
’ 14+22-Pr L

d, : Diametro hidraulico (IV.18) (m)

d . : Diametro intetior de la carcasa (m)

d,: Diametro equivalente de los tubos de refrigerante (IV.19) (m)
L : Longitud de la carcasa (m)

d, = (V.18)

d =d_= (V.19)

De acuerdo con las expresiones anteriores, el programa se ha desarrollado para poder
cubrir todo el rango de Reynolds posible en el agua. Sin embargo cabe destacar, que para
los ensayos realizados el régimen de trabajo en la zona del agua es siempre de tipo
turbulento, lo que favorece la transferencia de calor entre ambos fluidos.

V.2.2.3 — Ecuaciones generales

Las ecuaciones generales empleadas para poder asegurar la condiciéon de equilibrio,
permiten calcular la potencia intercambiada entre ambos fluidos y la superficie metalica de
las tuberfas interiores por la que circula el refrigerante. Asi, la expresion (V.20) permite
calcular la potencia intercambiada entre el refrigerante y la superficie interior de los tubos,
miestras que la expresion (V.21) permite calcular la potencia intercambiada entre la
superficie exterior de los tubos y el fluido secundario. Tal y como se ha comentado antes,
se desprecia el pequefio salto de temperaturas existente entre las superficies exterior e
interior de los tubos metalicos interiores.

O =ay Az (Ty =Ty yr) (V.20)
Qz =ay Ay - (Lypr —Tyy) (V.21)

ay: Coeficiente de transmisién de calor por conveccion en el refrigerante (W/m? K)
o+ Coeficiente de transmision de calor por conveccién en el agua (W/m’ K)

Ay Area de transmisién de calor en el volumen finito (lado refrigerante) (m?)

Ay Area de transmision de calor en el volumen finito (lado agua) (m?)

Tt Temperatura metal del tubo interno. Valor medio en el volumen finito (°C).
Ty: Temperatura del refrigerante. Valor medio en el volumen finito (°C).

T+ Temperatura del agua. Valor medio en el volumen finito (°C).
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V.2.3 — Validacion del modelo

El modelo desarrollado programado en Matlab, consta de 4 programas enlazados entre si
para poder calcular el proceso de convergencia en cada volumen finito, y enlazar cada uno
de ellos entre si. Adicionalmente existe un subprograma con las dimensiones geométricas
del gas-cooler, que puede ser modificado para poder redimensionar u optimizar el
funcionamiento del mismo.

Para poder comprobar la validez de este modelo y asegurar el correcto funcionamiento de
los programas anteriormente desarrollados, se han empleado los ensayos obtenidos
anteriormente para el analisis experimental, donde se han modificado las siguientes
variables:

- Temperatura de entrada del fluido refrigerante.
- Temperatura de salida del fluido refrigerante.

- Caudal masico del refrigerante.

- Temperatura de entrada del fluido secundario.
- Caudal masico del fluido secundario (agua).

- Presiéon de gas-cooler.

En vistas a reducir los tiempos de calculo empleados en el modelo, se han promediado
todos los estacionarios hasta obtener un unico valor. En total se han utilizado 157
estacionarios para poder validar el modelo del gas-cooler, siendo las variables elegidas para
el proceso de validacion: la potencia calorifica generada en el gas-cooler, la temperatura del
refrigerante y del agua a la salida del gas-cooler, y la entalpia de salida del refrigerante.

Los resultados obtenidos se muestran en la Figuras V.6 — V.9, donde se observan
desviaciones inferiores al 5 % en la potencia generada por el gas-cooler (Figura V.9) y en la
entalpia de salida del refrigerante (Figura V.8), asi como desviaciones inferiores a 1 °C en la
temperatura del agua a la salida de gas-cooler (Figura V.7). La Figura V.6 asociada a la
temperatura de salida del refrigerante, muestra desviaciones superiores a 1.5 °C a causa de
la gran variabilidad que presentan las propiedades del CO, en las proximidades de la region
critica (zona transcritica). Estos cambios derivan en variaciones de entalpia de = 5 %, lo
que afectara directamente a la potencia frigorifica generada por la instalacion.

42

10 || ® To= 0oC
@ T1,=-10.0°C
3B [|A Ty=-100°C
36
8
< 34
Iy
% 2
&30
i} 28
26
24
22
20
20 22 24 26 28 30 32 34 36 38 40 2
Tec, (Real) (°C)

Figura V.6 — Validacion de la temperatura de refrigerante a la salida de gas-cooler
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58
5 {{@ T,= 0.0°C
54 {{ @ T, =-10.0°C
52 || A Ty=-100°C
50
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40
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28

-1°C
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Ty, (Simulada) °C)

28 30 32 34 36 38 40 42 4 46 48 50 52 54 56 58
Ty, (Real) (°C)
Figura V.7 — Validacién de la temperatura de agua a la salida de gas-cooler
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Figura V.8 — Validacion de la entalpia de salida del refrigerante
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Figura V.9 — Validacién de la potencia calorifica disipada por el gas-cooler
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El nimero de volumenes finitos tomados en todos los calculos realizados ha sido de 10, ya
que se ha comprobado que el aumento del nimero de volimenes finitos no aporta mejoras
sustanciales en los resultados, y sin embargo aumenta notablemente el tiempo de calculo.
Asi para 10 volumenes finitos el tiempo de calculo es de 2 — 3 minutos por estacionario,
mientras que para 30 volumenes finitos el tiempo se incrementa hasta 11 — 19 minutos por
estacionario (Figura V.10)

6.5
6 24 " : : A —_— @ 10 Volinenes finitos
5.5 hd . ) e ok H . ) © 20 Volitmenes finitos
.5 OO B P A , A\ 30 Voliimenes finitos
45 s e A ;
\_;‘ 4 ® A AA QA@ A
EEE & A ightATK- A A A ©
§ d : } ' -1 &y
g 25 o o% A lﬁa A i
a ‘ A A A A %A
2 * AA LYW -
T - —_— AXAb A
1 % %A N
0.5 A}A

0
001 2 3 4 5 6 7 8§ 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18 19 20 21
Tiempo de Célculo (min)
Figura V.10 — Errores en la entalpia de salida de gas-cooler frente al tiempo de calculo

Los resultados mostrados en la Figura V.10, demuestran que el aumento del nimero de
volumenes finitos solo aumenta el tiempo de calculo por cada estacionario, sin mejorar la
precision del modelo. Por otra parte, se observa que el tiempo de calculo posee mayor
dispersion cuanto mayor es la discretizacion del modelo, lo que significa que el modelo
contempla de forma mas precisa los cambios que se producen en las variables
termodinamicas al modificar la temperatura del refrigerante.

Por otra parte, tal y como se ha comentado anteriormente, el modelo puede ser
implementado utilizando otras correlaciones matematicas para el calculo de los coeficientes
de pelicula. Empleando la correlacion de S. S. Pitla ef /. [51] para el calculo del coeficiente
de pelicula en el lado del CO,, los resultados que se obtienen se muestran en la Figura V.11.

6.5
55 & SS.Pitlaetal | e & =
5 =
45
S ' 4 i
c_ S
S35 oi-2 g0 &
$ 3 ®o ® o0 @
¢ €300 3 [
E 25 - < % Oz’%% +* *?
A . BRIT NP / %(‘; : 4 o *
L & o k2
15 R SR A1 g * o .%0 N
*3* . &@g o
1 ‘ ‘.%an &
0.5 ' 8 < &
¢
0
12 14 16 18 2 22 24 26 28 3 32 34 36

Tiempo de Calculo (min)
Figura V.11 — Comparacién de los resultados obtenidos segun correlaciones de S.S. Pitla [51] y
Gnielinski [117] empleando 10 volimenes finitos
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De acuerdo con los resultados representados en la Figura V.11, se puede afirmar que la
precision del modelo difiere muy poco al emplear una u otra correlacion, siendo necesatio
el uso de diferentes correlaciones con el fin de comprobar el comportamiento del modelo.

A la vista de los diferentes cambios adoptados y de los resultados obtenidos, se puede
concluir que el modelo desarrollado se ajusta muy bien al comportamiento real del gas-
cooler, lo que permite exportar este modelo como una herramienta en el disefio de
intercambiadores de éste tipo.
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V.3 Modelo del evaporador

En las instalaciones de CO, trabajando en ciclo supercritico y en subcritico, las funciones
que realiza el evaporador son similares a las de cualquier ciclo convencional. La principal
diferencia es que el nivel de presiones con el cual se trabaja es superior al de cualquier otra
instalacion, lo que constituye un problema desde el punto de vista del disefio y
construcciéon, pero una ventaja desde el punto de vista de funcionamiento, ya que se
pueden tolerar caidas de presion superiores en el proceso de evaporacion. Ambos efectos
permiten reducir las dimensiones del intercambiador empleando microcanales u otras
técnicas, que de nuevo favorecen a aquellas aplicaciones donde se desee reducir las
dimensiones del equipo.

Para la instalacion desarrollada se ha empleado un evaporador de tubos concéntricos
similar al empleado en el gas-cooler, con disposicién en contracorriente. La tinica diferencia
entre ambos radica en el tamafio, el cual es superior al del gas-cooler con un mayor nimero
de tubos por la parte del refrigerante y una mayor longitud. En este caso el fluido empleado
como secundario es agua con monoetilenglicol al 50 % en volumen, para evitar
congelaciones al trabajar a baja temperatura. Las caracteristicas geométricas del evaporador
pueden consultarse en la Tabla I1.5 del Capitulo II.

V.3.1 — Metodologia de calculo

La metodologia de calculo seguida en el modelado de este elemento, difiere ligeramente del
procedimiento empleado en el gas-cooler. En este caso el modelo considera dos unicos
volumenes de control con dimensiones (volumen) variable. Cada uno de estos volumenes
corresponde a las dos zonas de trabajo diferentes. Por una parte se tiene una zona de
cambio de estado, y por otra una zona de recalentamiento en el refrigerante. El hecho de
tomar esta metodologfa permite emplear la expresion de calculo del coeficiente de pelicula
de Chen [122], para calcular el valor medio del coeficiente de pelicula en la region bifasica.
La Figura V.12 presenta los dos volumenes de control considerados, junto con la evolucién
de las temperaturas en el interior del intercambiador.

Ly !

Agua - Monoetilenglicol :

T‘WD E & E i
g < ) i

Ro : ? i
e

Refrigerante e !

Ty | - o '
ho ! RU |

Figura V.12 — Esquema del evaporador
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Las variables consideradas como entrada del modelo son las siguientes:

- Presion de entrada del refrigerante (P,).

- Caudal masico de refrigerante (g ).

- Titulo de vapor a la entrada (X; ).

- Temperatura de entrada del fluido frigorifero (T ).
- Caudal volumétrico del fluido frigotifero (g ic)

- Caracteristicas geométricas del intercambiador.
Las variables que se desean calcular a partir de éste modelo son las siguientes:

- Temperatura de salida del fluido frigorifero (T ;).
- Temperatura de salida del refrigerante (T, ).
- Potencia intercambiada en el evaporador (Q, ).

- Coeficientes de pelicula en ambos fluidos.

En este caso la presion de evaporacion constituye un parametro de entrada y no uno de
salida, ya que se considera que el modelo es estacionario y por tanto se desconoce la
distribucién de masa en el interior del intercambiador.

El proceso de célculo seguido en el modelo se muestra en la Figura V.13, donde se
consideran unos valores iniciales para las temperaturas de refrigerante y agua a la salida del
evaporador, asi como para las longitudes de la zona de recalentamiento y cambio bifasico
en el evaporador.

Ri

s i )
() ()
()4

Caélculo
coeficientes de pelicula

[ OR Bif ] [ R Rec J [acuc Bif] [acuc Rec]
\

\

Recalculo las superficies en la region
bifdsica y de recalentamiento

)

\

T~ T IS e? > NO
<d [ Touco = Tories” [ e(?>

SI

FIN

Figura V.13 — Bucle de convergencia del modelo del evaporador
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Todos los valores considerados inicialmente, son recalculados a partir del modelo por lo
que su valor inicial puede ser cualquiera, a excepcion de las longitudes de los volumenes
finitos, las cuales debe de sumar la longitud total del evaporador.

T¢r i+ Temperatura de entrada del fluido secundario (K)

Terico / Terse, - Temperatura de salida del fluido secundario (K)

T+ Temperatura de entrada del refrigerante (K)

Ty, /Ty, Temperatura de salida del refrigerante (K)

Ly, Longitud de la region bifasica (m)

Ly Longitud de la region recalentada (m)

oy 5+ Coeficiente de pelicula en el lado del refrigerante (region bifasica) (W/ m” K)

oy gt Coeficiente de pelicula en el lado del refrigerante (regién recalentada) (W/m?’ K)
o e Coeficiente de pelicula en el lado del fluido secundatio (region bifasica) (W / m* K)
Uerieret Coef. de pelicula en el lado del fluido secundario (region recalentada) (W/m* K)
T\ re Temperatura de la superficie metalica (region recalentada) (K)

Tyierpy Temperatura de la superficie metalica (region bifasica) (K)

A partir de estos valores se calculan los coeficientes de pelicula y las temperaturas de metal
en las superficies de transferencia de calor de ambas regiones. Con estos valores, se
recalculan de nuevo los coeficientes de transferencia de calor en ambas regiones y las
superficies de transferencia de calor. Para ello, se supone que en la regién bifasica todo el
calor absorbido tiene como unica funcién evaporar el refrigerante liquido existente, es
decir, se desprecia la cantidad de calor que absorbe el refrigerante en forma de vapor. La
cantidad de liquido presente en el evaporador, se obtendra a partir de la relaciéon de
Wedekind [123], donde se supone que existe una relacién 85/15 entre los volimenes de
vapor y de liquido.

Una vez calculadas las longitudes de cada una de las regiones, se recalculan los valores de
temperatura del refrigerante y del agua a la salida del intercambiador, para posteriormente
ser comparados con los valores iniciales. La condiciéon de convergencia para que los
resultados obtenidos sean vélidos, es que exista una diferencia de temperaturas de 10° °C
entre los valores calculados en el calculo inicial y el posterior.

V.3.2 — Ecuaciones matematicas empleadas

V.3.2.1 - Ecuaciones generales

Para poder calcular la temperatura del metal en ambas regiones, se aplicaran las ecuaciones
de conservacion de la energia en cada una de ellas, teniendo en cuenta que toda la energfa

que se transmite desde el fluido secundario, debe de ser igual a la energfa absorbida en el
refrigerante (ecuaciones V.22 — V.25).

Qi Rec — ZGLICRec “Agiicree  (Torie = Tuer) (V.22)
Qe = T Aree " (Tuer = T) V23
QaLic it — FGLICBIf *Agucsir *(Toue — Twer) (V.24)
Qg = rsie - Arpie - (Tyer = Tr) (V.25)

P P Reg : Areaenla region de recalentamiento (parte del fluido secundario) (m?)
Ag ri Area en la regién de recalentamiento (parte del refrigerante) (m’)
Acric sy Area en la region bifasica (parte del fluido secundario) (m?)
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Ay i Area en la region bifasica (parte del refrigerante) (m?)
T Temperatura media del fluido secundario (K)

Ty Temperatura media del refrigerante (K)

Tt Temperatura en la superficie metalica (K)

V.3.2.2 — Lado del fluido secundario

Para el calculo del coeficiente de pelicula en el lado del fluido secundario tanto en la region
bifasica como en la de recalentamiento, se han empleado diversas expresiones dependiendo
de si el fluido secundario es un flujo de tipo turbulento, laminar o de transicion.

Flujo Laminar (Re < 2000)

La expresion empleada para estas condiciones es la expresion de Stephan [121] (V.206):

0.8
s 0.19- Re-Pr-Dy,
dT LVF
Nu=Nu, +1+0.14:| T| | S Y (V.26)
1+o.117-(e'r'Hj
VF
d -0.8
Nu, =3.66+1.2~(01TJ (V.27)
C
v-p-D,'
Re:puH (V.28)
C
C .
P, = PK“C (V.29)
¢z[5c} (V.30)
\\%

d; : Didgmetro exterior del tubo de refrigerante (m)
d.: Didgmetro intetior de la carcasa o tubo de paso del fluido secundario (m)
L : Longitud del volumen finito (m)

Re: Reynolds del fluido secundario calculado a la temperatura media del mismo
Pr: Prandtl del fluido secundario calculado a la temperatura media del mismo
v: Velocidad de la mezcla a su paso por el lado de la carcasa (m/s)

p : Densidad de la mezcla a la temperatura media de la mezcla (Kg/m?)

K : Conductividad térmica de la mezcla (W/m K)
Ke : Viscosidad cinematica del fluido secundario a la temperatura media del mismo (Pa s)

Ky, : Viscosidad cinematica del fluido secundario a la temperatura media del tubo (Pa s)

¢, : Calor especifico isobarico del fluido secundario (k] / Kg K)
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d.’-n-d,’
Dy, : Diametro hidraulico en el lado de la carcasa: Dy, = Cil;T
n-d,;
' ., ETVEET ' dC2 —n- de
D,,": Diametro hidraulico en el lado de la carcasa: Dy'= —————
n-d; +d.

El valor de “#” de la expresion (V.30) depende del tipo de flujo alcanzado por el fluido

secundario. Asi para Re = 8000, el valor es de 0.14, mientras que para Re < 8000 el valor es
de 0.25.

Flujo Turbulento (Re > 8000)

La expresiéon empleada es la de Petukhov y Popov [20]:

Re-Pr- (fj
de 8
Nu = {O.Sﬁ(dﬂ‘ ¢ (V.31)

& . 0.5
! 1.07+12.7-(8j (pr2r-1)

£=[0.79-In(Re)—1.64]" (V.32)

Flujo de transicion (2000 < Re < 8000)

La expresion empleada es la de Taborek [121], la cual combina de forma ponderada los
valores de las expresiones (V.33) y (V.34).

Nu=Nu, +(1-¢)-Nu, (V.33)
Re

e=133- 34

6000 (V-39

Donde “Nu,” es el valor de la expresion (V.26) tomando Re = 2000. “Nzx,” es el valor de
la expresion (V.31) tomando Re = 8000.

En todos los casos el coeficiente de pelicula se obtiene empleando la expresion que define
el numero de Nusselt (V.35):

_ Nu-K
DH

(24

(V.35)

V.3.2.3 — Lado del refrigerante

El calculo del coeficiente de pelicula en el lado del refrigerante depende de la region de
trabajo del refrigerante. Asi para la region bifasica se empleara la expresion de Chen,
mientras que la regiéon de vapor recalentado se emplearan las expresiones de Gnielinski
[117] (régimen de transicién), y Petukhov & Kirillov [121] (régimen turbulento). Se han
descartado las expresiones para régimen laminar, ya que en todos los casos ensayados el Re
supera el valor limite de 2300 correspondiente al régimen laminar.
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Z.ona bifasica

La expresion de Chen permite determinar el valor medio del coeficiente de pelicula durante
todo el proceso de evaporacion. Este coeficiente se basa en el modelo de superposicion, el
cual divide el coeficiente de transferencia de calor en dos partes: coeficiente de evaporacion
nucleada (hyg) y coeficiente de evaporacion convectiva (hey) (V.36).

= @y + g (V.36)

El término correspondiente a la evaporacion nucleada (hyg) se calcula segun (V.37) siendo
“S” un coeficiente de ponderacion calculado a partir de (V.38 - V.42).

K 0.79 c 0.45 p 0.49
: : 0.24 0.75
Ayp = S~{0.00122-( 0,5L 0291’1 0A24L 024 j ’ ATSAT 'APSAT ] (\/'37)
oy py A
S = ! 38
142.56-10° -Re,,""” V-38)
Re,, =Re,- F'* (V.39)
g -(1-x)-p, -D
Re, =—* — (V.40)
- Ag-pe
F=1 M. <0.1
" (V.41)

F=2.35-(0213+M,, )" M, >0.1

MTT:( . j [pLj [ﬂVJ (V.42)
1-x Py My,

K, : Conductividad térmica del refrigerante liquido (W/m K)

Cp, ¢ Calor especifico isobarico del refrigerante liquido (kJ/Kg K)

p, : Densidad del refrigerante liquido (Kg/m?’)

py: Densidad del refrigerante en forma de vapor (Kg/m?)

L, : Viscosidad cinematica del refrigerante liquido (Pa s)

iy : Viscosidad cinematica del refrigerante en forma de vapor (Pa s)

0 : Tension supetficial del refrigerante (N/m)

py: Densidad del refrigerante en forma de vapor (Kg/m?)

A : Calor latente de cambio de estado del refrigerante (kJ/Kg)

ATy,; : Diferencia de temperaturas entre el metal (T;.p) y el refrigerante saturado (Tg,p) (K)
AP, : Diferencia de presion calculada segun las temperaturas del metal y del refrigerante

en condiciones de saturacion (P(Tyyp)- P(Tsuy) (bar)
, : Caudal masico de refrigerante (Kg/s)
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X : Titulo de vapor de refrigerante
A, : Area de paso del refrigerante por el tubo (m?)

Dy, : Diametro hidraulico asociado al refrigerante liquido (m)

Este dltimo parametro es complejo de calcular ya que a priori se desconoce la cantidad de
refrigerante liquido existente en el evaporador, es decir, se desconoce el perimetro mojado
por el liquido y el area transversal ocupada por el mismo. Para poder calcular estos dos
parametros, se supondra la relacién media establecida por Wedekind [123] para el volumen
de vapor y el volumen de liquido presentes en un evaporador (V.43)

85
V, = (15) -V, (V.43)

Es decir, para un mismo volumen en la regiéon bifasica (V) el volumen de liquido es
aproximadamente el 15% del total. Teniendo en cuenta que el volumen es el producto del
area por longitud y que esta longitud es la misma para ambos volimenes (longitud de la
region bifasica), el porcentaje de volumen se traduce en un porcentaje de area. Dado que el
area de paso del refrigerante es constante, se conoce por tanto el area equivalente de vapor
y de liquido. El siguiente paso consiste en calcular el angulo de mojado del liquido. Para
ello se emplea la expresion (V.44) que permite calcular el area del casquete sombreado en
funcién del angulo 6.

A=0.5-R*-[0—Sen(6)] (V.44)

Conociendo el angulo 6, es posible calcular el perimetro mojado segun (V.45) y con él, el
diametro hidraulico (Dy,) segun (V.46).

P, =6R (V.43)

(V.46)

El término correspondiente a la evaporaciéon convectiva (hgy) se calcula segun (V.47)
siendo F, un coeficiente de ponderaciéon calculado a partir de (V.48) empleando la
expresion (V.41).

hey,=F, -{0.023 : ReL”-PrL‘)"*.[gLﬂ (V.47)
H

F,=F-(1-x)" (V.48)
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Z.ona de recalentamiento

En este caso, las expresiones empleadas dependen del tipo de flujo que tenga el
refrigerante. Para flujo de transicion (2300 = Re < 10000), se emplea la expresion de
Gnielinski (V.49) evaluada en el lado del refrigerante. El diametro hidraulico empleado en
esta expresion, es el diametro interior de los tubos de refrigerante.

%-(Re—lOOO)-Pr

Nu (V.49)
1+12.7~\/%-(Pr2/3 -1)
£=[1.58-In(Re)—-3.28]" (V.50)

Para flujos turbulentos (Re > 10000) se empleara la expresion de Petukhov & Kirillov
(V.51), vélida para el rango 10* < Re < 5-10°y 0.5 < Pr < 200

%-Re-Pr
Nu =
1.07+12.7- %-(Prm -1)

(V.51)

Donde “&” se calcula a partir de la expresion (V.50).
V.3.3 — Validacion del modelo

Al igual que en el caso del gas-cooler, el modelo desarrollado se ha programado en Matlab
empleando las librerias dinamicas de RefProp. En este caso el modelo consta de un
programa principal que contiene los diferentes bucles de convergencia, y 3 programas
secundarios encargados de calcular los diferentes coeficientes de pelicula. De forma similar
al modelo de gas-cooler, el programa consta de un subprograma que contiene las
dimensiones geométricas del evaporador con la finalidad de redimensionar u optimizar el
funcionamiento del mismo.

De nuevo, se han empleado los ensayos realizados durante el andlisis experimental para
poder validar el modelo desarrollado. En este caso cabe destacar que la variaciéon de la
presion y la temperatura del refrigerante a la salida del gas-cooler, afecta al funcionamiento
del evaporador ya que modifica el titulo de entrada en el evaporador y el caudal masico
circulante por el mismo. Lla modificacion de la velocidad de giro del compresor asi como la
introduccién del intercambiador intermedio en la instalacidon, también afectard al
funcionamiento del mismo, modificando el caudal masico y el titulo de entrada en el
evaporador.

Las variables consideradas para poder realizar la validacién del modelo han sido la potencia
frigorifica, y las temperaturas de refrigerante y de agua a la salida del evaporador. Las
Figuras V.11 — V.14 muestran los resultados obtenidos de la validacién, donde se observa
que el error cometido en la potencia frigorifica (Figura V.14) es, en la mayoria de los casos,
inferior al 5 %. LLa desviacion maxima en la temperatura de salida del fluido secundario, es
de 1 °C (Figura V.12) mientras que la desviaciéon que presenta la temperatura de salida del
refrigerante, es muy superior a 1 °C (Figura V.11) lo que supone desviaciones muy
reducidas en la entalpia de salida del refrigerante (Figura V.13).
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Cabe destacar, que muchos de los ensayos empleados se han realizado con bajos caudales
de fluido secundario para poder lograr las condiciones deseadas de operacion. Este hecho
afecta notablemente al comportamiento del evaporador, asi como al calculo de los

coeficientes de pelicula en el mismo, por lo que se cree que los errores alcanzados en la
temperatura del refrigerante (Figura V.11), puedan ser debidos a este efecto.

@ To= 00°C

© T,=-10.0°C 151

A To=-100°C g
10 |

o % .
=
3 ©
g -15 -10 5 10 15
3 -5
(=]
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-15
T,,, (Real) (°C)

Figura V.11 — Validacién de la temperatura de refrigerante a la salida del evaporador
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Figura V.12 — Validacién de la temperatura del fluido secundario a la salida del evaporador
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Figura V.14 — Validacion de la potencia frigorifica generada en el evaporador

A la vista de los resultados representados en las Figuras V.11 — V.14, se puede concluir que
el modelo desarrollado se ajusta correctamente al funcionamiento real del evaporador con
errores pequefios en el calculo de las variables de salida. Este modelo, emplea solo dos
volumenes finitos en las regiones de vapor recalentado y zona bifasica, por lo que un
aumento de los volumenes finitos en ambas zonas puede dar como resultado una mejora
en la precision del mismo. Esta comprobacion se plantea como un desarrollo futuro en la
que se incorporarian ademas diferentes correlaciones para el calculo del coeficiente de

pelicula.
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Conclusiones y Trabajos Futuros

El presente capitulo recopila de forma resumida, todas las conclusiones extraidas del
trabajo realizado en la presente tesis doctoral. Adicionalmente, en este capitulo se presentan
las nuevas lineas de investigaciéon en desarrollo fruto de la experiencia adquirida por el
grupo de investigacion en el campo del CO, como refrigerante.

V1.1 Conclusiones

A la vista de todo el trabajo desarrollado en la presente tesis doctoral, se pueden extraer las
siguientes conclusiones distribuidas en dos grupos.

Grupo 1 — Desarrollo de la instalacion.

® Se ha desarrollado una instalacion frigorifica de ciclo de compresion de vapor
empleando CO, como refrigerante en condiciones supercriticas.

® Se ha dotado a la misma de diferentes configuraciones y elementos con la finalidad
de proporcionarle la mayor versatilidad posible, y mejorar la eficiencia energética y
el funcionamiento de la misma.

® Se ha equipado a la instalacién con sondas, sensores y diversos elementos de
medida, para su completa monitorizacién, de manera que en tiempo real se pueda
analizar y visualizar su completo funcionamiento.

® Se han realizado numerosas pruebas para asegurar el correcto funcionamiento de la
instalacioén, modificando los sistemas de disipacién secundarios para cubrir el rango
de funcionamiento de la instalacion.

® Todas la acciones anteriores, han permitido al grupo de investigaciéon adquirir una
gran experiencia en el montaje y funcionamiento de instalaciones en ciclo trascritico
trabajando con CO, como refrigerante. Del mismo modo, el desarrollo de esta
instalacién ha supuesto un importante esfuerzo en la busqueda y adaptacion de
componentes para su correcto funcionamiento en condiciones de alta presion.

Grupo 2 — Anilisis de la instalacion.

® Se ha evaluado experimentalmente el comportamiento del compresor
semihermético de la instalacién bajo diversas condiciones de funcionamiento para
poder elaborar un modelo paramétrico que permita simular su comportamiento de
forma exacta y precisa.

® Se ha empleado el modelo del compresor para poder cuantificar la merma
energética que introduce el recalentamiento generado por el devanado eléctrico del
compresoft, el cual se ve afectado por las condiciones de funcionamiento de la
instalacién. Los resultados obtenidos muestran una clara penalizaciéon de la
eficiencia energética de hasta un 23 %, con una reduccién de la potencia frigorifica
de hasta un 20 % (nivel de evaporaciéon de -17 °C). Al mismo tiempo, se ha
calculado una reduccién en la temperatura de descarga de hasta 28 °C.
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@ Se ha evaluado el comportamiento energético de la instalacion al variar la presion
de gas-cooler segin diferentes temperaturas de salida de gas-cooler y diversos
niveles de evaporacion. Los resultados obtenidos, han confirmado la existencia de
una presiéon Optima cuya dependencia con los diferentes parametros que definen la
instalacion ha sido analizada experimental y analiticamente. Las variables que mas
afectan al valor de la presiéon 6ptima son la temperatura de salida de gas-cooler y la
temperatura de evaporacion.

® Empleando los resultados experimentales, se ha ajustado una expresién matematica
que permite calcular la presién 6ptima de la instalacion frigorifica. Esta expresion se
ha comparado con diferentes expresiones obtenidas por otros autores,
comprobandose que en la mayoria de los casos, los autores predicen valores de
presiéon Optima muy cercanos al valor 6ptimo real obtenido en la instalacion
frigorifica.

® Mediante un intercambiador intermedio (IHX) colocado a la salida de gas-cooler, se
ha evaluado el comportamiento energético de la instalacién al variar la presion en
gas-cooler, la temperatura de salida de gas-cooler y la temperatura de evaporacion.
Los resultados obtenidos han demostrado que la colocacién del IHX mejoran la
eficiencia energética de la instalaciéon hasta un 11 %, encontrandose esta mejora
muy condicionada a las condiciones de funcionamiento de la instalacion.

® Fl analisis del IHX se ha repetido colocando éste a la salida del depodsito de
acumulacion, observandose unas mejoras energéticas algo superiores (hasta un 15
%), aunque con un comportamiento muy similar a la configuracién anterior.

® Se ha ensayado y comparado el funcionamiento de la instalacion frigorifica segin
un sistema de expansion unica, y un sistema de expansion mdultiple escalonada
(doble expansion). En estas condiciones, los ensayos se han realizado variando las
condiciones de funcionamiento externas de la instalacion, es decir, la temperatura
de entrada del agua glicolada, la potencia frigorifica y temperatura de salida de gas-
cooler. Los resultados obtenidos, muestran un comportamiento energético analogo
en ambos casos, con eficiencias similares y baja variabilidad ante modificaciones en
la temperatura de salida de gas-cooler, y en la temperatura de entrada del agua
glicolada.

® Empleando una valvula de expansion presostatica colocada en la parte superior del
depésito de acumulacion, se ha modificado la presién del mismo extrayendo vapor
saturado del depdsito e inyectandolo posteriormente, en la linea de aspiracion del
compresor. Mediante esta nueva configuracion se ha conseguido mejorar
ligeramente la eficiencia de la instalacién frigorifica trabajando en unas
determinadas condiciones de funcionamiento.

® A partir de correlaciones matematicas ajustadas por diferentes autores, se han
elaborado los modelos matematicos de los intercambiadores gas-cooler y
evaporador empleados en la instalacion frigorifica. Estos modelos matematicos han
permitido predecir las variables de salida de dichos intercambiadores y la potencia
intercambiada, con un grado de error inferior al 6 %, lo que lo convierten en una
herramienta util para el disefio de intercambiadores similares.
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VI.2 Trabajos y desarrollos futuros

Adicionalmente a las tareas futuras indicadas en cada uno de los capitulos desarrollados, se
plantean una serie de desarrollos futuros que daran continuidad a la presente tesis doctoral.
Entre ello cabe destacar los siguientes:

® Evaluaciéon experimental del ahorro energético alcanzado por la instalacion
funcionando con y sin sistema de regulacion de presion éptima.

® Analisis experimental del comportamiento de la instalacién frigorifica, cuando se
modifica su funcionamiento de condiciones subcriticas a condiciones supercriticas.

® Analisis experimental del comportamiento de la instalacién como bomba de calor,
o como sistema de recuperacion de calor.

Como desarrollos futuros que daran pie al desarrollo de nuevas lineas de investigacion, se
destaca principalmente:

® Desarrollo de una nueva instalacion frigorifica de mayor capacidad que la
desarrollada en la presente en esta tesis, con sistema de compresion simple y doble
mediante compresor de tipo componnd.

® Analisis de funcionamiento de los ciclos de compresion de tipo compound con
diversos sistemas de desrecalentamiento entre etapas.

Implementaciéon de nuevos de sistemas de expansion para mejorar la eficiencia de la
instalacion frigorificas de CO, trabajando en condiciones transcriticas.

® Aprovechamiento del calor residual a baja temperatura procedente del gas-cooler
para la activacion de sistemas tritérmicos o ciclos ciclos Rankine de baja
temperatura.
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