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RESUMEN

El elevado impacto sobre el Medio Ambiente del sector de la produccién de frio ha
impulsado el uso y desarrollo de métodos de refrigeracion cada vez mas eficientes
desde el punto de vista energético. Dentro de estos métodos se encuentran los
sistemas de produccién de frio por compresiéon en doble etapa, que se desarrollaron
en el siglo XIX, y que por ahora, son utilizados principalmente en aplicaciones de
media y baja temperatura de evaporacién, especialmente dentro del sector de la
refrigeracion comercial. Dichos sistemas corresponden a una solucién eficiente desde
el punto de vista energético, ya que permiten la obtencién de frio con valores de COP
y capacidades frigorificas superiores a las obtenidas con los sistemas de compresién
simple.

En la presente tesis doctoral se ha acometido un estudio experimental en
profundidad de los sistemas de compresién en doble etapa basados en compresores
de tipo ‘compound’, para lo cual se ha desarrollado una instalacién propia de tipo
industrial y se han analizado, a partir de los datos obtenidos, los efectos del
desrecalentamiento entre etapas mediante el sistema de inyeccién directa de liquido y
del subenfriamiento de liquido utilizando el sistema de subcooler. El analisis se
fundamenta en el estudio experimental de la planta funcionando con los sistemas
intermedios antes mencionados en comparacién con el funcionamiento del ciclo sin
utilizar ningtin sistema intermedio. El refrigerante empleado ha sido el HFC-404A en
el rango de temperaturas de evaporacion de -36 a -20°C y en el de condensacién de 30
a47°C.

Adicionalmente, se presentan los resultados experimentales y andlisis comparativo
del funcionamiento de la planta con los dos refrigerantes més habituales para el
rango de media y baja temperatura de evaporaciéon dentro el sector de la refrigeraciéon
comercial, el HFC-404A y el HFC-507A.



SUMMARY

The high environmental impact associated to the refrigeration sector has favoured,
from the viewpoint of energy efficiency, the use of more efficient refrigeration
methods. Double-stage compression refrigeration systems are among these methods,
which were developed in the XIX century, and at the moment, are mainly used in
commercial refrigeration in medium- and low-temperature applications. Double-
stage systems are an efficient solution, from the viewpoint of energy consumption,
since they permit to produce cold with COP and cooling capacities higher than the
ones resulting from single-stage compression systems.

This Doctoral Thesis tackles an in-depth experimental study of double-stage
compression systems based on ‘compound’ compressors, for what an industrial-type
facility has been developed. From the obtained data, the desuperheating between
compression stages using the direct liquid injection system and the liquid subcooling
using the subcooler system have been analysed. The analysis is based on the
experimental study of the plant operating with the previous mentioned systems in
comparison with the cycle operating without inter-stage systems. The refrigerating
fluid used to carry out the tests was the HFC-404A in an evaporating temperature
range between -36 and -20°C and in a condensing temperature range between 30 and
47°C.

Furthermore, the experimental results and a comparative analysis of the plant while
operating with the most usual refrigerants in commercial refrigeration for medium-
and low-temperature applications, the HFC-404A and the HFC-507A, are also
presented.



RESUM

El gran impacte sobre el Medi Ambient del sector de la produccié de fred ha impulsat
I'ts i desenvolupament de mecanismes de refrigeracié cada volta més eficients des de
el punt de vista energetic. Dintre d’aquests metodes es troben els sistemes de
produccié de fred per compressié en doble etapa, que es varen desenvolupar en el
segle XIX, i que per ara, son utilitzats principalment en aplicacions en mitja i baixa
temperatura d’evaporacio, especialment dintre del sector de la refrigeracié comercial.
Aquests sistemes corresponen a una soluci6 eficient des del punt de vista energetic, ja
que permeten l'obtenci6 de fred amb valors de COP y capacitats frigorifiques
superiors a les obtingudes mitjangant els sistemes de compressi6 simple.

En la present tesi doctoral s’ha dut a terme un estudi experimental en profunditat
dels sistemes de compressi6 en doble etapa basats en compressors del tipus
‘compound’, per el qual s’ha desenvolupat una instal lacié propia de tipus industrial
i s’han analitzat, a partir de les dades obtingudes, els efectes del desrecalentament
entre etapes mitjangant el sistema d’injecci6 directa de liquid, i del refredament del
liquid utilitzant el sistema de subcooler. L’analisi es fonamenta en [I'estudi
experimental de la planta funcionant amb els sistemes entre etapes anteriorment
esmenats en comparativa amb el funcionament del cicle sense usar cap sistema entre
etapes. El refrigerant utilitzat ha sigut el HFC-404A en el rang de temperatures
d’evaporaci6 de -36 a -20°C i en el de condensacié de 30 a 47°C.

A més, es presenten els resultats experimentals i analisi comparativa de I'operacié de
la planta amb els dos refrigerants més habituals en el rang de mitja i baixa
temperatura d’evaporaci6 dintre del sector de la refrigeracié comercial, el HFC-404A i
el HFC-507A.
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1. Introduccion

Capitulo 1. Introduccion

1.1 Preambulo

La presente tesis doctoral se enmarca dentro de las lineas de investigacién del G.I.T.
(Grupo de Ingenierfa Térmica), formado por profesores de la Universidad Jaume I de
Castellén y de la Universidad Politécnica de Valencia.

El G.I.T. lleva trabajando desde el afio 1993 en el campo de la refrigeracién mediante
sistemas de compresién de vapor con compresores alternativos. Hasta el momento,
sus esfuerzos se han centrado en el andlisis experimental del comportamiento de
instalaciones de compresién simple, sobre las cuales se han desarrollado diferentes
trabajos cientificos como son la evaluaciéon de componentes en el ciclo [1] -[4] ,
analisis del proceso sustitutivo de los refrigerantes CFC por los HCFC y HFC [5] [6] ,
y modelizacion estatica y dindmica de los componentes [7] [8] .

En el afio 2004, en base a la experiencia adquirida en los trabajos previos realizados,
se amplio la linea de investigacion, en la cual se incluye la presente tesis doctoral, con
el estudio y andlisis de los ciclos de compresién multi-etapa para la produccién de
frio en baja y media temperatura. Esta linea de investigaciéon estd encaminada a la
minimizacién o reduccién del consumo energético en instalaciones de produccién de
frio de pequena o mediana potencia, especialmente dentro del sector de la
refrigeracién comercial, ya que, como se analiza en el capitulo introductorio, estas
instalaciones presentan una serie de ventajas respecto a las de compresién en una sola
etapa. Adicionalmente, intentando reducir los principales inconvenientes de las
instalaciones de compresién multi-etapa, que son el coste y la dificultad de operacion,
esta nueva linea se basa en la utilizacion de compresores de doble etapa tipo
compound, que llevan integrados en un tnico compresor dos etapas de compresion.

En el presente capitulo se da respuesta a la motivaciéon de la presente tesis doctoral.
Para ello se comienza con un repaso del estado del arte, los objetivos de la tesis y una
introduccién a los sistemas de doble etapa de compresién, su campo de aplicacién,
parametros de funcionamiento y los fluidos refrigerantes utilizados en la actualidad
en este tipo de instalaciones.
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1. Infroduccion

1.2 Estado del arte

El funcionamiento y operacién de las instalaciones en doble etapa de compresion es
un tema tratado con mayor o menor profundidad en las publicaciones de ambito
general dedicadas al tema de la refrigeracion industrial. Sin embargo, es dificil
encontrar trabajos de indole experimental que no se refieran a la definicién de las
condiciones intermedias 6ptimas de funcionamiento de los ciclos.

Los trabajos relacionados con la definicién de las condiciones intermedias 6ptimas de
funcionamiento (la mayor parte de ellos realizados desde un punto de vista teérico)
se han basado en la optimizacién energética de la presién intermedia en los ciclos de
doble etapa de compresién, y en establecer su relacién con las presiones de
evaporacién y condensacion. Ya en 1928, Behringer [9] (descrito por Gosney [10] [11] )
analiz6 las condiciones 6ptimas de funcionamiento de una instalacién de doble etapa
trabajando con amoniaco, y posteriormente, Rasi [12] desde un punto de vista teérico,
estudi6 las condiciones intermedias con diferentes fluidos refrigerantes (R-12, R-717 y
R-40). Uno de los criterios comdnmente aceptados para la definicién de la presiéon
intermedia 6ptima de funcionamiento en ciclos de doble etapa de compresiéon
corresponde al criterio de la presiéon media geométrica entre las presiones de
condensacién y evaporacion, criterio que estd de acuerdo con los resultados de
Banmann & Blass [13] y Ahora & Dhar [14] . En los estudios teéricos de estos autores
se muestra que la presién intermedia 6ptima de trabajo en instalaciones de doble
etapa de compresiéon es muy cercana a este valor, aunque ésta se modifica con la
inyeccién de caudal de refrigerante entre etapas de compresion. De Lepleire [15] para
el HCFC-22 y con diferentes configuraciones de trabajo, concluy6é que la presiéon
intermedia 6ptima era igual a la media geométrica mas 0.35 bar. Sin embargo, otros
cientificos han preferido expresar las condiciones intermedias 6ptimas en funcién de
relaciones entre la temperatura de evaporaciéon y condensacién. Czaplinsky [16]
concluyé que la temperatura intermedia 6ptima de funcionamiento coincidia con la
temperatura media geométrica entre la temperatura de condensacién y evaporacion,
sin embargo, otros autores como Domanski [17] , Zubair ef al. [18] , Khan et al. [19] y
Ouadha et al. [20] concluyeron que esta temperatura intermedia 6ptima coincide con
la temperatura media aritmética entre las temperaturas de condensacién y
evaporacion.

Actualmente, las instalaciones de doble etapa de compresion se estan estudiando en
aplicaciones de produccién de frio con diéxido de carbono como refrigerante. Con los
ciclos en doble etapa de compresién se posibilita aumentar la eficiencia energética y
capacidad frigorifica de las instalaciones, ademas de limitar las elevadas
temperaturas de descarga de los ciclos de compresién en una sola etapa cuando son
sometidos a elevadas tasas de compresion. Celik A. [21] y Cavallini A. et al. [22] ,
desde un punto de vista teérico-experimental y utilizando un compresor de doble
etapa tipo compound, analizaron la optimizacién energética en diferentes ciclos de
doble etapa de compresién a nivel de produccién de frio para aire acondicionado. En
sus trabajos concluyeron que el ciclo de inyeccién parcial con el sistema de
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1. Introduccion

subenfriamiento mediante subcooler presenta un elevado potencial de mejora del
rendimiento energético, aunque esta conclusién estd basada principalmente en
estudios teéricos. Trabajos similares, en este caso aplicados a bombas de calor, han
sido desarrollados por Agrawal N. et al. [23] [24] desde un punto de vista tedrico, en
los que se remarca el potencial de estos sistemas para mejorar la eficiencia energética
del los ciclos de compresion.

Paralelamente a la utilizacion en el campo del diéxido de carbono en ciclo
transcritico, se estan estudiando las ventajas de los sistemas de compresiéon en doble
etapa en aplicaciones de bomba de calor con refrigerantes de la familia HFC para
usos residenciales. Dentro de esta linea, Zehnder M. [25] , estudi6 el ciclo de
inyeccién total con aspiracién en saturacién y el ciclo de inyeccién parcial con
subenfriamiento de liquido mediante subcooler, concluyendo que con estos ciclos se
puede conseguir un aumento de hasta un 20% en eficiencia energética respecto a la
alcanzada por los ciclos de compresion en simple etapa.

Sin embargo, no se han encontrado referencias recientes relativas al estudio de
instalaciones de compresiéon en doble etapa aplicadas al campo de media y baja
temperatura de evaporacion, asi como estudios detallados de instalaciones de doble
etapa que trabajen con compresores compound, que es el campo de aplicacién que
pretende cubrir la presente tesis.
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1. Infroduccion

1.3 Objetivos y estructura de la tesis

Esta tesis representa un paso hacia delante en las actividades del grupo de
investigacion del G.I.T. en el campo de la refrigeracién mediante ciclos de compresiéon
de vapor. Motivados por la reduccién del impacto medioambiental del sector de la
produccion de frio, este trabajo de investigaciéon se ha centrado en el estudio y
analisis de las instalaciones de produccién de frio en doble etapa de compresion,
instalaciones que presentan mayores posibilidades desde el punto de vista de
eficiencia energética y de capacidad frigorifica. Por otra parte, el desarrollo de la tesis
se ha basado en la utilizacién de compresores tipo ‘compound’, compresores que
llevan integradas en un tinico componente dos etapas de compresién, y por tanto,
constituyen una alternativa relativamente sencilla hacia la implementacién de estos
sistemas de produccién de frio.

Dada la ausencia de trabajos experimentales relacionados con instalaciones de
producciéon de frio en doble etapa de compresién en el campo de media y baja
temperatura de evaporacién, los aportes principales de este trabajo corresponden al
estudio del comportamiento real de estas instalaciones de produccién de frio y la
evaluaciéon de los dos efectos principales de mejora del funcionamiento: el
subenfriamiento del liquido y el desrecalentamiento del vapor. El analisis de estos
efectos se ha realizado con la implementacién en la instalacién de dos sistemas
intermedios de funcionamiento: el sistema de subenfriamiento de liquido mediante
subcooler y el sistema de desrecalentamiento entre etapas mediante inyeccién directa
de liquido. Por otra parte, el analisis experimental se centra en la evaluaciéon del
comportamiento experimental de la instalacién trabajando con los dos refrigerantes
mas utilizados actualmente en aplicaciones de media y baja temperatura de
evaporacion, el HFC-404A y el HFC-507A.

Los principales objetivos que se han planteado en la presente tesis doctoral son los
siguientes:

* Construcciéon de una planta frigorifica de tipo industrial de doble etapa de
compresién con un compresor tipo compound semi-hermético, con los
sistemas intermedios de subenfriamiento de liquido a través de subcooler y
de desrecalentamiento entre etapas mediante el sistema de inyecciéon directa
de liquido, capaz de trabajar con los fluidos refrigerantes HFC-404A y HFC-
507A en el campo de media y baja temperatura de evaporacioén, y dotada de
un sistema de monitorizacién que permita el seguimiento y analisis de los
principales pardmetros energéticos de la instalacién.

Esta parte del trabajo viene detallada en el Capitulo 2, en el cual se desarrolla
una descripcién pormenorizada de las caracteristicas de la instalacién, los
elementos que la conforman, equipos de medida utilizados y del sistema de
adquisicién de datos desarrollado.
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1. Introduccion

La instalacién constituird el banco de ensayos para la realizacién de
diferentes trabajos futuros dentro de la linea de investigacion abierta, que se
detallan en el dltimo capitulo de la tesis.

Evaluacién, caracterizacion y analisis experimental de los efectos energéticos
del sistema de desrecalentamiento entre etapas mediante inyeccién directa de
liquido.

Este objetivo consiste en la evaluacién experimental y anélisis de los efectos
provocados en los principales pardmetros energéticos (potencia frigorifica,
potencia consumida y COP) de la instalacion de produccién de frio en doble
etapa de compresion al utilizar el sistema de desrecalentamiento entre etapas
mediante el sistema de inyeccion directa de liquido.

El analisis de este sistema intermedio de desrecalentamiento entre etapas, se
evalu6é considerando como referencia el funcionamiento de la instalacién
trabajando sin sistemas intermedios, es decir, sin el sistema de
subenfriamiento ni de desrecalentamiento, en base a ensayos de variacién de
las condiciones de inyeccién entre etapas con presiones de evaporacion y
condensacién fijas, y con ensayos de variaciéon de presiones de condensacién
y evaporacién en un amplio rango de funcionamiento de la instalacién.

El analisis y evaluacién experimental de este sistema se desglosa en el
Capitulo 3.

Evaluacioén, caracterizacién y andlisis experimental de los efectos energéticos
del sistema de subenfriamiento de liquido mediante subcooler.

Este objetivo se basa en la evaluacion experimental y andlisis de las
modificaciones en los principales pardmetros energéticos de funcionamiento
de la instalacion de doble etapa de compresion con compresor compound al
utilizar el sistema de subenfriamiento de liquido mediante subcooler.

Este anélisis se basé en ensayos de modificaciéon del caudal maésico de
refrigerante circulante a través del subcooler y/o variacién del grado de
subenfriamiento del liquido de salida del condensador a presiones de
evaporaciéon y condensacion fijas, y en ensayos de variacion de presién de
evaporacién y condensacién en un amplio rango de trabajo de la instalacién.

Este apartado se desglosa en el Capitulo 3.

Evaluaciéon experimental y andlisis comparativo de las diferentes
configuraciones de trabajo de la instalacion en doble etapa de compresién
(inyeccién parcial con subcooler, inyeccién directa de liquido y sistema doble
etapa sin sistemas intermedios) y andlisis experimental del comportamiento
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1. Infroduccion

trabajando con los refrigerantes més utilizados en el campo de media y baja
temperatura de evaporacién, el HFC-404A y el HFC-507A.

Este objetivo se basa en la obtencién de conclusiones sobre el funcionamiento
de la instalacién de doble etapa de compresién con compresor compound en
los diferentes ciclos de trabajo, y con los refrigerantes mas utilizados en la
actualidad para aplicaciones de produccién de frio en media y baja
temperatura de evaporacion.

Este andlisis se desglosa en la parte final del Capitulo 3.

La presente tesis doctoral esta organizada segin la estructura siguiente:

Capitulo 1: En el presente capitulo se presenta la justificacién y motivos que
han llevado a desarrollar la presente tesis doctoral, la revision del estado del
arte y una introduccion a los sistemas en doble etapa de compresion y los
fluidos de trabajo utilizados en este tipo de instalaciones.

Capitulo 2: En este capitulo se presenta la infraestructura experimental
desarrollada para la realizacién de la presente tesis. Se desglosa el circuito
frigorifico en doble etapa de compresiéon y sus sistemas intermedios de
trabajo, el sistema de medida y adquisicién de datos, y una descripciéon de los
sistemas intermedios implementados en la instalacién experimental.

Capitulo 3: Este capitulo presenta el andlisis, basado en datos experimentales,
de los sistemas de desrecalentamiento entre etapas mediante el sistema de
inyeccién directa de liquido y de subenfriamiento de liquido mediante
subcooler, la comparativa de la operacion de los diferentes sistemas
considerando como ciclo de referencia el funcionamiento de la planta sin el
sistema de subenfriamiento ni de desrecalentamiento, y su operacién con los
refrigerantes HFC-404A y HFC-507A.

Capitulo 4: En este capitulo se resumen las principales conclusiones
obtenidas en la presente tesis doctoral y los posibles futuros desarrollos en
base al trabajo realizado.
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1.4 Sistemas de compresion en doble etapa

Desde el origen de las primeras maquinas de produccién de frio por compresién de
vapor en el siglo XIX, la necesidad de produccién de frio cada vez a menor
temperatura puso al descubierto los problemas de los ciclos de compresién de simple
etapa cuando se sometian a saltos de temperatura entre condensacién y evaporacién
elevados. Dichos problemas radicaban en el incremento de la tasa de compresién, lo
cual provocaba descensos de la potencia frigorifica conseguida, y por tanto, eran
necesarios compresores de tamafios cada vez mayores, ademads que, con los primeros
refrigerantes utilizados este tipo de compresores, los ciclos de una sola etapa eran
impracticables debido a las elevadas temperaturas de descarga. Ya en el afio 1867 y en
el 1885, se concedieron las dos primeras patentes de compresor compound (de doble
etapa) al australiano W. G. Lock para su aplicacién en instalaciones de compresion de
doble etapa de amoniaco, pero deberia esperarse hasta el 1889 para encontrar las
primeras aplicaciones industriales de este tipo de compresores. En este afio, la
compafifa J. & E. Hall construyé la primera instalaciéon de produccién de frio en doble
etapa con diéxido de carbono como refrigerante (para un almacén de carne
congelada), y la compafiia Sulzer la segunda con amoniaco, con un compresor de
doble etapa disefiado por Stuart Saint Clair y construido por York en los Estados
Unidos. Sin embargo, la produccién de frio con los sistemas de compresiéon en doble
etapa no tuvo una fuerte implantacién, ya que la obtencién de frio en baja
temperatura se realizaba hasta ese momento mediante maquinas de absorcién, las
cuales ofrecfan ventajas respecto a los primeros disefios de los compresores de doble
etapa. Entre el 1916 y el 1917, debido al desarrollo por parte de la empresa Sulzer de
un compresor compound de doble etapa de 4 Mcal/h, de nuevo se volvi6 a la
produccién de frio a baja temperatura con compresores de doble etapa.

(Introduccion historica de Thévenot R. [26] )

Las principales ventajas de los sistemas de produccién de frio en doble etapa de
compresioén en comparacion con los sistemas de simple etapa pueden resumirse en
las siguientes:

* La tasa de compresion en cada una de las etapas de un compresor de doble
etapa se reduce, con lo cual se incrementa la eficiencia volumétrica, y por
tanto, se reduce el tamafio del compresor utilizado. Asi mismo, la reduccién
de la tasa de compresiéon implica también una mejora en cuanto a pérdidas
energgéticas en el proceso de compresion.

= El refrigerante liquido procedente del condensador puede subenfriarse hasta
la temperatura de liquido saturado a presién intermedia, lo cual incrementa
la produccién frigorifica especifica y reduce el titulo de vapor a la entrada del
evaporador.

= Los vapores procedentes de la descarga de baja pueden desrecalentarse, lo
cual resulta en descensos de la temperatura de aspiraciéon de la etapa de alta
y en descensos en la temperatura de descarga de alta.
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Para analizar las ventajas de los sistemas de compresién en doble etapa de forma real,
se presenta a continuacién la comparativa experimental del funcionamiento de una
instalacién de compresién simple (Figura 1. 1; desarrollada por Cabello R. [46] ) frente
a la instalacién de compresién de doble etapa que se analiza en la presente tesis
doctoral, cuya descripcién se presenta en el Capitulo 2.

JL L 'I

Figura 1. 1. Instalacion experimental de compresion en simple etapa [46]

La instalacién de compresién en simple etapa esta constituida por un compresor
alternativo abierto de 4kW, un evaporador carcasa-tubos (1-2) con refrigerante
circulando por los tubos, un condensador carcasa-tubos (1-2) con condensacién en
carcasa y una valvula de expansion termostdtica que controla el proceso de
evaporacion. La instalacién, desarrollada por Cabello R. [46] , fue construida para
operar con los refrigerantes HCFC-22, HFC-134a y HFC-407C, con potencias
frigorificas totales que oscilaban entre los 5 y 13 kW.

En la Figura 1. 2 se muestra la comparativa experimental de la eficiencia energética
alcanzada por ambas instalaciones operando en temperatura de condensaciéon
constante de 40°C para varios niveles de evaporacién. En azul se presentan los datos
relativos a la instalacién de simple etapa trabajando con los refrigerantes HCFC-22 y
HFC-407C, mientras que, en el caso de la instalacion de compresién en doble etapa, se
muestran los resultado experimentales operando con el refrigerante HFC-404A con el
sistema de doble etapa sin sistemas intermedios y con el sistema de doble etapa con
subenfriamiento de liquido mediante subcooler (Figura 1. 9).
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Figura 1. 2. COP vs. To.
Instalacion de compresion simple e instalacién de doble etapa. Tk=40°C

En la representaciéon puede observarse que conforme desciende la temperatura de
evaporacién la eficiencia energética alcanzada por la instalacién de compresién
simple disminuye, pero si esta temperatura baja de los -20°C, se empiezan a obtener
valores de COP relativamente bajos. Simplemente sustituyendo el compresor de
simple etapa por el compresor compound de la instalacién de doble etapa de
compresion (linea verde), se obtiene un aumento considerable de la eficiencia
energética, y mas aun, si se utiliza la posibilidad de las instalaciones de compresion
en doble etapa de subenfriamiento de liquido (linea naranja), el aumento de eficiencia
energética empieza a ser importante.

Pero mas que la eficiencia energética alcanzada por las instalaciones de doble etapa,
el aspecto que mas ventajosa hace su utilizacion es la potencia frigorifica total. La
comparativa de las instalaciones, al operar con compresores de diferente capacidad,
se realiza considerando el cociente entre la potencia frigorifica y el volumen
geométrico de la etapa de compresion, expresado mediante la relacién (1. 1). En el
caso de la instalacién de compresiéon de doble etapa el volumen geométrico,
rendimiento y volumen especifico de aspiracién corresponden a los de la etapa de
compresion de baja.

= .qo (]])
VG Vasp

En la Figura 1. 3 se muestra la comparativa de las potencias frigorificas volumétricas
para ambas instalaciones de produccién de frio, operando en temperatura de
condensacién de 40°C para varios niveles de evaporacion.
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Figura 1. 3. Potencia frigorifica volumétrica vs. To.
Instalacion de compresion simple e instalacién de doble etapa. Tk=40°C

Del mismo modo que para la eficiencia energética, la potencia frigorifica
proporcionada por la instalacién de compresién simple desciende conforme lo hace la
temperatura de evaporacion, siendo en este caso el descenso mas pronunciado que en
el caso del COP. Con temperaturas de evaporaciéon por debajo de los -20°C, se
empieza a trabajar con valores de potencia bajos, lo cual implica que para una
determinada potencia requerida sean necesarios compresores de elevado tamario.
Simplemente trabajando con una instalacién de compresiéon en doble etapa sin
sistemas intermedios, es decir, realizando el proceso de compresién en dos etapas
(linea verde), se consigue un aumento considerable del valor de potencia frigorifica,
que por ejemplo, para la temperatura de evaporacién de -30°C es del doble del
conseguido con la instalacion de compresion simple. Ademas, utilizando la
posibilidad de subenfriamiento de liquido (linea naranja), el aumento de potencia
frigorifica es considerable, alcanzando aproximadamente el triple de potencia que la
instalaciéon de compresién simple para la temperatura de evaporacién de -30°C.

De las comparativas presentadas en la Figura 1. 2 y en la Figura 1. 3, puede decirse
que las instalaciones de compresion en doble etapa son bastante atractivas desde el
punto de vista energético, ya que consiguen eficiencias energéticas superiores a las de
compresion en simple etapa, pero ademads proporcionan potencias frigorificas muy
superiores, lo cual lleva a instalaciones de tamafio mas reducido.

Sin embargo, no todo son ventajas respecto a las instalaciones de compresién simple,
ya que la construccién de una instalacién de doble etapa de compresién conlleva un
aumento de la inversién, ademas de que su operacién es por lo general maés
complicada, especialmente en cuanto al retorno de aceite al compresor. Las ventajas e
inconvenientes de cada ciclo de compresién en doble etapa se analizan en el apartado
14.2.
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1.4.1 Campo de aplicacion de los sistemas de doble etapa

Los sistemas de compresién simple son generalmente utilizados cuanto la tasa de
compresioén entre condensacién y evaporacion es moderada, pero conforme ésta se
incrementa diversos factores reducen la capacidad frigorifica del ciclo y su eficiencia
energética o COP. Gosney [10] defini6 el limite para los sistemas de compresién en
simple etapa en 40°C de diferencia entre las temperaturas de condensacién y
evaporacion, aunque realmente, la definicién de este limite de operacién depende del
tipo de sistema utilizado, y sobretodo, de la relacién ‘incremento de coste de
inversion vs. ahorro energético’ (o de otra relacién diferente si se tienen en cuenta
criterios medioambientales) que es la que marcaria el punto a partir del cual es mas
rentable utilizar un sistema multi-etapa, tal y como analiza Stoecker W. [27] . Lo que
si que es cierto, sea cual sea el limite de utilizacion, es que los sistemas de produccién
de frio en varias etapas de compresion (tanto sistemas booster, compound o cascada)
siempre ofrecen ventajas energéticas respecto los sistemas de compresién simple,
ventajas derivadas de la introduccién de una presién intermedia en el sistema, que
permite por una parte, reducir las tasas de compresiéon en las etapas, y por otra,
aumentar la potencia frigorifica, al ser posible el subenfriamiento de liquido.

La primera de las ventajas, correspondiente a la reduccion de las tasas de compresion,
lleva implicita una mejora del rendimiento volumétrico, es decir, al disminuir la tasa
de compresion se consigue trabajar en valores altos de eficiencia volumétrica en cada
una de las etapas de compresion, y por tanto, construir instalaciones con equipos de
tamafio mas reducido. Pero por otra parte, la reduccién de la tasa de compresion lleva
asociada una reduccién de las pérdidas en el proceso de compresion en cada una de
las etapas, cuyo efecto corresponde a la mejora del rendimiento energético del
proceso de compresion. Si a esta mejora se le afiade la posibilidad de subenfriar el
refrigerante liquido que proviene del condensador hasta el limite marcado por la
temperatura de saturacion del liquido a presién intermedia, se consigue una mejora
adicional de la eficiencia energética del ciclo, ademas de posibilitar la reduccién en
tamafio de los evaporadores al disminuir el titulo de vapor a la entrada del
evaporador.

Por lo tanto, es evidente que el uso de los sistemas de producciéon de frio en doble
etapa de compresion esta justificado desde el punto de vista del ahorro energético y
de reduccién de emisiones indirectas de gases de efecto invernadero. También desde
el punto de vista de optimizacién de los componentes de las instalaciones, ya que
puede reducirse su tamafio. Y por dltimo, desde el punto de vista técnico, ya que los
compresores en doble etapa, hablamos en este caso de los compresores tipo
‘compound’, llevan mas de un siglo en funcionamiento y constituyen una de las
soluciones para poder simplificar el ciclo de trabajo de estos sistemas de produccién
de frio.
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En cuanto a los campos de utilizaciéon de estos sistemas de produccién de frio en
doble etapa con compresores alternativos tipo ‘compound’, puede hablarse de todas
las aplicaciones en media y pequefia potencia tanto a media como a baja temperatura
de evaporacion.

Refrigeracion comercial

La refrigeraciéon comercial abarca todas aquellas aplicaciones de produccién
de frio relacionadas con el almacenamiento, distribuciéon y venta de
productos alimenticios. En este sector encontramos dos niveles
fundamentales de temperatura: media temperatura de evaporacién (-15 a
5°C) para la conservacién de productos frescos, y baja temperatura de
evaporacion (-40 a -30°C) para la preservacion de productos congelados.

Actualmente, la refrigeracion comercial queda representada principalmente
por el sector de los supermercados, en los que el 47% de la energia utilizada
corresponde a aplicaciones de produccion de frio en media y baja
temperatura de evaporaciéon [28] , donde un 28% del total aproximadamente
es debido al consumo de los compresores [29] .

Segun el informe del Instituto Internacional del Frio [30] , en este sector
predomina el uso de diferentes refrigerantes segtn el tipo de sistema de
distribucién de frio utilizado: En sistemas aislados es predominante el HFC-
134a, aunque cada vez maés se esta implantando el uso del HFC-404A y de los
hidrocarburos. Los supermercados con instalaciones centralizadas utilizan en
su mayoria el HFC-404A y el HFC-507A como fluidos sustitutivos al CFC-502
y al HCFC-22. Los sistemas indirectos utilizan HFCs, amoniaco o HCs como
refrigerantes primarios.

Por otra parte, debido a la inclusién de las principales familias de
refrigerantes utilizadas en la refrigeracion comercial dentro de los gases que
contribuyen al efecto invernadero [31] , se esta produciendo un desarrollo
cientifico y tecnolégico para implantar el diéxido de carbono como
refrigerante en este tipo de instalaciones, en las cuales, debido a las elevadas
temperaturas de descarga del compresor para temperaturas de evaporacién
por debajo de los -20°C es necesaria la utilizacién de sistemas de produccién
de frio en varias etapas.

Procesado de alimentos

El sector de procesado de alimentos y almacenamiento de productos en frio
corresponde a una de las importantes aplicaciones de la refrigeracién para
mantener los nutrientes de los alimentos intactos. Esta aplicacién es muy
importante en cuanto a tamafio y magnitud econémica, dado que el consumo
de alimento congelado a lo largo del mundo estd en torno a unos 30 millones
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de toneladas al afo, ademés de que el consumo de productos congelados ha
aumentado un 50% en la dltima década y continda creciendo.

Temperaturas tipicas de congelacién de alimentos estan en torno a los -35 a -
30°C, la comida congelada que se almacena durante largos periodos de
tiempo es generalmente mantenida a temperaturas entre -30 y -15°C, mientras
que el almacenamiento de productos en fresco varia de -1 a 10°C.

La mayoria de los sistemas de refrigeracion para el procesado y
almacenamiento congelado de productos estdn basados en compresores
alternativos y compresores de tornillo, siendo el refrigerante con mayor
implantacién el amoniaco, sobretodo en instalaciones de elevada potencia.
Sin embargo, en aplicaciones de mediana y pequefia potencia es
predominante el uso de los refrigerantes HFC-134a, HFC-404A, HFC-507A,
HFC-410A e instalaciones en cascada de amoniaco/diéxido de carbono.

Refrigeracion industrial

Dentro de la refrigeracion industrial pueden incluirse multitud de
aplicaciones de la produccion de frio dentro de muy diferentes rangos de
temperaturas de evaporacion: procesos de congelacién, liquefaccion de gases,
fabricacién industrial de hielo, etc. Con temperaturas de evaporacién que
varian de los -70 hasta los 15°C, y potencias desde los 25kW hasta los 30MW.

En este campo de aplicacion, el refrigerante predominante es el amoniaco con
compresores de tornillo, aunque para aplicaciones de pequefia y mediana
potencia se utilizan los refrigerantes HFC-134a, HFC-404A, HFC-507A y el
HFC-410A.

Transporte

El transporte refrigerado constituye el dltimo sector de aplicaciéon de las
dobles etapas de compresion, especialmente con compresores compound de
tipo abierto, sobre todo en el campo del transporte de producto congelado (-
30 a -15°C). Este sector incluye el transporte ferroviario, transporte por
carretera y transporte maritimo, aunque son los dos primeros en los que
debido a las pequenias o medias potencias requeridas (de 5 a 10 kW de
potencia frigorifica) estos sistemas suelen tener mayor implantacién.

En el transporte ferroviario y por carretera el HFC-404A es el refrigerante
madas ampliamente utilizado en Europa, aunque el uso del HFC-410A esta
creciendo dia a dia.
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1.4.2 Ciclos de compresion en doble etapa

En este apartado se presenta una descripcién y analisis tedrico de los sistemas de
produccién de frio por compresion de vapor en doble etapa, centrado en media y baja
temperatura de evaporacion, por lo que no se tienen en cuenta los sistemas de doble
etapa con enfriamiento externo, ya que, por lo general, la temperatura de descarga de
la etapa de baja es inferior a la temperatura ambiente, y por tanto, el tnico
mecanismo para conseguir desrecalentamiento entre etapas es mediante el
enfriamiento con el propio fluido refrigerante de la instalacién.

Existe un poco de confusién en la literatura a la hora de nombrar e identificar los
diferentes ciclos de doble etapa de compresién para trabajo a bajas temperaturas de
evaporacion. Por claridad de la explicacién, se ha seguido la nomenclatura del
profesor Duminil M. [32] , que distingue entre dos tipos de ciclos de compresién en
doble etapa en funcién de la expansién que sufre el refrigerante liquido de salida del
condensador hasta la presién intermedia: bien sea expandiendo todo el refrigerante
liquido de salida del condensador hasta la presién intermedia (sistemas de inyeccién
total), o expandiendo solo una parte de este refrigerante hasta la presién intermedia
(sistemas de inyeccién parcial).

Por tanto, segtin la nomenclatura y atendiendo a los sistemas més generales, pueden
distinguirse los siguientes tipos de sistemas de compresién en doble etapa, que son
aplicables tanto a sistemas booster (2 compresores independientes) como a
compresores compound (dos etapas de compresién en un mismo compresor):

e Ciclos de inyeccién total: Son ciclos de doble etapa de compresion en los que
todo el refrigerante liquido de salida del condensador se expande hasta la
presion intermedia. Dentro de este tipo de ciclos existen dos modificaciones,
dependiendo de las condiciones de aspiracién en la etapa de compresion de
alta:

o Ciclo de inyeccién total con aspiracién en saturacién (Figura 1. 4): Es
el ciclo en que el compresor de la etapa de alta aspira vapor saturado
del depésito a presion intermedia.

o Ciclo de inyeccién total con aspiracién en vapor recalentado (Figura
1. 5): Es el ciclo en que el compresor de la etapa de alta aspira vapor
recalentado, resultante de la mezcla de la corriente de descarga de la
etapa de baja y de vapor saturado a presion intermedia. La diferencia
con el anterior es que se produce menor desrecalentamiento entre
etapas.

e Ciclos de inyeccién parcial: Son ciclos de doble etapa de compresién en los
que solo se expande hasta la presién intermedia una cierta cantidad de
refrigerante liquido de salida del condensador, y éste se utiliza para
conseguir el subenfriamiento en la corriente principal de liquido, que es
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expandida hasta la presiéon de evaporaciéon. Existen diferentes sistemas de
inyeccién parcial en funcién de las condiciones de aspiracién del compresor
de la etapa de alta y de los sistemas intermedios utilizados:

o Ciclo de inyeccién parcial con aspiracién en vapor recalentado
(Figura 1. 8): En este caso el subenfriamiento del liquido se consigue
via expansiéon de una parte de refrigerante liquido de salida del
condensador hasta la presion intermedia. Se produce un pequefio
desrecalentamiento al mezclar la corriente de descarga de la etapa de
baja con vapor saturado a presién intermedia procedente del
depésito.

o Ciclo de inyeccién parcial con aspiracién en vapor recalentado con
intercambiador de superficie o Ciclo de subcooler (Figura 1. 9): En
este ciclo el depésito intermedio del ciclo de inyeccién parcial con
aspiraciéon en vapor recalentado se sustituye por un intercambiador
de subenfriamiento. El ciclo de funcionamiento es igual que el
anterior en cuanto a pardmetros energéticos se refiere, pero se utiliza
en el caso de refrigerantes zeotrépicos y para evitar problemas de
retorno de aceite al compresor.

o Ciclo de inyeccién parcial con aspiracién en vapor saturado (Figura
1. 7): Es similar al de inyeccién parcial con aspiracién en vapor
recalentado, pero en este caso se produce un fuerte
desrecalentamiento entre etapas al aspirar el compresor de la etapa
de alta en forma de vapor saturado a presién intermedia.

Ciclo de inyecciéon directa de liquido (Figura 1. 11): Este ciclo, que no puede
agruparse dentro de los anteriores, consigue el desrecalentamiento entre
etapas via expansion de una parte de refrigerante liquido procedente del
condensador hasta la presién intermedia, mezclandose con los vapores
procedentes de la descarga de la etapa de baja.

Ciclo doble etapa sin desrecalentamiento (denotado como ciclo Base en el
presente documento) (Figura 1. 12): en este ciclo no se produce ni
subenfriamiento ni desrecalentamiento, es similar a un sistema de
compresion simple en que la etapa de compresion se divide en dos.

La utilizacién de uno u otro tipo de ciclo de compresién en doble etapa depende
fundamentalmente del fluido de trabajo, del rendimiento energético a alcanzar y de
las complejidades técnicas del sistema, presentando cada uno de ellos ventajas y
desventajas respecto a los demas.

Ciclos de inyeccidn total

El sistema de inyeccién total con aspiracién en saturaciéon (Figura 1. 4) es el sistema
que ha sido mas utilizado y estudiado a lo largo de la historia, sobre todo con
sistemas compound y booster de amonifaco y diéxido de carbono como fluidos de
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trabajo. En la literatura aparece referido como sistema doble etapa con economizador
o en nomenclatura inglesa como ‘economizer flash tank’ [25] , como ‘open flash inter-
stage cooling’ [33] o como ‘flash intercooling’ [23] . Este sistema doble etapa se
caracteriza por la presencia de un depésito situado al nivel de presién intermedia, en
el que se produce la separacion de las fases liquida y vapor via expansion a presion
intermedia de todo el refrigerante procedente del condensador. El vapor saturado de
salida de depdsito es comprimido por el compresor de la etapa de alta y el liquido
saturado alimenta al evaporador de la instalacion.

Las ventajas principales de este sistema frente al resto de los sistemas de doble etapa
radican en que el salto entélpico conseguido en el evaporador es maximo, es decir, la
entalpia de entrada del refrigerante al evaporador coincide con la entalpia del liquido
saturado a presién intermedia, y por tanto, es el ciclo de doble etapa de compresién
con menor titulo de vapor a la entrada del evaporador. Ademads que el salto entalpico
en el evaporador sea maximo, también lo es el desrecalentamiento entre etapas,
puesto que la condicién de aspiraciéon del compresor de la etapa de alta es de vapor
saturado a presién intermedia. A nivel tedrico, el sistema de inyeccién total con
aspiracion en saturaciéon corresponde a uno de los sistemas con mayor rendimiento
energético, pero como se analiza posteriormente, esta afirmacién no es aplicable a
todos los fluidos refrigerantes, sino solo a aquellos, como el HCFC-22 y amoniaco, en
los que el ahorro de potencia utilizada en la etapa de alta debido al
desrecalentamiento es superior al incremento de potencia necesario para comprimir
el caudal de exceso en la etapa de alta. Los inconvenientes del sistema radican en el
coste y dificultad de operacién del depésito de separacién de fases, resultando este
sistema muy sensible a las fluctuaciones de la presién intermedia. Dado que la
alimentaciéon de la vélvula de expansion del evaporador se realiza en forma de
liquido saturado, generalmente a una temperatura por debajo de la ambiente (en el
rango de temperaturas considerado) el posible recalentamiento del liquido saturado a
lo largo de la tuberia implica la apariciéon de la fase vapor antes de la valvula,
resultando en un funcionamiento anémalo de la misma. Por otra parte, el depésito
intermedio acttia como una trampa de aceite, y pese a que se requiera la disposicion
de dos separadores de aceite, uno por cada etapa de compresion, es necesaria la
disposicién de un retorno de aceite adicional en el depésito intermedio. Hablando de
refrigerante, este sistema es el que mayor cantidad de refrigerante requiere y no es
recomendado o vélido para refrigerantes zeotrépicos, puesto que en el depédsito
intermedio se produce la destilacién de estos refrigerantes debido a los diferentes
puntos de ebullicién de los componentes. Andlisis experimentales de Barreau M. et al.
[34] demostraron que el sistema puede operar, evitando la destilaciéon de los
componentes, con mezclas cuasi-azeotrépicas como el HFC-404A.

En cuanto a la aplicacién fundamental de este tipo de sistemas, se encuentra
confinada a instalaciones de media o larga potencia frigorifica con amonfaco, ya que
con este refrigerante se consigue mejorar la eficiencia del ciclo al reducir al maximo el
volumen especifico de aspiracién en la etapa de alta, reduciendo con ello también la
temperatura de descarga de alta, pardmetro critico en instalaciones de amoniaco.
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Figura 1. 4. Ciclo de inyeccidn total con aspiracién en saturaciéon

La modificacién del ciclo de inyeccién total mostrado en la Figura 1. 4, consiste en
extraer tnicamente del depésito de separacién de fases a presién intermedia una
cantidad de vapor para producir un ligero o moderado desrecalentamiento entre
etapas. Es el ciclo de doble etapa de compresién denominado ciclo de inyeccién total
con aspiracién en vapor recalentado, Figura 1. 5. Las ventajas de este ciclo en doble
compresiéon son similares a las del ciclo de inyeccién total con aspiracién en
saturacion, es decir, el salto entdlpico en el evaporador es méximo, pero sin embargo,
el desrecalentamiento entre etapas de compresion no es tan elevado como en el ciclo
anterior, y por tanto, la temperatura de descarga de la etapa de alta es superior al
ciclo de aspiraciéon en saturaciéon. En cuanto a los inconvenientes del ciclo son
idénticos a los del de inyeccién total con aspiracién en saturacion, aunque en este
caso se tiene la ventaja de que la aspiracién del compresor de la etapa de alta se
realiza siempre en forma de vapor recalentado.

Este ciclo ha sido analizado en profundidad, desde un punto de vista teérico por
Domanski [17] en base a una comparativa con diferentes ciclos de compresién. En sus
resultados concluy6 que este ciclo consigue siempre una mejora en la eficiencia
energética, resultado la mejora mas elevada cuanto mayor es el calor especifico del
refrigerante utilizado.
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Figura 1. 5. Ciclo de inyeccidn total con aspiracién en vapor recalentado
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En este apartado no se pretende realizar una comparativa de la mejora de la eficiencia
que presentan los ciclos de compresién en doble etapa respecto a ciclos de producciéon
de frio de otra indole, sino que se pretende estudiar la eficiencia de los ciclos de
compresion aplicados a diferentes refrigerantes utilizados en aplicaciones de baja
temperatura de evaporacién. Por tanto, a continuacién, se analizan las diferencias
entre la operaciéon del ciclo de inyecciéon total con aspiracién en vapor saturado

(Figura 1. 4) y la ciclo de inyeccién total con aspiracién en vapor recalentado (Figura
1.5).

La comparativa de los ciclos de doble etapa de compresién de inyeccién total, en
cuanto a comportamiento energético se refiere, desde un punto de vista tedrico,
asumiendo que la salida de refrigerante del evaporador y condensador se realizan en
saturacién y que el rendimiento mecanico-eléctrico de ambas etapas de compresion es

idéntico, se resume las relaciones de la Tabla 1. 1:

Inyeccidn total aspiraciéon en vapor saturado

Qa=ﬁ13~(hV\Po—hL Pi) (1.2)

P = mp WS,B hL Pi _hdesc,B WS,A (1.3)
= . )
Mwe \ s hL‘ —hy|, M
Pk Pi
COP — hV Po L Pi
77 . WS,B hL Pi - hdesc,B . WS,A “ . 4)
me
U hL‘pk _hV pi Mia
m 4 _ hL Pi _hdesc,B (1.5)
ms hL‘Pk —hy Pi
Inyeccion total aspiracién en vapor recalentado
) = _ 1.6
Q, =ms (hV‘Po h, Pi) (1-¢)
) .
Mne \ B hL‘pk —hy, pi Mia
COP = hV Po__ "'Llpi
77 ) WS,B hL Pi _hV Pi ) WS,A (].8)
me
U hL‘pk - h, pi i
ma _ h, Pi_hV Pi (1.9)
ms hL‘Pk —hy pi
Tabla 1. 1. Pardmetros energéticos ciclos de doble etapa con inyeccion total
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Desde un punto de vista tedrico, considerando que el caudal mésico de refrigerante
circulante por la etapa de baja y la presiéon intermedia del ciclo son idénticas, ambos
ciclos de doble etapa de compresién presentan un mismo valor de potencia
frigorifica. La potencia total absorbida en el proceso de compresién, el COP y la
relacién de caudales masicos de los ciclos difieren tinicamente en funcién de la
diferencia de entalpias entre el liquido saturado a presién intermedia y la entalpia de
descarga de la etapa de baja en el caso del ciclo con aspiracién en vapor saturado, y la
entalpia de vapor saturado a presiéon intermedia en el caso del ciclo con aspiracién en
vapor recalentado.

En realidad las suposiciones del pérrafo anterior no son aplicables a la practica,
puesto que si se comparan los ciclos de compresiéon trabajando en sus presiones
intermedias 6ptimas de funcionamiento resulta que estas presiones intermedias no
coinciden, por lo que ni el caudal mésico circulante por la etapa de baja, ni los
trabajos especificos de compresion, ni los rendimientos internos son iguales. Por
tanto, es necesario realizar la comparacién de los ciclos trabajando en sus presiones
intermedias 6ptimas de funcionamiento.

La comparativa de la eficiencia de los ciclos de inyeccién total, mostrada en la Figura
1. 6, ha sido evaluada suponiendo recalentamiento en aspiracién de baja y
subenfriamiento en condensador nulos, con un rendimiento mecanico-eléctrico para
ambas etapas de compresién igual a la unidad, para la temperatura de evaporaciéon
de -40°C y condensacién de 40°C, y considerando que los rendimientos internos de las
dos etapas de compresion para todos los fluidos se comportan segin la relacién
n, =1.054 —0.1757 - ¢ . Esta expresion del rendimiento interno utilizada en el calculo

tedrico de los ciclos de doble etapa se ha supuesto igual al rendimiento volumétrico
obtenido de forma experimental en la instalacién en la etapa de compresion de baja
(Figura 2. 23).

Los resultados de COP presentados en la Figura 1. 6 corresponden a la presion
intermedia 6ptima de funcionamiento de cada ciclo, que se representa en forma de
una linea continua para cada fluido y ciclo de trabajo.
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Figura 1. 6. Comparativa de COP y Presidn intermedia éptima en sistemas doble etapa inyeccién
total. To= -40°C, Tk=40°C, RU=RMU=0, SUB=0, nme=1

En base a los resultados presentados en la Figura 1. 6, donde se presentan los valores
de eficiencia energética alcanzada por los dos ciclos de inyeccién total operando en
temperatura de evaporacion de -40°C y condensacién de 40°C, con recalentamientos y
subenfriamientos nulos y en sus presiones Optimas de funcionamiento, puede
observarse que la eficiencia del ciclo de doble etapa de compresién con el sistema
intermedio de inyeccién total, bien sea aspirando vapor saturado o vapor recalentado
en la segunda etapa de compresién, depende del fluido de trabajo utilizado. Para el
refrigerante mas utilizado hasta hace unos afios en aplicaciones de baja temperatura
de evaporacién, el CFC-502, sus sustitutos a corto plazo, el HCFC-408A y el HCFC-
402A, y para sus sustitutos a largo plazo, el HFC-404A y el HFC-507A, se observa que
el rendimiento energético alcanzado de forma tedrica es siempre mayor si se utiliza el
sistema de doble etapa de compresién con inyeccién total con aspiracién en vapor
recalentado. Esto se debe fundamentalmente a que en este tipo de fluidos las lineas
isentrépicas de compresiéon son muy verticales y no se inclinan conforme nos
adentramos en la zona de altas temperaturas del vapor recalentado, y por tanto, el
descenso en potencia consumida conseguido por la reducciéon del trabajo isentrépico
de compresién al producir un enfriamiento entre etapas muy elevado, no compensa
el aumento de potencia de compresién en la etapa de alta debido al caudal de exceso
de refrigerante que se debe trasegar. Sin embargo, en fluidos como el HCFC-22, el
sistema que mas rendimiento energético alcanza corresponde al sistema de inyeccién
total con aspiracion en saturacién, ya que en este caso, la reduccién de potencia
conseguida con el desrecalentamiento es superior al incremento de potencia debido a
la necesidad de trasegar un caudal de exceso mayor en la etapa de alta.

En cuanto a las presiones éptimas de funcionamiento de ambos ciclos de compresion,
que se han representado en la Figura 1. 6 utilizando la relacién entre la presién
intermedia 6ptima de trabajo del ciclo dividida entre la presién media geométrica
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segin la relaciéon (1. 10), se observa que la presién intermedia 6ptima de
funcionamiento para todos los fluidos es mayor en el ciclo de inyeccién total con
aspiracion en vapor saturado. El incremento de la presién 6ptima de funcionamiento
depende, como se analiza en el Capitulo 3, del valor de caudal de exceso entre etapas,
es decir, del caudal utilizado para producir el subenfriamiento y desrecalentamiento,
aumentando el nivel de presion intermedia conforme lo hace este valor.

i_ optima

ﬁ (1.10)
o k

Por otra parte, otra diferencia fundamental entre la operacién de ambos ciclos, es la
temperatura de descarga de la etapa de compresién de alta. En el caso del sistema con
aspiracion en vapor saturado, debido al fuerte desrecalentamiento conseguido entre
etapas, la temperatura de descarga es muy inferior a la resultante con el sistema con
aspiracién en forma de vapor recalentado.

Sin embargo, estos resultados a nivel teérico difieren bastante al aplicarlos a sistemas
reales y menos adn en sistemas de doble etapa con compresor compound, ya que la
presién intermedia no es un parametro seleccionable, sino que viene impuesta por las
caracteristicas del compresor, y por tanto, ademas de considerar los rendimientos
internos, es necesario considerar los rendimientos volumétricos y volimenes
geométricamente disponibles en ambas etapas de compresiéon. Adicionalmente, como
se analiza en el Capitulo 3, la aspiracién en saturacién en el caso de compresores
compound semi-herméticos presenta una penalizaciéon muy elevada, energéticamente
hablando, debido a las bajas temperaturas de entrada al compresor de los vapores a
presién intermedia y el consecuente recalentamiento del refrigerante durante el
proceso de refrigeracion del compresor.

Ciclos de inyeccion parcial

En los ciclos de inyeccién parcial, que constituyen una modificacién del ciclo de
trabajo de los anteriores sistemas solo se expande hasta la presion intermedia una
parte del refrigerante liquido procedente del condensador. Sin embargo, puede
conseguirse el mismo rendimiento energético, desde un punto de vista tedrico, al
alcanzado con los sistemas de inyeccién total.

En este caso podemos distinguir entre tres tipos de ciclos de doble etapa con
inyeccién parcial: El ciclo de inyeccién parcial con aspiracién en vapor saturado
(Figura 1. 7), el ciclo de inyeccién parcial con aspiracién en vapor recalentado (Figura
1. 8) y el ciclo de inyeccion parcial con intercambiador de superficie o subcooler
(Figura 1. 9).

Los dos primeros ciclos de inyeccién parcial se caracterizan por la presencia de un
depésito intermedio en el que se produce expansion de una parte del refrigerante
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liquido procedente del condensador para subenfriar el resto de refrigerante, via
evaporacion del refrigerante expandido, siendo en uno de ellos la aspiracién en forma
de vapor saturado y en el otro en forma de vapor recalentado. Por otra parte, en el
ciclo de inyeccién total con intercambiador de superficie o subcooler se busca el
mismo efecto de subenfriamiento que en los anteriores, pero en este caso, se evitan los
problemas derivados de la presencia del depésito intermedio: destilacién parcial del
refrigerante, en el caso de mezclas, y problemas de retorno de aceite. La ventaja
principal de los ciclos de inyeccién parcial corresponde a la forma en que se realiza la
expansion del refrigerante de entrada al evaporador. En ellos el refrigerante es
expandido desde la presiéon de condensacion y no desde la presién intermedia, y
ademas, en forma de liquido subenfriado y no en forma de liquido saturado como en
los de inyeccién total, por lo que el proceso de expansién es mas facil de
controlar que en los anteriores.

En la actualidad, la mayor parte de los ciclos de doble etapa con inyeccién parcial
estan implementados con el sistema de subenfriamiento a través de subcooler [33]
debido a las ventajas que ofrece este sistema. También, dependiendo de la posicién
del bulbo de regulacién de la valvula de expansién del subcooler, este ciclo puede
operar con la aspiracién de la segunda etapa en forma de vapor recalentado (bulbo a
la salida del subcooler) o en forma de vapor cercano a saturacién (bulbo en aspiracién
de la segunda etapa), permitiendo con ello la regulaciéon de la temperatura de
descarga de la etapa de alta.
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Figura 1. 7. Ciclo de inyeccidon parcial con aspiracién en vapor saturado
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Figura 1. 8. Ciclo de inyeccidn parcial con aspiracién en vapor recalentado
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Figura 1. 9. Ciclo de Subcooler o inyeccién parcial con intercambiador de superficie

En los ciclos de inyecciéon parcial, considerando las mismas suposiciones que en el
caso de los ciclos de inyeccién total (aspiracion etapa de baja en saturacion, salida de
condensador en forma de liquido saturado y rendimiento mecanico-eléctrico idéntico
para ambas etapas), los pardmetros energéticos que caracterizan su funcionamiento
se resumen en la Tabla 1. 2, donde en este caso, es necesario incluir el valor de la
eficiencia térmica del intercambiador donde se produce el subenfriamiento del
liquido (1. 15), que como se observa influye en todos los parametros energéticos del
ciclo. En el caso del ciclo con subcooler se ha considerado la salida del vapor a media
presién en forma de vapor saturado.

Inyeccion parcial aspiraciéon en vapor saturado
QuZmB-[hL\Pk-(8—1)—8-hL\Pi+hV PO] (1.1

'hB Ws.5 Pasen + hL‘Pk '(‘9 _1)_‘9 ' hL‘Pi Ws,a

])c = + (1.12)
77me 771‘,3 hV‘pi _hL‘pk 771’,/4
COP = hL‘Pk'(g_l)_g.hL‘Pi_'_hV Po
77 . WS,B hdexc,B + hL‘pk '(5 _1)_8 'hL‘pi X WS,A (] ]3)
" Uy hy Pi _hL‘Pk 7,4

@:hdesc,B—i_hL‘pk.(g_l)_g'hL‘pi (].]4)

mB hy pi hL‘Pk

h|. —h

= L‘P" i (1.15)

e=_ Pk 7
hL‘Pk_hL

Pi

Inyeccion parcial aspiracion en vapor recalentado vy ciclo de subcooler

0, =ma-|h|, (=V)-z-n, +h], ] (1.14)
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p :@. WS,B+thi+hL‘pk'(‘9_1)_8'hL‘pi'WS,A (1.17)
‘ nme 771',3 hV Pi _hL‘pk ni,A
COP = hL‘Pk'(g_l)_g.hL‘Pi—i_hV Po
o[ Iyl byl e =)= by, wg, (1.18)
- Uy hy Pi _hL‘Pk 7.4
@:hV Pi+hL‘Pk'(g_1)_g'hL‘Pi (1.19)
th hy pi _hL‘Pk
h| —h
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hL‘Pk_hL Pi

Tabla 1. 2. Pardmetros energéticos ciclos de doble etapa con inyeccidn parcial

Desde un punto de vista tedrico y considerando igualdad en el caudal maésico
circulante por la etapa de baja, el ciclo de inyeccion parcial con aspiracién en vapor
recalentado y el ciclo de inyeccién parcial con subcooler coinciden en todos los
pardmetros, y tan solo se diferencian del sistema de inyeccién parcial en aspiracién en
vapor saturado en la relacién de caudales masicos, que influye en la potencia total
absorbida por el ciclo y el COP.

La comparativa entre la eficiencia de los ciclos de inyeccién parcial, mostrada en la
Figura 1. 10, se ha evaluado suponiendo recalentamiento en aspiracién de baja y
subenfriamiento en condensador nulos, con un rendimiento mecanico-eléctrico para
ambas etapas de compresién igual a la unidad, para la temperatura de evaporaciéon
de -40°C y condensacién de 40°C, y considerando que los rendimientos internos de las
dos etapas de compresion para todos los fluidos se comportan segun la relacién
n, =1.054-0.1757 -¢t. Ademas, se incluye la comparativa para dos valores de

eficiencia térmica del intercambiador de subenfriamiento.

Los resultados presentados en la Figura 1. 10 se han evaluado para la presién
intermedia 6ptima de funcionamiento de cada ciclo, que se representa en forma de
una linea continua para cada fluido y ciclo de trabajo, segtn la relacién (1. 10). Solo se
representan los valores correspondientes al sistema doble etapa con subcooler, ya que
son idénticos a los obtenidos con el sistema de inyecciéon parcial con aspiracién en
vapor recalentado.
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Figura 1. 10. Comparativa de COP y Presion intermedia dptima en sistemas doble etapa de
inyeccién parcial. Resultados de inyeccidn parcial con aspiracién en vapor recalentado
idénticos al de subcooler. To= -40°C, T«=40°C, RU=RMU=0, SUB=0, njme=1

En base a los resultados de la simulacién tedrica de los ciclos de inyeccién parcial
presentada en la Figura 1. 10, pueden extraerse diferentes conclusiones: En primer
lugar, tal como ocurre en los sistemas de inyeccién total, el tnico fluido de los
analizados que muestra una mejora en el rendimiento energético alcanzado por el
ciclo cuando la aspiracién se realiza en forma de vapor saturado corresponde al
HCFC-22, ya que como se ha comentado anteriormente, en este fluido la reduccién
del trabajo especifico de compresién debido al enfriamiento entre etapas compensa el
incremento de potencia consumida en la etapa de alta al trasegar el caudal de
refrigerante de exceso utilizado para producir el desrecalentamiento. Por otra parte,
el rendimiento energético de los sistemas de inyeccién parcial con aspiraciéon en
vapor recalentado (Figura 1. 8 y Figura 1. 9) y con eficiencia igual a la unidad
coinciden con el rendimiento energético del sistema de inyeccién total con aspiracién
en vapor recalentado (Figura 1. 5), asi como el sistema de inyeccién parcial con
aspiracion en saturaciéon (Figura 1. 8) con eficiencia unitaria con el sistema de
inyeccién total con aspiracion en saturacion (Figura 1. 4). Pero a diferencia de los
ciclos de inyeccién total, en estos ciclos se produce un descenso del COP cuando se
disminuye la eficiencia térmica del intercambiador utilizado para producir el
subenfriamiento del liquido. Ademas, se observa que la presién intermedia 6ptima en
los sistemas de inyeccién parcial estd siempre por encima de la presién media
geométrica y que esta se reduce conforme desciende la eficiencia térmica del
intercambiador de subenfriamiento.

Por tanto, el parametro que va a condicionar el COP y la potencia frigorifica de estos
ciclos va a ser la eficiencia térmica del intercambiador utilizado para conseguir el
subenfriamiento del liquido.
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Otras configuraciones de doble etapa

Existen otros ciclos de doble etapa de compresion, que si bien no pueden incluirse en
la clasificacién anterior, tienen su importancia y por tanto, es necesario incluirlos en el
presente capitulo.

El primero de ellos es el denominado sistema de doble etapa con inyeccién directa de
liquido (Figura 1. 11), o conocido en literatura inglesa como ‘injection inter-stage
cooling’ [33] . Dicho ciclo de se caracteriza por la presencia de un sistema intermedio
para conseguir el desrecalentamiento del refrigerante entre las etapas de compresion,
via expansion de una parte del refrigerante liquido procedente del condensador. Este
sistema permite el desrecalentamiento entre etapas de una manera simple y
econdmica, ya que solo se requiere un tnico separador de aceite en la descarga de
alta, y ademads, no es necesario el filtro en la etapa de aspiracién de alta. El sistema de
desrecalentamiento esta constituido por una tnica valvula de expansién que expande
el refrigerante desde la presion de condensacién hasta la presion intermedia, y cuyo
bulbo térmico se coloca generalmente en la aspiracién de la etapa de alta. Ademas,
este sistema de desrecalentamiento es valido para todo tipo de refrigerantes, siendo el
objetivo fundamental del sistema la reduccién de la temperatura de descarga en la
etapa de alta.

En cuanto a los inconvenientes principales del ciclo de doble etapa, cabe destacar que
es el ciclo menos eficiente de los vistos hasta el momento, sobretodo en su utilizacién
con refrigerantes en los que el enfriamiento entre etapas no compensa el incremento
de potencia debido al caudal de refrigerante de exceso que debe de trasegar la etapa
de alta. Sea por ello que su campo de utilizacién se encuentra limitado a instalaciones
de mediana o pequefia potencia en las que se quiere reducir la temperatura de
descarga en la etapa de alta.

El altimo ciclo de doble etapa de compresién al que se quiere hacer referencia en este
capitulo no corresponde a una configuracién que se utilice en la industria ni aparezca
en la bibliograffa como un ciclo clasico de doble etapa de compresiéon. Nos referimos
al ciclo de doble etapa de compresiéon sin sistemas de subenfriamiento o
desrecalentamiento entre etapas (Figura 1. 12), es decir, un ciclo de compresion en el
que el proceso total de compresion se divide en dos etapas, pero en el que no se
utiliza ningtn tipo de sistema intermedio para conseguir desrecalentamiento ni
subenfriamiento. Por similitud, puede aproximarse al sistema de doble etapa de
compresioén con intercooler, en el cual se produce el enfriamiento del refrigerante
procedente de la descarga de la etapa de baja con un agente externo, y que es
utilizado en aplicaciones de alta temperatura de evaporacién, pero que no es
aplicable al rango de la media y baja temperatura de evaporacién, puesto que la
temperatura de descarga de la etapa de baja suele ser inferior a la temperatura
ambiente, y por tanto, no es posible el desrecalentamiento entre etapas con aire.
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Sin embargo, es necesario incluirlo en la discusién porque es el ciclo que se considera
como referencia en esta tesis para analizar el efecto de los sistemas intermedios de
desrecalentamiento y subenfriamiento.
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Figura 1. 11. Ciclo de doble etapa con inyeccidn directa de liquido
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Figura 1. 12. Ciclo Base. Doble etapa sin desrecalentamiento ni subenfriamiento

Los principales pardmetros de operaciéon de los ciclos, asumiendo que la aspiraciéon
de baja y la salida del condensador estdn en saturacion, que el rendimiento mecénico-
eléctrico es igual en ambas etapas y que en el sistema de doble etapa con inyeccién
directa de liquido la aspiracién de la segunda etapa de compresioén se realiza en
condiciones de saturacién a la presion intermedia, se muestran en la Tabla 1. 3.

Ciclo doble etapa sin desrecalentamiento ni subenfriamiento

0, =m3-(hV PO—hL\Pk) (1.21)
gzﬁﬁ.%ﬂ+mﬂ (.22

nme ni,B 77i,A

COP = hylp, _hL‘Pk
nme . WS,B + hL‘Pk - hdesc,B . WS,A (] 23)

U hL‘Pk _hV Pi ;4
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m 4 _ hL‘Pk - hdesc,B

== (1.24)
ma hL‘Pk —hy Pi
Ciclo doble etapa con inyeccion directa de liquido
Qo=mB'(hV Po_hL‘Pk) (1.25)
P = ms | Wsp hL‘Pk oy Ws,a (1. 26)
nme ni,B hL‘pk - hV Pi ni,A
COP = hV Po _hL‘Pk
- Wy 5 N W 4 (1.27)
77i,B 771',,4
ﬂ =1 (1.28)
mp

Tabla 1. 3. Pardmetros energéticos del ciclo de inyeccién directa de liquido y sistema de doble
etapa sin desrecalentamiento ni subenfriamiento.

Pese a que ambos ciclos de doble etapa de compresién presentan un mismo valor de
potencia frigorifica, el resto de parametros energéticos como son la potencia
consumida y la eficiencia energética del ciclo difieren en funcién del sistema
utilizado. Esta diferencia es debida a la presencia de un caudal de exceso entre etapas
en el caso del sistema de inyeccién directa de liquido (1. 24), utilizado para conseguir
el desrecalentamiento entre etapas, lo cual provoca la variaciéon de estos parametros.

En la Figura 1. 13 se muestra la comparativa entre la eficiencia energética alcanzada
por ambos ciclos de doble etapa de compresiéon para la temperatura de evaporaciéon
de -40°C y condensacién de 40°C, suponiendo recalentamiento en aspiracién de baja y
subenfriamiento en condensador nulos, rendimiento mecanico-eléctrico unitario, con
la aspiraciéon en la segunda etapa de compresion en forma de vapor saturado a la
presion intermedia del ciclo en el caso del sistema de inyeccién directa de liquido, y
considerando que los rendimientos internos de las dos etapas de compresion para
todos los fluidos se comportan segin la relacion 7, =1.054—-0.1757-¢. Los

resultados corresponden a las presiones intermedias 6ptimas de operacién.
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Figura 1. 13. Comparativa de COP y Presién intermedia éptima en sistema de inyeccién directa
de liquido y en sistema sin desrecalentamiento ni subenfriamiento
To=-40°C, Tk=40°C, RU=RMU=0, SUB=0, nme=1

En base a los resultados presentados en la Figura 1. 13, puede observarse que estos
ciclos de doble etapa de compresion presentan un valor de COP por debajo del resto
de ciclos de doble etapa presentados anteriormente (Figura 1. 6, Figura 1. 10). Esta
disminuciéon de COP se debe a que no se realiza el subenfriamiento del liquido
procedente del condensador. Por otra parte, se observa que para la mayor parte de los
fluidos analizados, excepto el HCFC-22, el sistema de inyeccién directa de liquido
presenta una importante reduccién en el COP respecto del sistema BASE, efecto que
se ha discutido en las comparativas anteriores. Sin embargo, con la utilizaciéon del
sistema de desrecalentamiento se consigue una fuerte reduccion en la temperatura de
descarga en la etapa de alta.

Ademas, se observa una diferencia en cuanto a la presién 6ptima de trabajo de los
ciclos, que en este caso esta por debajo de la presién media geométrica, en contraste
con los ciclos vistos anteriormente, el los cuales este valor estaba ligeramente por
encima.

Presiones intermedias optimas

Como se ha visto en los analisis tedricos de los diferentes ciclos de compresion en
doble etapa presentados en los apartados anteriores, existen diferencias en cuanto a
las presiones intermedias 6ptimas de trabajo de cada ciclo, siendo los valores para los
sistemas de inyeccion total y parcial superiores a los de los ciclos de inyeccién directa
de liquido y sistema sin desrecalentamiento ni subenfriamiento.

Esta diferencia en presiones intermedias 6ptimas de trabajo puede observarse
graficamente en el analisis teérico de los diferentes ciclos en doble etapa de
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compresion trabajando con el refrigerante HFC-404A presentados en la Figura 1. 14y
en la Figura 1. 15. En la Figura 1. 14, se presenta la variacién del COP en funcién de la
presién intermedia, y en la Figura 1. 15, la variacién del COP en funcién de la
temperatura intermedia reducida. Estos resultados han sido evaluados para los ciclos
de doble etapa de compresiéon con temperatura de evaporaciéon de -40°C, de
condensacién de 40°C, con recalentamientos y subenfriamiento nulos, rendimiento
mecanico-eléctrico unitario y rendimiento interno para cada una de las etapas de

compresion calculado segtn la relacién 7, =1.054 —0.1757 -z .

Sl e -

Figura 1. 14. COP vs. Presion intermedia de los diferentes sistemas de produccién de frio en doble
etapa de compresién para el HFC-404A. To= -40°C, T«=40°C, RU=RMU=0, SUB=0, nme=1
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Figura 1. 15. COP vs. Temperatura reducida de los diferentes sistemas de produccién de frio en
doble etapa de compresidn para el HFC-404A. To= -40°C, T«=40°C, RU=RMU=0, SUB=0, nme=1
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En base a los resultados presentados en las figuras anteriores pueden extraerse
diferentes conclusiones: En primer lugar, cabe destacar que cada ciclo de doble etapa
de compresién presenta una temperatura o presiéon intermedia 6ptima, que difiere de
la alcanzada por el resto de ciclos. En segundo lugar, como se observa para los ciclos
de inyeccion parcial, en los que el rendimiento energético del ciclo depende del valor
de la eficiencia del intercambiador de subenfriamiento, la presién intermedia éptima
aumenta conforme lo hace la eficiencia del intercambiador de subenfriamiento, lo que
es equivalente a decir, conforme aumenta el caudal de refrigerante introducido entre
las etapas de compresion. Y finalmente, que ninguno de los criterios parece ser un
criterio mejor que otro para definir las condiciones intermedias 6ptimas de
funcionamiento del ciclo en doble etapa de compresion, si bien los valores éptimos se
aproximan mads al criterio de la presién media geométrica.

En instalaciones reales, sin embargo, la presion o temperatura intermedia éptima no
solo depende del ciclo de trabajo utilizado, sino también de muchos otros parametros
como son el refrigerante, los recalentamientos dtiles y en lineas, del
desrecalentamiento entre etapas, de los rendimientos internos en cada etapa, etc...., y
de un pardmetro mas importante que no suele considerarse en este tipo de analisis,
del rendimiento volumétrico de cada una de las etapas de compresiéon. En realidad, y
considerando compresores de doble etapa reales, esta cuestion suele presentarse en
forma de volimenes geométricamente disponibles en cada una de las etapas de
compresioén conocidos y presiones intermedias desconocidas, que son definidas por
las propias condiciones de trabajo de la instalacion. Lo que si bien es cierto, a raiz de
los resultados presentados en la Figura 1. 14, que una ligera variacién en la presién
intermedia respecto de su valor 6ptimo no representa una reduccién importante del
rendimiento de la instalacion.

Compresores tipo ‘compound’

Los compresores tipo ‘compound’ corresponden a la solucién mas sencilla para la
implementacion de instalaciones de compresién en doble etapa, ya que este tipo de
compresores llevan integradas en un mismo elemento las dos etapas de compresion,
y por tanto, la operacién de los mismos es similar a la de compresores en una sola
etapa. La cuestion de la presién intermedia real de trabajo de los ciclos de doble etapa
de compresién tiene especial importancia en instalaciones de compresiéon en doble
etapa que trabajan con este tipo de compresores, ya que la velocidad de giro de
ambas etapas es idéntica, y por tanto, la relaciéon de volimenes geométricamente
disponibles viene marcada tinicamente por la relacién de cilindros (solo en el caso
que los cilindros de ambas etapas de compresion tengan la mima carrera y didmetro,
que suele ser lo general).

En un compresor compound de dos etapas de compresion, los voltimenes
geométricamente disponibles en las etapas de compresién vienen determinados por
la relacién geométrica (1. 29) en el caso de la etapa de baja, y por la relacién (1. 30) en
el caso de la etapa de alta.
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Vow=""08 .5, .z, N (1.29)

. 7Z"¢2
Vea= 4A s, z, N (1.30)

Asumiendo que el didmetro y carrera de todos los cilindros en ambas etapas de
compresion son idénticos, la relacién de volimenes geométricamente disponibles se
reduce a una relacién entre los cilindros de la etapa de baja y de la etapa de alta (1.
31).

_ % (1.31)

Por otra parte, si se expresan los volimenes geométricamente disponibles utilizando
la definicién del rendimiento volumétrico en cada una de las etapas de compresion,
se obtiene la relacién (1. 32) para el volumen geométrico en la etapa de baja y la
relacion (1. 33) para el volumen geométrico en la etapa de alta.

mpg-v

Vs =—2 (1.32)
UM

: my-v

Vou=—""220 (1.33)
77v,A

Sustituyendo las expresiones (1. 32) y (1. 33) en la ecuacién (1. 31), se obtiene la
igualdad de funcionamiento del compresor compound, definida por la relacién (1.
34).

z mp Vg
“B _ VNapp Tva (1.34)

z A mau vasp,A 77v,B

La relacién (1. 34) definira el punto de equilibrio de funcionamiento del compresor
compound en la instalacién frigorifica, es decir, sean cuales sean los niveles de
presiéon de evaporacién y condensacion, recalentamientos ttiles y en lineas,
desrecalentamientos, etc..., la presién intermedia de trabajo del compresor se
adaptard al valor de trabajo que cumpla la relacién anterior, que generalmente difiere
del valor éptimo para el ciclo de doble etapa.

Esta ecuaciéon es la que condiciona la operaciéon del compresor compound en la
instalacién, independientemente de las condiciones de operaciéon y del sistema
intermedio de desrecalentamiento o subenfriamiento empleado, por tanto constituye
la base o ecuaciéon fundamental para el andlisis experimental que se presenta en el
Capitulo 3.
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1.4.3 Refrigerantes HFC-404A y HFC-507A

Aspectos medioambientales relacionados con la destruccién de la capa de ozono
estratosférico y el calentamiento global, han afectado considerablemente el sector de
la refrigeracién y aire acondicionado en los tltimos afios. El Protocolo de Montreal,
relativo a las sustancias que agotan la capa de ozono (firmado en el marco de las
Naciones Unidas en 1987) [35] , constituy6 el inicio del proceso de eliminacién
progresiva de los refrigerantes de la familia CFC, proceso que ha finalizado en paises
industrializados y que esta en curso en naciones en via de desarrollo. Este acuerdo,
obligé al sector de la produccién de frio a realizar la sustituciéon progresiva de los
refrigerantes de la familia CFC por sustancias menos agresivas hacia el
medioambiente.

En primer lugar, éste proceso de sustitucion, propicié la utilizacién de los fluidos
refrigerantes de la familia HCFC, fluidos alternativos a corto plazo que, pese a
presentar en sus moléculas constitutivas atomos de cloro, su efecto dafiino hacia la
capa de ozono era mucho menor. Sin embargo, al no estar exentos de atomos de
cloro, posteriores enmiendas al Protocolo de Montreal, como son las de Copenhague
(1992) y Viena (1995), ampliaron el control sobre esta familia de refrigerantes. La
Unién Europea, mediante su Reglamento 2037/2000 del Parlamento Europeo y del
Consejo sobre sustancias que agotan la capa de ozono, establece la prohibicién total
del uso de los HCFC para el afio 2015. En la Figura 1. 16 se presentan, de forma
esquematica, los hitos para la progresiva eliminacién de los fluidos HCFC.

ibido uso de HCFC para cualquier
01/01/2015 aplicacion.

Prohibido uso de HCFC para mantenimiento
01/01/2010 y operacion, excepto fluido procedente de
reciclado o regeneracion

01/01/2004 Prohibido uso de HCFC en bomba de calor

Prohibido uso de HCFC en todos los equipos
equipos de A/C < 100kW, excepto bomba de
01/07/2002 calor

Prohibido uso de HCFC en todos los equipos
01/10/2001 fabricados a partir de esta fecha, excepto
equipos de A/C < 100kW y bomba de calor

01/10/2000 Prohibida venta y uso de CFC (nuevo o
recarga)

Figura 1. 16. Resumen del calendario del Reglamento Europeo 2037/2000.

En segundo lugar, dadas las restricciones en el uso de los refrigerantes de la familia
HCEFC, se esta implantando la familia de fluidos sustitutivos a largo plazo tipo HFC:
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fluidos libres de cloro, y por tanto, inofensivos con la capa de ozono (ODP=0). Sin
embargo, estos fluidos refrigerantes no estin exentos de afecciones
medioambientales, ya que constituyen una de las familias de gases que potencian el
efecto invernadero [31], siendo en algtn caso los valores de GWP superiores a los de
los antiguos refrigerantes CFC (Figura 1. 17).

GWP 550 * 10° ODP

CFC-11
CFC-13
CFC-12
CFC-113
CFC-114
CFC-115
CFC-502
HCFC-22
HCFC-123
HCFC-124
HCFC-141b
HCFC-142b
HFC-23 1
HFC-32
HFC-41
HFC-125
HFC-134a 1
HFC-152a 1
HFC-143a
HFC-404A
HFC-407C
HFC-410A
PRI IR IRENN NI BRI i) HFC-507A Lol boon bbb bno b b i

14 12 10 8 6 4 2 0 0 0.1 0203 04 05 06 0.7 08 09 1
Figura 1. 17. Accién de algunos fluidos sobre el ozono y el efecto invernadero

El fluido refrigerante CFC-502 (HCFC-22/CFC-115, 48.5/51.2%) fue el refrigerante
mas utilizado en las tltimas décadas en aplicaciones de produccién de frio en baja
temperatura de evaporacién y en aplicaciones de transporte, pero a raiz del Protocolo
de Montreal [35] se limit6 progresivamente su utilizacién. En un primer momento
empezaron a evaluarse una serie de fluidos alternativos a corto plazo del CFC-502:
HCFC-402A, HCFC-402B, HCFC-403B, HFC-404A, HFC-407A y HCFC-408A [36] ,
siendo los que mayor implantacién tuvieron el HFC-404A y el HCFC-408A. Sin
embargo, a raiz de las enmiendas al Protocolo, el uso del HCFC-408A dejé de ser
atractivo. En 1997 aparecieron las primeras medidas experimentales de las
propiedades termodindmicas de la mezcla aze6tropa HFC-507A [37] como fluido
sustitutivo al CFC-502.

El panorama actual en el campo de la produccién de frio a media y baja temperatura
estd centrado en la utilizacién de los refrigerantes alternativos a largo plazo HFC-
404A y HFC-507A, que constituyen sustitutos directos (‘retrofitting’) del CFC-502 (a
excepcion del tipo de aceite lubricante) y sustitutos alternativos en las aplicaciones en
media temperatura del HCFC-22. Actualmente el HFC-404A y el HFC-507A, cuyas
propiedades principales se resumen en la Tabla 1. 4, son los refrigerantes mas
utilizados en supermercados con sistemas centralizados, en centrales de conservaciéon
de productos en frio, en aplicaciones de transporte y en sistemas en cascada [30] [38]
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Fluido Composicién GWP  Glide T Presion T Masa
ebullicion critica critica  molecular
(%) 4 4 (bar) &S (g/mol)
HFC-404A  R125/R143a/R134a 3800 0.5 -46.6 374 721 97.60
(44/52/4)
HFC-507A R125/R143a 3900 0 -47.1 379 70.9 98.86
(50/50)

Tabla 1. 4. Caracteristicas principales de los fluidos HFC-404A y HFC-507 A. [39]
*Glide mdximo para el rango de trabajo

Ambos refrigerantes, el HFC-404A y el HFC-507A, estan siendo utilizados como
fluidos refrigerantes en aplicaciones de media y baja temperatura de evaporacién en
las mismas instalaciones, ya que, por su similitud en cuanto a propiedades, son
totalmente compatibles. Sin embargo, no existe un criterio definido por el cual es més
conveniente la utilizacién de uno u otro en este tipo de instalaciones. El fabricante de
compresores Bitzer [40] , en base a evaluaciones experimentales con compresores
semi-herméticos en ciclos de simple etapa para una temperatura de condensaciéon de
40°C y de evaporacion de -35°C, obtuvo que la eficiencia energética alcanzada por
ambos refrigerantes era muy similar, pero el HFC-507A ofrecia un ligero aumento en
cuanto a potencia frigorifica respecto del HFC-404A.

En cuanto a la diferencia de propiedades entre ambos fluidos, evaluadas segun las
propiedades termodindmicas calculadas con la base de datos Refprop v.7.0 [41] , cabe
destacar las siguientes: En primer lugar, ambos fluidos son similares en cuanto a las
presiones de saturacién, tal y como se presenta en la Figura 1. 18, para el rango de
temperaturas de evaporacion, y en la Figura 1. 19, para el rango de temperaturas de
condensacién. Se observa que el fluido HFC-507A presenta siempre una presiéon de
saturacién ligeramente superior a la del HFC-404A, sin embargo, esta propiedad
traducida a tasas totales de compresiéon no se corresponde con una diferencia
significativa, ya que la méxima diferencia en cuanto a tasa total entre ambos fluidos
estd en torno al 0.3% en el rango de funcionamiento normal de la instalacién
considerado en la presente tesis, siendo la tasa del HFC-404 A superior.
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Figura 1. 19 .Presiéon de saturacién vs. T® de

Figura 1. 18. Presién de saturacién vs. T* de <
condensacion. HFC-507A y HFC-404A

evaporacion. HFC-507A y HFC-404A

La diferencia mas significativa en cuanto a propiedades entre ambos fluidos, se
encuentra en el volumen especifico a presién de evaporaciéon. En este caso, el HFC-
507A presenta un volumen especifico inferior al del HFC-404A (Figura 1. 20), aunque
su variacién en funcién del recalentamiento total es similar (Figura 1. 21). Esta
diferencia implicara diferencias en cuanto al caudal masico de refrigerante trasegado
por los compresores.

T | [+
ey | | 2]

a ] = [ L ] = = =
Figura 1. 20. Volumen especifico de vapor Figura 1. 21 Volumen especifico vs.
saturado vs. To. Rec.=15°C. Recalentamiento. To.=-40°C.
HFC-507A y HFC-404A HFC-507A y HFC-404A

Por otra parte, es necesario analizar la influencia de la variacién del volumen
especifico en funcién de los parametros energéticos ideales de los ciclos. En la Figura
1. 22 se presenta la comparativa de la potencia frigorifica especifica que alcanzaria
tedricamente un ciclo de simple etapa de compresién para diferentes temperaturas de
evaporacion, con temperatura de condensaciéon de 40°C y un recalentamiento de 15°C
en aspiracion. Si bien el salto entalpico total del fluido HFC-404A es ligeramente
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superior al del HFC-507A, también lo es el volumen especifico a nivel de
evaporacion, y por tanto, estas variaciones se compensan al expresar el salto entalpico
de forma especifica. Por tanto, desde un punto de vista teérico, no cabe esperar
diferencias en cuanto a potencia frigorifica en la operacién en instalaciones reales. Sin
embargo, si se analiza la potencia de compresién isentrépica (Figura 1. 23) para las
mismas condiciones de funcionamiento, se observa que el HFC-404A presenta una
ligera disminucién en este parametro respecto del HFC-507A, por lo que cabe esperar
una ligera reduccion en cuanto a la potencia consumida total en funcionamiento real.

= 1] .3 _J
j §°
o |
L— - - - | - - -
—r— 1 oy = T o e
Figura 1. 22. Diferencia entalpias especifica Figura 1. 23. Trabajo especifico compresion.
vapor sat. a To menos liquido sat. a Tk. Pasp = Po, Pdesc = Pk. Tk=40°C. Rec.=15°C.

Tk=40°C. Rec.=15°C. HFC-507A y HFC-404A HFC-507A y HFC-404A

Por otro lado, la eliminacién del fluido HFC-134a en la mezcla HFC-507A, provocara
una ligera reduccién en cuanto a las temperaturas de descarga respecto al HFC-404A,
ya que el HFC-134a presenta elevados valores de calor especifico en la regién de
vapor sobrecalentado.

Samuel M. et al. [42] y Greco A. et al. [43] , analizaron los coeficientes de transmisiéon
de calor para ambos fluidos en condensacién y evaporacién respectivamente,
obteniendo resultados similares para ambos fluidos.

Si bien es cierto que la comparativa desde un punto de vista tedrico de ambos fluidos
no revela diferencias significativas, se ha creido conveniente realizar la evaluacién
experimental de ambos fluidos en la instalacion de doble etapa de compresién con
compresor compound. Esta comparativa experimental se desarrolla en el dltimo
apartado del Capitulo 3.
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2. Descripcion de la instalacion experimental

Capitulo 2. Descripcion de la instalacion
experimental de doble etapa.

2.1 Aspectos generales

La presente tesis doctoral, basada en el estudio experimental del funcionamiento de
un ciclo de compresién en doble etapa trabajando con un compresor compound, ha
requerido el desarrollo y monitorizacién de una planta experimental para ser
empleada como banco de ensayos (Figura 2. 1), sobre la que realizar la evaluacién
experimental, y de la cual extraer los datos empleados en el apartado de célculos.

La eleccién de los componentes y disefio del circuito frigorifico se realizé en base a
una serie de premisas: En cuanto al elemento motor, se decidié instalar un compresor
tipo ‘compound’ con las dos etapas de compresién integradas en un mismo
compresor, dado que es la disposicién universalmente utilizada en aplicaciones de
produccién de frio en media y baja potencia. En cuanto a los sistemas intermedios, se
decidi6 implementar el sistema de subenfriamiento de liquido mediante
intercambiador (sistema de subcooler), y el sistema de desrecalentamiento entre
etapas basado en inyeccién de directa liquido (sistema de inyeccién directa de
liquido). El primero de ellos, el sistema de subcooler, corresponde a uno de los
sistemas de doble etapa que mayor potencial energético ofrece, siendo ademas, el mas
utilizado en aplicaciones de media y baja potencia. El segundo corresponde a la
solucién mas ampliamente utilizada para regular el desrecalentamiento entre etapas.
Por otra parte, los fluidos refrigerantes utilizados en la evaluacién experimental
corresponden al HFC-404A y al HFC-507A, que constituyen los fluidos mas
utilizados en aplicaciones de media y baja temperatura en Europa [38] .
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Figura 2. 1. Vista general instalacién de doble etapa

La instalacién experimental que se analiza en la presente tesis es fruto de la
modificacion de una instalacion perteneciente al Grupo de Ingenieria Térmica del
Departamento de Ingenierfa Mecanica y Construccién de la Universitat Jaume I de
Castellon. En dicha instalacion se implementaba un ciclo de doble etapa de
compresion con un compresor compound con los sistemas intermedios de inyeccién
directa de liquido y subcooler. Estos sistemas intermedios se mantuvieron, sin
embargo, los sistemas de aporte de carga frigorifica al evaporador y de extraccién de
calor en condensador se modificaron, puesto que, éstos realizaban un ciclo cerrado en
el cual, a través de un intercambiador de placas, se eliminaba el calor de extraccién en
condenador mediante intercambio con la corriente de fluido secundario frio
procedente del evaporador y con el apoyo de una bateria de aerotérmos. Dicha
configuracién dificultaba mucho la regulacién en régimen estacionario de la
instalacién, por tanto, se decidi6 realizar la modificacion de la instalaciéon y disefio de
dos sistemas secundarios de control de la instalacién que se detallan en el presente
capitulo. Ademas, se doté a la instalacién de un sistema de monitorizaciéon que
permite la obtencién y andlisis en tiempo real del funcionamiento de la misma [45]
que también queda desglosado en el presente capitulo.

Las modificaciones realizadas en la instalacion y los procedimientos experimentales
aplicados para el desarrollo del trabajo, se han basado en la experiencia adquirida
previamente por el grupo de investigacion en la construcciéon y anélisis experimental
de una instalacién de compresién simple de vapor [46] .

En este apartado se describe la instalacién experimental de compresién en doble
etapa con compresor compound, los sistemas intermedios de desrecalentamiento
entre etapas y subenfriamiento de liquido, los elementos de medida y sus
incertidumbres, el método experimental y la aplicacién de adquisicién de datos.
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2.2 Circuito frigorifico de Compresion en Doble Etapa

2.2.1 Descripcion del circuito y ciclos de trabajo

El circuito de produccién de frio por doble etapa de compresién, cuyo esquema se
presenta en la Figura 2. 2, es accionado por un compresor compound semi-hermético
de dos etapas de compresiéon de la firma Carlyle, que aspira el refrigerante
procedente de un depésito anti-golpe de liquido situado a la salida del evaporador. El
refrigerante aspirado, es comprimido en la etapa de compresiéon de baja hasta la
presion intermedia, donde se produce la mezcla con las corrientes procedentes del
sistema de subcooler o inyeccién directa de liquido para provocar el enfriamiento del
refrigerante entre etapas. Una vez realizada la mezcla de ambas corrientes, ésta entra
en la carcasa del compresor semi-hermético, donde se refrigera el motor eléctrico, y
por tanto, se produce un recalentamiento en el refrigerante. La razén de la situaciéon
del motor eléctrico en la aspiraciéon de la etapa de alta es no someterlo a la baja
temperatura correspondiente al nivel de baja presion.

A continuacion, el refrigerante es aspirado por la etapa de compresién de alta, que
eleva su presion hasta el nivel de condensacién. A la salida del compresor no se ha
dispuesto separador de aceite, ya que el aceite que se arrastra en la etapa de
compresion de baja es devuelto al compresor, siendo el ratio de arrastre de aceite en
la etapa de alta muy bajo (hasta 1/3 del de baja) y éste retorna a través de los
conductos de los circuitos intermedios [47] . El refrigerante en forma de vapor
sobrecalentado procedente de la descarga del compresor cambia de fase en un
condensador de placas a contra-flujo, siendo éste enfriado por una corriente de agua
procedente del sistema de evacuacién de calor. Una vez condensado, el refrigerante
en forma de liquido se almacena en el depdsito de acumulacién, el cual alimenta a las
dos corrientes principales de liquido: la que se dirige hacia el evaporador a través del
sistema de subenfriamiento o subcooler y la wutilizada para producir el
subenfriamiento. El sistema del subcooler estd regulado por una valvula de
expansién termostatica sin compensacién, cuyo bulbo de regulacién se coloca a la
salida del intercambiador. El refrigerante liquido, subenfriado en el subcooler, es
expandido hasta la presién de evaporacion mediante una valvula de expansién
termostatica con compensacién externa, y cambia de fase en un evaporador de placas
con circulacién a contra-flujo.

Después de su paso por el evaporador, el refrigerante circula a través de un depoésito
anti-golpe de liquido, para evitar problemas de aspiraciéon de liquido por parte del
compresor. Adicionalmente al sistema de subcooler, la instalacién dispone de un
sistema de inyeccién directa de liquido, el cual expande refrigerante desde la presiéon
de condensacion, a la salida del subcooler, hasta la presién intermedia para controlar
el desrecalentamiento entre etapas. Esta funcién es controlada por otra valvula de
expansion termostdtica sin compensacion cuyo bulbo se coloca a la entrada del
compresor semi-hermético al nivel de presién intermedia. Tanto la corriente de
inyeccién directa de liquido como la procedente del subcooler se unen en un colector
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comdun, el cual se une a la descarga de baja del compresor antes de la entrada al
compresor.
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Figura 2. 2. Esquema general de la instalacién de doble etapa de compresiéon

La instalacién disefiada, permite controlar de forma independiente los sistemas de
desrecalentamiento y subenfriamiento a través de valvulas de bola manuales
insertadas en las lineas de refrigerante. De esta forma, es posible analizar la
instalacion trabajando sin ningtn tipo de sistema intermedio (denotado como sistema
BASE), funcionando con el sistema de desrecalentamiento entre etapas de inyeccién
directa de liquido (denotado como INY) y funcionando con el sistema de
subenfriamiento de liquido a través del subcooler (denotado como SUBC).

Los tres ciclos de funcionamiento de la instalacién implementados responden al
analisis que se pretendi6 realizar en la instalacién, es decir, analizar el proceso de
desrecalentamiento entre etapas y el de subenfriamiento del liquido. El estudio de
estos dos fendmenos requiere la comparativa del funcionamiento de la instalacién
operando con el sistema intermedio, con una instalacién idéntica funcionando sin el
mismo, por lo que, el primer ciclo que se ensay6 corresponde al de refrigeracién en
doble etapa sin desrecalentamiento ni subenfriamiento (BASE), cuyo esquema y
diagrama basico aparece en la Figura 2. 3.
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Figura 2. 3. Esquema y ciclo Ph del sistema doble etapa sin desrecalentamiento ni
subenfriamiento

El ciclo de funcionamiento y el tratamiento del sistema de doble etapa sin sistemas
intermedios (BASE) son similares al de un ciclo de compresién en una sola etapa,
siendo la diferencia principal que la etapa de compresién total queda dividida en dos
(1-2 y 3-4). Ademas, en el compresor compound semi-hermético utilizado, cuya
descripcién se presenta mas adelante, el enfriamiento del motor lo realiza el propio
refrigerante mediante su paso por el compresor al nivel de presién intermedia Por
tanto, hay que tener en cuenta que entre la descarga de baja y la aspiracién de alta en
la instalacién real se produce un recalentamiento adicional en el refrigerante. En
cuanto al resto del ciclo frigorifico su principio de operacion es idéntico al de una
etapa de compresion simple.

El primer sistema intermedio que puede ser evaluado con la instalacién experimental
corresponde al sistema de desrecalentamiento entre etapas por inyeccién directa de
liquido (Figura 2. 4). Este sistema intermedio consigue el enfriamiento entre etapas
via inyeccién de refrigerante expandido desde la linea de liquido subenfriado
procedente del condensador hasta el nivel de presion intermedia. La funcién
principal del sistema es conseguir la reduccién de la temperatura de descarga de la
etapa de compresion de alta, siendo este efecto benéfico, energéticamente hablando,
solo para algunos de los refrigerantes mas habituales (apartado 1.4.2.), en los que se
consigue una reduccién de la potencia consumida total ademdas de permitir una
reducciéon en la temperatura de descarga. En la instalacién, dicho sistema se
encuentra implementado mediante una vélvula de expansién termostatica sin
compensacién, cuyo bulbo se encuentra colocado en el puerto de entrada del
refrigerante al compresor en la segunda etapa de compresién, por tanto, la
temperatura controlada por el sistema no es directamente la temperatura de
aspiracion de la segunda etapa de compresion, sino la temperatura de entrada al
motor antes de sufrir el calentamiento en el motor eléctrico del compresor. Este hecho
viene condicionado por las caracteristicas propias del compresor compound, ya que
el motor eléctrico estd en el interior del compresor, y por tanto, no es accesible el
punto de aspiracion en la etapa de alta.
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Figura 2. 4. Esquema y ciclo P-h del sistema doble etapa con sistema de desrecalentamiento de
inyeccién directa de liquido

El segundo sistema intermedio que puede analizarse con la instalacién corresponde al
sistema de subenfriamiento de liquido mediante subcooler (Figura 2. 5). Este sistema
permite subenfriar la corriente principal de refrigerante liquido que se dirige al
evaporador mediante la expansiéon de una parte del refrigerante procedente del
condensador. Esta funcion se realiza en un intercambiador intermedio, denominado
generalmente subcooler o economizador, en el que se subenfria la corriente de liquido
con la evaporacién de una cantidad de refrigerante previamente expandido hasta la
presién intermedia. En la instalacién la funcién del subenfriamiento se consigue con
un intercambiador de placas. Este proceso estd regulado por una vélvula de
expansion termostética sin compensacién, cuyo bulbo se coloca a la salida del vapor
del subcooler, permitiendo con ello controlar el grado de recalentamiento en el
mismo. Este sistema intermedio, ademds de permitir el subenfriamiento de la
corriente principal de liquido, ejerce la funcién de desrecalentamiento parcial entre
etapas, ya que, el refrigerante evaporado que sale del subcooler (pto. 11 en Figura 2.
5) se mezcla con los vapores procedentes de la descarga de la etapa de baja
produciendo un ligero grado de desrecalentamiento. El grado de desrecalentamiento
alcanzado es muy inferior al conseguido con el sistema de inyeccién directa de
liquido, puesto que la corriente que produce el enfriamiento corresponde a una
corriente de vapor recalentado.
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Figura 2. 5. Esquema y ciclo P-h del sistema doble etapa con sistema de subenfriamiento o

subcooler
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La instalacién esta preparada para trabajar con los fluidos refrigerantes HFC-404A y
HFC-507A, los cuales corresponden a fluidos similares desde el punto de vista de
propiedades termodindmicas, tal y como se analiza en el apartado 1.4.3.

A continuacién se presenta un resumen de las caracteristicas principales de los
elementos que constituyen el sistema de compresién en doble etapa.

2.2.2 Elementos del circuito frigorifico

El elemento motor de la instalacién frigorifica corresponde al compresor tipo
compound CARLYLE-06CY de 3.73 kW de potencia nominal que se muestra en la
Figura 2. 6. El compresor compound, cuyo rango de trabajo es de -40 a -10 °C en
temperatura de evaporacion, presenta 4 cilindros en la etapa de baja y 2 en la etapa de
alta (Figura 2. 7), siendo todos los cilindros del compresor idénticos en cuanto a
diametro y carrera. Ambas etapas de compresor son accionadas por el mismo motor
eléctrico, cuyo enfriamiento lo realiza el refrigerante en su paso al nivel de presiéon
intermedia por el compresor. Otras caracteristicas técnicas del mismo se encuentran
detalladas en la Tabla 2. 1.

Figura 2. 6. Compresor Compound CARLYLE-06CY Figura 2. 7. Distribucién de cilindros
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COMPRESOR COMPOUND DOBLE ETAPA
Fabricante CARLYLE
Modelo 06CY-016G-103 (Compresor) 06DD-515-624 (Motor)
Potencia nominal (kW) 3.73
Rango operacién -10 a -40 °C (HFC-404A /HFC-507C)

Etapa de Baja Etapa de Alta

Cilindros 4 2
Didametro (mm) 31.8 31.8
Carrera (mm) 50.8 50.8
ygg‘;‘;:fiﬁj‘fgdo a 2243 11.21

Tabla 2. 1. Caracteristicas técnicas compresor Compound CARLYLE-06CY

En el compresor de la planta fue necesaria la realizacién de una modificacién en las
lineas que unen la corriente de descarga de la etapa de baja y la procedente de los
sistemas intermedios. La inyeccion de esta tltima corriente, se realizaba a través de
un colector situado inmediatamente en la descarga de la etapa de baja (Figura 2. 8) en
el que se unian los vapores procedentes de los 4 cilindros de la etapa de baja y la
corriente de los sistemas intermedios. Dicha configuracién afectaba a la medida de la
temperatura de descarga de la etapa de baja, por lo cual dicho colector se modific6
segln se muestra en la Figura 2. 9. Esta modificacién realiza la unién de las corrientes
en un punto alejado de la descarga de baja, por lo que la medida no se ve afectada por
la temperatura de la corriente de refrigerante procedente del sistema intermedio.
Adicionalmente, después de la mezcla de ambas corrientes, se dejé un largo recorrido
de tuberia para homogeneizar la mezcla antes de entrar de nuevo en el compresor.

El tipo de lubricante utilizado en el compresor corresponde a un aceite sintético tipo
POE compatible con los refrigerantes HFC-404A y HFC-507A. El lubricante utilizado
es muy higroscépico, por lo que se ha colocado en la instalacién un filtro de
deshidratacién de alta eficiencia.
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Figura 2. 8. Detalle del colector de descarga Figura 2. 9. Detalle del nuevo colector
de baja y corriente de sistemas intermedios realizado para no interferir en la medida de
antes de la modificacién. la temperatura de descarga de baja

Los intercambiadores de la instalacién, que corresponden a los intercambiadores que
incorporaba la instalacién de partida, son intercambiadores de placas soldadas, tanto
para el evaporador (Figura 2. 10) como para el condensador (Figura 2. 11). En dichos
elementos, el proceso de cambio de fase se realiza a través del intercambio de calor
con un fluido secundario: mezcla de etilenglicol-agua (al 50 % en volumen) para el
caso del evaporador, y agua de red para el caso del condensador. Ambos
intercambiadores se encuentran aislados para minimizar las pérdidas de calor al
ambiente.

Figura 2. 10. Evaporador de placas y vdlvula Figura 2. 11. Condensador de placas
de expansion principal
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EVAPORADOR CONDENSADOR
Fabricante GEA GEA
Modelo BPM25/20 LL BPM25/10 LL
Flujo contra flujo contra flujo

Disefio placa

theta chevron pattern

theta chevron pattern

Nuamero de placas

20

10

Area de intercambio
(m2)

1.239

0.6195

Volumen (m3)

1.08 (primario) - 1.20

0.48 (primario) - 0.60

(secundario) (secundario)
Aislamiento ISOFOAM 454 - 30 mm - (0.035 | ISOFOAM 454 - 30 mm - (0.035
W/m K) W/m K)

Tabla 2. 2. Caracteristicas técnicas del Evaporador y Condensador de placas

El proceso de evaporacién se controla con una valvula de expansion termostatica con
compensaciéon externa (Figura 2. 10) cuyo bulbo térmico se encuentra situado
inmediatamente a la salida del evaporador. La instalaciéon dispone de un dep6ésito
anti-golpe de liquido situado a la salida del evaporador. Este elemento tiene una
importancia fundamental en la instalacién, ya que por las caracteristicas del
evaporador, en algunos de los rangos en que se ha hecho trabajar la instalacién el
proceso de evaporacion no se realizaba de forma completa, saliendo con ello
refrigerante en forma liquida del evaporador, lo cual hubiese podido dafiar el
compresor. Este problema lo achacamos fundamentalmente al fluido secundario
elegido en un primer momento para realizar la evaluacion experimental de la
instalacién, propilen-glicol/agua (al 50% en volumen), que a valores bajos de
temperatura presenta incrementos exponenciales de viscosidad y reducciones
importantes de la conductividad térmica, lo cual provocaba que el proceso de
evaporaciéon no se realizara de forma completa y se obtenia un funcionamiento
anémalo de la instalaciéon. Este problema se solucioné con el cambio de fluido
secundario a etilen-glicol/agua al 50% en volumen. Con este fluido secundario, el
incremento en viscosidad y reduccién en conductividad térmica son mas moderados,
y por tanto, se ha podido trabajar en un rango inferior de temperatura de
evaporacion.

El siguiente intercambiador de la instalaciéon corresponde al intercambiador utilizado
para producir el subenfriamiento de la corriente principal de liquido a la salida del
condensador. El subcooler (Figura 2. 12), corresponde a un intercambiador de placas
soldadas en configuracién a contra flujo, en el que se produce el subenfriamiento de
parte del refrigerante liquido procedente del condensador, previa expansiéon y
evaporacion de una parte de refrigerante hasta la presion intermedia del sistema. La
cantidad de liquido expandido es regulada por una valvula de expansiéon
termostatica sin compensacién, cuyo bulbo esta colocado en la linea de salida del
vapor del subcooler. La colocacién del bulbo térmico no es casual, generalmente se
suele colocar a la entrada del refrigerante al motor semi-hermético en la segunda
etapa de compresion para controlar, ademds del subenfriamiento, el
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desrecalentamiento entre etapas. En este trabajo, puesto que el efecto que interesa
analizar es el subenfriamiento del liquido, el bulbo térmico se colocé a la salida del
subcooler de forma que se controlara el recalentamiento del vapor a la salida del
mismo. Las caracteristicas técnicas del subcooler se detallan en la Tabla 2. 3.

Figura 2. 12. Subcooler de placas y vdlvula de expansién del subcooler

SUBCOOLER DE PLACAS SOLDADAS
Fabricante GEA
Modelo BPM18/8 LL
Flujo contra flujo
Disefio placa theta chevron pattern
Numero de placas 8
Area de intercambio (m2) 0.2865
Volumen (m3) 0.17 (primario) - 0.22 (secundario)
Aislamiento ISOFOAM 454 - 30 mm - (0.035 W/m K)

Tabla 2. 3. Caracteristicas técnicas del subcooler
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2.3 Sistema de medida y adquisicién de datos

La instalacion experimental de compresion en doble etapa estd dotada de un sistema
de medida y adquisicién de datos que se detalla en el presente apartado.

El desarrollo del sistema de medida y el sistema de adquisicién de datos son fruto de
la experiencia adquirida en el anélisis experimental previo realizado en una planta de
refrigeracién por compresion simple [45] [46] , en la que se aplicaron técnicas
similares a las del presente trabajo.

2.3.1 Elementos de medida

Los elementos de medida utilizados y su ubicacién en la planta frigorifica aparecen
representados en el esquema de la Figura 2. 13.
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Figura 2. 13. Sensores y ubicacion en la instalacion experimental
El conjunto de sensores utilizados en la instalacién se detalla a continuacién:

- 19 termopares tipo T (cobre/cobre-niquel) sin recubrimiento de teflén con
unién expuesta para la mediciéon de temperatura. Se ha elegido este tipo de
sensor principalmente por su simplicidad y bajo coste, ademas que, su inercia
térmica y el correspondiente tiempo de respuesta es pequefio en comparaciéon
con sondas resistivas como las Pt100. Por otra parte, el grado de
incertidumbre de los mismos es de un orden de magnitud similar al que se
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alcanza con la sonda resistiva anteriormente mencionada. De los 19
termopares, 14 se utilizan para la medida de la temperatura del refrigerante,
4 para la medida de temperatura en los fluidos secundarios y 1 para la
medicién de la temperatura ambiente. La colocacién de todos ellos, a
excepcion del utilizado para la temperatura ambiente que esté al aire, se ha
realizado sobre la superficie de las tuberfas de la instalacién, colocando la
unién de medida del termopar sobre una almohadilla térmica de alta
conductividad sobre la tuberfa (Figura 2. 14) y aislando térmicamente el
conjunto del ambiente con armaflex de baja conductividad térmica (Figura 2.
15).

Figura 2. 14. Colocacién de termopar en Figura 2. 15. Aislamiento del termopar
superficie de las tuberias de superficie

12 sensores piezoeléctricos de presién marca PMA, modelo P31. Cinco tienen
un rango de medida de 0-40 bar. y se han colocado en la linea de alta presion,
que va desde la descarga del compresor en la etapa de alta hasta la entrada a
la valvula de expansioén del evaporador. Siete con rango de medida 0-10 bar.
colocados en las lineas a media y baja presiéon. La conexién de las sondas de
presion a las tuberias por las que circula el refrigerante se ha realizado
mediante una T soldada a la tuberia y un manguito flexible (Figura 2. 16) que
une la T a la sondas colocadas encima de la bancada de la instalacién (Figura
2.17).
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Figura 2. 16. Detalle conexién Figura 2. 17. Ubicacién de sondas de presidén en la
lineas de medida de presion instalacion

1 caudalimetro de efecto Coriolis, marca Rheonik, para la medida del caudal
de refrigerante circulante por la instalacion (Figura 2. 18). Dicho caudalimetro
se ha situado en la linea de liquido de salida del depésito de acumulacién de
refrigerante a la salida del condensador, de forma que permite medir el
caudal circulante por el condensador. La obtencién de los caudales de
refrigerante circulantes por las derivaciones de los circuitos intermedios se
realizan en base al balance energético en subcooler, en el caso del sistema de
subenfriamiento de liquido, y en base al balance energético en el punto de
mezcla de la corriente de inyeccién y la de descarga de baja, para el caso del
sistema de inyeccién directa de liquido. En el apartado 2.3.2 se detalla el
procedimiento de célculo de los caudales mdsicos de refrigerante
secundarios.

Figura 2. 18. Caudalimetro Coriolis Figura 2. 19. Caudalimetro magnético
del circuito del evaporador

2 caudalimetros magnéticos, de la marca Yokogawa, para la medida de los
caudales volumétricos de fluido secundario circulantes por el evaporador
(Figura 2. 19) y condensador. Dichos caudalimetros se han colocado para
realizar la validacién de los datos medidos en el circuito del refrigerante,
siendo ésta realizada comparando las potencias transferidas por el
refrigerante y fluido secundario en ambos intercambiadores. Por las
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caracteristicas de los sistemas de regulaciéon y control utilizados en la
instalacion el caudalimetro del evaporador se sittia a la entrada y el del
condensador a la salida.

1 vatimetro digital, marca Camille Bauer A-2000, para la medida del consumo
del compresor (Figura 2. 20). Este dispositivo se ha situado a la salida del
variador de frecuencia que alimenta el compresor, para registrar inicamente
el consumo eléctrico del compresor, mediante tres transformadores de
corriente (Figura 2. 21).

Figura 2. 20. Vatimetro digital Figura 2. 21. Transformadores de intensidad para
medida del consumo

La medida de la velocidad de giro del compresor, al tratarse de un compresor
semi-hermético, no se puede realizar directamente puesto que no existen
partes moviles accesibles sobre las que medir la velocidad de giro del
compresor. El método seguido para la obtencién de la velocidad de giro del
compresor ha consistido en la calibracion de una de las sefiales de salida del
variador de frecuencia que alimenta el compresor de la planta. Una de las
sefiales que dispone el variador de frecuencia es la velocidad estimada de
giro del compresor. Se ha tomado dicha sefial y se ha calibrado utilizando un
sistema de analisis de vibraciones que obtiene la frecuencia fundamental de
embolada del compresor con un acelerémetro colocado perpendicularmente
a la culata de uno de los pistones, y a partir esta vibracién se ha obtenido la
frecuencia fundamental. Con esta frecuencia se obtiene la velocidad de giro
del compresor y con ello la calibracién de la sefial de salida del variador de
frecuencia.

Todos los elementos de medida anteriormente mencionados han sido calibrados, bien
en nuestro laboratorio, bien por laboratorios externos. En el caso de los termopares
tipo T, la calibracién ha sido realizada por el fabricante en un rango de temperaturas
de -40 a 120 °C. Las sondas de presién se han calibrado utilizando una bomba
hidraulica de aceite, comparando la medida en presién del sensor con una sonda
patrén digital de la marca BETA (Figura 2. 22) en dos rangos de presiéon (0-10 bar.
para baja y media presién y 0-40 bar. par alta presién). El resto de elementos: el
caudalimetro Coriolis, los caudalimetros magnéticos y el vatimetro digital, han sido
calibrados por el fabricante o por laboratorios externos.
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2. Descripcién de la instalacion experimental

Figura 2. 22. Sistema de calibracién sondas de presién

Los rangos de medida de cada uno de los sensores y las incertidumbres de medida
asociadas se muestran en la Tabla 2. 4.
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SENSOR I TIPO I RANGO I UBICACION I CALIBRACION I ERROR
SENSORES DE TEMPERATURA

T1 Termopar-T -40 - 120 °C Descarga alta Fabricante 0.5°C

T2 Termopar-T -40 - 120 °C Entrada condensador Fabricante 0.5°C

T3 Termopar-T -40-120°C Salida condensador Fabricante 0.5°C

T4 Termopar-T -40 - 120°C Entrada Subcooler Fabricante 0.5°C

T5 Termopar-T -40 -120°C Después expansion entrada subcooler Fabricante 0.5°C

T6 Termopar-T -40 -120°C Salida Subcooler Fabricante 0.5°C

T7 Termopar-T -40-120°C Salida Subcooler Fabricante 05°C

T8 Termopar-T -40 - 120°C Salida V. Exp. Inyeccién Fabricante 05°C

T9 Termopar-T -40 -120°C Salida V. Exp. Evaporador Fabricante 0.5°C

T10 Termopar-T -40 -120°C Salida Evaporador Fabricante 05°C

T11 Termopar-T -40-120°C Aspiracion Baja Fabricante 0.5°C

T12 Termopar-T -40 - 120 °C Descarga Baja Fabricante 0.5°C

T13 Termopar-T -40 -120°C Corriente inyeccion etapas Fabricante 0.5°C

T14 Termopar-T -40-120°C Entrada Motor (Pres. Intermedia) Fabricante 0.5°C

T15 Termopar-T -40 - 120°C Entrada F. Sec. Condensador Fabricante 0.5°C

T16 Termopar-T -40 - 120 °C Salida F. Sec. Condensador Fabricante 05°C

T17 Termopar-T -40 -120°C Entrada F. Sec. Evaporador Fabricante 0.5°C

T18 Termopar-T -40-120°C Salida F. Sec. Evaporador Fabricante 0.5°C

Tamb Termopar-T -40 - 120 °C Ambiente (aire) Fabricante 0.5°C

SENSORES DE PRESION
P1 Trans. Pres. 0-10 V 0 - 40 bar Descarga alta presion P =4.03903 V+0.63866 0.04 bar
P2 Trans. Pres. 0-10 V 0 - 40 bar Entrada Condensador P =4.03583 V+0.76021 0.04 bar
P3 Trans. Pres. 0-10 V 0 - 40 bar Salida Condensador P =4.03989 'V+0.72308 0.04 bar
P4 Trans. Pres. 0-10 V 0 - 40 bar Después caudal. / Entrada Sub. P =4.0375 V+0.88004 0.04 bar
P5 Trans. Pres. 0-10 V 0-10 bar Salida V. Exp. Subc. P =4.03368 'V+0.85457 0.01 bar
P6 Trans. Pres. 0-10 V 0 - 40 bar Salida Liq. Subcooler P =3.97229 V+1.01971 0.04 bar
P7 Trans. Pres. 0-10 V 0-10 bar Salida Vapor Subc. P =3.97679 V+0.90051 0.01 bar
P8 Trans. Pres. 0-10 V 0 -10 bar Salida V. Exp. Iny. P =3.97229 V+1.03379 0.01 bar
P9 Trans. Pres. 0-10 V 0-10 bar Salida V. Exp. Evap. P =3.96744 V+1.03154 0.01 bar
P10 Trans. Pres. 0-10 V 0-10 bar Salida Evaporador P =3.97501 -V+0.92494 0.01 bar
P11 Trans. Pres. 0-10 V 0 - 10 bar Aspiracion Baja P =3.97348 'V+1.02075 0.01 bar
P12 Trans. Pres. 0-10 V 0-10 bar Descarga Baja P =3.98042 V+1.15344 0.01 bar
CAUDALIMETROS

Caudalimetro 01-5 e - . _ ; 0.22%

M1 Coriolis 4-20 mA kg/min Salida liquido depésito acumulacion M=31251-125 lectura

Caudalimetro 0.33 %

- 3 = 1-
Q1 Magnético 420 mA 0-3.534 m3/h Entrada F. Sec. al Evaporador Q =220.881-0.8835 lectura
Caudalimetro 0.33 %
- 3 = |-
Q2 Magnético 4-20 mA 0-3.332m3/h Retorno de F. Sec. del Condensador Q=208.251-0.833 lectura
OTROS
Sefial Variador < . _ ] 13 %
N1 Frec. 4-20 mA 1050 - 1500 rpm Sefial del Variador N=1741 lectura
: - 9
W1 Watimetro digital 0-6kwW A la entrada del motor del compresor Pc=3751-15 0-5%
4-20 mA lectura
Q (m3/h) M (kg/min) I(Amperios) V (Voltios) P (bar) Pc (kW) N (rpm)

Tabla 2. 4. Rangos, rectas de calibraciéon e incertidumbres de medida de los sensores utilizados
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2.3.2 Cadlculo de propiedades en la instalacion

En base a los datos registrados utilizando los sensores detallados en el apartado 2.3.1,
se calculan las propiedades y estados termodindmicos de la instalacién frigorifica
segln el procedimiento que se detalla a continuacion.

Para la realizacion del célculo de las propiedades termodindmicas del refrigerante en
ningun caso se ha tenido en cuenta el posible arrastre de aceite por el refrigerante en
la instalacién. Esta simplificaciéon es asumible puesto que la validacién de las
potencias térmicas intercambiadas entre los fluidos esta en torno al 5% de desviacion,
tal y como se muestra en el Capitulo 3.

Estados termodinamicos del refrigerante

Con valor de presién absoluta y temperatura registradas por los elementos de
medida, se evaltan las propiedades del refrigerante utilizando las rutinas de calculo
del REFPROP v7.0 [41] con el estado de referencia del Instituto Internacional del Frio
(h =200 kJ/kg y s = 1 kJ/kg K para liquido saturado a 0 K), los estados termodinamicos
siguientes:

- Punto 1: Descarga de la etapa de alta
- Punto 2: Entrada al condensador

- Punto 3: Salida del condensador. La salida de refrigerante del condensador es
siempre en liquido subenfriado.

- Punto 4: Entrada de liquido al subcooler: Después del paso por el depésito de
acumulacién de refrigerante de la instalacién, el estado del
refrigerante a la entrada del subcooler resulta siempre en liquido
subenfriado.

- Punto 6: Salida del liquido del subcooler: Tanto si el sistema de
subenfriamiento de liquido se encuentra funcionando como si no, las
condiciones de salida del refrigerante del subcooler son siempre en
forma de liquido subenfriado, por lo que se evalta su estado a partir
de presion y temperatura.

- Punto 7: Salida de vapor del subcooler: La valvula de expansién del subcooler,
cuyo bulbo térmico se encuentra colocado a la salida del subcooler,
asegura un grado de recalentamiento minimo a la salida del
intercambiador. Por tanto, a partir de presiéon y temperatura, pueden
evaluarse las propiedades termodindmicas del refrigerante en este
punto.

- Punto 10: Salida del refrigerante del evaporador: La valvula termostatica del
evaporador asegura siempre que la salida de refrigerante del mismo
tenga un grado de subenfriamiento minimo, por lo que su estado se
evaltia con presion y temperatura.
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Punto 11: Aspiracién de la etapa de baja.

Punto 12: Descarga de la etapa de baja.

Punto 13: Punto de unién de los sistemas de inyeccién directa de liquido y
subcooler. En este punto tinicamente se evalta la temperatura para
comprobar el correcto funcionamiento de los sistemas.

Punto 14: Entrada al compresor a media presion: Por las caracteristicas de la
instalacion y los tipos de ensayos realizados, se ha asegurado que
la entrada de refrigerante al compresor sea siempre en forma de
vapor recalentado. Ademas, en el caso de utilizar el sistema de
inyeccién directa de liquido, debido a las modificaciones realizadas
en el colector de desrecalentamiento (Figura 2. 9), se ha asegurado
una buena mezcla de las corrientes de descarga de baja y de
inyeccion.

Los puntos correspondientes a la salida de las valvulas de expansién se evaltian
considerando una expansién isentalpica:

- Punto 9: Entrada al evaporador: La entalpia de dicho punto se asimila a la
entalpia del Punto 6, correspondiente a la entrada del liquido
subenfriado a alta presion a la valvula de expansiéon del
evaporador.

- Punto 8: Salida del refrigerante del sistema de inyeccion directa de liquido. La
entalpia de este punto se considera igual a la entalpfa del Punto 6.

- Punto 5: Entrada de vapor al subcooler. Se considera una entalpia idéntica a la
del Punto 4 de entrada de liquido a la valvula de expansién del
subcooler.

El punto de aspiracién de la etapa de alta, por las caracteristicas constructivas del
compresor, no puede medirse directamente mediante un termopar de superficie o
inmersion. El estado termodinamico de este punto se ha calculado indirectamente a
partir de la relacion de los caudales masicos en el compresor compound (1. 34). En el
calculo se ha supuesto que ambas etapas de compresién tienen la misma tendencia en
cuanto a rendimiento volumétrico, y éste viene representado por la expresion (2. 1),
correspondiente al rendimiento volumétrico de la etapa de baja obtenido por
regresion de los datos experimentales (Figura 2. 23). Esta suposicion se basa en que
todos los cilindros en la etapa de baja y en la etapa de alta son iguales en cuanto a
diametro y carrera, por lo tanto es esperable que presenten una tendencia de
rendimiento volumétrico similar. Por lo tanto, a partir de los caudales mésicos
circulantes y el volumen de aspiracién de la etapa de baja, se obtiene el volumen
especifico de aspiracién en la etapa de alta con la expresion (2. 2).

n, =1.054-0.1757 -¢ (2.1)
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Figura 2. 23. Rendimiento volumétrico de la etapa de baja

Caudales méasicos de refrigerante en la instalacion

Dado que en la instalacién solo se dispone de un caudalimetro de refrigerante,
situado en la linea de salida del depésito de acumulacién, los caudales restantes
circulantes por la instalacién se estimaron a partir de balances energéticos.

- Caudal de refrigerante por condensador: Este valor es obtenido directamente a
partir de la medida del caudalimetro Coriolis situado a la salida del
depésito de acumulacion.

- Caudal de refrigerante por evaporador: Este valor se obtiene de forma indirecta
a través de balances energéticos en la instalacion, dependiendo del tipo
de configuracién intermedia:

o Sistema de subenfriamiento de liquido o subcooler: En este caso el
caudal circulante por el evaporador se obtiene a partir del balance
energético en el intercambiador de subenfriamiento o subcooler
(Figura 2. 24), utilizando la expresiéon (2. 3), en la que se ha
considerado expansion isentdlpica para obtener la entalpia del punto
5.

mp=myy ——— (2.3)
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Figura 2. 24. Esquema del Figura 2. 25. Esquema punto de unién
subcooler corriente inyeccién y descarga de

baja
Sistema de de inyeccién directa de liquido: La obtencién del caudal
de refrigerante circulante por el evaporador se realiza mediante el
balance en el punto de mezcla de las corrientes de inyeccion directa
de liquido y de descarga de baja (Figura 2. 25), segtin la expresion (2.
4).

h14 - hs
h12 - hs

En el caso del sistema de inyeccién directa de liquido, para evitar
errores en la medida de la temperatura de descarga de la etapa de
baja y de la temperatura después del punto de mezcla se realizé la
modificacién en el colector de descarga mostrada en la Figura 2. 9. La
colocaciéon de los sensores de medida en el colector intermedio
aparece representada en la Figura 2. 26.

mpg = nmy- (2. 4)

__-."- LI

Figura 2. 26. Conexion corriente de inyeccién directa de liquido
y ubicacién de sensores en el compresor
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- Caudal de refrigerante por subcooler: El valor del caudal circulante a través del
subcooler se obtiene por diferencia entre el caudal de refrigerante
circulante por el condensador y el circulante por el evaporador
calculado con la expresién (2. 3). Adicionalmente, se ha comprobado la
dispersiéon entre el caudal circulante por subcooler obtenido por
diferencia, con el obtenido a través del balance en el punto de mezcla
de las corrientes de refrigerante en la zona intermedia, obteniendo una
diferencia méaxima para todos los ensayos del 1.02 %.

- Caudal de refrigerante por sistema de inyeccién directa de liquido: El caudal
inyectado para producir el desrecalentamiento entre etapas es obtenido
a partir de la diferencia entre el caudal circulante por el condensador y
el caudal circulante por el evaporador evaluado segin la expresion (2.
4).

Propiedades de los fluidos secundarios

Seguin se detalla en el apartado 2.4, el aporte y disipaciéon de carga térmica a la
instalacion de refrigeracion se ha realizado utilizando fluidos secundarios en forma
liquida en los intercambiadores, debido fundamentalmente a que la medida con
liquidos, en vez de aire, permite medir y controlar con mayor precision el estado de la
instalacién, y por tanto, es més precisa la validacion de los datos obtenidos en el
circuito del refrigerante.

En el caso del circuito del evaporador, que se detalla en el apartado 2.4.2, se ha
utilizado como fluido secundario una solucién de etilen-glicol/agua al 50% en
volumen, cuyo punto de congelacién es de aproximadamente -38 °C [48] , y en el caso
del circuito del condensador agua de red.

Las propiedades de la solucion etilen-glicol/agua, al 50% en volumen, se han
evaluado utilizando polinomios interpolados en base al ASHRAE Fundamentals 2005
[48] , resultando la expresién (2. 5) para la densidad y (2. 6) para el calor especifico a
presion constante, donde la temperatura se expresa en °C.

plkgim’ )= 2.146 - 107" T +1.257- 107" . T° -

(2. 5)
-2.432-107° -T?-0.3382-T +1081

c, (kikg K)=-8.735-10" -T"-4.722-10"" - T" + 2.6)
+1.941-10° -T% +3.861-107 -T +3.203
En el caso del agua pura se han utilizado las rutinas de calculo del REFPROP v.7.0

[41] para el agua, considerando una presién constante de 3 bar., que corresponde a la
presién de trabajo del sistema de disipacién de calor en el condensador.
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2.3.3 Sistema de adquisicion de datos

El sistema de adquisiciéon de datos desarrollado para monitorizar la instalacion, esta
constituido por diferentes grupos en funcién de los elementos que lo componen
(Figura 2. 27). El primer grupo esta formado por los elementos de medida de la
instalacién, es decir, las sondas de temperatura, presion, caudalimetros, etc., que se
han sido destalladas en el apartado 2.3.1.
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Figura 2. 27. Esquema modular del sistema de adquisiciéon de datos

El segundo grupo esta constituido por el equipo de adquisicién y tratamiento de
sefial SCXI-1000 de National Instruments® (Figura 2. 28). Este equipo se encarga de
acondicionar las sefiales procedentes de los sensores eliminando el ruido de alta
frecuencia a través de dos médulos de acondicionamiento, el médulo SCXI-1308 para
sefiales de intensidad y el moédulo SCXI-1303 para senales de tensién. Una vez
acondicionadas las sefales, el equipo de adquisicién comunica con la tarjeta del
ordenador PCI-6221-M.
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Figura 2. 28. Unidad de adquisicion y tratamiento de datos National Instruments. SCXI-1000

La tarjeta de adquisiciéon de datos del PC conecta con el médulo de tratamiento de la
sefial, en que el programa Measurement & Automation® transforma la sefiales de
tension e intensidad, a magnitudes fisicas utilizando a las curvas de calibracién de los
elementos (Tabla 2. 4), y una vez transformadas vuelca los datos al programa de
calculo desarrollado en base a LabView® [44] .

La aplicacién de tratamiento de datos (Figura 2. 29) permite la visualizacién de las
variables de estado medidas con el sistema de adquisicién, pero ademds conecta con
Matlab®, y éste a su vez con las librerfas dindmicas de Refprop v.7.0 [41] para evaluar
las propiedades termodindmicas de los fluidos de la instalacién. De esta manera, la
aplicacion de adquisicion de datos permite obtener en tiempo real el estado
termodindmico de la instalacion, evaluando el diagrama P-h (Figura 2. 29), la
validaciéon de potencias en el evaporador y condensador, el COP, los
recalentamientos y subenfriamiento.

A su vez, la aplicacién de adquisicion de datos, a través de un médulo de salidas de
control, permite regular la velocidad de giro del compresor desde la aplicacion. Se
han realizado tests de funcionamiento en régimen de giro del compresor variables,
aunque no se detallan en la presente tesis por no aportar informacién relevante.
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Figura 2. 29. Aplicacién de adquisicion de datos

Por otra parte es posible controlar desde la propia aplicacién el periodo de muestreo,
que en el caso de los ensayos realizados en el presente trabajo se ha fijado a 12
segundos. De esta forma, cada uno de los estacionarios de funcionamiento de la
instalacién se representa por un total de 10 valores, siendo cada uno de ellos el
promedio de 10 valores registrados por el sistema de adquisicién de datos. De esta
forma, cada punto de andlisis de la instalaciéon representa el comportamiento de la
instalacion durante 20 minutos.

Informaciéon més detallada del sistema de adquisiciéon de datos de la instalaciéon
frigorifica de doble etapa y de otras pertenecientes al grupo de investigacién puede
encontrarse en diferentes publicaciones del grupo de investigacion [45] .

87



2. Descripcion de la instalacion experimental

2.4 Circuitos de Regulacién de la Instalacién

Para realizar el andlisis en régimen estacionario de la instalacién trabajando con los
diferentes sistemas intermedios, se han requerido sistemas de regulacién propios y
externos a la instalaciéon de produccién de frio para poder simular diferentes
condiciones de operacion, es decir, para simular el funcionamiento en diferentes
niveles de temperatura de evaporacién y condensacién. Entre estos elementos se
incluyen los elementos propios de regulacion de la propia instalacién, el circuito de
aporte de carga térmica al evaporador y el circuito de disipaciéon de calor del
condensador.

Los circuitos secundarios son circuitos versatiles que se han disefiado para poder
trabajar con las diferentes instalaciones que dispone el grupo de investigacién. Se han
elegido fluidos secundarios en forma liquida, como en otros trabajos del grupo de
investigacién [7] [46] , puesto que permiten un mayor control sobre las condiciones
de ensayo en la instalacién frigorifica, ademéas de permitir una validacién mas precisa
de los datos obtenidos en el circuito de refrigerante.

Como se detalla en el Capitulo 3 de analisis de datos, el analisis de la instalacién y sus
diferentes sistemas intermedios de funcionamiento se ha realizado en base a
diferentes tipos de ensayos:

- Ensayos de variacion de presiéon de evaporacién con condensaciéon constante:
En este tipo de ensayos se ha evaluado el comportamiento en régimen
permanente de la instalacién trabajando en un amplio rango de temperaturas
de evaporaciéon con una misma presion de condensacién, representado con
ello practicamente todo el rango de operacion del compresor (-10 a -40°C).

- Ensayos de variaciéon de presiéon de condensacién con evaporacién constante:
En este tipo de ensayos se ha evaluado el comportamiento de la instalacién, a
dos niveles de evaporacién (-36 y -30 °C), ante variaciones de la temperatura
de condensacién (31 a 50°C). En este trabajo tinicamente se presentan los
datos de evaluaciéon de la instalacién correspondientes a temperatura de
evaporacion fija de -36 °C, puesto que, el comportamiento de la misma a
-30°C sigue una misma tendencia.

- Ensayos de variacion del grado de subenfriamiento en subcooler con
presiones fijas: Se ha evaluado experimentalmente la variacion del grado de
subenfriamiento en subcooler a presiéon de condensacién y evaporacion fijas.
La regulacién del ensayo se ha realizado regulando el recalentamiento de la
valvula de expansién que controla el subcooler.

- Ensayos de variacién del desrecalentamiento entre etapas, mediante el
sistema de inyeccién directa de liquido, con presiones fijas: Se ha evaluado
experimentalmente la variacién de condiciones de desrecalentamiento entre
etapas, a presién de condensacién y evaporacion fijas, con el sistema de
inyeccién directa de liquido. La regulaciéon se ha realizado mediante la
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variaciéon del recalentamiento de la valvula que controla dicho sistema
intermedio.

- Otros ensayos: Adicionalmente a los anteriores, se ha evaluado el
comportamiento de la instalaciéon trabajando con los diferentes sistemas
intermedios ante variaciones de velocidad de giro del compresor. La
regulaciéon para estos ensayos se ha realizado utilizando el variador de
frecuencia que alimenta el compresor. Adicionalmente, se han realizado
ensayos de variacién del recalentamiento ttil en el evaporador, mediante la
regulacion del mismo con la vélvula de expansién que controla el
evaporador.

Con estos tipos de ensayos la instalacion queda suficientemente analizada, puesto
que se obtienen conclusiones del comportamiento experimental de la planta en un
amplio rango de temperaturas de evaporacion (-10 a -40°C) y de condensacién (31 a
50°C), analizandose con detalle el proceso de subenfriamiento y desrecalentamiento
entre etapas. Adicionalmente, se ha evaluado el comportamiento de la planta ante
variaciones de diferentes parametros de funcionamiento, como es el recalentamiento
atil y variacion de velocidad de giro del compresor.

A continuacién se detallan los circuitos de regulacién del evaporador y condensador
de la planta frigorifica.

2.4.1 Circuito de fluido secundario en evaporador

Para poder controlar las condiciones de evaporacién en la instalacién de doble etapa
de compresiéon se ha desarrollado la instalacién de control que se muestra en la
Figura 2. 30.

Dicha instalacién consiste en un circuito cerrado en que el aporte de calor se realiza
en base a resistencias eléctricas controladas por un regulador PID. El sistema permite
mantener unas condiciones de impulsién constantes al evaporador de la instalaciéon
frigorifica, de forma que se consigue mantener la temperatura y/o presion de
evaporacion constante durante los ensayos.

La instalacién estd constituida por un tanque de 500 litros de una mezcla de etilen-
glicol/agua al 50% en volumen (T* congelacion -38°C aprox.), cuya temperatura se
mantiene constante via regulacion de la potencia eléctrica que introducen las
resistencias eléctricas de inmersién (17.4 kW) controladas por el regulador, cuya
referencia (sonda PT-100) se encuentra en la linea de impulsién a la instalacién
frigorifica. La instalacién dispone de una bomba de recirculacién para homogeneizar
la temperatura dentro del depésito. Ademas, dispone de una bomba de impulsiéon
controlada con un variador de velocidad, de forma que, es posible controlar ademas
de la temperatura de impulsién, el caudal de fluido secundario que circula por la
instalacion frigorifica.
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2. Descripcién de la instalacion experimental

Adicionalmente a los sistemas de regulacién propios de la instalacién, se ha colocado
un caudalimetro magnético para medir el caudal volumétrico de fluido secundario de
impulsién a la instalacién frigorifica, para poder realizar la validacién de los datos
experimentales medidos en el circuito de refrigerante. La validaciéon de los datos se
muestra en el Capitulo 3.

Figura 2. 30. Imagen y esquema del circuito de fluido secundario del evaporador

Las pruebas iniciales con la instalacién experimental de doble etapa se realizaron con
un fluido secundario formado por propilen-glicol/agua al 50% en volumen, cuyo
punto de congelaciéon es aproximadamente de -33°C. Durante estas pruebas, se
comprobd que el incremento de viscosidad del propilen-glicol a bajas temperaturas
(Figura 2. 31) implicaba una reduccién de los coeficientes de transmision de calor, y
por tanto, se llegaban a condiciones de operacion de la instalacién donde el
intercambio térmico con el fluido secundario no conseguia evaporar completamente
el refrigerante, y por tanto, se obtenfa un funcionamiento anémalo de la instalacién.
Este funcionamiento anémalo puede observarse en la Figura 2. 32, donde aparecen las
culatas de los cilindros de la etapa de baja congelados al trabajar a bajas temperaturas
de fluido secundario cuando se utilizaba propilen-glicol/agua al 50% en volumen.
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Figura 2. 32. Detalle de congelacién de los cilindros de la etapa de compresién de baja durante
el funcionamiento anémalo con propilen-glicol/agua al 50% en volumen

La solucién a este problema consistié en reemplazar el fluido secundario por una
mezcla de etilen-glicol/agua al 50% en volumen. Este fluido secundario presenta un
incremento moderado de la viscosidad a bajas temperaturas (Figura 2. 31), y por
tanto, permite trabajar practicamente hasta unos 5°C por encima de su limite de
congelacion.

Las propiedades del fluido secundario se han evaluado utilizando polinomios
interpolados en base los datos del ASHRAE [48] , siendo las expresiones utilizadas
para evaluar las propiedades de la mezcla etilen-glicol/agua al 50% en volumen la
expresion (2. 5) para la densidad y la expresion (2. 6) para el calor especifico.
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2. Descripcion de la instalacién experimental

2.4.2 Circuito de disipacion del condensador

De forma andloga al circuito de fluido secundario del evaporador, se ha desarrollado
una instalacién independiente para controlar las condiciones de condensacién en la
instalacion frigorifica.

La instalacién o circuito de disipaciéon del condensador (Figura 2. 33), esta formada
por una maquina enfriadora de 14 kW de potencia frigorifica y dos aerotérmos para
disipar el calor absorbido por el fluido secundario en la instalacién frigorifica. La
bomba de impulsién de fluido de la instalacién dispone de un variador de velocidad
que permite la regulacién de caudal de impulsion al condensador, ademads, los
aerotérmos disponen de un variador de frecuencia monofasico para controlar el
régimen de giro, y con ello regular la temperatura de impulsién del fluido secundario
al condensador, que en este caso se realiza de forma manual. Se ha dispuesto, al igual
que en el circuito del evaporador, un caudalimetro magnético en la linea de retorno
de fluido secundario del condensador para realizar la validacién de los datos
obtenidos en el circuito de refrigerante.

Figura 2. 33. Imagen y esquema del circuito de fluido secundario del condensador

En el caso del condensador, el fluido secundario elegido a sido agua de red, cuyas
propiedades se han evaluado con las rutinas de calculo de REFPROP v.7.0 [41] para el
agua, considerando una presién constante de 3 bar., que corresponde a la presién de
trabajo de la instalacién de fluido secundario.
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3. Andlisis experimental

Capitulo 3. Analisis experimental de la
instalacion de doble etapa.

3.1 Introduccion

Descrita la planta frigorifica en el Capitulo 2, con la cual se ha realizado la parte
experimental de la presente tesis doctoral, se desarrolla en el presente capitulo el
analisis y evaluacién de la planta operando con los diferentes sistemas intermedios y
con los dos refrigerantes mas utilizados en el campo de media y baja temperatura de
evaporacioén en aplicaciones de baja y media potencia.

Los objetivos fundamentales del andlisis que en este capitulo se presenta, se basan en
la obtencién de conclusiones sobre los efectos en los pardmetros energéticos de la
instalacién, al provocar desrecalentamiento entre etapas y subenfriamiento de
liquido. Y por tanto, la obtencion de conclusiones sobre el funcionamiento de los dos
sistemas de doble etapa de compresion mas ampliamente utilizados: el sistema de
doble etapa con inyeccién directa de liquido y el sistema de doble etapa con
subenfriamiento mediante subcooler.

El andlisis de la instalacién experimental se presenta en diferentes sub-apartados: En
primer lugar se presenta la validacién de todos los datos experimentales utilizados en
la presente tesis doctoral, a continuacion, el anélisis del sistema de inyecciéon directa
de liquido, posteriormente el andlisis y evaluacién del sistema de subenfriamiento de
liquido y la comparativa de los diferentes ciclos de doble etapa implementados en la
instalacién, para finalizar el capitulo con la comparativa experimental de la operaciéon
de la planta con los fluidos refrigerantes HFC-404A y HFC-507A.
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3. Andlisis experimental

3.2 Vadlidaciéon de datos experimentales

Como se ha detallado en el Capitulo 2, la instalacién experimental de produccién de
frio tinicamente dispone de un caudalimetro para obtener el caudal de refrigerante
circulante por la instalacién, siendo el resto de caudales de refrigerante calculados a
partir de balances energéticos. Los balances energéticos se han aplicado en el
subcooler en el caso de la configuracién de doble etapa con subenfriamiento de
liquido (2. 3), y en el punto de mezcla de las corrientes de inyeccién directa de liquido
y de descarga de la etapa de baja en el caso de la configuracién de doble etapa con
desrecalentamiento entre etapas mediante el sistema de inyeccién directa de liquido
(2. 4).

Puesto que los caudales, a excepcién del circulante por el condensador que se obtiene
directamente con la medida del caudalimetro, son célculos basados en balances
energéticos, se ha dotado a la instalacién de elementos de medida en los circuitos
secundarios para realizar la validacién de estos célculos. Dichos elementos de medida
corresponden a caudalimetros magnéticos, que miden el caudal volumétrico de
fluido secundario circulante, y termopares, que registran la temperatura a la entrada
y salida de los intercambiadores. Con estos datos se ha realizado la validacién tanto
en el condensador, para verificar la medida del caudalimetro Coriolis, como en el
evaporador, para verificar el cédlculo de los caudales y de las propiedades
termodindmicas del refrigerante.

El evaporador de la instalacion (Figura 2. 10) esta aislado térmicamente del ambiente,
por lo que la potencia térmica cedida por el fluido caliente (etilen-glicol/agua al 50%
en vol.) es igual a la absorbida por el fluido frio (refrigerante) mas las posibles
pérdidas al ambiente. La validacién de los datos, despreciando las posibles pérdidas
al ambiente, se realiza utilizando la expresién de la potencia frigorifica del
refrigerante en el evaporador, segin la expresion (3. 1), y la potencia térmica cedida
por el fluido secundario en el evaporador, segtin la expresion (3. 2).

Qo=h13-(hos—hoe) (3.1)
QO = Vg,oe- p-c, -(Tg}oe - Tgw) (3.2)
Donde:
- QO es la potencia frigorifica intercambiada en el evaporador (kW)
- n.’lB el caudal de refrigerante circulante por la etapa de compresion de
baja (kg/s)

- (has - hog) el salto entalpico del refrigerante en el evaporador (k] /kg)
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3. Andlisis experimental

- Vgoe el caudal volumétrico de etilen-glicol/agua al 50% en volumen
circulante por el evaporador (m3/s)

- p la densidad del fluido secundario evaluada a la temperatura de
entrada al evaporador y calculada con la ecuacion (2. 5) (kg/m?)

-C, el calor especifico del fluido secundario evaluado a la temperatura
media en el evaporador segin la ecuacion (2. 6) (kJ/ kg K)
(T woe — 1, gm) el salto de temperaturas del fluido secundario en el

evaporador (°C)

La Figura 3. 1 muestra la comparativa entre las potencias frigorificas calculadas en
ambos fluidos para las diferentes configuraciones de trabajo de la instalacién. Puede
observarse que la concordancia permanece en un entorno del 5%,
independientemente del sistema intermedio utilizado, por lo que se han aceptado
como validas las estimaciones de los caudales realizadas segin los balances
energéticos anteriormente sefialados.
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Figura 3. 1. Validacion de potencias frigorificas intercambiadas en el evaporador

En el condensador se ha realizado también la validacién de las potencias térmicas
intercambiadas por ambos fluidos, en este caso agua de red como fluido secundario y
refrigerante. La potencia térmica cedida por el refrigerante en el condensador se
evalta segtn (3. 3), y la potencia térmica absorbida por el fluido secundario segtn (3.
4).
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Qk = mA.(hke _hks) (3-3)
Qk = VW'/‘S ' ID ’ cp ’ (Tw,ks - Tw,ke) (3' 4)
Donde:
- 0, es la potencia frigorifica intercambiada en el condensador (kW)

- Ma el caudal de refrigerante circulante por la etapa de compresion de
alta y obtenido a partir de la medida del caudalimetro (kg/s)

- (hke - hks) el salto entélpico del refrigerante en el condensador (kJ/kg)

- Vi el caudal volumétrico de agua circulante por el condensador
(m?/s)

- p la densidad del agua evaluada a la temperatura de salida del
condensador (kg/m3)

-c el calor especifico del agua evaluado a la temperatura media en el
condensador (kJ/kg ‘K)

- (T wis — Ly, ke) el salto de temperaturas del agua en el condensador (°C)

La Figura 3. 2 muestra la validacion de las potencias intercambiadas entre el
refrigerante y el agua en el condensador. Se observa que la concordancia entre las
potencias esta dentro del rango del +5%, independientemente del sistema intermedio
utilizado. Se observa que la concordancia es mejor en el caso de la validacién en el
condensador que en el evaporador, ya que, en el evaporador la potencia calculada en
el refrigerante depende de los balances energéticos realizados para estimar los
caudales circulantes, y por tanto, el grado de incertidumbre es ligeramente superior.
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Figura 3. 2. Validacién de potencias intercambiadas en el condensador

Dado que las discrepancias entre las potencias intercambiadas por los fluidos
secundarios en el evaporador y condensador estdn dentro de mérgenes aceptables, se
han aceptado como vélidas las medidas realizadas.

Cabe destacar que en el caso del calculo de las propiedades del refrigerante, en
ningin momento se ha considerado la presencia de aceite en los intercambiadores, ya
que, segtin diversos autores [46] , éste tiene una influencia relativamente pequena en
el computo global de potencias transmitidas en instalaciones frigorificas de este tipo,
cuyo régimen de arrastre de aceite es por lo general bastante pequefio, y por tanto, las
concentraciones de aceite pueden despreciarse en cuanto a potencia total transmitida.
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3.3 Doble etapa con desrecalentamiento mediante
inyeccion directa de liquido

En sistemas de produccion de frio en los que el salto de temperaturas entre
evaporacién y condensacién es elevado, los rendimientos de las mdaquinas de
compresiéon simple alternativas se reducen debido al acusado descenso del
rendimiento volumétrico e interno de la etapa de compresion. Ademads, las
temperaturas de descarga alcanzan valores por encima de limites operativos, siendo
inapropiado por tanto, el uso de sistemas en compresién simple.

La primera solucién adoptada a lo largo de la historia para evitar los problemas
derivados de las elevadas tasas de compresién, como muestra Gosney [11] , fue la de
utilizar sistemas de doble etapa en los que el vapor procedente de la descarga de la
etapa de baja se enfria antes de entrar en la etapa de compresion de alta. La opcién
mas sencilla para desrecalentar entre etapas consiste en la utilizaciéon de un
intercooler, es decir, un intercambiador con agua o aire que enfria el vapor
procedente de la descarga de baja disminuyendo, por tanto, la temperatura de
descarga de alta. Ejemplos del uso de este sistema lo podemos encontrar en
instalaciones de doble etapa que trabajan con el CO; en ciclo transcritico [21] [22] Sin
embargo, si la temperatura de evaporacién requerida en el proceso es baja, la
temperatura de descarga de la etapa de baja no suele ser lo suficientemente elevada
como para poder realizar un desrecalentamiento entre etapas mediante un agente
externo, de manera que no es posible reducir la temperatura de descarga en la etapa
de alta.

Una soluciéon a este problema la encontramos en el ciclo de doble etapa de
compresion con subenfriamiento por inyeccién directa de liquido (Figura 3. 3), en que
el desrecalentamiento se realiza mediante la inyeccién directa de refrigerante entre las
etapas, que es expandido desde alta a media presion.
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Figura 3. 3. Esquema y ciclo P-h del sistema de Inyeccién directa de liquido

La cuestiéon que surgié en el capitulo introductorio al proceder al analisis de este ciclo
tedrico, es como afecta el desrecalentamiento entre etapas al rendimiento energético
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total de la instalacién, ya que, por una parte se mejora el proceso de compresién de la
etapa de alta consiguiendo una reduccién en el trabajo de compresién, pero por otra
es necesario trasegar el caudal de refrigerante utilizado para conseguir el
desrecalentamiento, y que por tanto, no contribuye en el aumento de la potencia
frigorifica.

Esta cuestion se puede analizar a partir los ciclos tedricos de doble etapa
representados en la Figura 3. 3, el ciclo sin desrecalentamiento (1-2-4'-6-9-1), y el ciclo
con desrecalentamiento mediante inyeccién directa de liquido (1-2-3-4-6-9-1),
suponiendo procesos de compresion reversibles, idéntica presién intermedia, y por
tanto, idénticos caudales méasicos de refrigerante por evaporador, pero diferentes
caudales en el caso de la etapa de alta debido al caudal extra que ésta debe de
trasegar. Asumiendo un caudal unitario circulante por la etapa de baja, e ‘)’ como el
ratio de caudal maésico inyectado, del balance de entalpias en el punto de mezcla
obtenemos la relacién (3. 5).

he — h,

I+y=
g h6_h3

(3. 5)

El caudal volumétrico trasegado en la etapa de alta sera proporcional al volumen
especifico de aspiracién, siendo v, para el ciclo con desrecalentamiento, y v, para el

ciclo con desrecalentamiento. Por tanto, el caudal volumétrico trasegado por la etapa
de alta en el ciclo con desrecalentamiento sera inferior al circulante en el ciclo sin
desrecalentamiento si se cumple la condicién (3. 6).

(1+y)-v, <v, (3.¢)

Y utilizando (3. 5), y reorganizando, obtenemos (3. 7).

< (3.7)

Si se cumple la condicién anterior, el ciclo con desrecalentamiento con inyeccién
directa de liquido trasegard un caudal volumétrico inferior que el de sin
desrecalentamiento, y por tanto, se conseguira un descenso en la potencia consumida
en la etapa de alta, mejorandose asi el rendimiento energético del ciclo. Relacién que
se cumple en algunos fluidos como el HFCF-22 pero no en otros como el CFC-502,
HFC-404A y HFC-507A (Figura 1. 13).

Sin embargo, las suposiciones del andlisis de la cuestién anterior implican un
alejamiento de la realidad debido a diferentes aspectos: En primer lugar, el andlisis no
considera los posibles recalentamientos del vapor que se dan en la aspiracién de la
etapa de alta si el compresor utilizado es semi-hermético, en los cuales el refrigerante
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sufre un calentamiento al refrigerar el compresor. Ademds, tampoco se tiene en
cuenta la influencia del recalentamiento en aspiracion de alta en el rendimiento
volumétrico, ni las posibles modificaciones que pudiesen darse en los rendimientos
internos y en la presién intermedia, por lo que es dificil responder a la cuestiéon
anteriormente planteada si no se conoce el funcionamiento real de este sistema de
produccion de frio.

Este apartado pretende dar respuesta a la cuestién anterior, es decir, se presenta un
analisis exhaustivo del comportamiento experimental de un sistema de compresiéon
de vapor de doble etapa, que utiliza un compresor compound y el sistema de
inyeccién directa de liquido para provocar el desrecalentamiento del refrigerante
procedente de la descarga de la etapa de baja. En el anélisis experimental se muestran
cuales son las consecuencias de la utilizacion de la inyeccién directa de liquido sobre
los principales pardmetros energéticos de funcionamiento de la instalacién, como son
la presién intermedia, potencia consumida, potencia frigorifica y COP. También se
presenta la comparativa energética de este sistema, en un amplio rango de
funcionamiento, con el sistema que no utiliza desrecalentamiento entre etapas. El
andlisis se divide en dos apartados: En el primero se analizan las consecuencias de la
variacion de las condiciones de inyeccién en el ciclo mediante de ensayos de
variacién del caudal de inyeccién entre etapas, a presiones de evaporacion y
condensacién constantes. En segundo lugar, se presenta la comparativa experimental
del sistema doble etapa con desrecalentamiento con el sistema sin
desrecalentamiento, mediante de ensayos de variaciéon de las presiones de
evaporaciéon y condensacion.

3.3.1 Efectos de la inyeccion directa de liquido

La opcién elegida para el andlisis de la influencia de las modificaciones en el ciclo
basico de doble etapa al inyectar un caudal de refrigerante entre etapas, expandido
desde alta a media presiéon, corresponde a un analisis de variaciéon del grado de
desrecalentamiento entre etapas en el cual se mantiene la tasa total de compresion, es
decir, un analisis con presiones de evaporacién y condensacién constantes con
desrecalentamiento variable, Figura 3. 4.

En este apartado se analiza la evolucion de las variables que caracterizan el ciclo de
doble etapa ante la variaciéon del caudal inyectado. Para ello, se partié del ciclo sin
desrecalentamiento (configuracion Base), y se fue incrementando el caudal inyectado
entre etapas hasta un punto de desrecalentamiento maximo dado por las condiciones
de maximo caudal que podia atravesar la valvula de expansién. En este ensayo las
presiones de evaporaciéon y condensacién se mantuvieron constantes. (Evaporacion
en 1.8 bar. y condensacién en 18.5 bar.).
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Figura 3. 4. Variacién del desrecalentamiento entre etapas vs. caudal de inyeccién

El comportamiento de la instalacién se ve modificado al inyectar caudal entre las
etapas de compresion, ya que, atendiendo a la relacion de los voltmenes
geométricamente disponibles en las etapas de compresién (3. 8) presentada en el
capitulo introductorio, se ve modificado el ratio de caudales masicos de refrigerante
en evaporacién y condensacion, y el volumen especifico de aspiracién de alta debido
al desrecalentamiento.

Ves mp Vapr M4
M5 Zaps va (3.8)

VGA m 4 vasp,A 77\/,3

I. Presion intermedia

El primer efecto observado al inyectar el caudal para desrecalentar, es un aumento de
la presion intermedia en el ciclo, que se incrementa conforme aumenta el caudal
inyectado entre etapas (Figura 3. 5). Este efecto fue observado experimentalmente por
Zehnder M. [25] en un andlisis de una bomba de calor de doble etapa, donde
afirmaba que existe una concordancia entre el caudal inyectado entre etapas y el valor
de la presién intermedia, y por Celik A. [21] en el andlisis de una doble etapa con
CO..
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Presion intermedia (bar)

Po = 1.8 bar (-33.3°0
5.4 1 Pk =18.5 bar (40.6°0)
Tasa total =10.27
52 T T T T T T T
0.000 0.001 0.002 0.003 0.004 0.005 0.006 0.007 0.008

Caudal de Inyeccion entre etapas (kg/s)

Figura 3. 5. Variacién de presion intermedia vs. caudal de inyeccion

La justificacion de este fenémeno, desde un punto de vista intuitivo, puede explicarse
al analizar la variacién en el caudal de refrigerante que debe de trasegar la etapa de
alta. Conforme se inyecta mayor cantidad de caudal, pese a que el volumen especifico
de aspiracion se reduce, la etapa de alta debe de trasegar mayor masa de refrigerante,
y por tanto, se reduce la tasa de compresién hasta alcanzar un punto de equilibrio
entre el caudal trasegado por la etapa de baja y el caudal trasegado por la de alta,
relacién que viene definida por la igualdad (3. 8).

Para analizar analiticamente el fenémeno del incremento de presién intermedia
conforme aumenta el caudal de inyeccion, se expresa la relacién de los volimenes
geométricamente disponibles (3. 8) en funcién de un producto de cocientes (3. 9).

M=Z7Z-V R (3.9)

Siendo ‘M’ el cociente entre el caudal masico de refrigerante circulante por la etapa de
alta y baja (3. 10); “Z’ el cociente de volimenes geométricamente disponibles en la
etapa de alta y baja (3. 11), es decir, la relacién de cilindros en el caso de un
compresor compound con cilindros iguales; ‘V” el cociente entre los voltiimenes
especificos de aspiraciéon de la etapa de baja y alta (3. 12); y ‘R’ el cociente entre el
rendimiento volumétrico de alta y baja (3. 13).

M=—- (3.10)
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/= & _Za (3.11)
Vs 25
vas
y = _arb (3.12)
vasp,A
R = fva (3.13)
77\),8

Diferenciando la expresion (3. 9), y considerando que ‘Z” es un pardmetro constante del
compresor, puesto que la relacién de cilindros no se modifica, se obtiene la variacién
total de ‘M’ segtn (3. 14).

dM =ZV-dR+ RZ-dV (3.14)
Y utilizando de nuevo la expresién (3. 9):

dM _dR dV
7=7+7

(3.15)
M R V

La conclusiéon que se extrae de la relacién (3. 15), es que los cambios en la relacién de
caudales circulantes provocan cambios en la relacién de los rendimientos volumétricos y
en la relaciéon de voldmenes especificos de aspiraciéon. Dado que ambos parametros
dependen de la presién intermedia, analizamos las variaciones de estos cocientes en
funcién de este pardmetro.

La variacién del cociente de rendimientos volumétricos depende de la variacién de los
rendimientos volumétricos de alta y baja, segtin la relacion (3. 16).

d7R _ dnv,A _ dnv,B

(3.16)
R 77v,A 77v,B

Dado que en el compresor compound utilizado tanto el didmetro como la carrera de los
cilindros son idénticos en ambas etapas de compresién, consideramos una aproximacién
lineal idéntica del rendimiento volumétrico dependiente de la tasa de compresién, que
aplicada a cada etapa resulta en (3. 17) para la etapa de baja y en (3. 18) para la de alta.

M, 5 a—b-% (3.17)
M4 =0a- b'% (3.18)
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Diferenciando las aproximaciones lineales de los rendimientos volumétricos, se obtiene
la relacién de la variacién del rendimiento volumétrico en baja (3. 19) y en alta (3. 20) en
funcién de la presién intermedia en el compresor.

b

dn, , = —;-dP,. (3.19)
b-P

dn,, = sz'd ) (3. 20)

Y sustituyendo las expresiones (3. 19) y (3. 18) en la variaciéon total del ratio de
rendimientos volumétricos (3. 16), se obtiene la variacién total respecto de la presiéon
intermedia segun (3. 21).

dj:b. 734_7& dB
R 77v,A nv,B

(3.21)

Que expresada en funcién de las tasas de compresion de cada etapa resulta en (3. 22).

(3.22)
R nv,A HV,B Pl

Considerando que la variacién total del cociente de voltimenes especificos es funcién de
la variacién en el volumen especifico de aspiracion de baja y alta, y que en el andlisis la
presién de evaporacion permanece constante, se deduce que la variacién del volumen
especifico de aspiracién de baja es nula, y por tanto, la variacion total del cociente se
expresa segtn la relacién (3. 23).

dV dvasp,A
— = (3. 23)
V v

asp, A

Para analizar la variaciéon del volumen especifico de aspiraciéon de alta al utilizar el
sistema de inyeccién directa de liquido, deben considerarse las variaciones en funcién
de la presién y temperatura. Aproximando el comportamiento del refrigerante en la
zona de vapor sobrecalentado al de un gas ideal, se tiene que las propiedades vienen
definidas por la relaciéon entre presién, temperatura y volumen especifico segin la
ecuacion (3. 24).

Pv=R-T (3.24)
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Diferenciando v en funcién de presion y temperatura, se obtiene la variacién total
del volumen especifico en funcién de P y T, segtin (3. 25).

1 T
dv=R-|—-dl——-dP (3. 25)
P P

Y por tanto, se deduce que el volumen especifico disminuye con incrementos
negativos de la temperatura y con incrementos positivos de la presion, tal y como se
observa en la Figura 3. 6.

R-404A Linea de vapor saturado

7.5 A
v =0.0281 m’/kg

ok
«

v =0.0328 m’/kg

Presion (bar)
N

o
&

v =0.0394 m’/kg

v =0.0049 m*/kg

260 265 270 275 280 285 290 295 300
Temperatura (K)

Figura 3. 6. Diagrama P-T en zona de vapor sobrecalentado para HFC-404A

A partir de los datos de variacién del volumen especifico del refrigerante en la zona
de vapor recalentado, puede observarse que la variaciéon provocada por cambios de
temperatura es de un orden de magnitud muy inferior a la variacién provocada por
cambios en presién, y por tanto, puede despreciarse en un andlisis cualitativo la
influencia de la temperatura para analizar la variacién del volumen especifico (3. 26),
aunque este razonamiento solo es vélido para saltos pequefios de temperatura y en
puntos alejados de la linea de saturacién de vapor.

dv=—-R-—-dP (3. 26)
P

Aplicando la relacién (3. 26) a la variacién de la relacién de voltimenes especificos de
aspiracién representada por la ecuaciéon (3. 23), se obtiene la variacién total del

cociente en funcién de la presion, que aplicada al nivel de presiéon intermedia resulta
en (3. 27).
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v RI P

Es decir, el cociente entre los volimenes especificos de aspiracién de cada etapa,
despreciando la influencia de la temperatura, depende tnicamente de la presién
intermedia.

-R-T
2
av A.dp: ar, (3.27)

Obtenida la variacién respecto de la presion intermedia del cociente de rendimientos
volumétricos (3. 21), y del cociente de volimenes especificos de aspiracién (3. 27), la
variacion total de la relacién de caudales mésicos circulantes por la instalacién, en
funcién de la presion intermedia, se expresa segtn la igualdad (3. 28).

d7M2 b- t7A+liB +1 dl)’
M 77\/,,4 nv,B P

1

(3. 28)

Analiticamente, y aplicado a un compresor compound con idéntico comportamiento
en ambas etapas de compresion, en cuanto a rendimiento volumétrico se refiere, el
término que acompafa a la derivada parcial de la presion es positivo, por tanto, la
ecuacion anterior implica que ante un incremento positivo de la relacién de caudales
(3. 10), es decir, un incremento positivo del caudal de inyeccién entre etapas, el
resultado es un incremento de la presion intermedia en el compresor. Este incremento
se observa en los resultados experimentales presentados en la Figura 3. 5, y en la
evolucién de las tasas de compresion, Figura 3. 7. Por tanto, puede concluirse que
conforme aumenta el caudal inyectado entre las etapas de compresién aumenta la
presion intermedia, y por tanto, se provoca un aumento en la tasa de compresién de
baja.
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Figura 3. 7. Variacién de tasas de compresion vs. caudal de inyeccidn

La conclusiéon que se extrae del incremento de la presién intermedia al introducir un
caudal para desrecalentar los vapores procedentes de la descarga de baja, es que se
provoca un incremento de la presién intermedia en el compresor, y por tanto, se
modifican las tasas de compresion. Esta modificacién provoca una serie de cambios
en el comportamiento de la instalacién, que son analizados a continuacién.

I1. Potencia frigorifica

La potencia frigorifica del ciclo es funcién del caudal masico circulante por la etapa
de baja y del salto entalpico total en el evaporador, segtn (3. 29).

QU = mB. (h()S - hoe) = mB. q() (3 29)

Utilizando la expresioén que relaciona el caudal masico circulante por la etapa de baja
con el rendimiento volumétrico:

Q() = @ ' qa ' 77\/,3 (3. 30)

Vasp ,B

Y, expresando el rendimiento volumétrico utilizando una aproximacién lineal en
funcién de la tasa de compresion (3. 17).
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Vs
1%

QO o

a—b~£
P

asp,B o

Si se analiza la expresion de la potencia frigorifica (3. 31), aplicada al ensayo de
variacién de condiciones de inyeccién, resulta que el volumen especifico de
aspiracion en baja, la produccién frigorifica especifica y la presion de evaporacion,
permanecen constantes, siendo el tnico término variable la presién intermedia, que
aumenta conforme lo hace el caudal masico inyectado. Y por tanto, la potencia
frigorifica total disminuye conforme aumenta este caudal, tal y como se observa en

los datos experimentales de la Figura 3. 8.

3.1 T T T T T 115
o— Pot. Frigorifica | | |
—0— Prod. Frig. Espec. : : :
3.0 + ———= T — - — — T - - - L 110
| | | | |
| | | g | |
- | % | | g | |
| | | | |
E 2.9 T ' ! B8 | fe] 105
= I I | (9] g ! o)
2 o | | |
% | | | g
$28 F----"d----- i e I 100
“:\ | | | |
3 | | | | |
3 | | | | |
8271 -~ e [l Bl [ 95
~ | | | oe) | r\m
| B I & : ==
G | | | [mS] [
26 | | | | | ‘ o0
| | | | Po=1.8bar (-333°C)
: : : | Pk=185bar 406°0
25 T T T T T T T 85
0.000 0.001 0.002 0.003 0.004 0.005 0.006 0.007 0.008

Caudal de Inyeccion entre etapas (kg/s)

Figura 3. 8. Variacién de la potencia frigorifica vs. caudal de inyeccion

La reduccién en potencia frigorifica se debe tinicamente a la reduccién del caudal
masico de refrigerante circulante por la etapa de baja al aumentar la tasa de
compresion (Figura 3. 7), tal y como se observa en la evolucién de los caudales

masicos en el ensayo presentados en la Figura 3. 9.

Produccién frigorifica Especifica (kJ/kg)
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Figura 3. 9. Variacién de caudales mdsicos vs. caudal de inyeccién

I11. Potencia consumida

La siguiente modificacion en el ciclo de trabajo de la instalacion que provoca la
introduccién del caudal de inyeccién entre etapas es el cambio en la potencia total
absorbida por el compresor, que incrementa conforme aumenta el caudal inyectado
entre etapas (Figura 3. 10).

4.0

@ w
=N ®
. .

Potencias absorbida por el Compresor (kW)

Po =1.8 bar (-33.3°C)
Pk =18.5 bar (40.6°C)
3.0 T T T T T T T

0.000 0.001 0.002 0.003 0.004 0.005 0.006 0.007 0.008

I
I
I
I
I
I
I
3.2 :
I
I
I
|

Caudal de Inyeccién entre etapas (kg/s)

Figura 3. 10. Variacion de potencia consumida vs. caudal de inyeccién

La inyeccion directa de liquido también provoca modificaciones en los diferentes
términos que componen la potencia consumida total (3. 32), es decir, la potencia
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utilizada en la etapa de compresién de baja, la utilizada en el proceso de compresiéon
en alta, el calor absorbido por el refrigerante en su paso por el compresor y la
potencia térmica cedida al ambiente.

F. = PC,B +PC,A +Qmot+Qamb (3.32)

El andlisis de la variaciéon de los diferentes términos de la potencia consumida se
realiza a partir de los datos experimentales obtenidos de la instalacion.
Concretamente, la potencia utilizada en la etapa de compresién de baja se evaltia con
el caudal maésico de refrigerante circulante por baja, la entalpia de aspiraciéon en baja y
la entalpia de descarga de baja, segtin la expresién (3. 33). La potencia utilizada en el
proceso de compresion en alta presion se evalta utilizando el valor del caudal masico
circulante por la etapa de alta, la entalpia del punto de aspiracién en la etapa de alta 'y
la entalpia en descarga, segtin la relacién (3. 34). El calor absorbido por el refrigerante
en su paso por el compresor se evaltia utilizando el caudal mésico de refrigerante
circulante por la etapa de alta, la entalpia del refrigerante a su entrada al compresor a
media presiéon y la entalpfa de aspiracién en la etapa de alta, segan (3. 35). Y por
altimo, la potencia cedida al ambiente se evaltia a partir del balance energético global
en el compresor por diferencia del resto de potencias, segiin la relacién (3. 36). Siendo
la evolucién de cada una de ellas en funcién del caudal inyectado entre etapas, la
representada en la Figura 3. 11.

Py = m- (hdesc,B - hmpyB) (3.33)
Py =ma (s =Py s) (3.34)
Qmot = nﬂ ’ (hasp,A - hinmot) (3. 35)
Qs =P~ Pey=Poy =0, (3. 36)
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Figura 3. 11. Evolucién potencias consumidas parciales vs. caudal de inyeccién

A continuacién se presenta el analisis detallado de cémo influyen las variaciones del
caudal de inyeccién entre etapas a cada una de las componentes de la potencia total
absorbida por el compresor.

La potencia utilizada en el proceso de compresién de baja, calculada a partir de los
datos experimentales con la relacion (3. 33), depende del caudal mésico circulante, del
trabajo isentrépico de compresion y del rendimiento interno, todos ellos en la etapa
de baja, segtin la expresion (3. 37).

(3.37)

Como se observa en la Figura 3. 11, la potencia utilizada en la etapa de baja
disminuye conforme aumenta el caudal de inyeccién entre etapas pese a producirse
un aumento en la tasa de compresiéon. Para entender cémo influye cada uno de los
términos de la ecuacién (3. 37) en esta variaciéon de potencia, se realiza un analisis
variacional, con el objetivo de obtener la evolucién que tendria la potencia consumida
en baja si inicamente variase uno de los pardmetros.

Para ello, diferenciamos la expresién de la potencia consumida en baja (3. 37) respecto
de cada una de las variables, resultando en la expresion (3. 38). El significado fisico de
ésta es que la variacion total de la potencia consumida en baja corresponde a la suma
de la variacion de la potencia consumida en baja debido a la variacién del caudal
masico, mas la variacién de esta potencia debido a la variacién del trabajo isentrépico
de compresiéon en baja, mas la variaciéon de ésta debido a la modificacion del
rendimiento interno en la etapa de baja.
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oP. , oP. , oP

) C,B
== .dmp+ cdwg y + " -dn, , (3. 38)
Oms W B U

dP. , =

A partir de la ecuacién (3. 38), si lo que se pretende es obtener la variacion total de la
potencia consumida en baja se deben considerar los tres términos, sin embargo, en el
analisis variacional que se pretende realizar, Unicamente se quiere conocer la
evolucién de la potencia consumida ante la variacién de cada una de las variables por
separado, por tanto, la ecuacion (3. 38) puede renombrarse como:

dP.,=dP., +dP.,

mp

tdbe, (3.39)

Ws, i,B

Y dividirla en tres evoluciones parciales:

* La variaciéon de la potencia consumida en baja debido tnicamente a la
variacién del caudal mésico en baja, que viene representada por la expresion
(3. 40).

OP, - w ‘
dP. .- =% dms =" -dms (3. 40)

" amB 771‘,8

= La variacién de la potencia consumida en baja debido a la variacion del
trabajo isentrépico de baja, por (3. 41).

oP, ‘
dP.,| =S dwe, =" dw, (3. 41)

Wy ’
w8 aWS,B n i,B

* Y la variacion de la potencia consumida en baja debido a la modificacién del
rendimiento interno de baja, por (3. 42).

OP
ch,B S anC,B 'd77i,B ==
' i,B

mg- W p
—
i,B

dn, » (3. 42)

Por lo tanto, para obtener la evolucién de la potencia consumida en baja respecto una
Unica fuente de variacién, se deberd obtener el valor de ésta discretizando y
resolviendo la ecuacién (3. 40) para la evolucién de la potencia en baja debido a la
variacién del caudal masico, a la ecuacién (3. 41) para la variaciéon debida al trabajo
isentrépico de compresiéon y a la ecuacion (3. 42) para la variaciéon debida al
rendimiento interno en la etapa de baja.
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Para obtener esta evolucion se discretizan las ecuaciones utilizando el método de
discretizacion por diferencias atrasadas, es decir, se estima el valor de una funcién
f(x) en el punto (x+1) a partir de su valor en el punto (x) mas el incremento que se
obtiene con la pendiente de la curva evaluada para el punto (x). Para aproximar la
diferencial se utiliza una aproximacién en forma de diferencias finitas lineal, es decir,
se aproxima el valor diferencial de una variable dx como (x;+1- x;), siendo la distancia
que separa a los puntos un diferencial de valor Ax.

En el caso de la potencia consumida en baja, la variable que se considera para realizar
la discretizacién de las ecuaciones es el caudal masico inyectado entre etapas, que
corresponde a la fuente de variacion. Se discretiza el recorrido de la variable m;y,, en n
tramos, con un incremento del caudal maésico de inyeccién que viene dado por la
expresiéon (3. 43). De esta forma se puede obtener la evoluciéon de la potencia
consumida en baja, de forma discreta, para los puntos: {(0Amiy), (1 Aminy),...,
(j AMiny), .., ((-1) Amiy),..., (1 Ami,)}, donde j={0,1,2,...,n-1,n}.

) Miny,max — O
Ay = =2 (3. 43)
n

Aplicando el método de discretizaciéon a la evoluciéon de la potencia consumida en
baja provocada por la variaciéon del caudal masico inyectado, representada por la
expresion (3. 40), se obtiene la expresion (3. 44).

= PC,B(OX

mg

/ aPC,B ) . . . ,
3 Fen | ma| kA may | —ma| (k=1}Am,
k=1 (k=1)-Am,,

Es decir, para obtener el valor de la potencia consumida en baja debido a la variacion
del caudal masico inyectado en un punto de ordenada (j Ami.,), se parte del valor
inicial de la funcién en (m:,,=0) y se va afiadiendo el incremento de esta variable en
cada tramo de discretizacion (desde k=1 hasta k=j). Este incremento viene dado por la
pendiente de la funcién, es decir la derivada parcial de la funcién respecto la variable
que se esta considerando en el punto ((k-1) - Am;,,), multiplicada por el incremento de
la fuente de variacioén, es decir, del caudal masico en baja. Aplicando a la ecuacién (3.
44) la aproximacién de la derivada en forma de diferencias lineal, se obtiene la
expresion final con la que calcular dicha evolucién (3. 45):

(3. 44)
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= PC,B(0)+

PC,B(j'A minyj
j WS,B((k—l)Arhmyj A (3. 45)

’ ; ni,s((k “1)A ;'ni,,y] | {m’{kﬁ 'h"'”’j B m((k e ﬂ

Aplicando el razonamiento a la variaciéon de la potencia consumida en baja en
funcién de la variacién del trabajo isentrépico de compresion, se obtiene la relacién

(3. 46).
Fep (]A milzt’j

) m((k—l)mhmyj (3. 46)

=P (0)+

Y para la variacién de la potencia consumida en baja en funcién de la variacién del
rendimiento interno en baja, la relacién (3. 47).

=Fop (0)+

PC,B(j'A minyj

B

m((k ~1)A rh,-nyJ : wm((k ~1)A na,.n,,j (3.47)

M5 [(k 1) A, )2 : {77,,3 (k-A mJ ~ s ((k —1}A iy H

Con estas expresiones, y considerando como punto inicial de calculo el punto en que
el caudal inyectado entre etapas es nulo, se calcula la evolucién de la variable para los
puntos: {(0 Amtiny), (1 Athiny),..., (j Atiy),..., ((-1) Atiny),...,(n Aminy)} para cada valor j.
Siendo la representacion la mostrada en la Figura 3. 12.

J
-
k=1

116



3. Andlisis experimental

1.65

1.5

1.45

Contribuciones parciales P (kW)

|
|
|
— Pc,B |
——— Pl |
1.4 | |
—— == Peplugs ! !
——— Plys ! !
1.35 : : 1 ‘ ‘ 1 ‘
0.000 0.001 0.002 0.003 0.004 0.005 0.006 0.007 0.008

Caudal de Inyeccion entre etapas (kg/s)

Figura 3. 12. Modificacion de la Pcg vs. caudal de inyeccién

Con linea negra gruesa se ha representado la variacion real de la potencia utilizada en
baja al incrementar el caudal de inyecciéon (Figura 3. 11), con linea negra a trazos la
evolucién de la potencia utilizada en baja si inicamente variase el caudal masico de
refrigerante en baja (3. 45), con linea gris a trazos la evolucién provocada por la
modificacién del trabajo isentrépico de baja (3. 46) y con linea gris la provocada por el
rendimiento interno en la etapa de baja (3. 47).

La discusién de cada uno de los efectos parciales:

Caudal masico de baja: Al incrementar el caudal de inyeccién entre etapas,
con el resultante aumento de la tasa de compresiéon, se produce una
disminucién del caudal circulante por baja, lo que tiende a provocar la
reduccién de la potencia utilizada.

Trabajo especifico de compresiéon: El incremento de la presiéon intermedia
como consecuencia del aumento del caudal inyectado entre etapas, provoca
un aumento de potencia a causa del incremento en el trabajo especifico de
compresién, efecto que se representa con linea gris a trazos.

Rendimiento interno: Al contrario de lo que se deduce del comportamiento
del rendimiento interno en funcién de la tasa de compresién en instalaciones
de compresién simple para tasas de compresion normales, donde el
rendimiento interno se reduce conforme aumenta la tasa de compresion [46] ,
el efecto de la inyeccién de caudal entre etapas provoca un aumento del
rendimiento interno, tal y como se observa en la Figura 3. 13, mejordndose
por tanto la eficiencia del proceso de compresion y consiguiendo una
disminucién de la potencia utilizada en baja (Figura 3. 12). Esta mejora puede
estar causada por el enfriamiento que provoca el sistema de inyeccién directa
de liquido en la linea de descarga del compresor de baja, y por tanto, que se
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transfiera al refrigerante menos cantidad de calor desde la culata y linea de
descarga de baja del compresor.
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Figura 3. 13. Evolucién del Rig vs. caudal de inyeccién

La conclusién que se extrae del anélisis anterior es que si aumenta el caudal de
inyeccién entre etapas se produce una disminucién en la potencia utilizada en el
proceso de compresiéon de baja, principalmente provocada por una mejora del
rendimiento interno. Este resultado no es extensible a todo el rango de
funcionamiento del compresor ya que debe de ser analizado para diferentes tasas de
compresion, puesto que para tasas de compresion bajas el rendimiento interno sufre
un aumento con la tasa de compresion [49] [50] .

La potencia utilizada en la etapa de compresion de alta (3. 34), se expresa como
funcién del caudal maésico circulante (caudal por etapa de baja mas caudal de
inyeccién entre etapas), del trabajo isentrépico y del rendimiento interno, segun la
expresion (3. 48).

(3. 48)
i 4

Realizando el anélisis analogo al realizado para la etapa de baja, y considerando de
nuevo como punto de partida para el estudio de la evolucién de las contribuciones
parciales el punto de inyeccién nulo de caudal, se obtienen las evoluciones en la
potencia consumida, que aparecen representadas en la Figura 3. 14.
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Figura 3. 14. Modificacién de la Pc.a vs. caudal de inyeccién

A partir de la Figura 3. 14, las conclusiones que se extraen son las siguientes:

Pese a inyectar un caudal adicional entre etapas, y por tanto, tener que
trasegar mayor cantidad de refrigerante en la etapa de alta, la potencia
utilizada no sufre una fuerte variacién (Figura 3. 11).

La potencia utilizada debido al aumento del caudal mésico de refrigerante
circulante por la etapa de alta tiende a aumentar la potencia utilizada (Figura
3.14).

La variacion del rendimiento interno (Figura 3. 15), provocada por la
variacién de la tasa de compresion y el enfriamiento entre etapas, tiende a
disminuir la potencia utilizada, aunque en menor proporcién que el aumento
provocado por el caudal masico. Es de destacar que el rendimiento interno
aparente en la etapa de alta es mas elevado que el medido en la etapa de baja.
Este resultado coincide con los resultados obtenidos por Cavallini et al. [22]
en un compresor compound de dos etapas trabajando con diéxido de
carbono.

La evolucién de la potencia utilizada al incrementar el caudal de inyecciéon
entre etapas debido a la variacion del trabajo especifico de compresion
disminuye, puesto que, con la inyeccién directa de liquido se reduce la
temperatura de aspiracién, y con ello se desplaza el punto de aspiracion de
alta hacia la izquierda en el diagrama P-h donde las lineas isentrépicas para
el HFC-404A son mas verticales y ademas porque se reduce la tasa de
compresion en alta.
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Figura 3. 15. Evolucién del Ria vs. caudal de inyeccién

Como conclusién del analisis de la potencia utilizada en la etapa de alta, se puede
puntualizar que este término practicamente no varia con el caudal de inyeccién entre
etapas. Si bien, el incremento de caudal madsico necesario para producir el
desrecalentamiento entre etapas tiende a aumentar la potencia (Figura 3. 14), éste se
ve compensado por una mejora en el proceso de compresién debido a la disminucién
del trabajo de compresién isentrépico.

El siguiente término de la potencia consumida que debe analizarse es el calor
absorbido por el refrigerante en su paso por la carcasa del compresor a nivel de
media presién (3. 35). Este término incluye el calor absorbido del motor eléctrico en el
proceso de refrigeraciéon y una parte de las pérdidas mecanicas que se producen en el
compresor, que pasan al refrigerante en forma de calor. Este término se analiza
conjuntamente con las pérdidas de calor del compresor al ambiente (3. 36).

Realizando el analisis variacional del calor absorbido por el refrigerante a partir de la
expresion (3. 35), se obtienen las contribuciones parciales de cada uno de los términos
variables. En este caso los términos variables considerados corresponden a la
variacién del caudal masico circulante por la etapa de alta (3. 50) y a la variacion del
salto entédlpico o de temperaturas total del refrigerante en su paso por el compresor
(3. 51), expresado en forma de salto entédlpico.

deat = deot X + deot (3- 49)

my Ah
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deot . :%'d’/h/! :AhdmA (3. 50)
ma Omy

do,, = Qo gnp = ma-d(Ah) (3.51)
w O(AR)

La representacion de la evolucion de las contribuciones parciales al calor absorbido
por el refrigerante en el compresor semi-hermético se presenta en la Figura 3. 16.
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Figura 3. 16. Modificacién del calor absorbido en el compresor vs. caudal de inyeccién

De la representacion pueden extraerse las siguientes conclusiones:

- El aumento del caudal maésico circulante por la etapa de alta al inyectar
caudal de refrigerante entre etapas no modifica apenas el calor absorbido por
el refrigerante en la refrigeracién del compresor.

- El aumento del calor absorbido por el refrigerante en el compresor, depende
principalmente del salto entalpico del refrigerante en el compresor. Es decir,
conforme se aumenta el caudal de inyeccion entre etapas, la temperatura de
entrada del refrigerante al compresor disminuye (Figura 3. 17), y por tanto,
tiene mas capacidad para refrigerar el motor eléctrico.
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Figura 3. 17. Modificacién de temperaturas en el compresor vs. caudal de inyeccién

Por lo tanto, lo que se consigue con el incremento del caudal de inyeccién es
disminuir la temperatura de entrada del refrigerante al compresor en la segunda
etapa de compresion, lo que resulta en un decremento de la temperatura de
aspiracion de alta (Figura 3. 17). Dado que el descenso de la temperatura en la
aspiracion de la etapa de alta es inferior al conseguido en la entrada del motor, el
resultado es un aumento de calor absorbido por el refrigerante en la refrigeracion del
compresor.

En cuanto al calor de pérdidas al ambiente, obtenido por balance energético en el
compresor con la expresién (3. 36), su evolucién es contraria a la del calor absorbido
en el compresor (Figura 3. 18). Evidentemente, si al aumentar el caudal de inyeccién
se mantiene el compresor a una temperatura inferior, las pérdidas de calor al
ambiente se reducen.
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Figura 3. 18. Modificacion de pérdidas de calor al ambiente vs. caudal de inyeccion.
Tamb=25%0.7°C

A modo de resumen del analisis de la potencia consumida por el compresor, se puede
concluir que el incremento de la potencia consumida por el compresor al inyectar un
caudal entre etapas para desrecalentar la corriente de refrigerante procedente de la
descarga de la etapa de baja, depende principalmente del aumento del calor
absorbido por el refrigerante en su paso por el compresor. La potencia utilizada en la
etapa de baja disminuye ligeramente debido a la mejora del rendimiento interno. La
potencia utilizada en la etapa de alta practicamente permanece constante. Y por
altimo, las pérdidas de calor al ambiente disminuyen debido a que este calor es
absorbido por el refrigerante en su paso por el compresor, que lo mantiene a
temperatura inferior.

IV. COP

El siguiente parametro que se estudia corresponde a la eficiencia energética de la
instalacién o COP, que se analiza a partir de la relacién (3. 52).

COP = % (3. 52)
P

C

En el analisis de la potencia frigorifica (Figura 3. 8) se ha observado que ésta
desciende conforme aumenta el caudal de inyeccion entre etapas, y en el analisis de la
potencia consumida (Figura 3. 10) que ésta aumenta, por tanto el COP de
funcionamiento de la instalacion frigorifica desciende, tal y como se observa en los
datos experimentales presentados en la Figura 3. 19.
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Figura 3. 19. Evolucién del COP vs. caudal de inyeccién entre etapas

A partir de la expresiéon del COP puede deducirse que ambos parametros, tanto la
potencia frigorifica como la potencia consumida, tienden a disminuir el COP de la
instalacién, pero es necesario realizar un analisis variacional para determinar cual de
los dos términos tiene mayor influencia en el descenso del COP. La variacién total del
COP en funcién de las variaciones parciales de la potencia frigorifica y de la potencia
consumida se obtiene de la relacién (3. 53), mientras que la evolucién del COP debido
a cada efecto por separado: por (3. 54) para la variacién debida a la potencia
frigorifica, y por (3. 55) para la variacién debida a la potencia consumida.

dCOP = dCOP,, + dCOP\ (3.53)
oCOP ;
dCOP\Q = dQ ) do, (3. 54)
"5 QU 2
dCOP‘ M dP. = Q02 -dP. (3. 55)
OP. .

Las evoluciones parciales del COP se muestran en la Figura 3. 20.
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Figura 3. 20. Modificaciones parciales del COP vs. caudal de inyeccién

A partir de las evoluciones representadas en la Figura 3. 20, la conclusién que se
extrae es que la variable de funcionamiento que condiciona la disminucién del COP
corresponde a la potencia consumida, debido principalmente al incremento del calor
absorbido por el refrigerante en el compresor. También la potencia frigorifica tiende a
disminuirlo, aunque en menor medida.

V. Temperaturas en el compresor

Analizado el descenso del COP en la instalacién al aumentar el caudal de inyeccién
entre etapas, se analiza en este apartado la evolucién de las temperaturas en el
compresor, cuya tendencia se presenta en la Figura 3. 21.
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Figura 3. 21. Modificaciones de temperaturas vs. caudal de inyeccién

En la Figura 3. 21 puede observarse el efecto de la inyeccién de caudal de refrigerante
entre etapas en las temperaturas del ciclo. La temperatura de aspiraciéon en la etapa
de baja se mantiene constante, ya que lo es la presiéon de evaporaciéon y los
recalentamientos en baja. Sin embargo, aunque no pueda apreciarse claramente, se
produce un ligero descenso en la temperatura de descarga de la etapa de baja. Esta
temperatura deberia incrementarse, puesto que, la tasa de compresién en baja crece al
aumentar el caudal mésico de inyeccién entre etapas. La disminucién de temperatura,
asociada a la mejora del rendimiento interno aparente en la etapa de compresion,
suponemos que es debida al enfriamiento de la linea de baja que provoca la inyeccion
de refrigerante frio entre etapas. Tanto la temperatura de entrada del refrigerante a la
carcasa del compresor como la temperatura de aspiracién de alta disminuyen
conforme aumenta el caudal inyectado entre etapas, siendo el decremento de la
temperatura en aspiracién de alta inferior al que sufre el refrigerante a la entrada del
motor. Este efecto, como se ha comentado en el apartado anterior, se debe al aumento
del calor absorbido por el refrigerante en el motor. Por ultimo, la temperatura de
descarga disminuye con el caudal de inyeccién.

Por tanto, la conclusiéon que puede extraerse del analisis de la eficiencia energética de
la instalacién (Figura 3. 19) y de la evolucién de las temperaturas en el ciclo (Figura 3.
21) es que el tnico efecto positivo en una instalacion de doble etapa que trabaja con
un compresor compound con el sistema de inyeccién directa de liquido y con el HFC-
404A como fluido de trabajo, corresponde al descenso de la temperatura de descarga
y al aumento de la refrigeracion en el compresor, pero por el contrario el rendimiento
de la instalacién se ve penalizado por el incremento de un caudal masico entre etapas.
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3.3.2 Comportamiento energético del sistema de inyeccion
directa de liquido.

En este apartado se analiza el comportamiento, en base a datos experimentales, de la
instalacién de doble etapa de compresién con compresor compound utilizando el
sistema de inyeccién directa de liquido, en comparativa con el sistema de doble etapa
sin utilizar este sistema intermedio. Ambos sistemas se evaltan trabajando con el
fluido refrigerante HFC-404A. El objetivo fundamental es analizar el comportamiento
y los parametros energéticos de la instalacién operando con este sistema de
desrecalentamiento entre etapas, en un amplio rango de funcionamiento de la misma,
y considerando como referencia la misma instalacién sin la utilizacién del sistema
para producir el desrecalentamiento del vapor procedente de la descarga de baja
presion. Se pretende con ello, hacer extensibles los resultados y conclusiones del
apartado 3.3.1 a todo el rango de funcionamiento de la instalacién.
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Figura 3. 22. Comparacién sistema real de Inyeccidn directa de liquido con sistema Base.

El analisis se basa en los resultados experimentales obtenidos del funcionamiento de
la instalacién, a régimen de giro constante del compresor (1450 r.p.m.), en un ensayo
de variacién de presiéon de condensacién en el que se mantuvo constante la de
evaporaciéon (1.6 bar. = -36 °C), y en un ensayo de variaciéon de presion de
evaporacion en el que se mantuvo constante la presién de condensacién (18.3 bar. ~
40 °C). Estos ensayos, con los mismos niveles de presion en condensacién y
evaporacion, se realizaron para la instalaciéon de doble etapa funcionando con el
sistema de inyeccién directa de liquido con una posiciéon fija de la vélvula de
expansion del sistema de inyeccién, y para la instalacién de doble etapa sin
desrecalentamiento, que se consider6 como referencia para la realizacion del analisis.

En base al andlisis realizado en el apartado 3.3.1, donde se ha estudiado la influencia
del caudal de inyeccién entre etapas en el funcionamiento de la instalacién, las
principales diferencias entre el ciclo sin inyecciéon directa de liquido (de ahora en
adelante denotado como BASE) y el ciclo con inyeccién directa de liquido (de ahora
en adelante denotado como INY y sus pardmetros con asterisco *), se encuentran
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representadas en el diagrama Presién-Entalpia de la Figura 3. 22, y pueden resumirse
en las siguientes:

Incremento de la presién intermedia: A raiz de la relacion diferencial (3. 28),
en la que se observa una dependencia de la presién intermedia con el caudal
inyectado entre etapas, el paso del sistema BASE al sistema INY supondra un
incremento de la presién intermedia.

Disminucién de la temperatura de descarga de la etapa de baja: Dado que el
rendimiento interno de la etapa de baja aumenta con el caudal de inyecciéon
entre etapas (Figura 3. 13), la temperatura de descarga del ciclo INY sera
ligeramente inferior a la del ciclo BASE.

Disminucién de la temperatura de aspiracion en la etapa de alta: Puesto que
en el sistema de INY se introduce refrigerante expandido entre etapas para
enfriar la corriente de refrigerante procedente de la etapa de baja, la
temperatura de aspiracion de la etapa de alta serd inferior en el caso de INY.
Aumento del calor absorbido en el compresor: En referencia a los resultados
presentados en la Figura 3. 11, el paso de la configuraciéon BASE a INY se
verd penalizado por el aumento del calor absorbido por el refrigerante en la
refrigeracién del compresor.

Disminucién de la temperatura de descarga de alta: Debido, por una parte, al
descenso de la temperatura de aspiracion de alta, y por otra, a la ligera
mejora del rendimiento interno de la etapa de alta, la temperatura de
descarga de alta sera inferior en el caso de la configuracién INY.

En este apartado se analizan las diferencias entre los sistemas BASE e INY en un
amplio rango de funcionamiento de la instalacién para poder hacer extensibles los
resultados obtenidos en el apartado 3.3.1 a todo el rango de funcionamiento de la
instalacién, y por otra parte, para cuantificar las diferencias en cuanto a
comportamiento energético de los dos sistemas de compresion en doble etapa.

I. Presion intermedia

En la Figura 3. 23 se presenta la comparativa de las presiones intermedias de trabajo
en los sistemas BASE e INY para el ensayo de variacién de presiéon de evaporacion, y
en la Figura 3. 24 para el ensayo de variacién de presién de condensacion.
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Figura 3. 23. Presién intermedia. Var. Po con Py =18.3 bar
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Figura 3. 24. Presién intermedia. Var. P« con P, =1.6 bar

En ambos ensayos la presién intermedia de trabajo del sistema INY es siempre
superior a la del sistema BASE, siendo esta diferencia causada por la inyeccién de un
caudal de refrigerante para conseguir el desrecalentamiento entre etapas, segin se
obtiene de la expresién (3. 28). Por otra parte, y a tenor de los resultados presentados
en la Figura 3. 23 y en la Figura 3. 24, se observa que ambos sistemas de doble etapa
presentan tendencias similares, en cuanto a evolucién de la presién intermedia frente
a variaciones de la presion de condensacién y evaporacién, siendo el efecto de
variacién de presién intermedia mds importante ante variaciones de presiéon de
evaporacion que frente a variaciones de presién de condensacioén.
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La diferencia en la presion intermedia de trabajo en los ciclos de compresién en doble
etapa tiene como consecuencia la modificaciéon del comportamiento energético de la
instalacion, que al igual que en el apartado 3.3.1, se analiza por separado.

I1. Potencia Frigorifica

La comparativa entre las potencias frigorificas y las producciones frigorificas
especificas proporcionadas por el sistema BASE y por el sistema de INY se presentan
en la Figura 3. 25, para el ensayo de variacién de presién de evaporacién, y en la
Figura 3. 26, para el ensayo de variacion de presion de condensacién.
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Debido al incremento de presion intermedia causado por la inyeccién de un caudal
de refrigerante entre etapas, se produce una disminucién del rendimiento
volumétrico en la etapa de baja, generdndose con ello un descenso en el caudal
masico circulante por la etapa de baja, y por tanto, la reduccién de la potencia
frigorifica de la instalacién. Diferencia que se mantiene con la variacion de la presiéon
de condensacién a presiéon de evaporacion fija (Figura 3. 26), pero que aumenta
conforme disminuye la presion de evaporacién para una misma presién de
condensacién (Figura 3. 25). Sin embargo, no se observan diferencias en cuanto a las
producciones frigorificas especificas entre ambos ciclos de trabajo.

Atendiendo a la definicién de potencia frigorifica en el evaporador, expresada por la
igualdad (3. 56), donde g, corresponde a la produccién frigorifica especifica, y
utilizando la relacién del rendimiento volumétrico en la etapa de baja con el caudal
masico circulante, se expresa la potencia frigorifica del sistema de doble etapa sin
desrecalentamiento con la relacién (3. 57), y la correspondiente al sistema de
inyeccién directa de liquido con la expresion (3. 58).

Qo _ Ve, q, (3. 57)
Uasp,B
. - . *
Qo*:%.qo (3. 58)
Uasp,B

La comparativa entre los sistemas BASE e INY, se realiza bajo la suposiciéon de
idénticas presiones de evaporaciéon y condensacion, lo cual implica que tanto el
volumen especifico de aspiracién de la etapa de baja, como la produccién frigorifica
especifica, se mantengan constantes en ambos sistemas, y por tanto, se obtiene la
diferencia de potencias frigorificas alcanzadas por los sistemas BASE e INY como
funcién de la diferencia de rendimientos volumétricos en la etapa de baja, que es
expresada con la relacion (3. 59)

Vs

Uasp ,B

0,"-0, 4y (771/,3 * _77V,B) (3.59)
Considerando en el andlisis la aproximacién lineal del rendimiento volumétrico de la
etapa de baja con la tasa de compresioén (3. 17), la variaciéon de la potencia frigorifica

entre ambos sistemas se expresa segun la relacién (3. 60), como una funcién de la
variaciéon de la presién intermedia del ciclo.
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— Vs .q,-b- L™ -n (3. 60)
v

asp,B 0

0,"-0,

Es decir, que la potencia frigorifica alcanzada por el sistema INY es siempre menor
que la proporcionada por el sistema BASE, dado que su presién intermedia es
siempre superior, y ademas, esta diferencia aumenta conforme disminuye la presion
de evaporacién. Contrastando la expresion (3. 60) con los datos experimentales, se
observa en la Figura 3. 25, correspondiente al ensayo de variacién de presion de
evaporacién, que la diferencia de potencias frigorificas totales aumenta conforme
desciende el valor de la presién de evaporacion, por el contrario, esta diferencia se
mantiene si la presién de evaporacion permanece fija, como se muestra en la Figura 3.
26 correspondiente al ensayo de variacion de presion de condensacion.

II1. Potencia consumida

En este apartado se muestra la comparativa de la potencia total consumida por el
sistema BASE y por el sistema de INY en el ensayo de variacién de presion de

evaporacién (Figura 3. 27), y en el ensayo de variaciéon de presién de condensaciéon
(Figura 3. 28).
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Figura 3. 27 Potencia Consumida. Var. Po con P« =18.3 bar
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Figura 3. 28 Potencia Consumida. Var. Px con P, =1.6 bar

Tomando como referencia los resultados presentados en la Figura 3. 27 y en la Figura
3. 28, se hace extensible el razonamiento del aumento de la potencia consumida
conforme aumenta el caudal de inyeccién entre etapas presentado en el apartado
3.3.1. De igual forma que en el anterior apartado, se realiza un anélisis
pormenorizado de las contribuciones parciales en la potencia consumida.

ITI.A Potencia utilizada en etapa de baja

El principal efecto de la introduccion de un caudal de refrigerante entre etapas para
conseguir el desrecalentamiento de los vapores de la descarga de baja, consiste en la
mejora del rendimiento interno en el proceso de compresion de baja, tal como se
muestra en la Figura 3. 13. Este efecto provoca la reduccién de la potencia utilizada en
esta etapa (Figura 3. 11).

Al realizar la comparativa de los sistemas INY y BASE, debe esperarse un aumento
de potencia en la etapa de baja debido al incremento de la presiéon intermedia, y
también una reduccién de la misma por la disminucion del caudal circulante. Estas
dos tendencias son opuestas y de valor similar, tal como se muestra en el analisis
variacional de la Figura 3. 12, por lo que la mayor diferencia en cuanto a la potencia
utilizada en baja entre el sistema INY y el sistema BASE radicara en una variacién del
rendimiento interno de la etapa de baja.

A continuacién se muestra la evolucién de las potencias utilizadas en el proceso de
compresion de baja, en el ensayo de variacion de presién de evaporacién (Figura 3.
29), y en el de variaciéon de presiéon de condensacién (Figura 3. 30). En ambas se
observa una disminucién de la potencia en el sistema INY respecto al BASE, cuya
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causa principal corresponde a la mejora del rendimiento interno en la etapa de baja al
desrecalentar entre etapas, segiin se observa en la Figura 3. 31 y en la Figura 3. 32.
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Figura 3. 29. Pcg Var. P, con P« =18.3 bar
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Figura 3. 30. Pcg Var. Px con Po =1.6 bar
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Figura 3. 32. Rendimiento Interno Bagja. Var. Px con P, =1.6 bar

A la vista de la Figura 3. 31 y de la Figura 3. 32, es destacable que se produce una
mejora en el rendimiento interno aparente en la etapa de compresion de baja al
introducir un caudal de refrigerante para producir el enfriamiento entre etapas. La
mejora en el rendimiento interno puede ser causada por el refrigerante que se re-
expande en los cilindros de la etapa de baja. Después de realizar la mezcla de los
vapores de descarga con el caudal de inyeccién, la temperatura resultante es muy
inferior a la de descarga, y por tanto, es posible que la re-expansion del refrigerante
dentro del cilindro enfrie las paredes internas del mismo, y con ello, se produzca una
disminucién del calor absorbido en el proceso de compresiéon por contacto con las
paredes del cilindro. Otra posible justificacién de la mejora del rendimiento interno
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en la etapa de baja entre el sistema de INY y el BASE, esbozada por Cavallini et al.
[22] , es que, en el caso de la utilizacién de un compresor compound, existe un flujo
de calor no despreciable entre los cilindros y/o camisas de la etapa de alta y baja.
Puesto que en el sistema de inyeccién tanto la temperatura de aspiracién como la de
descarga de alta son inferiores en el sistema INY, el flujo neto de calor transferido de
la etapa de alta a la de baja a través de los cilindros se reduce, y por tanto, aumenta el
rendimiento interno de la etapa de baja.

II1.B Potencia utilizada en etapa de alta

La conclusién del analisis realizado al variar las condiciones de inyeccién en el
apartado 3.3.1 es que la potencia consumida en alta no sufre variaciones significativas
ante la introducciéon de caudal madsico entre etapas para provocar el
desrecalentamiento (Figura 3. 14), ya que el incremento de potencia debido al
aumento del caudal masico circulante por la etapa de alta se ve compensado con la
reduccién del trabajo de compresiéon isentropico.

En los resultados de potencia utilizada en la etapa de compresiéon de alta
correspondientes a los ensayos de variaciéon de presién de evaporaciéon (Figura 3. 33),
y de variacién de presién de condensaciéon (Figura 3. 34) no se observa una diferencia
significativa en el valor de potencia entre el sistema BASE e INY. Si bien el sistema de
inyeccién directa de liquido obliga a esta etapa a trasegar una cantidad mayor de
refrigerante, el incremento de la potencia debido a este efecto se ve compensado con
la disminucién del trabajo de compresion isentrépico en alta debido a una
disminucién de la tasa de compresion, y a causa del enfriamiento del refrigerante por
el desrecalentamiento. Por otra parte, no se ha observado una variaciéon significativa
de los rendimientos internos aparentes en la etapa de alta.
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Figura 3. 33. Pcg Var. P, con P« =18.3 bar
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Figura 3. 34. Pcg Var. Py con Po =1.6 bar

III.C Calor absorbido en el compresor

En el anélisis realizado en la seccién 3.3.1 (Figura 3. 16) se concluyé que conforme
aumenta el caudal de inyeccion entre etapas para producir el desrecalentamiento del
vapor, el calor absorbido por el refrigerante en la refrigeracién del compresor
aumentaba. Con la inyeccién de refrigerante expandido de alta a media presién se
consigue una disminucién brusca de la temperatura de entrada al compresor, lo cual
implica que éste se mantenga a una temperatura inferior, pero por el contrario, que
aumente el calor absorbido por el refrigerante.

A continuacién se muestra la comparativa de la potencia absorbida por el refrigerante
en su paso por el compresor, ante variaciones de la presién de evaporacién, Figura 3.
35, y ante variaciones de la presiéon de condensacién, Figura 3. 36. Es de destacar que
siempre el sistema INY presenta una potencia absorbida superior al sistema BASE.
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Figura 3. 35. Qmet Var. P, con Py =18.3 bar.

2.0

—O— Inyeccién Po=1.6 bar (-36°C)
—0O— Base Po=1.6 bar (-36°C)

=
&
.

Calor absorbido en compresor (kW)

14 15 16 17 18 19 20 21 22
Presion de Condensacion (bar)

Figura 3. 36. Qmet Var. Px con P, =1.6 bar

II1.D. Calor cedido al ambiente

El dltimo término que contribuye a la potencia consumida corresponde a la
transmisién de calor al ambiente, que se obtiene a partir del balance energético en el
compresor, con la expresién (3. 36). Dado que en el caso del sistema INY el
compresor, tanto la carcasa como las culatas de los cilindros se mantienen a
temperatura inferior, las pérdidas de calor al ambiente se reducen (Figura 3. 37 y
Figura 3. 38).
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Figura 3. 38. Qamb Var. Py con Po =1.6 bar. Tame = 26 £ 0.4°C

A modo ilustrativo se muestra la comparativa de distribucién de temperaturas (por
termografia infrarroja) en la culata de la etapa de compresién de alta para el ensayo
de variacién de presion de condensacién con presién de evaporaciéon de 1.6 bar para
los sistemas BASE (Figura 3. 39) e INY (Figura 3. 40), operando en presién de
condensacién de 16.7 bar.
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Figura 3. 40. Temperaturas por IR descarga de alta. INY. P, = 1.6 bar, P« = 16.7 bar

Se observa una disminucién dréstica de la temperatura en la zona de aspiracién de la
etapa de alta, que se reduce préacticamente a la mitad (de 72.9 a 39.5 °C), y de la
temperatura en la zona de descarga de alta (de 108.3 a 69.7 °C). Esta disminucién de
temperatura en la culata de alta implicara que la transmisién de calor entre la etapa
de baja y la de alta sea inferior, por lo que el calentamiento del refrigerante en la
etapa de compresion de baja seria inferior, y por tanto, se mejoraria el rendimiento
interno de la etapa de baja, de acuerdo con los resultados de Cavallini A. et al. [22] .

IV. COP

A continuacién se muestra la comparativa del COP alcanzado por ambos sistemas en
el ensayo de variaciéon de presién de evaporacion, Figura 3. 41, y en el ensayo de
variacion de presiéon de condensacion, Figura 3. 42.
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Figura 3. 42. COP Var. Px con P, =1.6 bar

Como se concluy6 en el apartado 3.3.1, el COP del sistema INY sera siempre inferior
al del sistema BASE debido a la disminucién de la potencia frigorifica (3. 60) y al
aumento de la potencia consumida (Figura 3. 10). Este efecto se observa en la Figura
3. 41 y en la Figura 3. 42, sin embargo es de destacar que la diferencia en los valores
del COP alcanzados por los sistemas se mantiene constante ante variaciones de la
presion de condensacién con presion de evaporacion fija (Figura 3. 42), pero que esta
diferencia crece de forma notable cuando los sistemas trabajan a bajas presiones de
evaporacion (Figura 3. 41). Este aumento de la diferencia del rendimiento energético
se debe principalmente a la disminucién de la potencia frigorifica del sistema INY
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provocada por la disminucién del caudal masico trasegado al introducir un caudal de
inyeccion entre etapas.

V. Temperaturas en el compresor

En el apartado 3.3.1 se observé que al inyectar un caudal de refrigerante entre etapas
para desrecalentar los vapores procedentes de la descarga de baja, la temperatura de
descarga disminufa ligeramente pese a estar sometida a una tasa de compresién
superior, y que esta diferencia estaba causada por un aumento del rendimiento
interno aparente en la etapa de compresién.

La reduccién de la temperatura de descarga se observa en los datos presentados a
continuaciéon. En la Figura 3. 44 se presenta la comparativa de temperaturas de
descarga para ambos sistemas en el ensayo de variacion de presion de condensacion.
Puede observarse que para una misma temperatura de aspiracion, la temperatura de
descarga de la etapa de baja es inferior en el sistema de INY. En el ensayo de
variaciéon de presiéon de evaporacion (Figura 3. 43) las conclusiones son idénticas,
aunque en este caso se observa una desviacién de la temperatura de aspiracién de la
etapa de baja que es debida a una modificacién del recalentamiento menos ttil en la
linea de aspiracion.
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Figura 3. 43. T* etapa de Baja Var. P, con Py =18.3 bar
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Figura 3. 44. T® etapa de Baja Var. Py con Po =1.6 bar

En cuanto a las temperaturas en el compresor en la etapa de alta, la principal
diferencia se encuentra en la temperatura de aspiracién. En la Figura 3. 45 y en la
Figura 3. 46 se muestran las temperaturas en aspiracién y descarga en los ensayos de
variacién de presion de evaporaciéon y de variacion de presiéon de condensaciéon
respectivamente. Mientras que el salto de temperaturas total en la etapa de
compresion se mantiene constante, puesto que el rendimiento interno de la etapa no
varia con el caudal de inyeccién, lo que hace disminuir la temperatura de descarga de
alta es la baja temperatura de aspiracion.
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Figura 3. 45. T® etapa de Alta Var. P, con P« =18.3 bar
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Figura 3. 46. T® etapa de Alta Var. Py con Po =1.6 bar

VI. Discusién

En la comparativa del comportamiento energético del sistema INY respecto el sistema
BASE se han observado una serie de diferencias significativas. En primer lugar, la
inyeccién de refrigerante entre etapas para conseguir el desrecalentamiento, provoca
un incremento de la presién intermedia, que causa una serie de modificaciones en el
ciclo de doble etapa: El caudal de refrigerante circulante por la etapa de baja se
reduce, debido al aumento de la tasa de compresién, lo cual induce una reduccién de
la potencia frigorifica (Figura 3. 25 y Figura 3. 26), pero también una reduccién en la
potencia utilizada en el proceso de compresion en baja. Por otro lado, la potencia
utilizada en la etapa de alta no varfa significativamente, sin embargo, el calor
absorbido por el refrigerante en la refrigeracién del compresor es siempre superior en
el sistema de inyeccién, lo que provoca que la potencia consumida total sea superior
en el caso del sistema de inyeccién directa de liquido (Figura 3. 27 y Figura 3. 28).
Como consecuencia de la disminucién de la potencia frigorifica y el aumento de la
potencia total consumida, el COP del ciclo disminuye al desrecalentar entre etapas, y
éste disminuye conforme se reduce la presion de evaporaciéon (Figura 3. 25). Por
altimo, el dnico pardmetro que se ve beneficiado al introducir la inyeccién de
refrigerante entre etapas es la disminucién de la temperatura de descarga de la etapa
de alta.

En conclusién, destacar que el efecto de la inyeccién directa de liquido entre etapas,
en un sistema doble etapa con compresor compound semi-hermético, es que se
consigue disminuir la temperatura de descarga de alta a costa de empeorar el
rendimiento energético de la instalacion.
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3.4 Doble etapa con subenfriamiento mediante
subcooler

En el apartado 3.3 ha sido analizada la instalacién de doble etapa de compresién que
opera con el sistema de inyeccién directa de liquido para conseguir el
desrecalentamiento entre etapas. En este apartado se analiza la configuracién de ciclo
doble etapa en la cual el objetivo es provocar subenfriamiento del liquido de salida
del condensador antes de entrar en el expansor, efecto que ha sido analizado
experimentalmente con el sistema de doble etapa con subcooler, cuyo esquema y ciclo
Presion-Entalpia aparece representado en la Figura 3. 47.
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Figura 3. 47. Esquema y ciclo Presién-Entalpia del sistema de subenfriamiento con subcooler

El ciclo de doble etapa de compresién con subcooler es un ciclo que mantiene las
ventajas de los sistemas de inyeccién parcial, como son la expansién principal desde
la presién de condensacién y la entrada de refrigerante a la valvula de expansiéon en
forma de liquido subenfriado, pero que ademads se ha ideado para evitar otros
inconvenientes. En primer lugar, el disefio del ciclo con un intercambiador cerrado
permite alcanzar eficiencia y capacidad frigorifica similar a las de los sistemas que
utilizan depdsito intermedio, ya que es posible obtener el mismo salto entalpico en el
evaporador que en los ciclos anteriores, pero con un mecanismo de regulacién mas
sencillo. Este consiste en una valvula de expansién convencional, y por tanto, se evita
la necesidad del control del nivel de liquido en el depésito intermedio. Ademas, el
subcooler permite evitar problemas derivados de la evaporacién parcial del
refrigerante a presion intermedia en el caso de utilizar mezclas de refrigerantes, y por
otro lado, evitar la retencién del aceite en el depésito. Adicionalmente, este sistema,
en el caso que el bulbo de regulacién de la valvula que controla el subcooler este
colocado en la aspiracién de la segunda etapa de compresién permite regular también
el desrecalentamiento entre etapas.

En este apartado se presenta el andlisis experimental del comportamiento de la
instalacion de doble etapa de compresion trabajando con un compresor compound y

145



3. Andlisis experimental

con el sistema de subcooler para producir el subenfriamiento del liquido a la salida
del condensador. Al igual que en el andlisis del sistema de inyeccion directa de
liquido (apartado 3.3), el andlisis experimental del sistema de subcooler se ha
dividido en una primera parte, en la que se analiza la variacién de los pardmetros
principales de operacion de la instalacion al variar las condiciones de inyeccién del
refrigerante en el subcooler trabajando a presiones fijas, y en una segunda, en la que
se realiza la comparativa energética y de operacién del sistema doble etapa con
subcooler con el sistema de doble etapa que no utiliza ni desrecalentamiento entre
etapas ni subenfriamiento del liquido, en un amplio rango de funcionamiento de la
instalacion.

3.4.1 Efectos del subenfriamiento con subcooler

El analisis de la instalacién operando con el sistema de subcooler parte de un analisis
de variacién del grado de subenfriamiento del liquido procedente del condensador,
en el que se mantuvieron constantes la presiéon de evaporaciéon (P,=1.8 bar.) y la
presiéon de condensaciéon (Px=18.4 bar.), y en el que se vari6 la cantidad de
refrigerante inyectada a través del subcooler (Figura 3. 48). En este apartado se
analizan las principales variaciones en los parametros energéticos de la instalacion.
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Figura 3. 48. Variacion del subenfriamiento de liquido vs. caudal de refrigerante circulante por el
subcooler

Al igual que ocurre con el sistema de inyeccion directa de liquido, la introduccién de
un caudal de refrigerante entre etapas provoca la modificacién de las condiciones de
operacion del compresor, que son determinadas por la relacién entre los volimenes
geométricamente disponibles en cada una de las etapas de compresién, siendo éstas
representadas por la ecuacion (3. 8).
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A continuacién se analizan las modificaciones en los pardmetros energéticos de la
instalacion al variar el caudal de refrigerante circulante a través del subcooler.

I. Presion intermedia

De forma anéloga al sistema de inyeccién directa de liquido, la introduccién de un
caudal de refrigerante entre etapas (en este caso en forma de vapor sobrecalentado
procedente de la salida del subcooler a presion intermedia) provoca la modificaciéon
de la presion intermedia del ciclo. Este efecto se observa en los resultados
presentados en la Figura 3. 49.

6.3

Po =1.79 bar (-33.4°C)
Pk =18.4 bar (40.4°C)

Tasa total = 10.28

Presion intermedia (bar)

5.5 T +

0.000 0.002 0.004 0.006 0.008 0.010 0.012 0.014

Caudal de refrigerante por subcooler (kg/s)

Figura 3. 49. Variacién de la Pi vs. caudal circulante por el subcooler

Esta modificacién de presion intermedia, cuya dependencia con el caudal maésico
inyectado entre etapas viene determinada por la relacién (3. 28), desencadena una
serie de cambios en los parametros de funcionamiento de la instalacién de doble
etapa de compresion, inducidos fundamente por la variacién de los caudales mésicos
circulantes por la instalacién, cuya evolucién en el ensayo aparece representada en la
Figura 3. 50.
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Figura 3. 50. Modificacion de caudales mdsicos de refrigerante vs. caudal a fravés del subcooler.

I1. Potencia Frigorifica

La variacién de presion intermedia y de caudales masicos de refrigerante circulantes
por las etapas de compresion resultan en una modificacién de la potencia frigorifica
de la instalacién, que aumenta conforme lo hace el caudal que atraviesa el subcooler,
tal y como se observa en los resultados de la Figura 3. 51.
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Figura 3. 51. Variacion de Qo en funcion del caudal de ref. a través del subcooler

En el caso del sistema de inyeccién de liquido, la reduccion de la potencia frigorifica
se debia fundamentalmente a la modificacién del rendimiento volumétrico de la
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etapa de baja, que provocaba la disminucién del caudal de refrigerante trasegado en
la etapa de baja. Sin embargo en este caso, a pesar de producirse reduccién del caudal
de refrigerante circulante en la etapa de baja (debido al aumento de la tasa de
compresion en baja), se consigue un aumento de la produccién frigorifica especifica.

Este aumento entalpico es debido al efecto del subenfriamiento de liquido provocado
en el subcooler (Figura 3. 52), donde:

- q, corresponde al salto entdlpico total del refrigerante en el
evaporador.
9y Base es el salto entdlpico en el evaporador sin considerar el

subenfriamiento de liquido, o sea, diferencia entre la entalpia de
salida del vapor del evaporador y la entalpia de salida del liquido
del condensador.

- Ahg,. es el salto entalpico del refrigerante conseguido en el

subenfriamiento en el subcooler.
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Figura 3. 52. Variacion de produccién frigorifica especifica vs. caudal de refrigerante a través del
subcooler

En el caso de la instalacién de doble etapa con subcooler, la potencia frigorifica total

del refrigerante en el evaporador (QU ), expresada segun la relacién (3. 61), puede

desglosarse en funcién de: la producciéon frigorifica especifica del ciclo sin
subenfriamiento (g ), que es tnicamente funcién de la presién de evaporaciéon y
o _ Base

condensacién; y del salto entdlpico en refrigerante conseguido en el proceso de
subenfriamiento en el subcooler (A#g,, ).
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Qo :mB'qo :l/hB‘(qo_Base +AhSubc) (3'6”

Desglosando los términos que componen la produccién frigorifica especifica total, se
obtiene que la potencia del ciclo base o ciclo sin subenfriamiento, expresada segtn la
relacién (3. 62), viene dada por la diferencia entre la entalpia de vapor saturado a la
presion de evaporacion y la de liquido saturado a presién de condensacioén, a la que
se adiciona los pequefios incrementos entélpicos debidos al subenfriamiento en
condensador y al recalentamiento ttil en evaporador. Mientras que el salto entalpico
debido al enfriamiento en el subcooler, en el que se ha supuesto expansion
isentélpica, se desarrolla como la diferencia entre la entalpia de salida del liquido
saturado a presion de condensacién menos la entalpia de la salida del liquido
subenfriado del subcooler, segtin la relacion (3. 63), a la que hay que afiadirle la
pequeiia modificacién debida al subenfriamiento en el condensador.

9o _Base = (hV‘po - hL‘pk )"’ Ahgp + Ay, (3. 62)

AhSubc = hL‘pk - hsLs - AhSUB (3. 63)

El término del incremento entalpico debido al subenfriamiento puede relacionarse
con la eficiencia térmica del subcooler segiin la relacién (3. 64), que corresponde al
cociente entre la potencia real transferida entre la potencia teérica maxima en caso de
que la superficie del intercambiador fuese infinita.

g _ Qtransferido _ qubcooler

= (3. 64)

Q max,teorico Q max,teorico

En el subcooler, en el que se da un proceso de evaporacién, la potencia maxima
tedrica que podria transferirse la marca el fluido con capacidad calorifica minima, que
corresponde al liquido a alta presién, puesto que la otra corriente de refrigerante
sufre un proceso de evaporacién, y por tanto, despreciando el glide del refrigerante,
ésta presenta capacidad calorifica infinita. Por lo tanto, la potencia méxima teérica
equivale al maximo salto en temperaturas que puede darse en el liquido a alta
presion y viene expresada por la relacion (3. 65), que corresponde a la diferencia entre
la temperatura de salida del liquido del condensador menos la temperatura de
liquido saturado a presién intermedia, con las desviaciones provocadas por el glide
del refrigerante a presién intermedia y del subenfriamiento en el condensador.

AT oy = (TL‘pk _ATSUB)_(TL‘pi + ATG[ide) (3. 65)

Este salto de temperaturas expresado en forma de entalpias, y aplicado a la eficiencia
térmica del subcooler (3. 64), resulta en la relacion (3. 66).
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_ (hL‘ Pk hsLs ) - AhSUB
( hL‘ Pk hL ‘ Pi ) - AhSUB o AhGlide

(3. 66)

La instalacién que se analiza en la presente tesis presenta un depésito de acumulacién
de liquido a la salida del subcooler (Figura 2. 2), por lo que, el grado de
subenfriamiento a la salida del condensador es practicamente nulo y puede
despreciarse. De igual forma, puede despreciarse el incremento de entalpia
correspondiente al glide del refrigerante (para el HFC-404A no supera los 0.5 °C en el
rango de trabajo). Dado que estos dos saltos entdlpicos son despreciables, la
expresion de la eficiencia del subcooler segtin la relacién (3. 66) puede aproximarse a
una funcién de las propiedades en saturacién del refrigerante segtin la expresién (3.
67).

_ hL‘pk - hsLs

E =
hL‘pk_hL

(3. 67)

Pi

De igual forma que se desprecian los pequefios saltos entalpicos para estimar el valor
de la eficiencia térmica del subcooler, puede despreciarse en la expresién de la
potencia frigorifica especifica del ciclo base o sin subenfriamiento de liquido (3. 61),
tanto el subenfriamiento en condensador como el recalentamiento tutil en el
evaporador. Combinando las expresiones (3. 61), (3. 62) y (3. 67) se obtiene la
expresion de la potencia frigorifica de la instalacién de doble etapa expresada segtin
la relacién (3. 68).

; )] (3. 68)

O sea, la potencia frigorifica total de la instalacién de doble etapa de compresiéon
operando con el sistema de subenfriamiento por subcooler, depende tinicamente del
caudal circulante por la etapa de baja, del refrigerante seleccionado y de la eficiencia
térmica del subcooler. Esta expresion coincide con la obtenida por Domanski [17]
para un ciclo de inyeccion parcial con aspiracion en vapor recalentado.

0, =mu-|n|, —n| )+&-(), —n

En la Figura 3. 53 se presenta la validacion de la estimacién de la potencia frigorifica
en el evaporador evaluada con la expresion (3. 68) con la calculada a partir de las
medidas experimentales. Se observa que la aproximacién de la potencia frigorifica
estd dentro del rango de error del 2%, por lo que se aceptan como validas las
suposiciones realizadas. Asi mismo, en la Figura 3. 54 se presenta la evolucién de la
eficiencia térmica del subcooler en funcién del caudal introducido entre etapas, que
aumenta conforme lo hace el caudal de refrigerante evaporado en el subcooler.
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Figura 3. 53. Aproximacién de Qo del ciclo doble etapa con subcooler con la expresidon (3. 68)
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térmica del subcooler vs. variacién del caudal de refrigerante a
través de subcooler.

Dado el buen grado de aproximacién de la expresion (3. 68) con los datos
experimentales de potencia frigorifica, se considera dicha expresién para realizar el
andlisis variacional de la potencia frigorifica en la instalacion al introducir un caudal
de refrigerante adicional entre etapas. En este caso la variacién de potencia frigorifica
en la instalacién, que se desarrolla forma de derivadas parciales segin la ecuacion (3.
69), tiene en cuenta las variaciones provocadas por modificaciones en el caudal
masico circulante por la etapa de baja (3. 70), por la eficiencia del subcooler (3. 71), y
por la entalpia de liquido saturado a la presién intermedia (3. 72).
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00,=22 am,+ 22 g+ 98 g,

oms 08 tln i (3. 69)

Zon. +dQU +dQU

me £ hpy
on = &-dm,g = I:(hV‘Po _hL‘Pk)—f-g-(hL‘Pk _hL‘Pi) -dmsp (3. 70)
ms Oms

. aQD .
ona =§-d8—m3‘(hL\Pk—hL Pi)-dg (3.71)
on - 99, -dh,|, =—rh3-8-dhL\Pi (3.72)

by p; ahL‘Pi

En la Figura 3. 55 se representa la evolucién de la potencia frigorifica en la instalaciéon
ante la variacién del caudal de refrigerante evaporado en subcooler, y las evoluciones
parciales debidas a la variacion de los diferentes pardmetros que la componen. El
incremento de caudal maésico provoca un aumento de la presién intermedia, que se
traduce en una reduccién de la potencia frigorifica debido a la reduccién del caudal
circulante por la etapa de baja, y a una reduccién debido a la disminucién del valor
de entalpia de liquido saturado a presién intermedia. Sin embargo, el término con
mayor influencia, y que provoca que la potencia frigorifica total aumente,
corresponde al aumento de la eficiencia térmica del subcooler, que incrementa al
introducir una cantidad mayor de refrigerante.
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Figura 3. 55. Variaciones parciales Qo vs. caudal mdsico circulante por subcooler
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A raiz de la Figura 3. 55, la conclusién que se extrae es que en la instalacién de doble
etapa con subcooler, la disminuciéon de caudal por la etapa de baja al introducir un
caudal de refrigerante entre etapas se compensa con el incremento entdlpico
conseguido mediante el subenfriamiento de la corriente de liquido a la salida del
condensador, y por tanto, es conveniente para maximizar la potencia frigorifica del
ciclo trabajar siempre en condiciones de eficiencia del subcooler méaxima, o sea
eficiencia del subcooler igual a la unidad. Esta condiciéon de trabajo permite definir la
relaciéon de caudales que debe de darse en cualquier instalacién de este tipo para
trabajar con valor de eficiencia del subcooler maxima, y que viene expresada por la
condicién de la ecuacién (3. 73).

na bl —hl|
M:ﬂzil/‘ﬂ Llpi (3.73)

mp hy _hL‘

Pi Pk

I11. Potencia Consumida

El aumento de presién intermedia causado por la introduccién de un caudal entre
etapas provoca modificaciones en la potencia absorbida por el compresor, que

aumenta conforme lo hace el caudal inyectado entre etapas, tal y como se observa en
la Figura 3. 56.
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Figura 3. 56. Variaciéon de potencia consumida vs. caudal de refrigerante por subcooler

Al igual que en sistema de inyeccién directa de liquido, la modificacién de las
condiciones de operacién del compresor provoca variaciones en cada una de las
aportaciones a la potencia consumida total, que desglosadas de manera idéntica a lo
realizado para el caso del sistema de inyeccién directa de liquido, segin la ecuacién
(3. 32), resultan en la evolucién que aparece en la Figura 3. 57.
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Figura 3. 57. Modificacién de las potencias consumidas vs. caudal de refrigerante por subcooler

A continuacién se presenta el analisis pormenorizado de cada una de las
componentes de la potencia total obtenidas a partir de los datos experimentales del
ensayo.

La potencia utilizada en el proceso de compresién en baja (3. 33) se reduce con el
incremento de caudal entre etapas, tal y como se observa en la Figura 3. 58. Los
resultados son similares a los obtenidos en la evaluacién del sistema de inyeccién
directa de liquido (Figura 3. 12), pero en este caso, al ser la variacién de presién
intermedia mayor, el aumento de la potencia utilizada en la etapa de baja debido al
incremento del trabajo isentrépico de compresion (3. 41) es mayor que en el caso del
sistema de inyeccién. Este incremento se compensa con la disminucién de la potencia
consumida debido a la disminucién del caudal maésico circulante (3. 40), y con la
mejora del rendimiento interno (3. 42), que en el caso del subcooler no es tan
pronunciado (debido a que no se consigue un desrecalentamiento tan fuerte entre las
etapas de compresion). Por tanto, la reduccién de la potencia utilizada en la etapa de
baja es inferior que en el caso del sistema de inyeccién directa del liquido.
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Figura 3. 58. Modificacion de la Pcg vs. incremento del caudal entre etapas

Comparando los resultados obtenidos de la evolucién de la potencia utilizada en la
etapa de baja ante a la modificacién del rendimiento interno (Inyeccion directa:
Figura 3. 12, Subcooler: Figura 3. 58), cabe destacar la diferencia en la evolucién de los
rendimientos internos aparentes en ambos sistemas. En la Figura 3. 59, se presenta la
evolucién de los rendimientos internos aparentes de la etapa de baja en funcién de la
relacion de caudales masicos de refrigerante, y en la Figura 3. 60, en funcién de la
temperatura después de producirse la mezcla de los vapores de descarga de baja y de
la corriente de inyeccién entre etapas. La comparativa se presenta para la operacién
de la instalacién en los mismos niveles de presion de evaporacion y condensacién.
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Figura 3. 59. Rig aparente del sistema de inyeccién directa y sistema subcooler vs. relacién de
caudales entre etapas
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de en punto de mezcla corriente de inyeccion

Puede observarse que el rendimiento interno aparente de baja no es solo funcién de la
tasa de compresion, que estaria en relacién con la relaciéon de caudales maésicos
circulantes “M’, sino que ademas, depende de la temperatura resultante en colector
que une la descarga de baja y la corriente de inyeccién, la cual consigue mejorar el
rendimiento interno en baja al disminuir su valor. Ahora bien, este fenémeno puede
estar provocado por dos causas diferentes: la re-expansion de los vapores en el
volumen muerto del cilindro o que el caudal de inyeccién provoca una variacién de
la temperatura de la carcasa del motor y de los cilindros. En definitiva, se consigue
una disminucién del calentamiento del refrigerante en el interior del cilindro durante
el proceso de compresion, siendo la disminucién de temperatura en el punto de
mezcla de las corrientes positiva para mejorar el proceso de compresion en baja.

La potencia utilizada en el proceso de compresién en la etapa de alta, evaluada a
partir de los datos experimentales con la expresion (3. 34), aumenta conforme lo hace
el caudal que atraviesa el subcooler, tal y como se observa en la Figura 3. 57. El
analisis variacional de la potencia utilizada en alta se muestra en la Figura 3. 61.

157



3. Andlisis experimental

14

— P -

—=== Poslpa -

.
39
.

Poalwsa

Pealyia

=
N
.

Contribuciones parciales P, (kW)
- a

e
©
L

0.8 T T T T T T
0.000 0.002 0.004 0.006 0.008 0.010 0.012 0.014

Caudal Mdsico a través de Subcooler (kg/s)

Figura 3. 61. Evolucién del Ria ante el incremento del caudal entre etapas

A diferencia del sistema de inyeccién directa de liquido, en que el incremento de
potencia debido al aumento de caudal en la etapa de alta se compensa con la
disminucién del trabajo isentrépico de compresion en la etapa de alta (Figura 3. 14),
en el caso del sistema con subcooler esta mejora no se consigue. Por una parte, el
incremento de caudal circulante por la etapa de alta es mayor, y por otra, la mejora
del trabajo isentrépico de compresiéon debido al desrecalentamiento entre etapas es
menor, ya que los vapores procedentes de la salida del subcooler tienen menos
capacidad de desrecalentamiento que en el caso del sistema de inyeccién de liquido.
Por otra parte, se observa que no se produce una mejora en el rendimiento interno
aparente de la etapa de alta, fundamentalmente debido a que el nivel de enfriamiento
del compresor es inferior al del caso del sistema de inyeccion.

En la Figura 3. 62 se muestra la evolucién del calor absorbido por el refrigerante en el
proceso de refrigeracién del compresor, evaluado a partir de las medidas
experimentales con la relacién (3. 35), asi como la contribucién parcial por la
modificacion del caudal de refrigerante en la etapa de alta, segtin la ecuacién (3. 50), y
la contribucién parcial debida al cambio en el salto entalpico del refrigerante en el
compresor, segln la expresion (3. 51).
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Figura 3. 62. Modificacion Pot. Absorbida en motor vs. caudal entre etapas

La evolucion del calor absorbido en el compresor es similar a la observada en el caso
del sistema de inyeccién directa de liquido (Figura 3. 16). Este aumenta conforme se
incrementa el caudal de refrigerante introducido entre etapas, debido
fundamentalmente a la reduccién de la temperatura de entrada del refrigerante al
compresor. Sin embargo, el recalentamiento total del refrigerante en condiciones de
eficiencia de subcooler maxima es hasta un 35% inferior que en el caso de la inyeccién
directa de liquido. Esta reduccién del calor absorbido en el compresor se debe
fundamentalmente a la temperatura de entrada del refrigerante al compresor, que
como se observa en la Figura 3. 63, es muy inferior a la medida en el sistema de
inyeccién directa de liquido (Figura 3. 17), y por lo tanto, el compresor se mantiene a
una temperatura superior, reduciendo con ello el recalentamiento y el calor absorbido
en el compresor.
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Figura 3. 63. Modificacion de temperaturas en el compresor ante variacién del caudal entre
etapas

La transmisién de calor al ambiente al variar el caudal evaporado en subcooler,
evaluada con la relaciéon (3. 36), se presenta en la Figura 3. 64. Los resultados
experimentales son similares al caso del sistema de inyeccién directa de liquido
(Figura 3. 18). Se obtiene una reduccién poco significativa de la potencia cedida por el
compresor al ambiente al introducir mayor cantidad de caudal entre etapas.

0.70

Pérdidas de Calor al Ambiente (kW)

0.35

0.30
0.000 0.002 0.004 0.006 0.008 0.010 0.012 0.014

Caudal de refrigerante por subcooler (kg/s)

Figura 3. 64. Variacién de las pérdidas de calor al ambiente vs. caudal entre etapas.
Tamb =23 £ 0.7°C
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A modo de resumen de las contribuciones parciales de la potencia consumida en el
compresor, cabe destacar que la potencia total consumida aumenta con el aumento
del exceso de caudal entre etapas, debido principalmente al aumento de la potencia
utilizada en alta. Al igual que en el sistema de inyeccién directa de liquido, se
produce una reduccién de la potencia utilizada en baja debido a la reduccién del
caudal masico. Por otra parte, el calor absorbido en el compresor también aumenta
conforme se incrementa el caudal que atraviesa el subcooler.

IV. COP

Al variar el caudal circulante por el subcooler se ha observado un aumento de la
potencia consumida debido principalmente al incremento de la potencia utilizada en
la etapa de alta, y un aumento de la potencia frigorifica debido al incremento de la
produccién frigorifica especifica en el proceso de subenfriamiento. Estos dos
aumentos traducidos a COP de la instalacién, que es evaluado segtn la expresion (3.
52) se muestra en la Figura 3. 65.

1.2

Po =1.79 bar (-33.4°C)
Pk =18.4 bar (40.4°C)

Tasa total = 10.28

0.8 T T T T T T
0.000 0.002 0.004 0.006 0.008 0.010 0.012 0.014

Caudal de refrigerante por subcooler (kg/s)

Figura 3. 65. Evolucion del COP vs. caudal entre etapas

El aumento del COP al incrementar el caudal de refrigerante circulante por subcooler
se debe fundamentalmente, al incremento de la potencia frigorifica al aumentar la
eficiencia térmica del subcooler, la cual compensa la reduccién del COP que tiende a
provocar el aumento de la potencia consumida, tal y como se observa en la Figura 3.
66.
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Figura 3. 66. Modificaciones parciales del COP vs. caudal entre etapas

Estos resultados son extensibles a todo el rango de funcionamiento de la instalacion.
Cuanto mayor sea el caudal circulante por subcooler, siendo el limite el marcado por
la expresion (3. 73) en el cual la eficiencia del subcooler es unitaria, mayor sera el COP
del ciclo, y por tanto, la conclusién es que la instalacién de doble etapa de compresién
con el sistema de subenfriamiento de subcooler debe de operarse siempre en
condiciones de eficiencia térmica del subcooler maximas.

V. Temperaturas del ciclo

El sistema de subcooler, que corresponde principalmente a un sistema intermedio
destinado a aumentar el salto entdlpico en el evaporador, tiene como funcién
secundaria la obtencién de cierto grado de desrecalentamiento entre etapas. En la
Figura 3. 67, se presentan las evoluciones de las temperaturas en el compresor
compound de la instalacién en funcién del caudal circulante a través del subcooler, y
en la Figura 3. 68, las del subcooler.
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Figura 3. 67. Temperaturas en compresor vs. caudal entfre etapas
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Figura 3. 68. Temperaturas en subcooler vs. caudal entre etapas

La diferencia fundamental de este sistema intermedio respecto del sistema de
inyecciéon directa de liquido corresponde al régimen térmico del refrigerante
inyectado entre etapas. En el sistema de inyeccién directa de liquido (Figura 3. 21) el
nivel de temperatura es muy inferior al conseguido por este sistema, ya que, en el
primer caso, se inyecta una mezcla bifdsica con alto poder de desrecalentamiento, y
en el segundo, vapor recalentado. Esta diferencia en el poder de desrecalentamiento
implica que la temperatura de descarga de baja no disminuya con el sistema de
subcooler, al contrario de lo que ocurria con el sistema de inyecciéon directa de
liquido. Adicionalmente a que la disminucién de temperatura de entrada al motor sea
inferior en el caso del subcooler, el recalentamiento que sufre el refrigerante en el
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motor eléctrico es de nuevo inferior, debido a que aumenta la temperatura de entrada
del refrigerante al compresor, y por tanto, la reduccién en la temperatura de descarga
de alta en el sistema de subcooler es muy inferior a la conseguida con el sistema de
inyeccién directa de liquido.
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3.4.2 Comportamiento energético del sistema de subcooler

En el presente apartado se presenta el andlisis basado en datos experimentales, de la
instalacién de doble etapa operando con el sistema de subenfriamiento de liquido
mediante subcooler. El andlisis se realiza en comparaciéon con el sistema de doble
etapa sin sistemas intermedios. El objetivo corresponde a evaluar de forma
experimental el comportamiento y la evoluciéon de los parametros energéticos de la
instalacién funcionando con este sistema intermedio para hacer extensibles los
resultados del apartado 3.4.1 a todo el rango de funcionamiento de la instalacién.
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Figura 3. 69. Comparacion sistema real de Subcooler con el sistema Base.

El andlisis que se desarrolla en este apartado, se basa en los resultados experimentales
obtenidos del funcionamiento de la instalacién, en condiciones de régimen de giro de
compresor constantes (1450 r.p.m.), en un ensayo de variacién de presién de
evaporacion con presion de condensacién constante (18.3 bar. ~ 40°C), y en un ensayo
de variacién de presiéon de condensacién con presiéon de evaporacion constante (1.6
bar. = -36°C). Los ensayos se realizaron para una posicion de regulaciéon del
recalentamiento de la valvula de expansién del subcooler fija y definida por el
minimo recalentamiento que permite ajustar. Dicha posicién corresponde al punto de
maxima eficiencia del subcooler obtenido en el ensayo de variacién de caudal
circulante a través del subcooler presentado en el apartado 3.4.1. El andlisis se basa en
la comparativa del funcionamiento de la instalacién con subcooler con la instalacién
sin sistemas intermedios, para el mismo nivel de presiones en evaporaciéon y
condensacion.

En base al andlisis realizado en el apartado 3.4.1 del efecto del incremento del caudal
de refrigerante circulante por el subcooler, las diferencias fundamentales entre el ciclo
de doble etapa sin desrecalentamiento ni subenfriamiento (denotado por BASE), y el
sistema de doble etapa con subcooler (denotado por SUBC y sus parametros,
denotados con asterisco *), que se encuentran representadas en el ciclo Presion-
Entalpia de la Figura 3. 69, pueden resumirse en lo siguiente:
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Incremento de la presion intermedia: Atendiendo a la relacién diferencial (3.
28), que marca la dependencia de la presion intermedia de la relacion de
caudales maésicos circulantes por las etapas de compresion, la diferencia entre
el sistema BASE y el sistema SUBC en cuanto a presiéon intermedia,
corresponderd a un incremento de la misma (AP;). Siendo el incremento
mayor que el obtenido en el caso del sistema de inyeccién directa de liquido,
ya que en este caso el exceso de caudal circulante por la etapa de alta M es
mayor en el caso de la configuracion INY.

Disminucién de las temperaturas de aspiracion y descarga en la etapa de alta:
El sistema de subenfriamiento presenta la ventaja de permitir cierto grado de
desrecalentamiento entre etapas (Figura 3. 67), por lo que, tanto la
temperatura de aspiraciéon como la de descarga en la etapa de alta sufriran
una disminucién en comparacion con el sistema BASE.

Aumento de la produccién frigorifica especifica: El efecto principal
perseguido con el sistema de subcooler es obtener subenfriamiento en la linea
principal de liquido que proviene del condensador, siendo el grado de
subenfriamiento, y por tanto, el incremento en la produccién frigorifica
especifica respecto al sistema BASE, funcién de las condiciones de operacién
del ciclo y de la eficiencia alcanzada en el subcooler.

Variacién del recalentamiento del refrigerante en el compresor: Atendiendo
al andlisis del sistema de inyeccién presentado en el apartado 3.3, se ha
observado que variaciones en la temperatura de entrada al compresor y en el
caudal madsico circulante en la segunda etapa de compresién, provocan
cambios en el calor absorbido por el refrigerante en el compresor. Por tanto,
existird una diferencia entre el recalentamiento del refrigerante respecto del
sistema BASE.

A continuacién se desglosa el andlisis del comportamiento de la instalacién operando
con el sistema de subcooler en comparativa con la instalacién sin sistemas
intermedios.

I. Presion intermedia

En la Figura 3. 70 se presenta la comparativa de las presiones intermedias de trabajo
del sistema BASE y SUBC para el ensayo de variacién de presiéon de evaporacion, y
en la Figura 3. 71, para el ensayo de variacién de presiéon de condensacion.
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Figura 3. 71. Presién intermedia. Var. P« con P, =1.6 bar

Atendiendo a la relacién diferencial (3. 28), que marca la dependencia de la presién
intermedia con el caudal de refrigerante de exceso que circula por la etapa de alta, la
presion intermedia en el sistema de SUBC es siempre superior a la del sistema BASE.
En este caso, el incremento de presiéon intermedia es superior al observado en el
sistema de inyeccién directa de liquido, debido a que el caudal de exceso que debe de
trasegar la etapa de alta es superior en el caso del sistema de subcooler.

La diferencia en la presion intermedia de trabajo provoca variaciones en los
parametros energéticos de la instalacion cuando se utiliza el sistema intermedio de
subcooler, que vienen condicionadas principalmente por la modificacion del caudal
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circulante por la etapa de baja. Esta diferencia de caudales masicos circulantes se
presenta en la Figura 3. 72, para el ensayo de variacion de presiéon de condensacion.
Se observa que el caudal circulante por la etapa de baja en el caso del sistema de
SUBC es inferior al que circula en el caso del sistema BASE, principalmente debido al
incremento de la presion intermedia y la reduccion del rendimiento volumétrico en la
etapa de baja.

0.040 T T T T
—-0-- My SUBC —o— mpg SUBC g Mg =m, BASE|

0.036

0.032

0.028

Caudales de Refrigerante (kg/s)

0.024

0.020

Presion de Condensaciéon (bar)

Figura 3. 72. Caudales mdsicos sistema SUBC y BASE. Var. P con P, =1.6 bar

II. Potencia Frigorifica

En el analisis realizado en el apartado 3.4.1, se ha mostrado que el incremento de la
presion intermedia tiende a disminuir la potencia frigorifica como consecuencia de la
reduccion del caudal de refrigerante circulante por la etapa de baja (Figura 3. 55),
pero esta disminucién se compensa gracias al incremento del salto entalpico
conseguido en el proceso de subenfriamiento.

En la Figura 3. 73 se muestra la comparativa entre las potencias frigorificas del ciclo
BASE vy el ciclo SUBC en el ensayo de variaciéon de presién de evaporacion con
condensacién fija, y en la Figura 3. 74 en el ensayo de variacién de la presién de
condensacién con evaporacion fija.
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Figura 3. 73. Potencia Frigorifica. Var. P, con P« =18.3 bar®*
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Figura 3. 74. Potencia Frigorifica. Var. P« con Po =1.6 bar

* En el ensayo de variacién de presién de evaporacién (Figura 3. 73), se han eliminado de la
representacion los dos estacionarios para mds alta presion de evaporacién para el sistema SUBC,
y el ultimo para el sistema BASE, ya que, el recalentamiento 1til en evaporador no se ha podido
mantener dentro del mismo rango que en el resto de estacionarios, y por tanto, los resultados en
cuanto a potencia frigorifica no son comparables.

En las figuras se representa también la produccién frigorifica especifica antes de
)s

también se representa la evolucién de la produccién frigorifica especifica total del
sistema de subcooler (¢, . ,.)-

subenfriar el refrigerante, que coincide para ambos ciclos (

qo,Base - qo,Base Subc
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Pese a la disminucién del caudal masico circulante por el evaporador, el efecto del
subenfriamiento del refrigerante a la salida del condensador es siempre positivo, ya
que desde un punto de vista energético aumenta la potencia frigorifica total, y desde
un punto de vista de optimizacién de componentes disminuye el titulo de vapor a la
entrada del evaporador.

Este aumento puede analizarse expresando las potencias frigorificas del ciclo BASE
(3. 74) y del sistema SUBC (3. 75), que se denota con asterisco *, donde se ha
despreciado el incremento entalpico debido al recalentamiento en evaporador y al
subenfriamiento en condensador.

(3. 74)

Qo ZMB'(hV Po _hL‘pk)

0, = mu* (i, =] + Mg *) .79

Utilizando el desarrollo de la potencia frigorifica para el caso del subcooler en
funcién de la eficiencia, segtin la expresion (3. 68), la diferencia entre las potencias
frigorificas del ciclo doble etapa con subcooler y del ciclo de doble etapa sin
subenfriamiento viene determinada por la relacion (3. 76), donde se han despreciado
el recalentamiento til en el evaporador y el subenfriamiento en condensador. En esta
expresiéon cada uno de los términos marca la diferencia en cuanto a potencia
frigorifica del sistema analizados en el apartado 3.4.1. El primero marca la
disminucién de la potencia frigorifica como consecuencia de la reduccién del caudal
circulante por la etapa de baja al aumentar la presién intermedia del ciclo, y el
segundo el aumento de potencia frigorifica debido al subenfriamiento del refrigerante
en el subcooler y consecuente aumento de la produccion frigorifica especifica (Figura
3. 55).

)+ha3*-€-(hL\Pk—hL\Pi *) (3.76)

0. =0, =(ms*=ms | (ul, 1,

A continuacién se analizan los dos términos que componen la expresién (3. 76) por
separado. El descenso de potencia frigorifica debido a la reduccién del caudal mésico
en baja, expresado por la relacién (3. 77), y el incremento de potencia frigorifica
debido al subenfriamiento del liquido, expresado con la ecuacién (3. 78).

(Q;-onm (v ma -

(QO*_QO) :mB*'g'(hL‘Pk —h,, *)>O (3.78)

Subc

) <0 (3.77)

Po hL‘Pk
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La reduccién de potencia frigorifica debido al incremento de la presién intermedia
coincide con la obtenida en la comparativa del sistema de inyeccién directa de
liquido, y viene expresada por la relacion (3. 60). Es decir, la reducciéon de potencia
frigorifica debido a la reduccién de caudal masico es tanto mas grande cuanto menor
sea la presion de evaporacion en el ciclo. Este efecto puede observarse en la Figura 3.
75, para el ensayo de variacion de presion de evaporacién, y en la Figura 3. 76, para el
de variacién de presién de condensacion. En linea discontinua negra se representa la
potencia frigorifica que alcanzaria el ciclo de subcooler con el caudal mésico de

refrigerante real que circula por la etapa de baja, pero sin considerar el
subenfriamiento.
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Figura 3. 75. Potencia Frigorifica. Var. P, con Py =18.3 bar
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Figura 3. 76. Potencia Frigorifica. Var. P« con Po =1.6 bar

171



3. Andlisis experimental

Se observa que operando a presién de evaporaciéon constante (Figura 3. 76), la
diferencia en cuanto a potencia frigorifica sin considerar el subenfriamiento
permanece practicamente constante, pero por el contrario, esta diferencia aumenta
conforme desciende la presién de evaporacion para el funcionamiento a presién de
condensacién constante (Figura 3. 75), lo cual coincide con el analisis realizado para el
sistema de inyeccién directa de liquido.

En cuanto al incremento de potencia frigorifica debido al efecto del subenfriamiento,
expresado con la relacion (3. 78), se observa que depende del caudal mésico circulante
por la etapa de baja, de la presiéon intermedia, de la presién de condensacién y de la
eficiencia alcanzada por el subcooler. En la Figura 3. 77 y en la Figura 3. 78, se
representa el incremento de potencia frigorifica debido al subenfriamiento y la
eficiencia alcanzada por el subcooler, evaluada segtun la expresién (3. 67), para el
ensayo de variacion de presion de evaporacion y para el ensayo de variacion de
presién de condensacion.

1.1 6

| 1.4
1.0 s
L12 =
o
S 09 g
g b 1.0 3
§ g
S S
3 =~
2 08 1 L os wg
g E
2 w
3 06 &
B.T 0.7 3
Qo
o4 §
S
0.6 S

L 0.2

= @@= Q subenfiamientoc —+—Eficiencia
05 : : 1 : : ‘ ‘ 0.0
15 1.7 1.9 2.1 2.3 25 2.7 2.9 31

Presion de Evaporacién (bar)

Figura 3. 77. Eficiencia y pot. intercambiada en subcooler. Var. P, con P« =18.3 bar
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Figura 3. 78 Eficiencia y pot. intercambiada en subcooler. Var. Px con P, =1.6 bar

Puede observarse que tanto la eficiencia como la potencia intercambiada en el
subcooler dependen fuertemente de la presion de evaporacién, y permanecen
relativamente constantes ante la variacién de la presién de condensacién. A nivel
cualitativo, puesto que no es objeto de la tesis doctoral el andlisis exhaustivo de la
eficiencia del subcooler, la explicacion del descenso en la eficiencia del subcooler en el
ensayo de variacion de presiéon de evaporacion (Figura 3. 77), y su mantenimiento en
el caso de la variacién de la presién de condensacion (Figura 3. 78), corresponde a la
fuerte dependencia del caudal de refrigerante circulante por la etapa de baja de la
presion de evaporacion y no de la presiéon de condensacién. A presiones de
evaporacion elevadas, el caudal masico circulante por la etapa de baja es muy
elevado, lo cual implica que la superficie de intercambio necesaria para conseguir el
mismo grado de subenfriamiento aumente mucho. Ya que la superficie de
intercambio del subcooler es constante, un incremento del caudal maésico circulante
por la etapa de baja debido a un incremento de la presién de evaporacién provoca
una reduccién de la eficiencia térmica del subcooler.

II1. Potencia consumida

La siguiente diferencia entre el ciclo doble etapa sin desrecalentamiento ni
subenfriamiento y el sistema doble etapa con subcooler, corresponde a la potencia
consumida por el compresor. En la Figura 3. 79 se presenta la comparativa de
potencias consumida por ambos sistemas en el ensayo de variacién de presién de
evaporaciéon, y en la Figura 3. 80, en el ensayo de variacion de presién de
condensacién.
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Figura 3. 79. Potencia Consumida. Var. P, con Px =18.3 bar
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Figura 3. 80. Potencia Consumida. Var. Px con Po =1.6 bar

Como se observa la potencia consumida en el caso de utilizar el sistema de
subenfriamiento mediante subcooler es siempre superior a la consumida en el caso de
no utilizar el sistema intermedio.

Este incremento de potencia absorbida en el caso de utilizar el subcooler, segtn el
andlisis realizado en el apartado 3.4.1, se debe fundamentalmente al aumento de la
potencia absorbida en la etapa de alta al tener que trasegar un caudal de exceso
mayor que en el sistema de doble etapa sin subenfriamiento. Si bien la potencia
consumida en la etapa de baja disminuye, debido a la reduccién del caudal mésico
circulante por el evaporador y a una ligera mejora del rendimiento interno en la etapa
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de baja, el incremento de potencia utilizada en la etapa de alta debido al aumento del
caudal mésico de refrigerante no se compensa con esta reducciéon. Ademads, de forma
andaloga al anélisis realizado en el caso del sistema de inyeccion directa de liquido, el
enfriamiento del refrigerante procedente de la descarga de baja con los vapores de
salida de subcooler, provoca un aumento de la potencia térmica absorbida por el
refrigerante a su paso por el compresor, que aumenta conforme disminuye la presién
de evaporacién. Sin embargo no se han observado variaciones importantes en la
potencia térmica transmitida al ambiente.

IV. COP

En la Figura 3. 81 se presentan los valores de COP obtenidos para los dos sistemas de
doble etapa de compresién en el ensayo de variacién de presién de evaporacién con
presion de condensacion constante, y en la Figura 3. 82 para el ensayo de variacién de
presion de condensacién con evaporacion constante.
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Presién de Evaporacion (bar)

Figura 3. 81. COP. Var. P, con P« =18.3 bar
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Figura 3. 82. COP. Var. Py con Po =1.6 bar

Es evidente la mejora de la eficiencia energética del ciclo al utilizar el sistema de
subenfriamiento de liquido. En este caso, pese a que se incremente la potencia total
absorbida por el compresor, se produce un incremento elevado de la potencia
frigorifica, y con ello, se consigue mejorar la eficiencia energética del ciclo. Segun se
presenta en la Figura 3. 82, el grado de mejora de la eficiencia energética es mayor
cuanta més elevada sea la presién de condensacién para una presién de evaporacion
fija. Dicha mejora se debe al incremento de la eficiencia térmica del subcooler (Figura
3.78) y al incremento de la diferencia de entalpias entre liquido saturado a presion de
condensacién y liquido saturado a presién intermedia conforme aumenta la presion
de condensacién. Sin embargo, y pese a que no sea evidente en la comparativa
experimental de la Figura 3. 81, esta mejora de rendimiento entre los sistemas de
doble etapa se reduce al disminuir la presién de evaporacién, ya que segin el andlisis
realizado en el apartado 3.4.2, al disminuir la presiéon de evaporacién se hace mas
grande la diferencia entre los caudales masicos circulantes por la etapa de baja debido
al incremento de la presion intermedia al tener que trasegar un caudal de exceso entre
etapas.

V. Temperaturas en el compresor

Al igual que ocurre con el sistema de inyeccién directa de liquido analizado en el
apartado 3.3, la introduccién de un caudal de refrigerante entre etapas provoca la
reduccién de la temperatura de aspiraciéon de la etapa de alta presién, y con ello, se
consigue una reduccién de la temperatura de descarga de la etapa de alta. En este
caso, los resultados experimentales para el ensayo de variaciéon de presiéon de
evaporacion con condensacién constante se muestran en la Figura 3. 83, y en la Figura
3. 84 para el ensayo de variaciéon de presiéon de condensacién con evaporaciéon
constante.
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Figura 3. 84. T° descarga de alta. Var. Px con Po =1.6 bar

Si bien con el sistema de subcooler se consigue un moderado desrecalentamiento
entre etapas, su efecto en la reduccion de la temperatura de descarga de alta no es tan
fuerte como el conseguido con el sistema de inyeccién directa de liquido, ya que en el
caso del subcooler, se inyecta vapor recalentado a presion intermedia. Como se
observa en la Figura 3. 84, la diferencia de temperaturas de descarga de la etapa de
alta entre los dos sistemas de doble etapa permanece practicamente constante ante
variaciones de la presiéon de condensacién con evaporacién fija, sin embargo,
conforme aumenta la presién de evaporacion (Figura 3. 83) esta diferencia se reduce,
debido a que, por una parte, la temperatura del vapor procedente del subcooler
aumenta al aumentar la presién intermedia, y por otra, al aumentar la cantidad de
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caudal de refrigerante por la etapa de baja, reduciéndose con ello el
desrecalentamiento total provocado.

VI. Discusiéon

En la comparativa experimental del sistema de doble etapa de compresion sin sistema
de desrecalentamiento ni subenfriamiento de liquido, con el sistema de doble etapa
de compresiéon con el sistema de subenfriamiento de liquido mediante subcooler
(Figura 3. 69), se han observado una serie de diferencias que implican modificaciones
energéticas en el comportamiento del ciclo de compresion.

La introduccién de un caudal de refrigerante entre etapas, utilizado para conseguir el
subenfriamiento del liquido procedente del condensador, provoca un incremento de
la presién intermedia de trabajo en el caso de la configuracién de doble etapa con
subcooler respecto de la configuracién sin este sistema intermedio (3. 28). Este
incremento de la presiéon intermedia provoca una reduccién del caudal masico
circulante por la etapa de baja debido al incremento de la tasa de compresién. Sin
embargo, esta reduccién del caudal mésico circulante por la etapa de baja no conlleva
una reduccién de la potencia frigorifica del ciclo, ya que el subenfriamiento de
liquido conseguido en el subcooler incrementa la produccién frigorifica especifica del
ciclo, compensando con ello la reduccién del caudal masico. Por otra parte, la
potencia absorbida por el compresor aumenta en el caso de la utilizacién del sistema
de subenfriamiento de liquido, debido principalmente al incremento de potencia en la
etapa de alta para trasegar el caudal de exceso de refrigerante utilizado. Pero este
incremento en potencia total consumida se compensa por el incremento de la
potencia frigorifica total alcanzada por el ciclo, resultando en un incremento de COP
respecto del sistema de doble etapa sin desrecalentamiento ni subenfriamiento para
todo el rango de funcionamiento de la instalacién, siendo éste mayor cuanto mayor
sea la tasa total de compresion. Por otro lado, el sistema de subenfriamiento de
liquido con subcooler presenta una funcién secundaria, la de provocar un pequefio
desrecalentamiento del refrigerante entre las etapas de compresion que reduce las
temperaturas de aspiraciéon y descarga de la etapa de compresion de alta.

En conclusién, destacar que el efecto conseguido con el subenfriamiento del
refrigerante liquido procedente del condensador a través del sistema intermedio de
subcooler es siempre beneficioso desde el punto de vista energético, ya que por una
parte incrementa la potencia frigorifica total del ciclo, reduciendo ademas el titulo de
vapor a la entrada del evaporador, y por otra, aumenta el rendimiento energético de
la instalacién.
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3.5 Comparativa de sistemas de doble etapa

En el presente apartado se presenta la comparativa experimental de los principales
pardmetros de operacion de los tres sistemas de compresion en doble etapa
implementados en la instalaciéon experimental y que han sido analizados en los
capitulos anteriores: sistema doble etapa sin desrecalentamiento ni subenfriamiento
(BASE), sistema de doble etapa con inyeccién directa de liquido (INY) y sistema de
doble etapa con subcooler (SUBC).

La comparativa se realiza en base a la operaciéon de los tres sistemas de producciéon
de frio en ensayos de variacién de presién de condensacién con evaporacion fija
(Po=1.6 bar. = -36°C), y en ensayos de variacién de presién de evaporacion con
condensacién fija (Px=18.3 bar. = 40°C), utilizando el refrigerante HFC-404A como
fluido de trabajo.

I. Presion intermedia

El compresor compound trabaja simultdineamente en las dos etapas de compresion,
con 4 cilindros operando en la etapa de baja y 2 en la de alta, por tanto la presiéon
intermedia, como se analiz6 en el apartado 3.3, viene impuesta por las condiciones de
entrada del refrigerante al compresor en cada una de las etapas de compresién, y por
tanto, del tipo de configuraciéon de doble etapa utilizada. Como se observa en la
Figura 3. 85, para el ensayo de variacién de presién de evaporacién, y en la Figura 3.
86, para el ensayo de variacion de la presiéon de condensacion, la presiéon intermedia
alcanzada por el sistema de doble etapa depende del tipo de configuracién de ciclo,
siendo el sistema que mayor presién intermedia alcanza el sistema de doble etapa con
sistema de subenfriamiento mediante subcooler, después el sistema de doble etapa
con desrecalentamiento mediante inyeccion directa de liquido, y por tdltimo, el
sistema de doble etapa sin desrecalentamiento.
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Figura 3. 86. Presiéon intermedia. Var. P« con P, =1.6 bar

Esta dependencia de la presion intermedia del tipo de configuracién elegida fue
observada en una instalaciéon de bomba de calor en doble etapa de compresion [25], y
como se ha analizado en los apartados 3.3 y 3.4, depende principalmente de la
cantidad de caudal inyectado o de la relacién de caudales masicos circulantes por las
etapas, y viene expresada segun la relacién (3. 28) que es aplicable a cualquier tipo de
instalacién en doble etapa con compresor compound. Sin embargo, la presion
intermedia no depende tanto de las condiciones de inyeccién del refrigerante a
presién intermedia, ya que, independientemente de la configuracién intermedia
utilizada, y por tanto, de la temperatura de entrada del refrigerante al compresor en
la aspiracion de la segunda etapa, la presién intermedia presenta una relacion lineal
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con la razén de caudales, tal y como se observa en la Figura 3. 87. Esta figura muestra
la comparativa de la presion intermedia alcanzada por el sistema de inyeccion directa
de liquido y por el sistema de subcooler en funcién del exceso de caudal entre etapas,
para los ensayos de variacién de condiciones de inyeccién a presiéon de evaporacién y
condensacion fijas analizados en los apartados 3.3.1 y 3.4.1.

6.3

—~OQ— Subcooler: Po=1.79 bar, Pk=18.4 bar

——{\—— Inyeccion: Po=1.8 bar, Pk=18.5 bar

Presion intermedia (bar)

M=my/m,

Figura 3. 87. Presion intermedia vs. relacion caudales mdsicos en el compresor

Como se extrae de la comparativa presentada en Figura 3. 87, la presién intermedia
para unas condiciones de funcionamiento dadas, depende basicamente de la relacién
de caudales maésicos trasegados por el compresor (3. 28), y no tanto de las condiciones
de entrada del refrigerante a la segunda etapa de compresién, puesto que, en el caso
de la configuracién de doble etapa con inyeccién directa de liquido la temperatura de
aspiracion es cercana a saturacion, y en el caso de la configuraciéon de doble etapa con
subcooler es en forma de vapor recalentado alejado de la linea de saturacion.

Las diferencias en cuanto a las presiones intermedias en la operacién en las distintas
configuraciones de doble etapa de compresiéon provocan diferencias de
funcionamiento entre las mismas, que se analizan a continuacién.

I1. Potencia Frigorifica

La modificacién de la presién intermedia en funcién del caudal masico inyectado
entre etapas provoca la variacién de la potencia frigorifica del ciclo al producirse
cambios en el rendimiento volumétrico de la etapa baja, y por tanto, del caudal
masico circulante por el evaporador. En la Figura 3. 88, para los ensayos de variaciéon
de presién de evaporacion con condensacion fija, y en la Figura 3. 89, para los ensayos
de variacién de presion de condensacién fija, puede observarse que el sistema que
menor potencia frigorifica alcanza corresponde al sistema de inyeccion directa de
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liquido. Esto es debido a que se incrementa la presién intermedia pero sin conseguir
un aumento en la produccién frigorifica especifica respecto del sistema sin
desrecalentamiento (Figura 3. 90 y Figura 3. 91). En el caso del sistema de subcooler,
pese a que el caudal masico inyectado entre etapas sea superior y con ello el
incremento de presiéon intermedia y la reduccién del caudal masico circulante por
baja, la produccién frigorifica especifica es muy superior a la conseguida con las otras
dos configuraciones de trabajo. El subcooler mediante el subenfriamiento la
reduccién de caudal de refrigerante por evaporador, y por tanto la potencia frigorifica
total es superior en el caso de la configuracién de doble etapa con subcooler.
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Figura 3. 88. Potencia Frigorifica. Var. P, con P« =18.3 bar
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Figura 3. 89. Potencia Frigorifica. Var. P« con Po =1.6 bar
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Figura 3. 91. Potencia frigorifica especifica. Var. Py con Po =1.6 bar

II1. Potencia consumida

Como se ha analizado en los apartados 3.3 y 3.4 de forma detallada para cada
configuracién de trabajo, se producen variaciones en la potencia consumida por el
compresor, tal y como se observa en la Figura 3. 92 para el ensayo de variacién de
presiéon de evaporacién con condensacion fija, y en la Figura 3. 93 para el ensayo de
variacién de presion de condensacién con evaporacion fija. En el caso del sistema de
inyeccién directa de liquido se produce un incremento de la potencia total consumida
debido principalmente al recalentamiento del refrigerante en el compresor. Por su
parte, en la configuracion de subcooler el incremento de potencia consumida se debe
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principalmente al incremento de la potencia utilizada en el proceso de compresién en
la etapa de alta.
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Figura 3. 93. Potencia Consumida. Var. Px con P, =1.6 bar
IV. COP

Como consecuencia de las variaciones en potencia frigorifica y en potencia
consumida, se obtienen diferencias en la eficiencia energética de la instalacién segin
la configuracién de trabajo, tal y como se muestra en la Figura 3. 94 para el ensayo de
variacién de presion de evaporacion, y en la Figura 3. 95 para el ensayo de variacion
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de presiéon de condensacién. Se observa que el sistema que presenta mayor eficiencia
corresponde al sistema de doble etapa con subcooler, sistema en que el aumento de la
produccién frigorifica especifica es muy superior al incremento de la potencia
consumida al tener que trasegar un caudal de exceso en la etapa alta. Sin embargo, en
el caso del sistema de inyecciéon directa de liquido, tanto la potencia frigorifica como
la potencia consumida contribuyen a la disminuciéon de la eficiencia de la planta,
disminucién que es mas notable cuanto menor es la temperatura de evaporacién, ya
que cuanto menor sea la presién de evaporacién menor es el caudal mésico de
refrigerante que circula por la etapa de baja, en comparativa con el sistema sin
desrecalentamiento ni subenfriamiento.
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Figura 3. 95. COP. Var. Px con P, =1.6 bar
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V. Temperaturas en el compresor

La dltima diferencia notable entre el funcionamiento de los diferentes ciclos de doble
etapa de compresiéon evaluados experimentalmente en el presente trabajo,
corresponde a las temperaturas en de trabajo del compresor. En la Figura 3. 96 para
los ensayos de variacion de presion de evaporacion, y en la Figura 3. 97 para los de
variaciéon de presién de condensacién, se presentan los desrecalentamientos entre
etapas conseguidos con los diferentes sistemas intermedios.

Como se observa el grado de desrecalentamiento entre etapas es maximo en el caso
del sistema de inyeccién directa de liquido, sistema que al expandir una cantidad de
liquido desde alta a media presién provoca un fuerte enfriamiento del refrigerante
entre etapas, provocando que la entrada del refrigerante al motor en la segunda etapa
de compresién sea practicamente vapor saturado. Por el contrario, como en la
configuracién de subcooler el refrigerante expandido desde alta a media presién se
evapora en el subcooler, el desrecalentamiento se produce via inyeccién de vapor
recalentado a media presion, resultando en un grado de desrecalentamiento inferior
al conseguido con el sistema de inyeccién directa de liquido.

T
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——{}— Base

Desrecalentamiento entre etapas (°C)

2.9 3.1
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Figura 3. 96. Desrecalentamiento enfre etapas. Var. Po con P« =18.3 bar
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Figura 3. 97. Desrecalentamiento entre etapas. Var. P« con Po =1.6 bar

El grado de desrecalentamiento entre etapas se traslada a la temperatura de descarga
de la etapa de alta, tal y como se observa en la Figura 3. 98 para los ensayos de
variaciéon de presion de evaporacion, y en la Figura 3. 99 para los ensayos de
variacién de presion de condensacion. El sistema de inyeccion directa de liquido es la
configuracién que menor temperatura de descarga presenta debido al fuerte
desrecalentamiento entre etapas, pero por el contrario, es el sistema con menor
eficiencia energética debido a las fuertes pérdidas energéticas en el compresor. El
sistema de subcooler posee una reducciéon de la temperatura de descarga,
especialmente significativa a bajas presiones de evaporacion.
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Figura 3. 98. T° de descarga de alta. Var. P, con P« =18.3 bar
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Figura 3. 99. T° de descarga de alta. Var. Px con Po =1.6 bar
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3.6 Comparativa experimental del comportamiento de
los refrigerantes HFC-404A y HFC-507A

En este apartado se muestran los resultados y la discusiéon del comportamiento
experimental de la instalacion de produccion de frio en doble etapa de compresién
con compresor compound operando con la mezcla cuasi-azeétropa HFC-404A
(0.44/0.52/0.04 - R125/R143a/R134a) y con la mezcla azeétropa HFC-507A (0.5/0.5 -
R125/R143a).

Estos refrigerantes, ambos de la familia HFC, y con pocas diferencias en cuanto a
composicién y propiedades, tal y como se analiz6 en el capitulo de introduccién, se
diferencian tan solo en la presencia del HFC-134a y en una ligera variacién en las
proporciones de HFC-125 y HFC-143a. Ambos fluidos constituyen los refrigerantes
sustitutivos a largo plazo del CFC-502 en aplicaciones de baja temperatura de
evaporacion, y del CFC-502 y HCFC-22 en aplicaciones de media temperatura de
evaporacion. En la actualidad son los mas utilizados en la produccion de frio por
compresién con compresores alternativos en aplicaciones de pequefia y mediana
potencia, sustituyendo al refrigerante CFC-502, cuyo uso estd prohibido, y a los
fluidos HCFC alternativos a corto plazo, cuyo horizonte de funcionamiento se limita
al afio 2015.

Estos dos refrigerantes son sustitutos aceptables del CFC-502, aceptables puesto que
la eficiencia energética alcanzada es ligeramente inferior segin las comprobaciones
experimentales del fabricante Bitzer [40] en instalaciones de compresién simple. Su
utilizacién en instalaciones es indiferente por ahora, es decir, no existe un criterio
definido por el cual sea mas conviene utilizar uno u otro en instalaciones de
producciéon de frio por compresién de vapor. En los resultados experimentales
obtenidos por Bitzer en un compresor semi-hermético de simple etapa, operando en
una temperatura de condensaciéon de 40°C, de evaporaciéon de -35°C, y con una
temperatura de aspiraciéon en compresor de 20°C, se muestra que la eficiencia
energética alcanzada con el HFC-404A y el HFC-507A es practicamente igual y un 3%
inferior a la alcanzada con el CFC-502. Sin embargo, si que se muestran en el informe
ligeras variaciones en la potencia frigorifica conseguida con el ciclo de compresién
simple, en el que el HFC-404A presenta una disminucién y el HFC-507A un aumento
respecto a la conseguida con el CFC-502.

El objetivo de este apartado es presentar los resultados y conclusiones obtenidas de la
evaluacién experimental del comportamiento de la instalacién de compresiéon de
doble etapa con compresor compound operando con ambos refrigerantes en un
amplio rango de trabajo de temperaturas de evaporacion (-36 a -20°C) y condensacién
(32 a 50°C). El analisis se desglosa en dos apartados, correspondientes a la operacion
de la instalacién sin el sistema de desrecalentamiento ni el de subenfriamiento
(BASE), y con el sistema de subenfriamiento de liquido mediante subcooler (SUBC).
El analisis de los datos se realiza via comparacién de temperaturas de evaporacién y
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condensacién, puesto que los niveles de presiéon son ligeramente diferentes entre
ambos refrigerantes.

Para analizar el comportamiento de estos refrigerantes se decidi¢ evaluar tinicamente
el comportamiento trabajando con el sistema de doble etapa sin sistemas intermedios
(BASE) y el sistema doble etapa con subcooler (SUBC). No se evalué el
comportamiento con el sistema de inyeccién directa de liquido porque creimos que
no tenia especial relevancia, ya que como se ha detallado en apartados anteriores la
eficiencia energética de este ciclo estd por debajo de la alcanzada con la configuracién
de subcooler y solo seria de utilidad en casos en que se tengan elevadas temperaturas
de descarga, lo cual no suele ser general con los fluidos refrigerantes HFC-404A y
HFC-507A para temperaturas de evaporacion por encima de los -50°C.

La instalacién de doble etapa de compresion se cargdé con una masa de 8kg de HFC-
404A para la realizacion de los tests de caracterizacion de los sistemas intermedios.
Puesto que, segtin el fabricante, el aceite utilizado en el compresor (POE - Emkarate
RL68H) es compatible con los dos refrigerantes, se decidi6 no sustituir el aceite y
realizar un proceso de limpieza del mismo para eliminar al maximo todo el HFC-
404A de la instalacién. Dicho proceso de limpieza consistié en la realizacién de vacio
en la instalacién, una limpieza con nitrégeno, y dos cargas de 4kg de HFC-507A cada
una (con el respectivo vacio en la instalaciéon) durante las cuales se hizo funcionar a la
instalacion durante 4 horas en cada carga para eliminar los posibles restos de
refrigerante disueltos en el aceite. Posteriormente se realiz6 un vacio final en la
instalacién y se cargé con 8kg de HFC-507A para la realizacion de los tests. La
posiciéon de regulaciéon de todas las valvulas de expansién de la instalaciéon se
mantuvo en la misma posicion para asegurar las mismas condiciones de
funcionamiento.

La evaluaciéon del comportamiento de la instalacion trabajando con cada uno de los
refrigerantes se realiz6 en base a los resultados experimentales obtenidos de ensayos
de variacién de temperatura de condensaciéon con temperatura de evaporacion fija (T,
= -30 £ 0.3 °C), y de ensayos de variaciéon de temperatura de evaporacién con
temperatura de condensacién fija (Tx = 40 + 0.5 °C), realizados en las mismas
condiciones de operacion para ambos refrigerantes.
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3.6.1 Ciclo doble etapa sin sistemas intermedios

En este apartado se muestra la comparativa experimental de la operacién de la planta
de compresion en doble etapa sin la utilizacién de ningin sistema intermedio, o sea,
trabajando sin desrecalentamiento entre etapas y sin subenfriamiento de liquido, para
los refrigerantes HFC-404A y HFC-507A.

Dado que la relacién ‘temperatura-presion de saturacién’ es muy similar para ambos
refrigerantes, tal y como se analizé en el capitulo de introduccién, no se ilustran
variaciones en cuanto a la temperatura o presiéon intermedia de trabajo, ya que
practicamente coinciden para ambos fluidos. Se analizan solo los principales
pardmetros de operacién de la planta.

I. Potencia frigorifica

La comparaciéon de potencias frigorificas y potencias frigorificas especificas
alcanzadas por la instalacion en configuracién BASE con los fluidos HFC-404A y
HFC-507A, se muestra en la Figura 3. 100, para el ensayo de variaciéon de temperatura
de evaporaciéon con condensacién constante, y en la Figura 3. 101, para el ensayo de
variacién de temperatura de condensacién con evaporacién constante.

Potencia Frigorifica (kW)

Produccion Frigorifica Especifica (kJ/kg)

|

|

| L

: —O0— Qorser = O= qorso7
|

|

—O— Qoris — T~ qoras
2 T T T T 20
-38 -34 -30 -26 -22 -18

Temperatura de Evaporacién (°C)

Figura 3. 100. Potencia frigorifica y produccién frigorifica especifica sistema BASE. R404A y R507A.
Var. To, Tk=40°C
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Potencia Frigorifica (kW)
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Temperatura de Condensacion (°C)

Figura 3. 101. Potencia frigorifica y produccién frigorifica especifica sistema BASE. R404A y R507A.
Var. T, To=-30°C

A la vista de los resultados experimentales se observan pequefias diferencias en
cuanto a la potencia frigorifica alcanzada por ambos refrigerantes. El HFC-404A
presenta mayor potencia frigorifica a elevadas temperaturas de evaporacién (Figura
3. 100), mientras el HFC-507A para bajas temperaturas de condensacién (Figura 3.
101), convergiendo la potencia frigorifica de ambos refrigerantes para elevadas tasas
de compresién.

Se observa en los resultados experimentales que la produccién frigorifica especifica
del HFC-404A es siempre superior a la del HFC-507A, parametro que viene marcado
por las caracteristicas del fluido, sin embargo para altas tasas de compresién la
potencia frigorifica total coincide. Si se analiza la potencia frigorifica total del ciclo en
doble etapa de compresién sin sistemas intermedios, despreciando el recalentamiento
en evaporador y subenfriamiento en condensador, y expresdndola en funcién del
volumen especifico de aspiracién de la etapa de baja segtn la expresion (3. 79), se
observa que ésta depende tnicamente del rendimiento volumétrico de la etapa de
baja, de la diferencia de entalpias entre vapor saturado a presiéon de evaporacién y
liquido saturado a presién de condensacién.

hV,Po - hL,Pk

0,=2Ves 1,z ———— (3.79)

Uasp ,B

La diferencia de entalpias dividida por el volumen de aspiracién de baja, evaluada
con el Refprop v. 7.0. [41] , donde se ha despreciado el recalentamiento en evaporador
y subenfriamiento en condensador, para un recalentamiento total en baja de 11°C,
para los dos refrigerantes se muestra en la Figura 3. 102.

192



3. Andlisis experimental

3500« — !

3000

2500

2000

1500

1000

(hy,pohypk) / Vagp,p (KI/ ma)

500
50

-10

T* Condensacién (°C) T E i6n (°C)
vaporacion

20 -40

Figura 3. 102. Produccién frigorifica volumétrica ciclo BASE. R404A y R507A
Recalentamiento total aspiracién de baja = 11°C

Se observa que la diferencia entre ambos fluidos de trabajo es minima, alcanzando un
maximo de un 1.5% para elevadas temperaturas de evaporacion y bajas de
condensacién, zona en que el HFC-507A supera al HFC-404A.

El siguiente término que influye en la potencia frigorifica alcanzada en la
configuracién base corresponde al rendimiento volumétrico de la etapa de baja.
Dicho término depende de las caracteristicas del propio compresor y del fluido
refrigerante utilizado [46] , por lo que en esta comparativa es esperable que exista una
pequetia diferencia debido a la eliminacién del HFC-134a de la mezcla, ya que es un
refrigerante con elevado volumen especifico.

En la Figura 3. 103 se muestran los rendimientos volumétricos de la etapa de baja en
funcién de la tasa de compresién para ambos fluidos en los ensayos de variacién de
temperatura de evaporaciéon y condensacién. Se observa que el rendimiento
volumétrico alcanzado por el HFC-507A es entre un 2% para bajas tasas y un 4.5%
superior para altas tasas de compresién, lo cual implica que el caudal masico de
refrigerante circulante por la etapa de baja en el caso del HFC-507A es superior al que
circula con el HFC-404A. Esta mejora del rendimiento volumétrico de baja puede ser
debida a la eliminacién del la mezcla del HFC-134a, que al tener un elevado volumen
especifico en la regién de aspiracién de baja, provoca una disminucién del volumen
especifico del HFC-507A respecto del HFC-404A.
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Figura 3. 103. Rendimientos volumétricos de baja en configuracion BASE para el R404A y R507A
Este incremento de caudal mésico, que es més pronunciado cuanta mayor es la tasa

de compresion de baja, compensa la reduccién de potencia frigorifica especifica,
resultando en potencias frigorificas similares para altas tasas de compresion.

I1. Potencia consumida

La potencia absorbida por el compresor en la operacion con cada uno de los
refrigerantes se muestra en la Figura 3. 104 para el ensayo de variacion de
temperatura de evaporacion, y en la Figura 3. 105 para el ensayo de variaciéon de
temperatura de condensacion.
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-38 -34 -30 -26 -22 -18

Temperatura de Evaporacién (°C)

Figura 3. 104. Potencia consumida sistema BASE. R404A y R507A. Var. To, Tk=40°C
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Figura 3. 105. Potencia consumida sistema BASE. R404A y R507A. Var. Tk, To=-30°C

Los resultados indican que la potencia absorbida por el compresor es siempre
superior en el caso del HFC-507A. Este incremento de potencia consumida es debido
al ligero incremento de caudal masico circulante en el caso del HFC-507A, ya que este
aumento de caudal se traslada a la potencia utilizada en la etapa de baja y a la
utilizada en la etapa de alta, siendo el recalentamiento en el compresor muy similar
para ambos refrigerantes.

III. COP

El rendimiento energético alcanzado por la instalaciéon trabajando en configuraciéon
BASE se muestra en la Figura 3. 106 para el ensayo de variacién de temperatura de

evaporacion, y en la Figura 3. 107 para el ensayo de variacién de la temperatura de
condensacion.
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Figura 3. 106. COP sistema BASE. R404A y R507A. Var. To, Tk=40°C
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Figura 3. 107. COP sistema BASE. R404A y R507A. Var. Ty, To=-30°C

Puesto que la potencia frigorifica es superior o igual en el caso del HFC-404A y la
potencia consumida es siempre superior cuando se trabaja con HFC-507A, el COP de
la instalacién en doble etapa de compresion funcionando en configuraciéon BASE es
siempre superior en el caso del HFC-404A, tal y como se observa en los resultados
experimentales.

Ademas, el COP de la instalacién trabajando con HFC-404A en configuracién BASE
es tanto mejor cuanto mayor sea la temperatura de evaporacion, ya que se produce
un incremento de la potencia frigorifica (Figura 3. 100).
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IV. Temperatura de descarga

El dltimo pardmetro importante en la comparativa del funcionamiento con los dos
refrigerantes en configuraciéon BASE corresponde a la temperatura de descarga de la
etapa de alta, cuyos resultados se muestran en la Figura 3. 108, para el ensayo de
variaciéon de temperatura de evaporacion, y en la Figura 3. 109, para el ensayo de
variacién de temperatura de condensacién.
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Figura 3. 108. Temperatura de descarga de alta sistema BASE. R404A y R507A. Var. To, Tk=40°C
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Figura 3. 109. Temperatura de descarga de alta sistema BASE. R404A y R507A. Var. Tk, To=-30°C

Se observa que la temperatura de descarga en el caso del HFC-404A es ligeramente
superior a la registrada con la operacién con HFC-507A, y esta diferencia se observa
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también en la temperatura de descarga de la etapa de baja. Sin embargo, el
recalentamiento que sufre el refrigerante a su paso por el motor eléctrico, que influye
en la eficiencia del ciclo segtin el anélisis realizado en el apartado 3.3, es del mismo
orden de magnitud.

V. Discusién

En base a la comparativa experimental del funcionamiento de la instalacién de
compresion en doble etapa con compresor compound en ciclo BASE, operando con
los refrigerantes HFC-404A y HFC-507A, puede afirmarse que es conveniente la
utilizacién del HFC-404A para elevadas temperaturas de evaporacién, que es la zona
en que mayor rendimiento energético y potencia frigorifica alcanza. Sin embargo esta
afirmacién no es tan vélida conforme desciende la temperatura de evaporacién, ya
que el HFC -507A, pese a presentar menor eficiencia energética, consigue una
reduccién en la temperatura de descarga de la etapa de alta trabajando con la misma
potencia frigorifica que el HFC-404A.

Por otra parte no se han encontrado diferencias significativas en la operacién de la
planta con ambos refrigerantes.
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3.6.2 Ciclo doble etapa con subcooler

En este apartado se muestra la comparativa experimental de la operacién de la planta
de compresién en doble etapa con subcooler para los refrigerantes HFC-404A y HFC-
507A.

Al igual que en la discusiéon realizada con el sistema doble etapa sin
desrecalentamiento ni subenfriamiento, los niveles de temperatura intermedia y tasas
de compresién no sufren variaciones significativas entre ambos fluidos, por lo que el
andlisis se centra inicamente en los principales parametros de funcionamiento de la
instalacién.

I. Potencia frigorifica

En la Figura 3. 110 se muestra la comparativa de la potencia frigorifica y producciéon
frigorifica especifica de la instalacién para el ensayo de variaciéon de temperatura de
evaporaciéon, y en la Figura 3. 111 para el ensayo de variacion de presiéon de
condensacion.
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Figura 3. 110. Potencia frigorifica y produccién frigorifica especifica sistema SUBC. R404A y R507A.
Var. To, Tk=40°C
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Figura 3. 111. Potencia frigorifica y produccién frigorifica especifica sistema SUBC. R404A y R507A.
Var. T, To=-30°C

De igual forma que en la comparativa de funcionamiento de ambos refrigerantes con
el sistema BASE (Figura 3. 100 y Figura 3. 101), en este caso la produccion frigorifica
especifica total alcanzada por el HFC-507A es inferior a la alcanzada por el HFC-
404A, siendo inferior en el caso del HFC-507A (aunque no se represente) tanto el salto
entalpico correspondiente a la diferencia entre las entalpias de vapor saturado a
presién de evaporacion y la entalpia de liquido saturado a presién de condensacion,
como el incremento entalpico que sufre el liquido a su paso por el subcooler. Sin
embargo la potencia frigorifica total alcanzada por el HFC-507A es entre un 2 y un
15% superior a la conseguida con el HFC-404A, especialmente a bajas temperaturas
de evaporacién (Figura 3. 112), donde esta diferencia es maxima.

La potencia frigorifica del ciclo de doble etapa con subcooler, despreciando los
recalentamientos y subenfriamientos, se puede expresar con relaciéon (3. 80). En este
caso, ademas de la dependencia del rendimiento volumétrico de la etapa de baja, y de
la diferencia volumétrica entre la entalpia de vapor saturado a presion de
evaporacion y la entalpia de liquido saturado a presién de condensacién, analizadas
en el apartado anterior, se tiene el término correspondiente al subenfriamiento
alcanzado en el subcooler, que como se ha analizado en el apartado 3.4, incrementa
tanto la potencia frigorifica como el rendimiento energético de la instalacién.

hy| —h, Ty

Vipro Pk+g ‘Pk hL ]

ri (3. 80)
v

Qo = VG,B.T]V,B '
L

asp,B asp,B

Igual que en la comparativa del funcionamiento en la configuracién BASE, analizada
en el apartado 3.6.1, el rendimiento volumétrico en la etapa de baja obtenido para el
HFC-507A es ligeramente superior al obtenido con el HFC-404A, por lo que el caudal
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masico circulante por el evaporador es superior en el caso del HFC-507A, tal y como
se muestra en los resultados del ensayo de variacién de temperatura de evaporaciéon
(Figura 3. 112), y en el de variacién de temperatura de condensacién (Figura 3. 113).

Caudal refrigerante evaporador (kg/s)

Temperatura de Evaporacién (°C)

Figura 3. 112. Caudal mdsico ref. evaporador sistema SUBC. R404A y R507A. Var. To, Ti=40°C
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Figura 3. 113. Caudal mdsico ref. evaporador sistema SUBC. R404A y R507A. Var. Ty, To=-30°C

El anélisis realizado con el Refprop v.7.0 [41] sobre la diferencia de entalpias de
liquido saturado a presiéon de condensacién y de liquido saturado a presién
intermedia dividida entre el volumen especifico de aspiracién, representada en la
Figura 3. 114, muestra que el salto entalpico es siempre superior en el caso del HFC-
507A (entre un 3 y un 4%). Estos resultados se han evaluado para un recalentamiento
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total en aspiracion de baja de 11 °C y presion intermedia igual a la media geométrica
entre las presiones de evaporacién y condensacion.

(hypghypi) / Vasps (KI/ m’)

20 -40

T* Condensaci6én (°C) T* Evaporacién (°C)

Figura 3. 114. Diferencia de entalpias entre liquido saturado a presidn de condensaciény a
presion intermedia dividido entre el volumen de aspiracion de baja, R404A y R507A, RecTot =
11°C, Pi=(Po Px)0:5

Por otra parte no se han encontrado diferencias significativas en la eficiencia térmica
y el grado de subenfriamiento de liquido alcanzados en el subcooler, por lo que la
diferencia fundamental entre ambos fluidos en cuanto a potencia frigorifica
corresponde a la variacién del rendimiento volumétrico de baja, que provoca que el
caudal circulante por el evaporador sea superior en el caso del HFC-507A y por tanto
la potencia frigorifica también.

I1. Potencia consumida

Al igual que en la configuracion BASE, se observa un incremento de la potencia
absorbida por el compresor en el caso del HFC-507A, tal y como muestra la Figura 3.
115 para el ensayo de variaciéon de temperatura de evaporacién, y la Figura 3. 116
para el ensayo de variacién de temperatura de condensacién.
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Figura 3. 115. Potencia consumida sistema SUBC. R404A y R507A. Var. To, Tk=40°C
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Figura 3. 116. Potencia consumida sistema SUBC. R404A y R507A. Var. Ty, To=-30°C

El incremento de potencia consumida, al igual que en el caso de la configuracién
BASE, se debe principalmente al incremento de caudal mésico circulante por la etapa
de baja. No se han encontrado variaciones significativas en la potencia utilizada en la
etapa de alta y en el calor absorbido en el compresor.

Ademas, el grado de desrecalentamiento entre etapas debido a la inyeccion del vapor

recalentado procedente del subcooler, no varfa significativamente en funcién del
refrigerante utilizado.
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IIT. COP

La eficiencia energética alcanzada por el ciclo de doble etapa con subcooler para la
operacion con los dos refrigerantes se muestra en la Figura 3. 117, para el ensayo de
variaciéon de temperatura de evaporacion, y en la Figura 3. 118, para el ensayo de
variacién de temperatura de condensacion.
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Figura 3. 117. COP sistema SUBC. R404A y R507A. Var. To, Tk=40°C
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Figura 3. 118. COP sistema SUBC. R404A y R507A. Var. Tk, To=-30°C

A diferencia de la operacién de la instalacién en ciclo BASE, en este caso el
rendimiento energético alcanzado con el HFC-507A es muy similar al obtenido con el
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HFC-404A, e incluso ligeramente superior para el trabajo a bajas temperaturas de
evaporacion, tal como se observa en la Figura 3. 117.

IV. Temperatura de descarga

La temperatura de descarga del compresor compound en la etapa de alta para la
operacién con cada refrigerante se muestra en la Figura 3. 119, para el ensayo de
variacién de temperatura de evaporacién, y en la Figura 3. 120, para el ensayo de
variacién de temperatura de condensacion.
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Figura 3. 119. T° de descarga de alta sistema SUBC. R404A y R507A.Var. To, Tk=40°C
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Figura 3. 120. T° de descarga de alta sistema SUBC. R404A y R507A. Var. Tk, To=-30°C
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De igual forma que en la configuracion BASE, el funcionamiento con el HFC-507A
presenta un leve descenso en la temperatura de descarga de la etapa de alta. Este
descenso de temperatura creemos que puede ser debido al aumento de la proporciéon
de HFC-125 en la mezcla HFC-507A (de un 44 a un 55%), y al descenso de proporciéon
de HFC-143a (de un 52 a un 50%), ya que el HFC-143a es un fluido con bajos calores
especificos en la zona de vapor recalentado, y por tanto, el calor especifico total en la
mezcla HFC-507A se reduce con respecto al HFC-404A.

V. Discusién

A la vista de los resultados presentados en este apartado, se ha encontrado que el
HFC-507A, funcionando en un ciclo de doble etapa con subcooler, presenta un
aumento de la potencia frigorifica ofrecida respecto al HFC-404A. Esta diferencia es
debida principalmente al incremento del caudal masico circulante por la etapa de
baja, el cual consigue compensar el incremento de potencia consumida y obtener
valores similares de COP, con respecto del HFC-404A, e incluso ligeramente
superiores para bajas temperaturas de evaporacion.

Por tanto, parece que sea mas aconsejable la utilizacion del HFC-507A en
instalaciones de compresion en doble etapa con subcooler, especialmente en el rango
de bajas temperaturas de evaporacion, donde el aumento de potencia frigorifica es
mayor y el valor de COP es similar al obtenido con el HFC-404A.
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Capitulo 4. Conclusiones y trabajos futuros

4.1 Conclusiones

En este apartado se resumen las principales conclusiones que se extraen de la
presente tesis doctoral.

De la infraestructura experimental desarrollada:

e Se ha construido una instalacién experimental de produccién de frio en doble
etapa de compresiéon con compresor compound capaz de operar con los
refrigerantes HFC-404A y HFC-507A en el rango de media y baja
temperatura de evaporacion. La instalacién, que ha servido como banco de
ensayos, tiene implementados tres ciclos de produccién de frio en doble etapa
de compresién: doble etapa con inyeccién directa de liquido, doble etapa con
subcooler y doble etapa sin sistemas intermedios.

e La instalacién experimental ha sido dotada de elementos de medida y de
adquisicién de datos que permiten la monitorizacién, validacién y analisis de
los principales parametros energéticos. Asi mismo, se han desarrollado dos
instalaciones secundarias que permiten el control y regulacion de la
instalacién en un amplio rango de condiciones de operacion.

e Lavalidacién de los resultados convierte esta planta frigorifica en una valiosa
herramienta experimental con la que desarrollar mdultiples estudios
relacionados con la tematica.

Del anélisis experimental:

e Se ha evaluado experimentalmente el comportamiento de la instalacién
trabajando con los tres ciclos de doble etapa en el rango de temperaturas de
evaporacion de -36 a -20°C y en el de condensacién de 30 a 50 °C, con el
fluido refrigerante HFC-404A.

e Se ha observado que la presiéon intermedia del ciclo viene impuesta por las
condiciones de trabajo del compresor, siendo la evolucién de la presion
intermedia una funcion lineal del caudal masico de refrigerante inyectado
entre etapas.
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Ha sido evaluado experimentalmente, en comparacién con el ciclo de doble
etapa sin sistemas intermedios, el efecto del desrecalentamiento entre etapas
mediante inyeccién directa de liquido, del que se extraen una serie de
conclusiones:

o La inyeccién de caudal entre etapas provoca la reduccion de la
potencia frigorifica, siendo la reduccién mas elevada cuanta menor
sea la presién de evaporacion.

o La baja temperatura de entrada del refrigerante al compresor a
presién intermedia provoca un recalentamiento muy elevado en el
refrigerante durante la refrigeracién del compresor lo cual disminuye
el rendimiento energético del mismo.

o Elsistema de inyeccién directa de liquido provoca la disminucién del
COP, siendo esta disminucion tanto mas elevada cuanto menor sea la
presion de evaporacién. Sin embargo, éste constituye un mecanismo
sencillo de regulacién de la temperatura de descarga.

Se ha evaluado experimentalmente, con el sistema de subcooler y en
comparativa con el ciclo de doble etapa sin sistemas intermedios, el efecto del
subenfriamiento del liquido a la salida del condensador, del que se extraen
las siguientes conclusiones:

o El subenfriamiento a través de subcooler provoca un descenso del
caudal masico de refrigerante circulante por el evaporador debido al
incremento de presion intermedia, sin embargo, el salto entalpico
conseguido con el subenfriamiento aumenta la potencia frigorifica.

o Se produce un aumento en la potencia absorbida por el compresor
debido al exceso de caudal mésico que debe de comprimir la etapa de
alta.

o El incremento en potencia frigorifica es mayor que el aumento de la
potencia consumida, por lo que el COP del ciclo aumenta en
comparacion con el ciclo sin sistemas intermedios.

Se han comparado experimentalmente los tres ciclos de produccién de frio en
doble etapa, de lo cual se concluye que el ciclo de doble etapa con subcooler
es el que mayor rendimiento energético y potencia frigorifica proporciona. El
sistema de inyeccién directa de liquido es sélo recomendable cuando las
temperaturas de descarga son elevadas.

Se ha realizado la comparativa experimental del funcionamiento de la
instalacién con los refrigerantes mas habituales para el rango de media y baja
temperatura de evaporacién, el HFC-404A y el HFC-507A, trabajando con los
siguientes ciclos de doble etapa: sin sistemas intermedios y con el sistema de
subcooler, de la cual se obtienen las siguientes conclusiones:

o El HFC-404A es el mas apropiado para el sistema de doble etapa sin
subenfriamiento de liquido y trabajo a altas temperaturas de
evaporacion, puesto que ofrece mayor COP y potencia frigorifica.

o El HFC-507A es el mas apropiado para el sistema de doble etapa con
subcooler, especialmente con elevadas tasas de compresion, puesto
que ofrece un COP similar al HFC-404A pero mayor potencia
frigorifica.
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4.2 Trabajos futuros

La instalacién experimental desarrollada servird de base para la realizaciéon de
diferentes estudios futuros, que actualmente se encuentran en periodo de
planificacién.

En primer lugar, a partir de los datos obtenidos de la instalacién experimental de
doble etapa y de los datos obtenidos previamente por Cabello R. [46] en una
instalacién de compresiéon simple, se pretende realizar un estudio energético-
econémico-ambiental que permita definir las condiciones a partir de las cuales sea
aconsejable la utilizacién de instalaciones en doble etapa frente a instalaciones de
compresion simple.

En segundo lugar, dado el gran impacto medioambiental de los refrigerantes
artificiales actuales debido a su elevado GWP, se pretende modificar la instalacién
actual para analizar de forma experimental el comportamiento del diéxido de
carbono como fluido secundario. Esta linea de investigacién estard destinada
principalmente al sector de la refrigeracién comercial, sobre todo en supermercados,
donde el ratio de fuga de refrigerante es especialmente elevado. Esta futura linea de
actuacion se nutrird de la experiencia adquirida por el grupo de investigaciéon en el
desarrollo de una instalaciéon de compresion simple que trabaja con diéxido de
carbono como refrigerante, que actualmente estd siendo estudiada y analizada.

Y por dltimo, dentro de la linea de investigaciéon de refrigerantes naturales que inici6
el grupo de investigacién en el afio 2004, se pretende construir, aprovechando las
principales conclusiones de la presente tesis doctoral, una instalacién de compresiéon
en doble etapa en sistema booster, compound o cascada, que trabaje con el diéxido de
carbono como fluido de trabajo.
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