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MODELI1ZACION DE UN SISTEMA DE
CLIMATIZACION PARA AUTOMOVIL CON CO,

RESUMEN

Este proyecto valora el uso del di6xido de carbono en el campo de la refrigeracion,
presentando el desarrollo de un modelo numérico capaz de determinar el estado de esta
sustancia a lo largo de un sistema de refrigeracién orientado a acondicionar el interior
de un vehiculo. El documento comienza con una revision de los fundamentos del ciclo
transcritico de didxido de carbono para acto seguido centrarse en la elaboracion del
modelo. Este se desarrolla a través del software Engineering Equation Solver, ya que
combina sus librerias de propiedades termofisicas con el uso de correlaciones
especificas capaces de describir los procesos de transferencia de calor que experimenta
el dioxido de carbono a lo largo del ciclo. Tras su constitucion se somete a un proceso
de contraste con la aplicacion informatica CoolPack para comprobar si los resultados
ofrecidos pueden darse por vélidos. Tras ello el proyecto se centra en utilizar el modelo
desarrollado para analizar las prestaciones del ciclo transcritico en el ambito de la
refrigeracion para automocién. Por ultimo se proponen dos soluciones constrictivas
capaces de mejorar el rango de operacion del ciclo bésico: adicion de una valvula

bypass y adicion de otra etapa de compresion con un enfriamiento intermedio.
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1.— INTRODUCCION

La prohibicion impuesta por el Protocolo de Montreal en la fabricacion y
utilizacién de clorofluorocarburos asi como la progresiva limitacién en el uso de
hidroclorofluorocarburos obligo a la blusqueda de nuevos refrigerantes libres de cloro
sin efecto perjudicial para la capa de ozono. En la gran mayoria de sectores este
reemplazo fue posible gracias al desarrollo de los hidrofluorocarburos, cuyas
propiedades permitieron su sustitucion sin dificultades.

Sin embargo, la contribucion no despreciable de estos sustitutos al efecto
invernadero hizo comprender que la solucién adoptada para afrontar el problema
original no fue la mejor de todas. Por esta razén se tiene que volver a buscar nuevos
refrigerantes capaces de sustituir a los hidrofluorocarburos al conservar sus propiedades
pero sin fomentar la destruccion de la capa de 0zono y minimizando su impacto sobre el
calentamiento global. Con estas imposiciones una solucién posible es apostar por
sustancias presentes en la naturaleza y no por compuestos artificiales como en el

pasado.

Bajo este nuevo horizonte los refrigerantes naturales, usados en los inicios del
sector de la refrigeracion artificial, vuelven a considerarse como sustancias de trabajo
validas. Y dentro de este grupo el dioxido de carbono se convierte en una apuesta firme
para una industria tan importante como es la automovilistica, un sector que precisa de
sistemas capaces de climatizar el interior de los vehiculos. Los miles de millones de
automoviles presentes en el mundo hacen de este sector un gran consumidor de

refrigerantes, acentuando los problemas anteriores.

El presente proyecto, realizado dentro del Departamento de Ingenieria Mecanica
de la Escuela de Ingenieria y Arquitectura de la Universidad de Zaragoza, desea
analizar las prestaciones de un ciclo de refrigeracion orientado a un automovil
utilizando diéxido de carbono como refrigerante; desarrollando a través de la aplicacion
EES (Enginnering Equation Solver) un modelo numérico que simule con detalle el
comportamiento real de dicho sistema. Se pretende continuar con algunas
modelizaciones ya realizadas de sistemas que utilizan diéxido de carbono como
refrigerantes, enfocando sus resultados y conclusiones hacia una primera aplicacion

practica.



Con esta base y con la informacion recogida en diversos articulos referidos al
estado de la técnica y la investigacion se desarrolla el modelo en cuestion para valorar
las prestaciones del dioxido de carbono y realizar una primera comparacién con los
ciclos frigorificos convencionales. Con dicho fin se presenta el siguiente contenido,
desarrollado a lo largo de este informe:

R

% En base al trabajo previo se elabora un estudio referido al estado actual del
dioxido de carbono dentro del sector de la refrigeracion. En concreto se resume
su historia como refrigerante, se analizan y valoran sus propiedades como tal y
se describe el ciclo frigorifico que utiliza diéxido de carbono como sustancia de
trabajo.

X/

% Con ayuda de la bibliografia se constituye en EES el modelo numérico del
sistema de refrigeracion de dioxido de carbono orientado a la refrigeracion del
habitaculo de un automdvil. A partir de unas variables de entrada (potencia
frigorifica y temperaturas de trabajo) y las dimensiones de los equipos
constituyentes el modelo utiliza sus propios algoritmos para determinar las
siguientes variables de salida: estado termodinamico del refrigerante, potencias
intercambiadas en equipos y eficiencia. Tras su elaboracion es necesario
contrastar este modelo con otras fuentes para garantizar su validez, un proceso
en el que se utilizara la aplicacion informatica CoolPack. Durante esta fase se
simulara en ambos programas distintos ciclos frigorificos para comparar los

resultados ofrecidos.

» Con el modelo elaborado y verificado el siguiente paso es valorar las

*,

prestaciones de este ciclo frigorifico. Un primer estudio analiza la influencia de
la presion de descarga en los valores de eficiencia, al reflejar como las
temperaturas de los focos o los recalentamientos en conductos repercuten en el
nivel 6ptimo de presidon que se establece en el lado de alta. Tras ello se valora
cémo las condiciones de operacion del sistema afectan a parametros como la
temperatura maxima alcanzada en el ciclo o la eficiencia del mismo. Estos
andlisis daran pie a una comparacion final entre las prestaciones del ciclo de
dioxido de carbono con las de un ciclo convencional que utiliza R134a (el

hidrofluorocarburo mas comin en el sector del automovil).

K/

% En el punto anterior es posible haber visualizado ciertos aspectos de este ciclo

frigorifico susceptibles de mejora. En esta Gltima seccion se proponen
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soluciones constructivas que ayuden a mitigar estos inconvenientes y mejoren
las prestaciones del ciclo de diéxido de carbono. Para cada solucion propuesta se
describe su fundamento y se analiza los beneficios introducidos. El proyecto
concluye con una valoracién general de las soluciones presentadas y una
reflexion sobre donde y en qué situaciones seria conveniente aplicar cada

mejora.

Adicionalmente se adjuntan varios anexos que tratan de complementar la
documentacion presentada en esta memoria. Los Anexos 1 y 2 incluyen los diagramas
Presion — Entalpia y Temperatura — Entropia del diéxido de carbono, herramientas
atiles para el estudio de ciclos frigorificos. EI Anexo 3 recoge un analisis y una
comparacion de las propiedades termofisicas que presenta el dioxido de carbono. El
Anexo 4 describe los componentes que constituyen el ciclo transcritico, explicando sus
caracteristicas basicas y su adaptacion a la refrigeracion en automoviles. EI Anexo 5
recoge los resultados obtenidos en las distintas simulaciones realizadas durante el
proceso de contraste del modelo con la aplicacion CoolPack. EI Anexo 6 describe el
desarrollo de un modelo numérico para la simulacion de un ciclo de refrigeracion
convencional, el cual es utilizado en el capitulo de comparacion de ciclos frigorificos.
Para concluir, los Anexos 7, 8 y 9 recogen las interfaces de los tres modelos
desarrollados en EES: ciclo de una etapa de compresion y expansion directa, ciclo de
una etapa de compresion y valvula bypass y ciclo de doble etapa de compresion y

expansion directa.

Aparte del objetivo planteado al comienzo este Proyecto Fin de Carrera también
persigue otras metas secundarias. En primer lugar se desea valorar si la apuesta por el
dioxido de carbono como sustituto de los hidrofluorocarburos esté justificada dentro del
sector del automovil tal y como afirman diversos investigadores en sus publicaciones.
También se quiere que el desarrollo de este modelo numérico tenga cierta utilidad
dentro del mundo académico como herramienta divulgativa del ciclo frigorifico de
dioxido de carbono. En dltimo lugar, se anhela que el esfuerzo invertido en este informe
sirva como base y punto de partida para futuros proyectos englobados en el campo de la

refrigeracion.



2. —ESTUDIO PREVIO

Este Proyecto comienza con una aproximacion al uso actual del dioxido de
carbono en el campo de la refrigeracion. El trabajo desarrollado por Sergio Pérez [1] y
por los investigadores Kim, Pettersen y Bullard [2] permite realizar una breve revision
histérica para situar el contexto en el cual se enmarca este refrigerante. Tras ello se
exponen y se valoran las propiedades del di6xido de carbono como tal, imprescindibles
para el desarrollo del Gltimo capitulo de esta primera seccidn. En éste se explica cdmo
es el ciclo frigorifico de didéxido de carbono; describiendo su fundamento, sus
singularidades y su control.

2.1. - REVISION HISTORICA

El uso del dioxido de carbono como refrigerante no es algo reciente sino que se
remonta unos 160 afios atras con los inicios de la refrigeracion artificial, cuando en
1834 Evans y Perkins asentaron los principios de funcionamiento de todo ciclo de
refrigeracion basado en la circulacion de un fluido (el denominado ciclo de compresion
de vapor) y Charles Thilorier consiguio licuar dioxido de carbono a través de un proceso
de expansion simple. La primera persona que planteo el uso del diéxido de carbono
como refrigerante fue el americano Alexander C. Twining en 1850, pero no fue hasta
1866 cuando la compariia del también americano Thaddeus S.C. Lowe desarrollo su

primera aplicacion practica enfocada a la producciéon de hielo.

La utilidad que rapidamente adquirieron estos sistemas fue tal que a finales del
siglo XIX se convirtieron en algo imprescindible tanto para la industria como para el
transporte de mercancias y la climatizacion de locales. Las mayores potencias
frigorificas otorgadas por los ciclos de dioxido de carbono permitieron desbancar a los
ciclos de compresion de aire y absorcion utilizados hasta entonces en el sector del
transporte y la climatizacion (tanto industrial como residencial). Sin embargo, a
comienzos del siglo XX el éxito alcanzado por estos equipos comenzo a desaparecer a
consecuencia de circunstancias como el desarrollo de sistemas de refrigeracion con
sustancias alternativas (como amoniaco o diéxido de azufre), el desconocimiento del
comportamiento fisico y termodinamico de los equipos, el estancamiento en las técnicas
de fabricacion o las propias patentes que disuadian la mejora de dichos sistemas. En un

ultimo esfuerzo se plantearon diversas mejoras que permitieran incrementar la eficiencia



de los sistemas de di6xido de carbono para poder competir con los sistemas basados en

el amoniaco, pero ninguna de ellas consiguio frenar su caida.

Cuando en 1930 los clorofluorocarburos (abreviados en adelante como CFCs)
hicieron acto de presencia, sus innegables propiedades y virtudes en temas de seguridad
remplazaron rapidamente a todos los refrigerantes utilizados hasta ahora, entre ellos el
dioxido de carbono. Razones como las presiones de trabajo que presentaban los CFCs
(mucho menores), el incremento en la eficiencia o la reduccion en los costes de
fabricacion de equipos compatibles con los CFCs explican su rapido reemplazo, de
modo que en 1950 ya no se fabricaba ningin sistema que utilizara diéxido de carbono

como refrigerante.

A mediados de 1980 se cuestiond la utilizacién de los CFCs y HCFCs por su
capacidad y contribucion a la destruccion de la capa de ozono, un potencial cuantificado
a través del ODP (Ozone Depletion Potential). La solucion que rapidamente se adopto
en ese momento fue su sustitucion por refrigerantes que no contuvieran cloro y por ende
presentaran un ODP nulo: los denominados hidrofluorocarburos (abreviados como
HFCs). Desde la prohibicion de los CFCs y la limitacién en los HCFCs a consecuencia
del Protocolo de Montreal los HFCs pasaron a ser a partir de 1990 los nuevos fluidos de
trabajo. El hidrofluorocarburo mas utilizado es sin ninguna duda el R134a, presente en
la gran mayoria de equipos de refrigeracion y aire acondicionado. Sin embargo los
HFCs no constituyen una solucion eficaz a largo plazo ya que al poco tiempo se
descubrié su contribucién al calentamiento global, cuantificada a través del GWP
(Global Warming Potential). Como cifra base el GWP del R134a es 1300 veces
superior al GWP del diéxido de carbono (sustancia de referencia a la cual se le asigna la
unidad).

Con este panorama la Unica solucion valida a largo plazo es la sustitucion de los
refrigerantes artificiales por sustancias naturales presentes en la atmosfera, que ni sean
perjudiciales para la capa de ozono ni contribuyan al calentamiento global. Y es en este
nuevo escenario donde el dioxido de carbono vuelve a resurgir como sustancia de
trabajo. Aunque las emisiones de dioxido de carbono contribuyen al calentamiento
global, la cantidad que podrian liberar todos los sistemas de refrigeracion al final de su
vida util seria infima en comparacién con las emisiones de un solo dia a consecuencia

de procesos de combustién. Ademas este dioxido de carbono se obtendria de los
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productos de dichos procesos de combustion, por lo que el balance neto de esta
sustancia a lo largo del ciclo de vida del equipo seria nulo.

El autor responsable de la vuelta del dioxido de carbono al campo de la
refrigeracion fue el investigador noruego Gustav Lorentzen, quien presenté en 1990
varias patentes que mejoraban el ciclo transcritico de diéxido de carbono. Ademas, ese
mismo afio desarrollé junto con su compatriota Jostein Pettersen el primer prototipo de
sistema de aire acondicionado para automévil que operaba con diéxido de carbono, un
proyecto que demostré las buenas prestaciones de este refrigerante natural frente a los
convencionales y la necesidad de seguir investigando y aportando mejoras al ciclo
transcritico. Con esta idea, desde 1994 Lorentzen promovi6é una serie de conferencias
para la divulgacion de toda la bibliografia y experimentacion relacionada con la
refrigeracion a través de fluidos naturales (y en especial con el diéxido de carbono).
Gracias a esta labor las aplicaciones del diéxido de carbono han aumentado afio a afio,

sobre todo en refrigeracion comercial y aire acondicionado.

El trabajo iniciado por Lorentzen y Pettersen fue continuado por multitud de
investigadores que han contribuido al resurgimiento del dioxido de carbono como
refrigerante. A continuacion se resumen algunas de las distintas lineas de investigacion
llevadas a cabo a lo largo de estos afios, que da pie para citar a los distintos

investigadores consultados para la elaboracion del presente Proyecto:

e Una linea de investigacion es el estudio de la influencia de la presion de
descarga del compresor sobre las prestaciones del ciclo con la finalidad de
elaborar correlaciones que relacionen este parametro con otros de interés como
son la eficiencia o la potencia frigorifica. Autores de mencion en este campo son

Kauf [10], Liao o Jackobsen [13]; quienes obtuvieron importantes resultados.

e Investigadores como Elbel, Hrnjak [4] [15], Hafner, Skaugen, Rekstad [9],
Rozhentsev 0 Wang [11] se centraron en el estudio del impacto de los equipos
constituyentes del ciclo en sus prestaciones, con especial interés en el
intercambiador interno por su contribucion a incrementar la eficiencia del

sistema.

e Otra linea de investigacion es el desarrollo de modelos numéricos que comparen
ciclos de dioxido de carbono con otros refrigerantes mas comunes

(principalmente R22 y R134a) con la finalidad de desarrollar mejoras y
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corroborar las buenas prestaciones del dioxido de carbono. En este campo
destacan Brown, Domanski [6], Robinson o Groll [16].

e No solo Lorentzen y Pettersen desarrollaron prototipos de sistemas que utilizan
diéxido de carbono como refrigerante, sino que investigadores como Fartaj,
Ting, Yang [7], Neska o Skaugen [12] elaboraron sus propios prototipos con la
intencion de evaluar la configuracion de sus elementos constituyentes
(evaporador, enfriador de gas, intercambiador interno, etc.) en la eficiencia del

sistema.

e Otra gran linea de investigacion es el desarrollo y perfeccion de correlaciones
que permitan describir con acierto los coeficientes de transferencia de calor del
diéxido de carbono en conductos y equipos, asi como las pérdidas de carga
asociadas. Muchas de las correlaciones utilizadas para esta sustancia son fruto de
los trabajos de Kim, Bullard [3], Dang, Hihara [5], Hwang [14], Son o Park [17].

Como pronosticd Lorentzen el dioxido de carbono se ha hecho un hueco dentro
del sector de la refrigeracion y la climatizacion (aire acondicionado y calefaccion). La
refrigeracion comercial es uno de los principales nichos de mercado de los equipos de
dioxido de carbono, equipos que presentan una amplia gama de potencias y marcan una
pauta a seguir dentro del sector de la refrigeracion residencial. En la misma linea,
diversas marcas conocidas comercializan desde hace unos afios bombas de calor de
dioxido de carbono para la produccion de agua caliente sanitaria. Asi mismo la
refrigeracion industrial también se esta adaptando al uso del didxido de carbono, ya que
se comercializan tanto equipos de pequefia potencia frigorifica que utilizan
exclusivamente dioxido de carbono como sistemas en casada basados en el binomio

dioxido de carbono — amoniaco para potencias mayores.

Pero sin duda el sector donde mayor repercusion va a tener el diéxido de carbono
como refrigerante es el automovilistico, ya que por ejemplo en Europa las nuevas
directivas sobre medio ambiente limitan desde 2011 el GWP de los refrigerantes usados
en automocidn a valores inferiores a 150, cifra s6lo alcanzable a través de refrigerantes
naturales. Ademas, varios estudios pronostican que durante el siglo XXI el 56% de las
emisiones de HFCs a la atmosfera procederan de equipos de aire acondicionado para la
automocion, por lo que ésta es otra razdn de peso para apostar por el dioxido de carbono

en este sector. En 1994 naci6 el proyecto europeo RACE con el fin de estudiar el
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comportamiento ambiental del ciclo de diéxido de carbono y su viabilidad en
automoviles. Gracias a proyectos como este marcas como Toyota, Chrisler o
Wolkswagen ya incluyen sistemas de aire acondicionado en sus vehiculos que funcionan

con diéxido de carbono.

A la vista de esta revision histérica se puede afirmar que el futuro del diéxido de
carbono como refrigerante es cuanto menos prometedor, pero para ello es necesario
seguir apostando por una investigacion y perfeccion constante que permita desarrollar
sistemas de refrigeracion tan eficientes como los actuales y con un coste méas reducido

que garantice su implantacion en el maximo nimero de areas posibles.
2.2. — PROPIEDADES DEL DIOXIDO DE CARBONO

El conocimiento de las propiedades termodindmicas, termofisicas, quimicas y de
transporte del diéxido de carbono es fundamental para comprender el disefio y
funcionamiento de los equipos que utilizan esta sustancia como refrigerante. El objetivo
de este capitulo es dar a conocer sus propiedades como tal y realizar una primera

comparacion con otros refrigerantes.
2.2.1 — Caracteristicas generales

El dioxido de carbono o anhidrido carbonico, con CO, como formula quimica y
R744 de acuerdo a la clasificacion de refrigerantes establecida por la ASHRAE, es un
refrigerante natural con un ODP nulo (no contribuye por tanto a la destruccion de la
capa de ozono) y un GWP infimo en comparacion con los HFCs utilizados hoy en dia.

Algunas de las ventajas que presenta el dioxido de carbono son las siguientes [2]:

e Es una sustancia no inflamable y no explosiva con independencia de su estado,

ya que en muchas situaciones se utiliza para sofocar el fuego.

e Su caracter no toxico lo distingue de otros refrigerantes naturales como el
amoniaco o los hidrocarburos, que a muy bajas concentraciones ya son toxicos.
La concentracion minima letal se sitGa en torno al 10%, pero como se vera mas
adelante la posibilidad de padecer una intoxicacion grave a consecuencia de un
escape de dioxido de carbono es practicamente inexistente. Y al ser el dioxido de
carbono inodoro, incoloro y méas pesado que el aire s6lo constituiria un
verdadero peligro en caso de sufrir un desmayo dentro de un recinto por su

propension a caer al suelo y su imposibilidad de deteccion.
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Su presencia en la atmdsfera lo convierte en un refrigerante barato, de facil
extraccion y que no necesita ser reciclado o recuperado. La Tabla 1 refleja los
costes de compra de distintos refrigerantes, entre los que se encuentra el didéxido

de carbono [18]:

R744 R717
R134a R404a R407c R410a R507 (€O (NHY)
9,38 €/kg | 8,85€/kg | 10,68 €/kg | 9,58 €/kg | 19,53 €/kg | 0,52€/kg | 1,3 €/kg

Tabla 1: Coste econémico de varios refrigerantes
(Fuente: R744 refrigerant cooling systems, the finned tube R744
evaporator and gas cooler design principles)

e Su carécter y constitucion lo hace compatible con los lubricantes actuales y con

los metales que constituyen los distintos equipos de un sistema de refrigeracion.

e Su capacidad volumétrica de refrigeracion es una de sus grandes bazas ya que
suele ser entre 3 y 10 veces superior al valor presentado por cualquier
refrigerante artificial. En la misma linea sus propiedades termofisicas suelen ser
superiores a las de otros refrigerantes y la relacion potencia — caudal volumétrico

gue presentan estos sistemas es otro de sus puntos a favor.

La Figura 1 contiene el diagrama de fases del didéxido de carbono, diagrama calve

gue muestra una sefia distintiva de los ciclos que utilizan esta sustancia [2]:
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Figura 1: Diagrama de fases del CO,

(Fuente: Fundamental process and system design issues in CO, vapor compression systems)

Todo ciclo de refrigeracion en el cual un fluido experimenta una serie de
transformaciones durante su paso por los distintos equipos esta limitado por dos puntos:
el punto triple en el que coexisten en equilibrio las tres fases de una sustancia (por lo
gue ésta no puede evaporarse a una temperatura inferior a la establecida en este punto) y
el punto critico a partir de la cual no se distinguen las fases liquido y vapor de una

sustancia (y por tanto pasa a ser un gas incondensable).
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El punto triple del dioxido de carbono esté establecido en -56.6 °C y 5.2 bar, punto
que en principio no presenta problema en aplicaciones de aire acondicionado o
refrigeracion residencial y comercial. El valor elevado de la presion del punto triple, en
comparacion con otros refrigerantes, se puede aprovechar en aras de la seguridad del
sistema. Como una fuga de refrigerante se puede interpretar como un proceso de
expansion a presion atmosférica y la presion del punto triple del diéxido de carbono es
superior a la atmosférica, esta expansion generaria al instante dioxido de carbono sélido
que auto-sellaria la fuga y minimizaria la pérdida de refrigerante. Aunque esto otorga
seguridad al sistema también puede convertirse en un inconveniente para el

funcionamiento de las valvulas de seguridad y la carga de refrigerante al sistema.

El punto critico del diéxido de carbono esté establecido en 31.1 °C y 73.8 bar. Este
valor tan bajo de la temperatura critica, asi como la presion elevada, es la principal sefia
de identidad y uno de los inconvenientes de un sistema que utiliza diéxido de carbono

como refrigerante; una sefia que presenta las siguientes consecuencias [12]:

e Una temperatura critica muy proxima a la temperatura ambiente, e incluso
inferior si se compara con un dia tipico de verano, hace imposible la
condensacion del diéxido de carbono a traves de los medios de refrigeracion
habituales: aire 0 agua a temperatura ambiente. La presencia del dioxido de
carbono supercritico implica que la cesion de calor del ciclo no se realice a
través de un cambio de fase a temperatura constante si no a través de un
enfriamiento sensible del gas. Esta singularidad obliga a redisefiar uno de los
componentes del ciclo de refrigeracion y a regular presion y temperatura por

separado si se desea lograr un funcionamiento éptimo del sistema.

e Los niveles de presion con los que opera un ciclo de diéxido de carbono son
elevados en comparacion con sistemas convencionales. Esto obliga a modificar
todos los elementos del sistema de refrigeracion para adaptarlos a las
propiedades del diéxido de carbono. En concreto la gran capacidad volumétrica
de refrigeracion del diéxido de carbono permite reducir el tamafio de los
intercambiadores y el didmetro de las canalizaciones, mientras que el menor
ratio de presiones logra reducir el tamafio del compresor e incrementar su

eficiencia.
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e Al ser el enfriamiento del dioxido de carbono por cesion de calor sensible (y no
por cambio de fase) la diferencia de temperaturas presente entre la entrada y la
salida del equipo que desempefia esta funcion es considerablemente mayor, lo
que repercute negativamente en la eficiencia del ciclo de refrigeracion. Sin
embargo esta circunstancia puede ser aprovechada por un sistema de bomba de
calor (ya sea para aire 0 agua caliente sanitaria) que enfriaria el dioxido de
carbono unos grados por encima de la temperatura del fluido de entrada a la

bomba (aire 0 agua), permitiendo mejorar la eficiencia global del sistema.

En los Anexos 1 y 2 se adjuntan los diagramas Temperatura — Entropia y
Presion — Entalpia del didoxido de carbono, herramientas muy utiles a la hora de
describir y representar graficamente ciclos frigorificos. Ambos diagramas adoptan las
referencias establecidas por la IR — Standar, la cual asigna como referencia de entalpia
200 kJ/kg al liquido saturado a 0 °C y como referencia de entropia 1 kJ/kgK al liquido

saturado a 0 °C.
2.2.2 — Propiedades termofisicas

En este apartado se sintetizan los resultados mas relevantes del analisis y
comparacion de propiedades termofisicas del dioxido de carbono realizado con mayor

detalle en el Anexo 3.

Las Figuras 2 y 3 reflejan la evolucion de la presion de saturacion y la caida en la
temperatura de saturacion ante una variacion de presion (el denominado deslizamiento),

para distintos refrigerantes, entre ellos el diéxido de carbono [2]:
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Figura 2: Presion de saturacion para distintos refrigerantes
(Fuente: Fundamental process and system design issues in CO,
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Con respecto a otras sustancias la presion de saturacion del dioxido de carbono es
sin duda mayor. En concreto, la pendiente que presenta esta curva se incrementa
conforme nos acercamos al punto critico, reduciendo la variacién de temperatura ante
una misma caida de presién tal y como refleja la Figura 3. Este comportamiento se
observa en los evaporadores de dioxido de carbono al presentar un deslizamiento en la
temperatura menor en comparacion con los equipos convencionales de HFCs. Como
valor de referencia a 0 °C el deslizamiento en la temperatura por kilopascal que presenta

el dibxido de carbono es 10 veces menor al de R134a.

Al comparar la densidad del vapor se observa como el didéxido de carbono
presenta un valor superior al de muchos otros refrigerantes, hecho que permite reducir el
volumen necesario a desplazar para obtener una misma potencia frigorifica. Esta
propiedad otorga importantes ventajas constructivas como son el uso de compresores de
menor cilindrada, menor caudal de refrigerante o lineas y recipientes mas pequefios. La
mayor densidad del dioxido de carbono vapor hace que la capacidad volumétrica de
refrigeracion sea mayor al definirse este parametro como el producto de la densidad del

vapor saturado por el calor latente de vaporizacion [2]:
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Figura 4: Capacidad volumétrica de refrigeracion para distintos refrigerantes
(Fuente: Fundamental process and system design issues in CO, vapor compression systems)

Tal y como refleja la Figura 4 la capacidad volumétrica de refrigeracion del
dioxido de carbono se incrementa con la temperatura hasta los 22 °C, a partir de la cual
desciende bruscamente. Esta mayor capacidad reduce el flujo volumétrico, que unido a
una mayor densidad reduce el caudal méasico de refrigerante. Esta propiedad permite

tanto disefiar equipos mas compactos como reducir las pérdidas de carga.
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La Figura 5 representa la evolucion de de la densidad, conductividad térmica,
viscosidad dindmica y calor especifico (a presion contante) con la temperatura para un

nivel de presion en concreto [5].
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Figura 5: Evolucion de distintas propiedades del CO, con la temperatura
(Fuente: In-tube cooling heat transfer of supercritical carbon dioxide. Part 1. Experimental measurement)

Para el nivel de presion representado se observa como en torno a los 35 °C todas
las propiedades graficadas sufren grandes variaciones ante una perturbacion pequefia en
la temperatura. Esta figura refleja un comportamiento distintivo de todo fluido
supercritico: en todo proceso realizado a presion constante existe una temperatura en
torno a la cual las variaciones en todas sus propiedades (entalpia, entropia, densidad,
conductividad, viscosidad, etc.) se acenttan, de modo que pequefias fluctuaciones de
temperatura en torno a dicho punto desencadenan grandes cambios en sus propiedades
termofisicas. Esta fluctuacion maxima se da cuando el fluido se encuentra en su punto
critico (31.1°C y 73.8 bar en el caso del di6xido de carbono) puesto que en dicho punto,
al no distinguirse las fases liquido y vapor, todas sus propiedades tienden a infinito.
Cuando la presién de trabajo es superior a la critica estas fluctuaciones, que en
magnitud seran mucho menores a las presentes en el punto critico, ocurren en los
denominados puntos pseudo-criticos. Estos puntos se definen del siguiente modo: sea
un proceso realizado a presion constante un punto pseudo-critico queda delimitado por
esta presion y la temperatura a la cual se alcanza un maximo en el calor especifico a

presién constante [1].
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Para comprender mejor el concepto anterior se presenta en la Figura 6 la evolucién
del calor especifico (a presion constante) con respecto a la temperatura para varios
niveles de presion supercriticas [2]:
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Figura 6: Calor especifico del CO, frente a temperatura y presion
(Fuente: Fundamental process and system design issues in CO, vapor compression systems)

Conforme la presion se aproxima al valor critico (73.8 bar) el calor especifico se
dispara, tendiendo cada vez mas a infinito. Al separase esta presion de dicho valor
critico los maximos del calor especifico (los que permiten definir estos puntos pseudo-
criticos) rapidamente disminuyen a la par que estos se desplazan hacia temperaturas
mayores, de modo que cuanto mayor es la presion de trabajo mayor sera la temperatura
pseudo-critica asociada. La evolucion de esta temperatura con la presion fue estudiada
por Liao y Jackobsen [13], quienes presentaron la siguiente ecuacion algebraica para
relacionar ambas variables y que es valida dentro del rango de presiones comprendido
entre 75y 140 bar:

Tpseudo = —122.6 + 6.124P — 0.1657P% + 0.01773P25 — 0.0005608P° (3.1

donde la temperatura se expresa en grados Celsius
2.2.3 — Propiedades de transporte

A continuacién se analizan con brevedad las propiedades de transporte del diéxido
de carbono por su importancia en aspectos fundamentales como la transferencia de calor
y la pérdida de carga en los equipos. Las Figuras 7 y 8 reflejan la evolucion de la
conductividad térmica y la viscosidad dinamica frente a la temperatura para varios

niveles de presion, en especial niveles supercriticos [2]:
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Figura 7: Conductividad térmica del CO, Figura 8 Viscosidad dinamica del CO,
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(Fuente: Fundamental process and system design issues (Fuente: Fundamental process and system design issues
in CO, vapor compression systems) in CO, vapor compression systems)

Una conductividad térmica elevada siempre favorece un coeficiente de
transferencia de calor superior, independientemente del flujo considerado (monofasico o
bifasico). Del mismo modo, la viscosidad y su ratio (entre liquido y vapor) influyen en
el comportamiento del flujo, la transferencia de calor en flujo bifasico y la caida de
presion. Como los niveles de presion representados son supercriticos las figuras
evidencian unas variaciones mas acentuadas en las proximidades de los puntos
pseudo-criticos. Si se compara con el R134a a 0 °C el dioxido de carbono liquido
presenta una viscosidad un 40% mayor al tiempo que la viscosidad del vapor es muy
semejante. Distinto es la conductividad térmica: a 0 °C la conductividad térmica del
dioxido de carbono liquido es un 20% mayor que la del R134a mientras que en el estado

vapor es un 40% mayor.

Otro pardmetro importante en la transferencia de calor es el nimero de Prandtl,
namero adimensional que cuantifica el espesor relativo entre las capas limite de
momento y térmica; de modo que un valor pequefio indica que la conduccion de calor es
mas eficaz que la conveccion. Al igual que el calor especifico a presion constante los
méaximos relativos del namero de Prandtl se alcanzan en los respectivos puntos pseudo-
criticos. Sin embargo, tal y como se recoge en la Figura 9, la influencia de la
temperatura en el nimero de Prandtl depende de la presion: por encima de los 60 °C este
parametro crece con la presion mientras que por debajo de los 30 °C disminuye con ella.
Dependiendo de la temperatura y presion de trabajo el nimero de Prandtl puede
ocasionar variaciones en el coeficiente de transferencia de calor de una magnitud

considerable [2].
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Figura 9: Numero de Prandtl del CO, frente a temperatura y presion

(Fuente: Fundamental process and system design issues in CO, vapor compression systems)

2.2.4 — Propiedades quimicas

Este capitulo concluye con una breve descripcion de las propiedades quimicas del
dioxido de carbono. En primer lugar decir que esta sustancia es un gas inodoro,
incoloro, ligeramente &cido, no inflamable, apenas toxico y practicamente inerte con los
metales; por lo que posibles reacciones quimicas con los materiales constituyentes de
los equipos (acero, aluminio, cobre, bronce, laton) no seran un problema a considerar.
Mientras que la neutralidad del dioxido de carbono con metales esta garantizada su
neutralidad con polimeros o el propio lubricante del compresor es mas dificil de valorar
ya que ésta depende de las condiciones de operacion. Con respecto a los polimeros la
solubilidad y difusividad que presenta el diéxido de carbono favorece tanto fenémenos
de hinchamiento como generacién de cavidades y fracturas internas, defectos que
debilitan la estructura de estos materiales y se acentlan conforme la presion y

temperatura de trabajo aumenta [1].

La interaccion y estabilidad del dioxido de carbono con el lubricante se analiza
con un poco mas de cuidado por su transcendencia en el funcionamiento del ciclo.
Dentro del ciclo lubricante y refrigerante estan mezclados, asi que para garantizar un
correcto retorno del lubricante al carter del equipo éste tiene que ser miscible con el
fluido refrigerante para evitar su deposicion en el interior de otros equipos (evaporador,
enfriador de gas, etc.), lastrando sus prestaciones y su fiabilidad. Para temperaturas
superiores a 5 °C cualquier lubricante del mercado ya es mas denso que el diéxido de

carbono. Sin embargo, la miscibilidad del lubricante en esta sustancia es mas restrictiva
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ya que el dioxido de carbono solo es parcialmente miscible en los poli-alquil-glicoles
(PAGs) y totalmente miscible en los poli-ol-esteres (POEs); ambos lubricantes

sintéticos que se comparan brevemente en la Tabla 2 [18].

PAG POE
Caracter miscible Bajo Alto
Hidrolisis con el agua Bajo Alto
Separacion del Precisa de sistemas de Procedimientos similares a los
lubricante separacion altamente eficientes usados en HFCs
. Requerimientos especificos Solubilidad en el agua, capaz de
Desventaja | para su separaF():ic’)n degradar el Iu%ricantg

Tabla 2: Lubricantes compatibles con el didxido de carbono

Las presiones elevadas con las que opera el ciclo incrementan las cargas sobre los
cojinetes del compresor, que unido al caracter solvente del didéxido de carbono favorece
el desgaste acelerado del lubricante asi como posibles problemas de generacion de
espuma. Aungue al principio se ha citado que el dioxido de carbono es practicamente
inerte, en realidad puede reaccionar con el agua presente en el lubricante para formar
acido carbdnico, acido que aceleraria procesos de hidrdlisis acortando la vida util de la

instalacion.
2.3. —EL CICLO DE DIOXIDO DE CARBONO

Tras valorar las propiedades del dioxido de carbono como refrigerante toca
describir codmo se constituye su ciclo frigorifico. El presente capitulo busca en primer
lugar analizar las singularidades que introduce el uso del diéxido de carbono para a
continuacion resumir las modificaciones que permiten adaptar su uso a un sistema de

refrigeracion orientado al sector de la automocion.
2.3.1 — Fundamento del ciclo transcritico

El objetivo perseguido por todo sistema de refrigeracion es enfriar el aire presente
en un recinto que esta a una temperatura inferior a la de su entorno, a la par de controlar
el grado de humedad, la calidad del aire y la circulacion de éste dentro del recinto.
Habitualmente este fin se consigue mediante la recirculacion del aire caliente y himedo
del habitaculo al hacerlo pasar por un dispositivo fisico que lo enfrie, lo deshumidifique
y regule su velocidad. El nacleo de este dispositivo fisico esta determinado por cuatro
equipos fundamentales: evaporador, compresor, condensador y valvula de expansion;
cuatro equipos que conforman un circuito cerrado a través del cual fluye una sustancia
de trabajo denominada refrigerante. Estos elementos constituyen el conocido ciclo de

compresion de vapor, esquematizado en la Figura 10.
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Figura 10: Esquema basico del ciclo de refrigeracion

Si todos los sistemas de refrigeracién funcionan bajo el mismo principio, ;qué es
lo que diferencia al dioxido de carbono de otros refrigerantes? La respuesta a esta
cuestion esta en las propiedades del punto critico. Para que exista trasferencia de calor
entre el condensador y el ambiente hay que garantizar un gradiente de temperatura
adecuado, de modo que la temperatura del refrigerante sea superior a la ambiental.
Ahora bien, si la temperatura del refrigerante en el condensador es superior a su
temperatura critica la cesion de calor no puede efectuarse mediante un cambio de fase
(condensacion) puesto que la sustancia se encuentra en la region supercritica donde las
fases liquido y gas no coexisten. En esta situacion la cesion de calor al ambiente solo
puede realizarse a través de un enfriamiento sensible de gas. Por esta razon, en un ciclo
que utiliza un fluido supercritico como refrigerante el equipo donde se cede el calor al
ambiente no se denomina condensador (para no dar a entender que el refrigerante cede
calor cambiando de fase —condensando-) sino que pasa a llamarse enfriador de gas, o en
terminologia inglesa gas cooler. Un equipo que opera a una presion practicamente
constante (salvo pérdidas de carga), superior a la critica y donde el gas disminuye su

temperatura.

De este modo la cesion de calor se efectla en condiciones supercriticas (al tener
que asegurar un gradiente de temperatura adecuado en el enfriador la presion y
temperatura del dioxido de carbono seran en la gran mayoria de situaciones superiores a
las del punto critico) mientras que la absorcion de calor ocurre en condiciones
subcriticas (con una temperatura y presion inferiores a las del punto critico). Esta
diferenciacion en el proceso de cesidn de calor da nombre al ciclo de refrigeracion de

estudio: ciclo transcritico de dioxido de carbono. Aunque existen ciclos de di6xido de
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carbono en los cuales la cesion de calor se efectia en condiciones subcriticas (los
denominados ciclos subcriticos en los que hay condensacion de di6xido de carbono),
cuando la temperatura ambiente es moderada o elevada la cesidn de calor debe llevarse
a cabo obligatoriamente a través de un enfriamiento sensible en condiciones

supercriticas; por lo que el ciclo transcritico sera el analizado en este Proyecto.

Con la definicién de este ciclo el siguiente paso es analizar otras diferencias entre
un ciclo convencional (que utiliza por ejemplo R134a) y uno transcritico de diéxido de
carbono a parte de la diferenciacién en la forma de ceder calor al ambiente. Con este fin
se representan en la Figura 11 el diagrama Temperatura — Entropia de un ciclo genérico
con cada refrigerante, diagramas que guardan la misma escala en temperatura y entropia

con la idea de garantizar una correcta comparacion:
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Figura 11: Representacion de dos ciclos frigorificos en un diagrama T —s: R-134a (izquierda) y CO, (derecha)

En un ciclo convencional la entalpia del refrigerante a la salida del condensador
(punto 3) es Unicamente funcidn de la temperatura, ya que en un proceso de cambio de
fase presion y temperatura estdn inequivocamente ligadas. Sin embargo en uno
transcritico, al no existir condiciones de saturacion, la presion a la salida del enfriador es
independiente de la temperatura por lo que ambos pardmetros determinan la entalpia de
salida. De hecho, el posterior diagrama Presién — Entalpia de la Figura 12 refleja como
en el dioxido de carbono las isotermas adquieren una notable horizontalidad en las

cercanias del punto critico.

La independencia entre presion y temperatura en la region supercritica otorga la
posibilidad de regular la presion de descarga del compresor, ya que la presion a la

entrada de la valvula de expansién (idéntica a la de descarga salvo pérdidas de carga en
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(a)

P

enfriador y conductos) fija la entalpia a la entrada del evaporador y determina la
potencia frigorifica y la eficiencia del ciclo; pardmetro Gltimo definido como cociente
entre la potencia frigorifica y la potencia consumida por el compresor, que en ultima
instancia también depende de la presion de descarga. Para un ciclo convencional la
eficiencia disminuye con la presion de descarga (el incremento obtenido en potencia
frigorifica es infimo en comparacion con el incremento asociado al consumo del
compresor), mientras que en un ciclo transcritico el comportamiento es totalmente
distinto. Los diagramas Presién — Entalpia de la Figura 12 tratan de reflejar para cada
ciclo la influencia de la presion de descarga sobre la capacidad frigorifica Qgy y el
trabajo de compresion W.

T=cte.| = 40°C by P
T=cte. | = 40°C

— 1141”7
4 4 4
\ Qv W

h

Figura 12: Influencia de la presion de descarga en el diagrama P — h:
en un ciclo transcritico (figura a) y en un ciclo convencional (figura b)

Para el presente analisis se fija la temperatura a la salida del evaporador, el titulo a
la salida del evaporador (en el ciclo convencional) o el sobrecalentamiento existente (en
el ciclo transcritico) y como temperatura de salida del refrigerante tras el proceso de
cesion de calor el minimo valor posible que es la temperatura ambiente (fijada en unos
40 °C). Con estas premisas la Unica variable libre en el analisis es la presion de descarga
del compresor, ya que al fijar temperatura y titulo a la salida del evaporador (o
temperatura y sobrecalentamiento en el caso del ciclo transcritico) la entalpia a la salida
del equipo (punto 1) no puede variar. Analizando el ciclo transcritico, al ser la
temperatura critica de 31.1 °C la isoterma que representa la temperatura ambiente se
sitla por encima del punto critico y no es vertical en la region de descarga del enfriador
de gas tal y como ocurre en el ciclo convencional en la zona del condensador. Al

aumentar la presion de descarga del compresor (punto 2) la salida del enfriador (punto
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3) se tiene que desplazar hacia a la izquierda para poder cumplir la hipotesis de enfriar
el dioxido de carbono hasta la temperatura ambiente. De este modo la salida de la
vélvula de expansion (punto 4) también se desplaza hacia la izquierda pero conservando
siempre su verticalidad con respecto a 3 (como siempre la vélvula se considera
isoentalpica). Una gran diferencia, citada con anterioridad, que presenta el ciclo
convencional con respecto al transcritico es la verticalidad de la isoterma de temperatura
ambiente en la region de descarga del condensador y su paso por debajo de la linea de
saturacion. Esta verticalidad hace que al fijar la temperatura de salida del condensador
el valor de entalpia apenas varie al modificar la presion de descarga.

Si la entalpia del punto 2 se incrementa a consecuencia de aumentar la presion de
descarga, tanto el trabajo de compresién (representado como la diferencia de entalpias
entre los estados 2 y 1) como la capacidad frigorifica (diferencia de entalpias entre los
estados 1 y 4) aumentan. Mientras que en el ciclo convencional el aumento de la presion
genera un mayor aumento de trabajo de compresion que de potencia frigorifica (por lo
que disminuye la eficiencia) en el ciclo transcritico ocurre lo contrario: al aumentar la
presion de descarga la capacidad frigorifica crece mas rapido que el trabajo de
compresion, por lo que la eficiencia se incrementa. Sin embargo existe un nivel de
presion a la cual esta eficiencia alcanza un valor méximo ya que la isoterma de cesion
de calor comienza a adquirir mayor verticalidad, por lo que a partir de esta presion el
incremento del trabajo de compresion pasa a ser superior al de capacidad frigorifica y la
eficiencia del ciclo decae. Aungue en teoria la potencia frigorifica podria incrementarse
hasta que la isoterma de cesion de calor se convierta en una vertical, en la practica
también existe una presion de descarga limite, superior al valor que maximiza la
eficiencia, a partir de la cual la capacidad frigorifica disminuye a consecuencia de

pérdidas de rendimiento volumeétrico en el compresor.

Esta influencia de la presidn de descarga sobre la capacidad frigorifica, el trabajo
de compresion y la eficiencia se ha representado en la Figura 13 para dos temperaturas
distintas de salida del dioxido de carbono del enfriador de gas. Aunque en un ciclo real
esta temperatura de salida puede variar al modificar la capacidad frigorifica para el

andlisis actual se ha considerado constante [2]:
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Figura 13: Influencia de la presién de descarga en la capacidad frigorifica (qo), el trabajo de compresién (W) y la
eficiencia (COP) a dos temperaturas de salida (35°C y 50°C). Las curvas estan normalizadas,
la temperatura de evaporacion es de 5°C y la compresion se ha considerado isoentrépica
(Fuente: Fundamental process and system design issues in CO, vapor compression systems)

Al fijar las condiciones de cesion de calor existe una presion 6ptima de descarga
del compresor para la cual la eficiencia del ciclo transcritico es maxima, una presion
que aumenta conforme se incrementa la temperatura de salida del enfriador de gas. La
Figura 13 refleja la necesidad de disponer en todo ciclo transcritico de un buen sistema

de regulacion de la presion de alta.

Este andlisis teorico finaliza con una valoracion cualitativa de las pérdidas
termodinamicas que presenta el ciclo transcritico de dioxido de carbono en comparacion
con uno convencional de R134a. La Figura 14 representa dos ciclos distintos que
comparten la misma temperatura de evaporacion y de salida del refrigerante tras la

cesion de calor [2]:
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Figura 14: Pérdidas termodinamicas de un ciclo transcritico de CO,
en relacion a un ciclo convencional de R-134a
(Fuente: Fundamental process and system design issues in CO, vapor compression systems)

La mayor temperatura media de cesion de calor en el ciclo transcritico es la
responsable de una mayor pérdida exergética durante el proceso de cesion de calor al
foco caliente. Asi mismo, la menor tension superficial del diéxido de carbono
contribuye a mayores perdidas exergéticas en el proceso de expansion. Estas dos
pérdidas generan un mayor trabajo de compresion en el ciclo transcritico. Aunque la
mejora en el rendimiento isoentropico y volumétrico de los compresores de dioxido de
carbono permiten reducir las pérdidas asociadas al proceso de compresion, esta
reduccion no puede compensar el incremento en la exergia destruida que presenta el

ciclo transcritico en comparacién con uno convencional.

Para concluir este apartado se presenta la Figura 15, la cual muestra la disposicion
tipica de los componentes que integran el ciclo transcritico de dioxido de carbono
enfocado a la refrigeracion del interior de un automévil y que sirve de base para
describir con brevedad el recorrido de esta sustancia a lo largo de los equipos. En el
Anexo 4 se recoge una descripcibn mas elaborada y detallada de todos estos

componentes.
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Figura 15: Componentes de un sistema de refrigeracion de automocion basado en el ciclo transcritico de CO,
(Fuente: Behr GmbH & Co.)

El dioxido de carbono abandona el compresor (compressor) a presion y
temperatura elevada para llegar al enfriador de gas (gas cooler), el intercambiador
situado en el lado de alta donde el refrigerante cede calor al ambiente a través de un
enfriamiento sensible. Tras el proceso de cesion de calor el diéxido de carbono atraviesa
el intercambiador interno (internal heat exchanger). En este dispositivo la corriente que
abandona el enfriador se subenfria unos grados al enfrentarse con la corriente que
abandona el evaporador, un enfrentamiento que tiene por objetivo incrementar la
eficiencia del sistema. La corriente subenfriada llega a la valvula de expansion
(expansion device) donde la presion disminuye para adaptarse a la presente en el lado de
baja. En este lado se situa el evaporador (evaporator) donde el dioxido de carbono
cambia de fase al absorber el calor que contiene el aire caliente del recinto, pasando de
mezcla bifasica al comienzo de este equipo a vapor ligeramente sobrecalentado a su
salida. Tras abandonar el intercambiador esta corriente atraviesa el intercambiador
interno, donde se recalienta aun méas a consecuencia del subenfriamiento en la corriente
que abandona el enfriador. Al final el diéxido de carbono llega al compresor listo para

volver a repetir el ciclo.
2.3.2 — Regulacion del ciclo transcritico

Como se ha citado en el apartado anterior la regulacion de la presion en el

enfriador de gas es una cuestion primordial ya que repercute en la eficiencia del ciclo.
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Todo ciclo que utiliza diéxido de carbono tiene que ser capaz de operar tanto en
condiciones subcriticas como supercriticas, aunque en la gran mayoria de ocasiones
seran supercriticas. En el caso de operacion subcritica la regulacion de la presion de alta
es sencilla puesto que la temperatura de condensacion impondra su valor. Sin embargo,
¢como se regula en condiciones supercriticas la presion de alta, cuando esta no presenta
relacion alguna con la temperatura existente en el enfriador? En esta situacion la presion
de alta se fija a través de la relacion establecida entre la carga de refrigerante, el
volumen interno y la temperatura; ya que estas tres variables constituyen una ecuacién
de estado capaz de determinar el resto de propiedades termodinamicas (presion,
entalpia, etc.) [2].

En el sector del automdvil el esquema de regulacién de la presion de alta
predominante para un ciclo transcritico es a través de la carga de refrigerante, esquema
que exige disponer de un elemento de control capaz de modificar momentaneamente el
flujo de refrigerante entre la salida del compresor y la entrada a la valvula de expansion
(es decir, el flujo que alberga el enfriador de gas). Como el ciclo opera en estado
estacionario la carga total de refrigerante no puede variar con el tiempo, asi que es
imprescindible la presencia de un depdsito acumulador capaz de absorber estas
variaciones del flujo en el enfriador a consecuencia del actuador con la finalidad de no
sobrealimentar o secar el evaporador. La Figura 16 esquematiza la disposicion tipica de
los elementos anteriores en un ciclo transcritico: el deposito acumulador entre el
evaporador y el intercambiador interno y el dispositivo de control actuando sobre la

valvula de expansion [1].

dispositivo de control

1
,  sensor de temperatura

A

Figura 16: Esquema de regulacion de la presion de alta en base a la variacion de la carga de refrigerante
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Como se acaba de explicar el control de la presion de alta se efectla a través de la
vélvula de expansion, modificando momentaneamente el flujo masico entre compresor
y valvula. Al reducir momentaneamente el flujo que atraviesa la valvula de expansion se
genera una acumulacion temporal de refrigerante en el lado de alta presion, por lo que
ésta tiene que incrementarse para poder establecer un nuevo equilibrio entre el flujo que
abandona el compresor y el flujo que entra a la valvula. Este pulso a consecuencia del
incremento de presion hace disminuir el nivel de refrigerante existente en el depdsito
acumulador con el fin de evitar un hipotético secado del evaporador. Y a la inversa: al
favorecer al flujo a atravesar la valvula reduce momentaneamente la carga de
refrigerante en el lado de alta, por lo que la presion disminuye reduce y el nivel de

refrigerante en el acumulador aumenta al depositarse refrigerante.

El control de la apertura de la valvula se realiza electronicamente mediante una
Unidad de Control Electrénica (ECU), que a través de la informacion recibida por
multiples sensores regula tanto su respuesta como la de otros componentes del ciclo. La

Figura 17 simplifica la constitucion de este esquema de control:
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Figura 17: Disposicion del esquema de control de un ciclo transcritico
(Fuente: CalsonicKansei Corporation)
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Este esquema consta de distintos sensores que recogen las revoluciones del motor,
la temperatura del aire en el interior del habitaculo, en el entorno y en entrada / salida
del evaporador y los estados del dioxido de carbono (presion y temperatura) en puntos
caracteristicos del ciclo. Toda esta informacion se pasa a la ECU, la unidad de control
I6gica que determina las condiciones de operacion del sistema: potencia frigorifica,
presion en el enfriador, flujo de refrigerante, flujo de aire al interior del vehiculo, etc.
Estos pardmetros se regulan, o a través de la apertura de la valvula de expansion
mediante una sefial eléctrica o a través de las revoluciones de los componentes
dindmicos del sistema: el compresor (regulando por ejemplo la inclinacion del plato
oscilante) y los ventiladores que impulsan el aire al interior del habitaculo.
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3. — DESARROLLO DEL MODELO NUMERICO

El objetivo del proyecto es el desarrollo de un modelo numérico capaz de describir
el estado termodinamico del diéxido de carbono a lo largo de un ciclo orientado a la
refrigeracion del interior de un automovil. En esta seccion se detalla la constitucion de

dicho modelo citando las ecuaciones utilizadas.

Este modelo resuelve el estado estacionario del ciclo transcritico de una etapa de
compresién y expansion directa, el cual consta de los siguientes equipos: compresor,
enfriador de gas, intercambiador interno, valvula de expansion y evaporador. Aunque
todo ciclo transcritico precisa de un depdésito acumulador para regular la presion de alta
es un equipo que no desempefia ningun papel energético relevante (ni recibe trabajo, ni
intercambia calor, ni las propiedades del didéxido de carbono cambia considerablemente
tras su paso); tan solo actia como un reservorio de refrigerante que absorbe los
transitorios del ciclo. Por esta razon no se tendra en cuenta este equipo en la elaboracion
del modelo. Este modelo se realiza a través del programa EES (Engineering Equation
Solver) [19], un software de resolucion numerica de ecuaciones que gracias a sus
librerias de propiedades termodinamicas y termofisicas permite la simulacion de
multitud de sistemas, la realizacion de estudios paramétricos y la optimizacion de

operaciones.
3.1. - CONSTITUCION DEL MODELO

En primer lugar se expone el flujo de informacion que atraviesa el modelo, de
coémo a partir de unas variables de entrada éste utiliza sus recursos para determinar unos
resultados de interés. Este diagrama, representado en la Figura 18, sirve de guia para la

redaccion del presente capitulo:
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Figura 18: Flujo de informacién en el modelo

3.1.1 — Variables de entrada

El modelo requiere de la siguiente informacién para su ejecucion, informacién

referida al punto de operacion del sistema y la configuracion constructiva de los

equipos:

Temperatura del recinto: A través de este parametro se define el foco frio del
sistema. Diversos estudios sittan la temperatura de confort del habitaculo para la
practica de la conduccién entre los 18 y 22 °C.

Temperatura ambiente: Como en la inmensa mayoria de situaciones se
considera al ambiente como sumidero de calor, un sumidero cuya temperatura
permanecera constante ante cualquier intercambio de calor (ya que como buen
foco térmico presenta una capacidad calorifica practicamente infinita). Con
dicha premisa se toma esta temperatura como la temperatura de entrada del aire

al enfriador de gas.

Potencia frigorifica: Parametro que engloba las necesidades de refrigeracion en
el interior del automovil, un calor que se evacuara en el evaporador. En

aplicaciones automovilisticas esta potencia suele oscilar entre los 5y 10 kW.

Grado de recalentamiento en equipos: Esta variable hace referencia tanto al
evaporador como al conjunto de canalizaciones. Con el fin de asegurar un

correcto funcionamiento del evaporador y compresor es recomendable fijar un
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pequefio recalentamiento de entre 3y 7 °C a la salida de dicho equipo. Aunque
lo habitual es fijar este pequefio sobrecalentamiento por las ventajas que
introduce también se puede imponer al evaporador la ausencia de
recalentamiento, seleccionando en tal caso el titulo de refrigerante a la salida del
equipo. Por defecto este valor es la unidad (vapor saturado) pero puede reducirse
ligeramente. En cuanto a las canalizaciones se considera un pequefio
recalentamiento (no util) en la linea que une el evaporador con el intercambiador
interno a consecuencia de su proximidad al evaporador y la corriente de aire
caliente que llega a éste. El resto de lineas se consideran por defecto
perfectamente aisladas, por lo que su recalentamiento es nulo. Aunque por

supuesto son variables susceptibles de ser modificadas.

e Dimensiones de equipos: Hace referencia tanto a las dimensiones geométricas
de los componentes fundamentales (evaporador, intercambiador interno,
compresor y enfriador de gas) como a la longitud de las canalizaciones. Las
dimensiones de los equipos fundamentales estan fijadas en el codigo del
modelo, por lo que no son variables que se pueden modificar a través de la
interfaz (las razones de esta decision se explican al final del capitulo); mientras
que la longitud de las lineas si se puede modificar, aunque tan sélo influira en el

calculo de las pérdidas de carga.
3.1.2 — Desarrollo del modelo: Transferencia de calor

Con estas variables de entrada el modelo es capaz de obtener unos resultados de
interés a través de una serie de algoritmos. Este apartado detalla la elaboracion de dicho

modelo numérico.
1 — Planteamiento del modelo:

El modelo enlaza la termodindmica y la transferencia de calor para resolver en
cada equipo que constituye el ciclo un balance energético. Su resolucion permite
cuantificar la potencia intercambiada por equipo y determinar las temperaturas presentes
en cada corriente de fluido. Para cada intercambiador (evaporador, intercambiador
interno, enfriador de gas) el balance anterior, considerando operacion en estado
estacionario e ignorando variaciones de energia cinética y potencial, queda definido por

la siguiente ecuacion:
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donde mco, es el caudal de refrigerante, A4hux la diferencia de entalpias, Unx el
coeficiente global de transferencia de calor, Anx el area de transferencia de calor y ATux
la diferencia de temperaturas que presenta el equipo. Al observar esta expresion es
importante que la ecuacion de estado utilizada para el célculo de las propiedades
termodinamicas del refrigerante sea valida, ya que a partir de las temperaturas recogidas
en el término ATyx se deberd cuantificar la diferencia de entalpias Ahpx. Para el didéxido
de carbono el EES hace uso de la ecuacion de estado desarrollada por Span y Wagner
[2]

La transferencia de calor juega un papel muy importante dentro del modelo, pues
define la cinética con la que se desarrolla cada proceso. Para ello es fundamental una
correcta definicion de las areas de transferencia de calor de cada equipo. Como éstas
dependen de pardmetros geométricos (longitud, altura, profundidad, etc.) una primera
hipdtesis adoptada es la definicion previa de todas las dimensiones geometrias que

constituyen dichas areas, necesarias para la resolucion de los balances energéticos.

Aparte de estas areas es imprescindible una correcta determinacion del coeficiente
global de transferencia de calor en cada intercambiador. De manera genérica para
cualquier intercambiador se presenta la ecuacion que relaciona este coeficiente U con
los coeficientes que definen la transferencia de calor en los fluidos que atraviesan el

equipo:

1
+ Reona + 77— (3.2)

UA ~ hA, h, A,

donde h; y he expresan los coeficientes de conveccién de los fluidos que circulan
por la cara interna y externa del intercambiador, A; y A. son las respectivas areas de
contacto y Reong €S la resistencia térmica de conduccion del equipo, generalmente

despreciable a consecuencia del material que lo conforma (aluminio).

Estos coeficientes h; y he se determinan a través de una serie de correlaciones
empiricas que se detallan en sucesivos puntos de este apartado, ya que en funcion del
intercambiador analizado (enfriador de gas, intercambiador interno y evaporador) las

correlaciones utilizadas son muy distintas.
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Aparte de estas correlaciones que permiten delimitar el balance energético en cada
equipo el modelo también utiliza una correlacion empirica para determinar en el
enfriador de gas el nivel de presion que maximiza la eficiencia del sistema (ya que en el
ciclo transcritico la presién del enfriador y su temperatura son variables independientes)
y correlaciones para estimar las caidas de presion en el ciclo, tanto en lineas como en

intercambiadores.
2 — Transferencia de calor en el enfriador de gas:

En este intercambiador se lleva a cabo una transferencia de calor gas — gas puesto
que las corrientes que lo atraviesan, dioxido de carbono y aire, se encuentran en fase
gaseosa. Teniendo en cuenta la Ecuacion 3.2 para este equipo en concreto el término he
representa el coeficiente de conveccion del aire (que fluye por el exterior del equipo) y
el término h; el coeficiente de conveccion del didxido de carbono (que fluye por el
interior). Las correlaciones que permiten estimar estos dos coeficientes son las

siguientes:

Coeficiente de conveccion en el lado aire

El coeficiente de conveccion en el lado aire (representado por he en el enfriador de
gas) se cuantifica a través de la correlacion desarrollada por Kim y Bullard [3], que
toma en consideracion la geometria de las aletas que constituyen el intercambiador y el
grado de humedad del aire. Este coeficiente se presenta de forma adimensional a través

del parametro j definido por la Ecuacién 3.3:

he 5
P /3
J=50 c, Pr (3.3)
donde p, Cp, Pr son la densidad, calor especifico y nimero de Prandtl del aire
(calculados todos a una temperatura media) y V. la velocidad del flujo de aire que incide

sobre el equipo.

Este coeficiente j se determina a partir del nimero de Reynolds y depende de la
humedad del aire, pues si la superficie se considera seca se usa una correlacién para
hallar j y si es mojada otra. La relacion entre j y el nimero de Reynolds queda

establecida en la Ecuacién 3.4:
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7
j =Re," 1_[ A (3.4)
i=1

donde el multiplicador [] recoge el producto de 7 factores de correccion A
impuestos por la geometria de las aletas y n es un exponente dependiente de si la
correlacion es para pared seca o hiumeda. Esta ecuacion recoge de forma genérica la
relacion entre j con la geometria y la humedad del aire para facilitar su explicacion.
Cuando esta descripcion finalice se expondra la expresion completa que permite su

determinacion.

Como dimension caracteristica para el calculo del nimero de Reynolds se toma la
separacion entre rendijas de una misma aleta Ly, por lo que este nimero adimensional se

determina como:

pVeLy

Re,, = (3.5)

donde u es la viscosidad dinamica del aire.

También se tiene en cuenta esta longitud caracteristica L, para el calculo de los

factores correctores A;, adquiriendo la siguiente expresion genérica:

2= (% "
i = (L_> (3.6)

p

donde X| son otras dimensiones caracteristicas de las alteas (altura, espesor...) y m;

exponentes que dependen de si la correlacion es para pared seca 0 mojada

El criterio utilizado para discernir si la pared se considera seca 0 mojada es la
temperatura de rocio, variable determinada a partir de la temperatura (seca) del
ambiente y el grado de humedad. Si la temperatura de la pared del intercambiador es
mayor que la temperatura de rocio la correlacion a utilizar sera la de pared seca. En
cambio, si es menor la humedad del aire condensara sobre la superficie y por tanto la
correlacién a usar sera la de pared mojada. La estimacion de la temperatura de pared Ty,

introduce dos nuevas hipétesis de célculo:
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e La resistencia térmica de conduccion del intercambiador es despreciable frente
al resto, por lo que la temperatura de pared en el lado refrigerante y la
temperatura de pared en el lado aire seran iguales.

e La temperatura de pared se mantiene constante a lo largo del intercambiador.

Con esta hipotesis se presenta la ecuacion que permite estimar su valor:
Qux = heAene (Tw - Tair) (3.7)

donde Qg es la potencia que cede el enfriador, he el coeficiente de conveccion
en el lado aire, A. el area de transferencia de calor en el lado aire, 7. el
rendimiento que introduce la presencia de aletas, T,, la temperatura de pared y
Tair la temperatura de la corriente de aire expresada como un valor medio entre

la entrada y salida al intercambiador.

Tras esta descripcion se exponen las formulas que permiten determinar el

coeficiente adimensional j, la primera para pared seca y la segunda para pared mojada:

-0.13 -0.29 -0.235 0.68 -0.279 —0.05
j = Re0487 (L_“)O'm 5 Ll Fa L 5 3 (3.8)
o \90 L, L, L, L, L, L,
-0.171 -0.29 —0.245 0.68 -0.275 —0.05
j = Rep0s512 (L_“)MS 5 Ll Fq L L 3 (3.9)
o \90 L, L, L, L, L, L,

donde L, es el espaciado entre rendijas, L, el angulo que forman las rendijas de
cada aleta (en grados), F, el espaciado entre aletas, H la altura de la aleta, Fqy la
profundidad de la aleta, L, la longitud de la rendija, T, la suma entre altura de la aleta y

espesor del tubo microcanal y o el espesor de la aleta.

Coeficiente de conveccidn en el dibxido de carbono

El coeficiente de conveccion del dioxido de carbono durante el proceso de
enfriamiento sensible llevado a cabo en el enfriador de gas (representado por h;) se
determina a través de una version modificada de la correlacion de Gnielinski,
modificacion realizada por Dang e Hihara [5] con el fin de ajustar los valores

determinados por esta correlacion a los que obtuvieron en una serie de experimentos.

La correlacion de Gnielinski, muy usada en problemas de conveccion forzada en

el interior de tuberias, relaciona el nimero de Nusselt (nimero adimensional del
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coeficiente de conveccion) con los nimeros de Prandtl y Reynolds a través de la

siguiente férmula:

hd (g) (Re — 1000)Pr

Nu = (3.10)

1.07 + 12.7 g(PrZ/s - 1)

donde h; es el coeficiente de conveccién de la corriente de didxido de carbono, k
su conductividad térmica, d el diametro de la tuberia, f el factor de friccion, Pr el
namero de Prandlt y Re el nimero de Reynolds.

Los trabajos de Dang e Hihara reflejaron en primer lugar la influencia de la
temperatura utilizada a la hora de determinar los parametros de la Ecuacion 3.10. En
una corriente de dioxido de carbono que fluye por el interior de un conducto gran parte
de la resistencia térmica se concentra en la capa viscosa proxima a la pared, por lo que
las propiedades presentes en dicha capa cobran mayor relevancia para la estimacion del
coeficiente de conveccidon. Con este fin, aparte de la tipica temperatura media de
corriente T, que la correlacién utiliza para la evaluacion de propiedades los autores
introdujeron una temperatura de pelicula T; que representa mejor a las propiedades en la

capa viscosa. Estas dos temperaturas se definen a través de las Ecuaciones 3.11 y 3.12:

_ TCOZ entrada + Tcozsalida

Ty = > (3.11)
T, + T,
Tr=— (3.12)

donde Tcoz entradas Tco2 salida SON las temperaturas del dioxido de carbono a la

entrada / salida del equipo y Ty, la temperatura de pared.

La segunda conclusion del trabajo de Dang e Hihara fue la influencia del nimero
de Prandtl en el célculo del coeficiente de convencion, pues estudiaron como su
variabilidad influia en el mejor o peor ajuste de la correlacion a sus experimentos.
Debido a ello propusieron tres modos de determinar este parametro, que tan sélo se
diferencian en la temperatura a la cual se evaltuan las propiedades que definen dicho
nuamero adimensional: el calor especifico Cp, la conductividad térmica k y la viscosidad

dindmica u.
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= — g > = —
Pr s Cp, = C, - (3.13)
Pr=_Cp—ub'siC <Gyl
kb ) Pp py kb —_ kf (314)
pr=CM e Tyt
kf ) Pp py kb kf (315)

En éstas y las siguientes ecuaciones de la presente correlacion el subindice ,
denota propiedades evaluadas a la temperatura media Ty, @ propiedades evaluadas a la
temperatura de pelicula T¢ y  a propiedades evaluadas a la temperatura de pared Ty.
Como aclaracién, en la Ecuacién 3.13 hy, y hy, representan las entalpias del di6xido de

carbono evaluadas a las temperaturas Ty, y T\, respectivamente.

Con estas tres ecuaciones para determinar el nimero de Prandtl (que tan solo se
diferencian en la temperatura usada para evaluar los parametros Cp, k y x) se presentan
las formulas que permiten al modelo cuantificar el coeficiente de conveccion del

dioxido de carbono h; en el enfriador de gas:

- 8
=g (3.16)
1.07 +12.7 %(Pr% _ 1)

k; (ﬁ> (Re, — 1000)Pr

-2
fr = (1.821ogyo Rey — 1.64) (3.17)
r Gd . _Gd
e, =—; Rep = —
b= i (3.18)

donde G es el flujo mésico de didéxido de carbono por unidad de superficie y d el

didmetro del conducto.

La fuerte variacion de las propiedades del dioxido de carbono en las proximidades
de los puntos pseudo-criticos es un aspecto a tener en cuenta a la hora de estimar el
coeficiente de conveccién, ya que no hacerlo puede introducir importantes errores de
calculo. En referencia a este aspecto se introduce una nueva hipotesis de calculo: en vez

de evaluar las propiedades una Unica vez (a una Unica temperatura media) se sigue la
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siguiente rutina de célculo adoptada en los trabajos de Brown y Domanski [6] para

obtener un coeficiente h; representativo:

e Fragmentar en intervalos de igual magnitud la diferencia de temperaturas del

didxido de carbono entre la entrada y salida del enfriador de gas.

e Determinar para cada intervalo un valor local del coeficiente de conveccion: se
toma las temperaturas de entrada y salida en ese intervalo, se efecta la media y
se calculan propiedades con esa temperatura media para obtener el coeficiente
asociado a ese intervalo. Esta rutina de célculo refleja una hipétesis de trabajo
muy importante: considerar que el perfil de temperaturas en el intercambiador es
lineal con su longitud (es decir, si en un metro la temperatura decae 5 °C en dos

metros decaera 10 °C).

e El coeficiente que el modelo utilizara en el balance sera la media aritmética de
estos coeficientes locales. Gracias a esta rutina de célculo se reduce el error que
introduciria el no considerar el comportamiento supercritico del diéxido de

carbono.
3 — Transferencia de calor en el intercambiador interno:

Este equipo presenta una similitud y una diferencia con respecto al enfriador de
gas. La similitud es que la transferencia de calor se lleva a cabo entre corrientes
gaseosas; la diferencia es que las corrientes que fluyen por este sistema son de la misma
especie: didéxido de carbono. En concreto, por la cara interna se tiene dioxido de
carbono en condiciones supercriticas (es una corriente que ha abandonado el enfriador
de gas) mientras que por la cara externa el dioxido de carbono (que ha abandonado el
evaporador) se encuentra en condiciones subcriticas. Particularizando la Ecuacion 3.2
para este equipo, el término h, representa el coeficiente de conveccion del didxido de
carbono en condiciones subcriticas y el téermino h; el coeficiente de conveccion del

dioxido de carbono en condiciones supercriticas.

Al ser éstas unas corrientes gaseosas de dioxido de carbono la correlacion
modificada de Gnielinski, explicada para el enfriador de gas, permite determinar el
valor de estos dos coeficientes. De modo que el conjunto de ecuaciones englobadas
entre la Ecuacion 3.11 y la Ecuacién 3.18 (ambas incluidas) junto a la rutina de célculo
de Brown y Domanski [6] son aplicables para determinar los coeficientes he y h; que

presenta el didxido de carbono a su paso por el intercambiador interno.
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4 — Transferencia de calor en el evaporador:

La transferencia de calor que se lleva a cabo en este equipo es distinta a la vista en
el enfriador de gas e intercambiador interno, puesto que ahora es una transferencia entre
una corriente gaseosa (el aire del recinto) y una mezcla bifasica al encontrarse la
corriente de dioxido de carbono en pleno cambio de fase. Teniendo en cuenta la
Ecuacion 3.2 para este intercambiador, el término he representa el coeficiente de
conveccion del aire (que fluye por el exterior del equipo) y el término h; el coeficiente
de transferencia de calor del diéxido de carbono (que estd cambiando de fase en el
interior del equipo). Las correlaciones que permiten estimar estos dos coeficientes son

las siguientes:

Coeficiente de conveccion en el lado aire

Debido a la similitud entre enfriador de gas y evaporador en cuanto a su geometria
el coeficiente de conveccion en el lado aire para el evaporador (representado por he)
también se cuantifica a través de la correlacion desarrollada por Kim y Bullard [3], por
lo que el conjunto de expresiones comprendidas entre la Ecuacion 3.3 y la Ecuacion 3.9

(ambas incluidas) son perfectamente validas para este equipo.

Coeficiente de transferencia de calor en el diéxido de carbono

El coeficiente de transferencia de calor del dioxido de carbono en el evaporador
(representado por h;) se estima a través de la correlacion elaborada por Hwang [14],
correlacién que modifica la version propuesta por Chen [21] para describir este proceso
de evaporacion. Antes de su explicacion es preciso describir una simplificacion
efectuada en el modelo. En los casos en los que se considera recalentamiento a la salida
del evaporador el coeficiente de transferencia de calor en el refrigerante estaria
conformado por dos términos: el coeficiente asociado al proceso de ebullicién y el
coeficiente asociado al calentamiento sensible ocasionado por el recalentamiento.
Teniendo en cuenta los siguientes factores: el grado de recalentamiento suele ser
pequefio (en refrigeracién de pequefia—mediana potencia rara vez supera los 7 °C), el
coeficiente de ebullicion es varios Ordenes de magnitud superior al coeficiente de
conveccion de una corriente gaseosa Y el area de transferencia de calor donde el fluido
cambia de fase constituye casi la totalidad del area de contacto del refrigerante; se ha
decidido que el coeficiente de transferencia de calor del di6xido de carbono en el

evaporador esté totalmente constituido por el término de ebullicion, despreciando en
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consecuencia la contribucion del grado de recalentamiento. Esta simplificacion ayuda a

la modelizacion del evaporador al eliminar posibles problemas de convergencia.

La correlacion utilizada considera que el coeficiente del dioxido de carbono en el
evaporador h;, constituido Unicamente por el término de ebullicién, se compone de un
término hy, debido a la agitacion generada por el cambio de fase y de otro término hey, a

consecuencia del movimiento del fluido:

hi = hup + hey (319)

El término he, se calcula a través de una version modificada de la correlacion de
Dittus — Boelter:

hey = 0.023 F “LRe,%%pr. (3.20)
cv d l l .

donde k es la conductividad térmica del diéxido de carbono, d el diametro de
conducto, Re el nimero de Reynolds y Pr el nimero de Prandtl. El subindice | detona
que las propiedades son evaluadas en estado de liquido saturado.

Como se acaba de mencionar el nimero de Reynolds se calcula considerando

Unicamente la faccion de liquido saturado del flujo bifasico. Es por ello que:

G(1-x)d

Re,= — 2=
. m (3.21)

donde G es el flujo mésico por unidad de superficie, x el titulo de la mezcla y g la

viscosidad dindmica del diéxido de carbono en estado de liquido saturado.
F es un factor convectivo que depende del titulo de la mezcla a través del

parametro de Martinelli Xy:

0.736
2(0213+ =) jsiXe < 10

X
F= “ (3.22)
1 ,Sl Xtt 2 10
1—x 0.9 Dy 0.5 n 0.1
%=(=) G G (3:23)
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Mientras que el subindice | denota propiedades evaluadas en estado de liquido
saturado el subindice , denota propiedades evaluadas en estado de vapor saturado.

El término hp, presenta sin embargo una relacion mas compleja:

0.79 ~0.5 ,0.49
l Cpl pl

0.4
hynp = 0.00122 S 006029024 5024 (TW - Tsat(Pev)) (Psqe (T) — Poy)®7® (324)
l l v

v

donde k es la conductividad térmica, C, el calor especifico, p la densidad, p la
viscosidad dindmica, o la tension superficial, hy, la entalpia de vaporizacion, T, la
temperatura de pared, Tsat(Pev), Psat(Tw) la temperatura y presion de saturacion del
dioxido de carbono a la presion del evaporador Pe, y la temperatura de pared Ty
(respectivamente) y S el factor de supresion del término de ebullicion definido por las
Ecuaciones 3.25 y 3.26:

hey W
1-exp - k)

P
S = oW (3.25)
PT'ZO'6kl
o 0.5
W = 0.05 (—)
9Cpr — py) (3.26)

donde g es la aceleracion de la gravedad, k la conductividad térmica del diéxido de
carbono, Pr el nimero de Prandtl y he, el coeficiente calculado a través de la Ecuacion

3.20. El subindice | detona parametros evaluados en estado de liquido saturado.

Como reflejan las ecuaciones de esta correlacion el coeficiente de ebullicion
depende del titulo de la mezcla, por lo que a medida que este parametro aumenta el
coeficiente cambia. Para obtener un valor representativo de este coeficiente se adopta
una rutina de calculo muy similar a la explicada para el coeficiente de conveccion del

dioxido de carbono en el enfriador de gas:

e Fragmentar en intervalos de igual magnitud la diferencia de titulos entre la salida

del evaporador y su entrada.

e Asumiendo que el perfil del titulo es lineal con la longitud del evaporador, en
cada intervalo se determina un valor medio del titulo para hallar un valor local

de este coeficiente.
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e Como valor representativo y aplicable al balance energético del evaporador se
toma la media aritmética de estos coeficientes locales.

3.1.3 — Desarrollo del modelo: Presion y pérdidas de carga
1 — Nivel 6ptimo de presion en el enfriador de gas:

Una correlacién imprescindible para el modelo es la que permite cuantificar la
presion del enfriador de gas que maximiza la eficiencia del ciclo, fruto de los trabajos
desarrollados por Liao y Jackobsen [13]. Esta correlacion se nutre de la temperatura del
dioxido de carbono a la entrada del evaporador Te,p, la temperatura a la salida del
enfriador de gas Ty y las constantes que definen la curva de rendimiento isoentropico
(el termino independiente C y la pendiente K) para determinar la presion Optima del

enfriador Py a través de la siguiente relacion:

2.757 + 0.1304 Ty, — 3.072 g 8.795 + 0.026 T,,,, — 105.48 %
Popt = K Tge — K (327)
1+ 0.0538 T, + 0.1606 T 1+ 0.0516 T, + 0.2212 T

donde las temperaturas se expresan en grados Celsius para obtener una presion en

bares.
2 — Peérdidas de carga en corrientes gaseosas:

Como se ha descrito con anterioridad el dioxido de carbono se encuentra en estado
gaseoso a su paso por el enfriador de gas y el intercambiador interno, al igual que en
todas las lineas que conectan los equipos del ciclo. Por esta razon la ecuacion utilizada
para cuantificar las péerdidas de carga en estos tres sistemas (lineas, enfriador de gas e
intercambiador interno) es la misma, una ecuacion basada en la expresion estandar que
determina la caida de presion a través de un conducto recto:

1 L,
AP=opfZV (3.28)

donde p es la densidad del di6xido de carbono, f el factor de friccion, L la longitud
que recorre el fluido, d el didmetro de la tuberia y V la velocidad del flujo dentro de la

misma.

En la aplicacién de estudio el flujo se puede considerar perfectamente turbulento y
las tuberias lisas, asi que el factor de friccion f se determina a través el nimero de

Reynolds mediante la correlacion de Blasius [6]:
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% 5 si Re < 20000

f= (3.29)
018% . ¢i Re > 20000

Rel/S ’

pVd

Re="—0
. (3.30)

Para los intercambiadores considerados (enfriador de gas e intercambiador
interno) hay que tener muy en cuenta la definicién de su geometria (longitud del equipo,
nimero de pasos, numero de tubos microcanal, niamero de canales en un tubo
microcanal, etc.) para una correcta determinacion de los pardmetros de longitud L y

velocidad V. Las siguientes ecuaciones permiten dicha definicion:

L= Npasos Lyx (3.31)
4m
V= N
P Niupos lecro T d? (332)
pasos

donde Npasos €S el niUmero de pasos que realiza el fluido en el equipo, Lux la
longitud del equipo, m es flujo masico de refrigerante, p la densidad del dioxido de
carbono, Nuwnos €l NnUmero de canales presentes en un tubo microcanal, Nmicro/Npasos €l

namero de tubos microcanal presentes en un paso y d el diametro del canal.

Para el caso de simples tuberias las Ecuaciones 3.31 y 3.32 son idénticas con la

salvedad de que ahora Niwbos Y Nmicro/Npasos Valen 1.

La estimacion de estas pérdidas de carga debe tener en cuenta el caracter

supercritico del diéxido de carbono, por lo que se aplica la siguiente rutina de calculo:
e Fragmentar la longitud del equipo en intervalos de longitud constante.

e Considerando que el perfil de temperaturas en el equipo es lineal con su longitud
se calcula en cada intervalo una temperatura media que permita determinar todas
aquellas propiedades necesarias para estimar la pérdida de carga asociada a

dicho intervalo (factor de ficcion, densidad, viscosidad, etc.).

e La pérdida de carga total en el equipo sera pues la suma de pérdidas en todos los

intervalos.
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3 — Pérdida de carga en corriente bifasica:

Las pérdidas de carga en el evaporador no se pueden determinar a través de la
Ecuacion 3.28 debido a que en este equipo la corriente de didxido de carbono es una
mezcla bifasica en pleno cambio de fase. Por ello es necesario utilizar la siguiente
correlacion empirica, también desarrollada por Kim y Bullard [3].

Segun esta correlacion las pérdidas de carga en el evaporador 4Py, Se componen
de dos términos: un término 4P; originado por la friccién y otro término 4Py debido a la

aceleracion del flujo:
AP,,, = APs + AR, (3.33)

La relacion entre el término de caida de presion debido a la friccion 4P y el titulo

de la mezcla x se manifiesta en la siguiente ecuacion:

2/,G2(1—x)2L
prd of (3.34)

donde G es el flujo masico por unidad de superficie, L la longitud que recorre el
refrigerante en el evaporador, d el diametro del conducto, p, la densidad del dioxido de
carbono en estado de liquido saturado Y f; el factor de friccion considerando que toda la

mezcla bifasica es liquido saturado:
fi =(0.79InRe; — 1.64)72 (3.35)

G(1—x)d

Re, = — =
. m (3.36)

¢,% es un multiplicador que ajusta la pérdida de carga a consecuencia de la

presencia de mezcla bifasica, un factor influenciado por el titulo de la mezcla:

¢,° =1+ (4372 = 1) (Nepns (x — x2) + x17°) (3.37)
B pl 0.5 ‘uv 0.125
SON
1 o
Neons =73 <g(pl - pv)> (3.39)
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donde p es la densidad, pu la viscosidad dindmica, ¢ la tension superficial, g la
aceleracion de la gravedad, x el titulo de la mezcla y los subindices , y hacen referencia

a propiedades evaluadas como liquido saturado o vapor saturado (respectivamente).

La dependencia del titulo de la mezcla en el término AP; obliga a adoptar una
rutina de célculo muy similar a la explicada en el célculo del coeficiente de
transferencia de calor del diéxido de carbono en el evaporador para obtener un valor
representativo. Y por razones analogas la contribucion del grado de recalentamiento dtil
a la pérdida de cargan también se ignora en el célculo de este término 4Px.

Las pérdidas de carga asociadas a la aceleracion del flujo 4P, se obtienen como
simple diferencia de los términos Pm(Xsal) Y Pm(Xent), determinados a partir del titulo de

salida del evaporador Xsy y del titulo de entrada al mismo Xent:

APy = Pp(X5a1) — B (Xent) (3.40)
P e x (1-x)?
m(X) = (p,,a + o (1= a)> (3.41)

donde o es la fraccion evitada, un factor ligado al pardmetro de Martinelli X

definido en la Ecuacién 3.23:

—-0.321

1
t

. G2x3 0.5
T\ -xplgd (3.43)

Esta pérdida de carga introduce un deslizamiento en el evaporador, por lo que
durante el cambio de fase la temperatura del didxido de carbono no permanecera
constante. Pero como se vio en la revision de propiedades este deslizamiento es

pequefio en comparacion con otros refrigerantes.
3.1.4 — Desarrollo del modelo: Modelado de equipos

Tras la descripcion detallada de las correlaciones utilizadas para cuantificar los
coeficientes de transferencia de calor en los distintos intercambiadores del sistema y la
revision de las formulas de presion 6ptima y pérdidas de carga se presenta el modelado

de los cuatro equipos fundamentales que constituyen el ciclo transcritico,

49



esquematizado en la Figura 19, puesto que el proceso de expansion en la valvula se

considera adiabético e isoentalpico:

intercambiador
a interno

= 13
L%/ valvula
iy expansion

| refrigeraclor
| degas

evaporacor S
acumulaclor
compresor

Figura 19: Esquema simplificado del ciclo transcritico de una etapa de compresion y expansion directa

Evaporador

La geometria de este equipo queda definida por: la geometria de una de las aletas
(espesor, espaciado, angulo, altura, profundidad...), el diametro de los conductos d, el
namero de secciones que constituyen el equipo Nsiap, €l NUMero de pasos realizados por
el refrigerante en una seccidn Npasos, €l NUmero de canales que presenta un tubo
microcanal Nuwpos/Nsian, €1 Nimero de tubos microcanal que constituyen un paso
Nmicro/Npasos Y 12 longitud del equipo Lux. La modificacion de estos parametros permite
ajustar sus dimensiones caracteristicas: longitud, altura, profundidad. La Figura 20 trata

de aclarar la definicién de todos estos términos, también aplicables al enfriador de gas:

Figura 20: Geometria simplificada del evaporador / enfriador de gas
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Estos parametros geométricos permiten definir las siguientes areas necesarias para

el modelado del equipo:

o Area frontal efectiva Acrec: Es el area frontal por el que cual el aire atraviesa el
evaporador. Para su determinacion se descuenta al area frontal del equipo
(producto de la longitud por la altura) el area que conforman los perfiles de las
alteas y los tubos microcanal.

e Area de transferencia de calor interna Ai: Es el area de contacto del
refrigerante con el equipo, producto del area superficial de un conducto por el

numero de canalizaciones en el equipo:

e Area de transferencia de calor externa A.: Es el area de contacto del aire con
el equipo, incrementada por la presencia de aletas. Es la suma del area de

contacto de estas aletas y del area presente en las zonas entre tubos microcanal.
Tras estas areas se presenta el balance energeético establecido en el evaporador:

(Tair sal — Tb) - (Tair ent — Te)

(Tair sar — Tp) (3.44)
[n ~=air sa .
(Tair ent Te)

erig = Mco, (he - hb) = UAevp

En la Ecuacion 3.44 las Unicas variables conocidas a priori son: la potencia
frigorifica Qrirg, la geometria del equipo que define el area Aeyp, €l grado de
recalentamiento del diéxido de carbono a la salida del evaporador y la temperatura del
aire de salida Tair sar; las cuales son insuficientes para resolver este balance. Es necesario
imponer una condicidbn mas para su resolucién, que para el evaporador es fijar una
diferencia de 10 °C entre las temperaturas de entrada y salida en la corriente de aire.
Con este variable ya se puede resolver el balance energético, comenzando por

cuantificar el termino UA.,, que engloba el coeficiente global de transferencia de calor:

1 1 1
Uhgyy (hiAL-> + Reond ey + (heAene> (3.45)

evp evp

Despreciando la resistencia térmica de conduccidon Rcng €l coeficiente h; se
obtiene a través de la correlacion de Hwang [14] y el coeficiente he a través de la
correlacién de Kim y Bullard [3], ambas explicadas en el punto Transferencia de calor
en el evaporador. El rendimiento del conjunto de alteas 7. se obtiene a partir del

rendimiento de una de estas aletas #7aieta por medio de la Ecuacion 3.46:
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Aaletas (1

Ne=1-— A, - 77aleta) (3.46)

donde Aaetas €S €l area que otorgan las alteas al equipo a la superficie de
transferencia de calor externa Ae Y 7aeta S€ Calcula a través de la expresion del

rendimiento para una aleta de punta adiabética [21]:

tanh(m )
Naleta = T (3-47)
) 2 h,
m =
kaletaespesoraleta (348)
espesory,
l= Lgeta + faeta (349)

Para el calculo de los coeficientes h; y he es necesario determinar la temperatura de
pared Ty Yy la velocidad del aire incidente al evaporador Vey,. Al fijar la diferencia de
temperaturas en la corriente de aire estas variables pueden determinarse a través de dos

sencillos balances:

Qfrig = Pair Aefect Vevp Cp air (Tair ent = Tair sa1) (3.50)

Tair ent + Tair sal)

erig =he Ac1Me (Tw - )

(3.51)

Al imponer pérdidas de carga y un grado de recalentamiento en el evaporador la
temperatura de salida del dioxido de carbono sera distinta a la de entrada. Esta
temperatura de salida Te se calcula del siguiente modo, donde el término APe,, Se
determina a través de las ecuaciones explicadas en el punto Pérdida de carga en

corriente bifasica:
P, = Py — APy (3.52)
T, = Tsq:(P,) + Recalentamientoy,; (3.53)

Este conjunto de ecuaciones permite resolver el balance energético del
evaporador, obteniéndose como resultados el caudal masico mco; y las temperaturas de

entrada y salida en ambas corriente (aire y dioxido de carbono).

52



Intercambiador interno

Al ser este equipo un intercambiador concéntrico las dimensiones geométricas que
lo definen son: el didmetro interno del conducto interior d, el didmetro externo del
conducto anular D, el nimero de canalizaciones que conforma el conducto anular por
donde fluye el fluido en condiciones subcriticas Njux y la longitud del equipo Linx;
dimensiones recogidas en la Figura 21:

Figura 21: Geometria simplificada del intercambiador interno

Esta geometria permite definir las areas de transferencia de calor, tanto en el lado

supercritico (conducto interno) como en el lado subcritico (conducto anular). Es
conveniente observar como las distintas canalizaciones del lado subcritico presentan la

misma funcion que las aletas de un evaporador o enfriador de gas: incrementar el area
de transferencia de calor.

El balance energético que se aplica a este intercambiador es el siguiente:

Qiux = Mco, (hy —he) = Mceo, (hs — hg) (3.54)
_ (T3 - Tl) - (Ta - Te)
Qiux = UAnx o (T, — T,) (3.55)
(Ta - Te)

Para este equipo en concreto:

d + 2espesoriyx

), et ), e

UAnx hAi) |y 27 kipxLipx heAene THX
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donde h; representa el coeficiente de conveccion del diéxido de carbono en el
conducto interno (sustancia en condiciones supercriticas) y he representa el coeficiente
de conveccion del diéxido de carbono en el conducto anular (sustancia en condiciones
subcriticas). Estos dos coeficientes obtienen a través de la correlacion explicada en el
punto Transferencia de calor en el intercambiador interno, con la particularidad que en
el conducto anular el didmetro a considerar para la correlacion es el didmetro hidraulico

D — d — 2espesoryx [21].

El célculo del rendimiento 7. se realiza a través del conjunto de ecuaciones
comprendidas entre la Ecuacién 3.46 y la Ecuacién 3.49 (ambas incluidas), mientras
que la temperatura de pared T, necesaria para la correlacion anterior se realiza a través

de la Ecuacion 3.57.

T, +T,
Qiux = he Ae Ne (Tw - T) (3.57)
Compresor

Para el componente dindmico del ciclo se fija la cilindrada y las curvas
caracteristicas que ligan el rendimiento isoentrépico y volumétrico con el ratio de
compresion: cociente entre la presion de descarga y la presion de aspiracion. A través de
la definicion de rendimiento isoentrépico se puede determinar la entalpia (y por ende la

temperatura) de descarga del compresor a partir de las condiciones de aspiracion:

hsalida iso — hentrada

Niso =

(3.58)

hsalida - hentrada
donde hsaiiga iso representa las condiciones de descarga isoentropica: misma presion
de descarga y misma entropia que en aspiracion.

El balance energético establecido en el compresor recoge la parte del trabajo
suministrado al equipo w; invertida en cambiar el estado termodinamico del refrigerante

y la parte no aprovechada para tal fin, representado como un calor cedido al ambiente

Qcp:
—w; = Meo, (hy — hy) + Qp (3.59)

El signo negativo en el trabajo consumido w; se mantiene para respetar el

convenio de signos establecidos en termodinamica, el cual considera todo trabajo
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suministrado a un sistema como negativo. Con la informacion disponible este balance
no puede ser resuelto si no se introduce un parametro mas: es el rendimiento mecanico

del compresor que liga el trabajo util con el suministrado al equipo:

_ Mco, (h, — hy)
We

T]mEC -

(3.60)

Al disponer como informacion la cilindrada del compresor Vg, el caudal masico de
refrigerante mco2 y la curva de rendimiento volumétrico 7y Se puede estimar las

revoluciones por minuto Ncp del equipo a través de la Ecuacion 3.61:

Ncp
Mco, = Pco; g Vg v (3.61)

donde pco2 es la densidad del refrigerante referida a las condiciones de aspiracion.

Enfriador de gas

La geometria del enfriador es practicamente igual a la del evaporador, asi que ya

esta vista. Con esta informacion se establece el siguiente balance de energia:

(T3 - Tair ent) - (TZ - Tair sal)
GC
In E§3 — gair entg (3.62)
2 7 lairsal

Q¢c = Mco, (hy — h3) = Udge

Gracias a los balances anteriores se dispone como informacion el caudal de
refrigerante mco, y las temperaturas del aire y dioxido de carbono a la entrada del
enfriador. A la vista de la Ecuacion 3.62 es necesario definir una condicion mas para su
modelizacion, que para el enfriador de gas es fijar la velocidad con la que incide el aire

sobre el equipo, donde 2.5 m/s es un valor tipico.

El término Fgc que presenta la Ecuacion 3.62 es un factor correctivo de la
diferencia de temperaturas logaritmica impuesta por la configuracion adoptada en el
equipo (flujo cruzado), un factor dependiente de las 4 temperaturas presentes en el
intercambiador. Por otro lado, el término UAg que recoge el coeficiente global de

transferencia de calor se obtiene a través de la Ecuacion 3.63:

1 ( 1 ) 1
= +R +( )
Udge A, " eomdec " \nAm,) . (3.63)
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Despreciando la resistencia térmica de conduccion Reong €l coeficiente h; se calcula
gracias a la correlacion modificada de Gnielinski [5] y el coeficiente h. a través de la
correlacion de Kim y Bullard [3], ambas explicadas en el punto Transferencia de calor
en el enfriador de gas. Al igual en los dos intercambiadores anteriores el rendimiento
del conjunto de alteas 7. se determina mediante el conjunto de ecuaciones comprendidas
entre la Ecuacion 3.46 y la Ecuacién 3.49 (ambas incluidas),

Al fijar la velocidad del aire que incide sobre el enfriador de gas Vgc se puede
determinar la temperatura de salida del aire Tair sa1 Y la temperatura de pared Ty, a través

de las siguientes ecuaciones:

Qec = Pair Aefect Vi Cpal-r (Tair sat = Tair ent) (3.64)

Tair sal + Tair ent)

Qcc = he Ae e (Tw - 2 (3.65)

Calculos en conductos

En el conjunto de lineas no se efectia ningun balance energético puesto que la
gran mayoria de ellas son tuberias aisladas (y por ende no transmiten calor al ambiente).
No obstante si se determina la potencia que absorbe la linea de aspiracion a

consecuencia del recalentamiento no Util:

Qiinea = Mco, (hsar = hent) (3.66)
donde mco, es el caudal de refrigerante y hsa, hent 10s valores de entalpia a la
salida y entrada de la linea de admision.

Al igual que en los tres intercambiadores, las pérdidas de carga si se determinan
para todas las lineas. Las ecuaciones descritas en el punto Pérdidas de carga en

corrientes gaseosas permiten una sencilla estimacion de su valor.
3.1.5 - Variables de salida

Tras el proceso de calculo el modelo es capaz de reflejar la siguiente informacion

por pantalla:

+ Estado termodinamico del dioxido de carbono a lo largo del ciclo: EI modelo
determina la presion, temperatura, entalpia y entropia del refrigerante a la

entrada y salida de cualquier componente del ciclo. Del mismo modo representa
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X/

en un diagrama P — h 'y T — s el ciclo simulado. Con respecto a estas
representaciones gréaficas, decir que las referencias en entalpia y entropia son las
implementadas en la ecuacion de estado del EES, las cuales no coinciden con la
IIR — Standar. Por esta razén, y con el Unico fin de comparar mas adelante estos
resultados con otros programas de calculo, se han introducido unas sencillas
formulas de conversion que transforman los valores de entalpias y entropias
obtenidos con el EES a sus equivalentes en relacion con la IR — Standar: hyr y

SIIR-

Potencias en equipos: La resolucidon del balance energético en los distintos
equipos permite mostrar: la potencia consumida por el compresor, la potencia
cedida al ambiente en el enfriador de gas, la potencia transferida en el
intercambiador interno de la corriente caliente a la fria (el equipo en si no
intercambia calor con el ambiente, es adiabatico) y las pérdidas de calor en el
compresor por disipacion. Estos valores estan obligados a cumplir el balance
energético global de todo sistema que opera de forma ciclica: el sumatorio de

calores intercambiados ha de ser igual al trabajo suministrado al compresor.

Eficiencia energética de refrigeracion (EER): Se define como el cociente entre
la potencia frigorifica y la potencia suministrada al compresor. Es el pardmetro
globalizador por excelencia, ya que refleja el grado de transformacion del

trabajo suministrado en efecto util (evacuar calor).

Informacion de interés: Como informacion adicional el modelo presenta las
pérdidas de carga en todos los equipos, las revoluciones a las que gira el
compresor, el caudal de refrigerante que recorre el ciclo, la potencia
intercambiada en los conductos a consecuencia de los recalentamientos no Utiles
y la eficiencia del intercambiador interno. Este Gltimo parametro se define como
la relacion entre el calor transferido en el intercambiador interno (de la corriente
caliente a la fria) y el valor maximo que se podria intercambiar en el equipo.

Este calor maximo seria el valor minimo de dos corrientes hipotéticas:

e Una corriente caliente que esta a la temperatura de salida del enfriador de gas

y se enfriaria hasta la temperatura de entrada al evaporador.

e Una corriente fria que estd a la temperatura de salida del evaporador y se

calentaria hasta la temperatura de descarga del compresor.
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El esquema de la Figura 22 ayuda a comprender el concepto anterior:

4 TCC)

3 -

ee__ el
‘I_ -_— —_— — -_— —_— —
min{ 3b ; e3) min{ 3b ; e3)

o= {m)
Figura 22: Perfil de temperaturas en el intercambiador interno

3.1.6 — Equipos seleccionados

Como se acaba de describir en el apartado Desarrollo del modelo una de las
premisas consideradas es la eleccion anticipada de los equipos integrantes del ciclo
transcritico fijando su geometria. Su definicidn junto con el punto de operacion
(potencia frigorifica y niveles de temperatura) constituyen la informacion basica para
poder cuantificar a través del modelo el estado termodindmico del dioxido de carbono a

lo largo del ciclo.

Este modelo permite simular un ciclo de refrigeracion para automovil que utiliza
dioxido de carbono. Para que tenga cierta utilidad practica es légico pensar que sus
componentes (evaporador, compresor, enfriador de gas, intercambiador interno, valvula
de expansion) deben presentar unas dimensiones geométricas (longitud, altura,
profundidad, etc.) muy similares a las de equipos reales disefiados para tal fin
(refrigeracion en automocién). Como los sistemas de refrigeracion basados en didxido
de carbono tienen que reemplazar a los actuales que operan con R134a, un criterio
adoptado para poder realizar una comparacion razonable entre ciclos es considerar para
ambos (dioxido de carbono y R134a) unas dimensiones similares en los
intercambiadores de calor. Siguiendo este criterio se ha consultado a un proveedor de
sistemas de refrigeracion con R134a para averiguar las dimensiones caracteristicas de
un evaporador y condensador orientados al sector del automdévil [28]. Con esta
informacion se ha acudido a otro proveedor, éste de equipos adaptados al dioxido de
carbono, para seleccionar un evaporador y un enfriador de gas de dimensiones similares.
En las Tablas 3 y 4 se sintetiza la informacion mas significativa del evaporador y del

enfriador de gas seleccionado [22], [24]:
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Proveedor

Behr Gmbh

Tipologia de intercambiador

Flujo paralelo

Tipologia de tuberias

Microcanales

Longitud (mm) 245
Altura (mm) 228
Profundidad (mm) 84
Numero de secciones 2
Numero de pasos del refrigerante por seccion 3
Espesor de microcanal (mm) 1.65
Altura de las aletas (mm) 8
Diametro de un conducto del microcanal (mm) 0.8

Tabla 3: Informacion relevante del evaporador

|
|

i

L_
==

Y —
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Proveedor

Blissfield

Tipologia de intercambiador

Flujo paralelo

Tipologia de tuberias

Microcanales

Longitud (mm) 650
Altura (mm) 343
Profundidad (mm) 17
Numero de secciones 1
Numero de pasos del refrigerante por seccion 4
Espesor de microcanal (mm) 1.65
Altura de las aletas (mm) 8
Diametro de un conducto del microcanal (mm) 0.8

Tabla 4: Informacion relevante del enfriador de gas
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Por sus ventajas en cuestion de eficiencia todo ciclo transcritico esta provisto de
un intercambiador interno. A continuacion se presenta en la Tabla 5 las caracteristicas

geométricas del intercambiador modelizado [26]:

————

- / .~

q;

Proveedor

Hydro Aluminium

Tipologia de intercambiador

Concéntrico

Longitud (m) 2
Diametro interno (mm) 6
Diametro externo (mm) 18
Espesor de tuberia (mm) 1.5

NUmero de canales 8
Tabla 5: Informacion relevante del intercambiador interno

Las propiedades del dioxido de carbono obligan a seleccionar un compresor

acorde con ellas, un compresor que presenta una cilindrada menor. El siguiente

compresor recogido en la Tabla 6 es el simulado en el modelo [25]:

Proveedor Zexel
Tipologia de compresor De plato oscilante
Control del desplazamiento Externo
Cilindrada (cm®) 28

Numero de cilindros 6
Tipo de aceite lubricante PAG
Rango de revoluciones (rpm) 650 ; 9500

Tabla 6: Informacion relevante del compresor
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El altimo equipo a seleccionar es la valvula de expansion. La regulacion del ciclo

transcritico exige el uso una valvula controlada electronicamente. La Tabla 9 recoge sus

principales caracteristicas:

Proveedor Danfoss
Modelo CCMT
Tipologia de control Electronica
Presion de trabajo maxima (bar) 140
Rango de temperatura del refrigerante (°C) | -40 ; 60

Tabla 7: Informacion relevante de la valvula de expansion

Con los componentes seleccionados se define un punto de operacion nominal para

el modelo desarrollado, constituido por la potencia frigorifica y las temperaturas de

recinto y ambiente. Como potencia frigorifica se toma un valor nominal de 7.5 kW (un

valor medio dentro del rango habitual de potencias frigorificas en el automdvil), para la

temperatura del recinto un valor de 20 °C (en recomendacion con una cdémoda préactica

de la conduccion) y como temperatura ambiente un valor representativo de un dia de

verano: 35 °C.

Con este apartado queda por concluido el capitulo de constitucion del modelo

numérico del ciclo transcritico. Las siguientes pasos a seguir es garantizar la validez del

modelo desarrollado y analizar la influencia de las condiciones de operacién en las

prestaciones del ciclo.
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3.2. - VALIDACION DEL MODELO

Antes de poder analizar las prestaciones del ciclo transcritico es necesario
comprobar si los resultados ofrecidos por el modelo desarrollado pueden considerarse
validos. Con este fin se comparan estos resultados (estados termodinamicos del diéxido
de carbono, potencias intercambiadas en equipos, caudal y eficiencia) con un simulador
independiente denominado CoolPack [20], un paquete de herramientas informaticas
integrado en el EES que permite la simulacion de infinidad de configuraciones de ciclos
frigorificos con flexibilidad a la hora de seleccionar las variables de entrada, la consulta
y comparacion de propiedades termodinamicas y termofisicas de todos los refrigerantes
comerciales, el dimensionado de componentes de un sistema frigorifico, la simulacion
de estados transitorios, etc. Durante este capitulo se tomaréa el modelo implementado en
el CoolPack como referencia para asi valorar el grado de desviacion presentado por el
modelo desarrollado.

Las variables de entrada requeridas por el CoolPack para definir un ciclo
transcritico de una etapa de compresion y expansion directa difieren ligeramente de las

seleccionadas en el modelo, asi que es necesario primero comentar estas diferencias:

» Temperatura de evaporacion: Para caracterizar el foco frio el CoolPack utiliza
la temperatura del refrigerante durante la fase de evaporacion, a diferencia del
modelo que utiliza la temperatura del recinto. Un aspecto diferenciador entre el
modelo a validar y el modelo de contraste es que ningun ciclo del CoolPack
considera pérdidas de carga. Este hecho hace no tener en cuenta el deslizamiento
que experimenta la temperatura del refrigerante a causa de la caida de presion en
el evaporador, un aspecto que debera considerarse para realizar una correcta

comparacion.

» Temperatura de salida del enfriador de gas: Mientras que en el modelo
desarrollado la temperatura ambiente define el foco caliente, en el CoolPack el
lado de cesion de calor se caracteriza a través de la temperatura del diéxido de

carbono a la salida del enfriador de gas.

» Presion en el enfriador de gas: Como en todo ciclo transcritico hay que fijar la
presion del lado de alta, ya que el CoolPack no dispone de correlaciones que

permitan optimizar su valor en base a un criterio.
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> Recalentamiento (util) en el evaporador: Como se ha explicado el modelo de
referencia no considera pérdidas de carga en equipos, por lo que no cuantifica el
deslizamiento experimentado por la temperatura del refrigerante al atravesar el
evaporador. Como en la gran mayoria de situaciones el dioxido de carbono sale
ligeramente sobrecalentado (entre 3 y 7 °C), un ajuste realizado para que el
CoolPack tenga en consideracion estos dos efectos (deslizamiento de
temperatura a causa de la pérdida de carga y recalentamiento Util a la salida) es
fijar como recalentamiento en el CoolPack un valor igual a la diferencia entre el

recalentamiento introducido y el deslizamiento experimentado.

» Eficiencia del intercambiador intermedio: Mientras que en el modelo
desarrollado ésta es una variable de salida, en el CoolPack se exige como

variable de entrada.

» Rendimiento mecanico del compresor: Aungue este parametro se define y se
introduce igual que en el modelo a validar se incluye como diferencia por su
repercusion sobre los valores de trabajo de compresion y eficiencia cuantificados
por el CoolPack. A diferencia del modelo elaborado, el trabajo de compresion
calculado por la referencia es el trabajo realmente invertido en comprimir el
refrigerante (el denominado trabajo efectivo), un trabajo que es independiente
del valor de rendimiento mecanico. Este trabajo efectivo (y no el trabajo
suministrado) es el utilizado por el CoolPack para determinar la eficiencia del
ciclo. Aungue es cierto que este software refleja en la variable Q_oss las pérdidas
del compresor a causa del rendimiento mecanico, su no consideracion en el
trabajo de compresion hace extremar las precauciones a la hora de comparar

entre modelos trabajo y eficiencia.

Tras comentar las diferencias existentes se detalla el procedimiento adoptado para

verificar el modelo con el CoolPack:

» Con el fin de evitar errores a la hora de comparar los resultados de potencia de
compresion y eficiencia (a raiz de su definicidn), se va considerar para este
contraste un rendimiento mecéanico igual a la unidad. Es decir, un compresor sin

pérdidas.

» Con esta premisa se fija un punto de operacion arbitrario en el modelo

desarrollado (potencia frigorifica, temperatura de recinto, temperatura ambiente,
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recalentamientos Gtil y no Util) y se ejecuta. Tras el proceso de célculo se pasa la
siguiente informacion al CoolPack: potencia frigorifica, presion en el lado de
alta, temperaturas del dioxido de carbono a la entrada del evaporador y la salida
del enfriador de gas, grado de recalentamiento no Util, rendimiento isoentrépico
del compresor, eficiencia del intercambiador interno y grado de recalentamiento
atil (este ultimo teniendo en cuenta el ajuste explicado con anterioridad). Con
estos datos introducidos se ejecuta el modelo de referencia y se comparan los
resultados obtenidos.

> Repetir el paso anterior hasta disponer de una cantidad significativa de

simulaciones.

Un procedimiento gréfico que ilustra con claridad el buen ajuste de un modelo a
una referencia es representar sobre un diagrama los resultados adoptados por una misma
variable de anélisis (temperatura, potencia...) en ambos modelos. Si los valores
representados se sitdan dentro de una banda centrada en torno a una recta de pendiente
unidad que pasa por el origen, banda que representa un grado de desviacion bajo; el
ajuste es bueno y el modelo podria darse por valido. Con esta idea el criterio establecido
para dar por valido el modelo desarrollado es que el grado de desviacidn presentado en
las variables analizadas no supere el 5%. La Figura 23 recoge este procedimiento de
verificacion:

MODELO MODELO

4 4

= REFERENCIA

= REFERENCIA

Ajuste bueno Ajuste malo
Figura 23: Criterio de verificacion

Bajo este criterio se analizan distintos parametros de interés comenzando por el
flujo masico de refrigerante, ya que esta variable es el nexo comdn que comparten los

cinco equipos del ciclo transcritico:
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Gréfica 1: Flujo masico proporcionado por el modelo y el CoolPack

A la vista de la Grafica 1 se puede afirmar que el modelo sobredimensiona
ligeramente el célculo del caudal maésico. Sin embargo presenta poca importancia ya
que en todos las simulaciones los resultados de caudal masico estan dentro de la banda
de aceptacion (region delimitada por las lineas de trazos donde el error entre variables
es menor del 5%) y muy proximos a la linea diagonal; aunque existen dos ligeros

repuntes en el error a consecuencia de una baja temperatura ambiente en la simulacion.

Como la potencia frigorifica debe fijarse en ambos modelos, los flujos de energia
que pueden compararse son: el consumo en el compresor, la potencia cedida en el
enfriador y la potencia transferida en el intercambiador interno. De estas tres se
representa en la Grafica 2 el ajuste en la potencia cedida ya que el consumo en el
compresor guarda relacion con la eficiencia (que se analizara posteriormente) y la
potencia transferida en el intercambiador interno depende de la eficiencia de este

equipo:

65



17,

///0 E
- j
| /// ///,
- ///. /// J
15}F e T .
I - e ]
// //
i .
- /// ////
7 -
s |
=~ L el
\-; ///0/ ///
7 //
o 11r RS e .
3 I ey
i e
% I //// ////
.
> gl o
o 9t v ]
" 7 7
. .
- 7 4
s //
L //// ////
" 7
I Pt
// -7
// ///
// //
L
5 - A ] A ] A ] A ] A ] A
5 7 9 11 13 15 17
Qgc,CooIPack (kW)

Gréfica 2: Potencia cedida proporcionada por el modelo y el CoolPack
Al igual que la variable anterior todos los resultados estan dentro de la banda de
aceptacion. Sin embargo se observa un repunte en el error cometido por el modelo
cuando la potencia cedida es superior a 14 kW, circunstancia que ocurre cuando la
potencia frigorifica es elevada. Del mismo modo destacar el buen ajuste del modelo

cuando la potencia cedida es menor de 7 kKW.

De los estados termodindmicos que presenta el didxido de carbono a lo largo del
ciclo se representa en la Gréafica 3 la temperatura de descarga del compresor estimada
por ambos modelos. Se ha elegido esta variable en concreto porque es la maxima
temperatura que se alcanza en el ciclo, un valor que sirve de referencia para seleccionar
el material de las lineas que unen compresor con enfriador de gas y el aceite lubricante

del dispositivo dindmico (compresor).
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Gréfica 3: Temperatura de descarga proporcionada por el modelo y el CoolPack

Aunque en los ciclos simulados la temperatura de descarga del compresor se
engloba dentro de la banda de aceptacion no se puede pasar por alto varios repuntes en
el error cometido, repuntes que ocurren cuando en la simulacion la potencia frigorifica
es elevada o la temperatura ambiente reducida.

Otra variable que influye en las prestaciones del ciclo es la temperatura del
dioxido de carbono a la salida del intercambiador interno, tanto en el lado subcritico
como en el supercritico. Este equipo mejora la potencia frigorifica del ciclo pero
incrementa el consumo del compresor, por lo que hay que ser cuidadoso a la hora de

modelizarlo. Los resultados obtenidos se visualizan en la Gréfica 4:
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Gréfica 4: Temperatura de salida del intercambiador interno proporcionada por el modelo y el CoolPack

La dispersion presentada por esta variable en torno a la linea de referencia es
mucho mayor en comparacion con otros parametros ya analizados, ademas de ser la
primera variable que presenta algunos resultados fuera de la banda de aceptacion
(aunque sea por poco). Se observa como el modelo sobredimensiona la temperatura de
salida en el lado supercritico a la par que en el lado subcritico la temperatura ofrecida
por el modelo es menor a la del CoolPack. Los errores de calculo son mayoritarios en el
lado supercritico, motivados por una baja temperatura ambiente o la ausencia de
recalentamiento (no util) en la linea de aspiracion durante la simulacion. Los errores en
estas temperaturas repercuten en el calculo de la potencia consumida por el compresor,

lo cual afectara a la eficiencia.

Como se acaba de mencionar la dltima variable que se compara en la Grafica 5 es
la eficiencia del ciclo, pardmetro globalizador que plasma el grado de transformacion

del trabajo suministrado en efecto Util:
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Gréfica 5: Eficiencia proporcionada por el modelo y el CoolPack

De esta grafica destaca la existencia de varios resultados fuera de la banda de
aceptacion, aungue muchos se situan en torno al limite inferior. Este hecho es
consecuencia de la dispersion y estimacion en la temperatura de salida del
intercambiador interno en el lado subcritico: como el trabajo de compresion se
determina como diferencia de entalpias entre descarga y admisién, una menor
estimacion de la temperatura de admision hace que esta entalpia sea menor; por lo que

el trabajo considerado resulta mayor y la eficiencia menor.

Con estos andlisis, de los cuales se han graficado los resultados representativos de
18 simulaciones donde se han modificado los parametros de potencia frigorifica,
temperatura de focos y grados de recalentamiento; y a la vista de la buena
correspondencia (en la inmensa mayoria de situaciones) entre variables estimadas y
variables obtenidas con el CoolPack se puede considerar como valido el modelo
desarrollado para el ciclo transcritico de didéxido de carbono. En el Anexo 5 se recogen

los resultados numéricos de estas 18 simulaciones.

Este resultado positivo permite considerar el modelo desarrollado como
herramienta para poder valorar las prestaciones del ciclo transcritico en funcion de las

condiciones de operacion.
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4. — ANALISIS DE PRESTACIONES

Esta seccion pretende analizar y valorar las prestaciones que otorga el ciclo
frigorifico de didxido de carbono, utilizando el modelo desarrollado como herramienta
para la realizacion de estudios paramétricos que reflejen la influencia de las condiciones
de operacion. En concreto se desea valorar la importancia de dichas variables de entrada
sobre la eficiencia: el cociente entre potencia frigorifica y consumo del compresor. Este
primer anélisis dara paso a un segundo analisis en el cual se compara el ciclo de didxido
de carbono estudiado con uno convencional de R134a con la intencion de determinar si
esta sustancia esta capacitada para sustituir al HFC mas utilizado, al menos en el sector

del automovil.
4.1. - INFLUENCIA DE FACTORES

4.1.1. — Presion de cesiéon de calor

Como se explico en el estudio previo la presion presente en el enfriador de gas
influye en las prestaciones del sistema, ya que para unas condiciones de operacion dadas
existe un valor que maximiza la eficiencia del ciclo. El primer bloque de estudio analiza
la influencia de esta variable sobre la eficiencia con el fin Gltimo de comprobar si la

correlacién utilizada en el modelo es valida para cuantificar dicha presion.

La correlacion elaborada por Liao y Jackobsen [13] para determinar la presion
Optima tiene como variables de entrada, aparte de las constantes de la curva de
rendimiento isoentropico del compresor, las temperaturas del diéxido de carbono a la
salida del enfriador de gas y a la entrada del evaporador. Con estas variables un primer
andlisis puede valorar la influencia de los focos térmicos a la hora de establecer el nivel
optimo de presion en el enfriador de gas: para distintos niveles de temperatura ambiente
y de temperatura de recinto se representa la evolucion de la eficiencia del sistema con la

presién del enfriador con el fin de establecer conclusiones.

La Gréafica 6 refleja la influencia de la temperatura ambiente a la hora de

establecer el nivel 6ptimo de operacién del enfriador de gas:
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Gréfica 6: Eficiencia frente a presion en el enfriador de gas para 3 niveles de temperatura ambiente
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Potencia frigorifica: 5 kW ; Recalentamientos: 0 °C)

Al aumentar la temperatura ambiente la eficiencia disminuye porque se
incrementa el salto térmico entre foco frio y foco caliente. En cuanto a los perfiles
representados la temperatura ambiente influye en la posicion del maximo de eficiencia.
En concreto, un incremento de ésta hace que el maximo de eficiencia se desplace hacia
presiones mayores, la magnitud de dicho méximo disminuya y se reduzca el ritmo al

cual desciende la eficiencia cuando la presion supera el valor éptimo.

La influencia de la temperatura de recinto a la hora de establecer la presion que

maximiza la eficiencia del ciclo se recoge en la Gréfica 7:
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Gréfica 7: Eficiencia frente a presion en el enfriador de gas para 3 niveles de temperatura de recinto
(Temperatura ambiente: 35 °C ; Potencia frigorifica: 5 kW ; Recalentamientos: 0 °C)

Al contrario que la temperatura ambiente esta variable apenas influye en la
determinacion de la presion 6ptima del enfriador de gas, ya que al incrementar la
temperatura de recinto el maximo de eficiencia ligeramente se desplaza hacia presiones
mayores. Donde si influye es en la pendiente de la curva: en el tramo creciente cuanto
mayor es la temperatura de recinto mayor es el ritmo de crecimiento de la eficiencia con
la presion, mientras que en el tramo decreciente las tres curvas presentan un perfil
similar. Y del mismo modo que en la Grafica 6 al incrementar la temperatura de recinto

se reduce el salto térmico, por lo que la eficiencia del ciclo crece.

Las dos gréaficas anteriores indican que es desaconsejable que, tras fijar los focos
térmicos, el enfriador de gas opere con una presion inferior al valor 6ptimo. En esta
zona, donde el incremento en capacidad frigorifica es superior al incremento en
consumo, una ligera reduccién en la presidn origina un descenso brusco en la eficiencia.
Tampoco la presion del enfriador debe superar en exceso al valor 6ptimo por los
problemas que podria ocasionar al compresor, pero en este caso el descenso en
eficiencia por incremento de presion es menor gue en el tramo creciente de la curva. En
resumen, para que el ciclo transcritico opere con una eficiencia aceptable la presion del
enfriador debe situarse en torno al valor 6ptimo evitado en todo caso que ésta sea

inferior a dicho valor.
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También se analizan los efectos de los recalentamientos sobre el valor 6ptimo en
la presion del enfriador, ya que estos influyen en el rendimiento del intercambiador
interno. En primer lugar se representa en la Grafica 8 las consecuencias del

recalentamiento (til al final del evaporador:
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Gréfica 8: Eficiencia frente a presion en el enfriador de gas para 4 niveles de recalentamiento (til
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Temperatura ambiente: 35 °C ; Potencia frigorifica: 5 kW
Recalentamiento no (til: 0 °C)

El recalentamiento util, al igual que la temperatura de recinto, apenas influye en el
comportamiento de la presion del enfriador en la eficiencia pues la posicion del maximo
y el perfil de las curvas obtenidas apenas cambia al incrementar este parametro. Sin
embargo si influye en la eficiencia del sistema, ya que un incremento en la temperatura
del vapor de salida del evaporador incrementa la temperatura de admisién al compresor

dando lugar a un mayor consumo que reduce la eficiencia.

Con respecto al recalentamiento no til presente en la linea de admision (entre
evaporador e intercambiador interno), la Grafica 9 muestra como al aumentar este
parametro se incrementa ligeramente la presion que maximiza la eficiencia y se reduce

su valor:

73



3-6““““““““““\““\““\““\““
——Recalentamientopg g = 0 °C

3.4 ——Recalentamientoyg g = 3 °C -
——Recalentamientoyg g = 5 °C

3.2} .
f — Recalentamientoyg gy = 7 °C

EER

2.8}
2.6}

2.4

2_27““\““\““\“"\““\““\““\““\““
95 100 105 110 115 120 125 130 135 140

I:)enfriador (bar)

Gréfica 9: Eficiencia frente a presion en el enfriador de gas para 4 niveles de recalentamiento no (til
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Temperatura ambiente: 35 °C ; Potencia frigorifica: 5 kW
Recalentamiento (til: 0 °C)

Para concluir este primer bloque de estudio se verifica la validez de la correlacion
utilizada para determinar la presion del enfriador que maximiza la eficiencia. Para ello
se usa el mismo procedimiento utilizado en el capitulo Validacion del modelo: para
distintos ciclos se enfrenta el valor de presion que maximiza la eficiencia, obtenido tras
un estudio parametrico de cada ciclo, con el valor propuesto por la correlacién. Si los
resultados obtenidos y representados en la Grafica 10 estan dentro de una region que
representa una desviacion menor o igual al 5% la correlacion utilizada puede darse por

valida.
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Gréfica 10: Verificacion de la correlacion de Liao y Jackobsen para determinar la presion del enfriador

La dispersion de los resultados muestra como la correlacion estima unos valores
de presion éptima menores a los obtenidos en los estudios paramétricos. Sin embargo, al
situarse todos estos dentro de la banda de aceptacion (con la salvedad de uno justo en el

limite inferior) la correlacion utilizada en el modelo puede darse por valida.

Con este resultado se cambia el enfoque de los estudios: a partir de ahora la
presion en el enfriador de gas no se mantendra en un nivel constante sino que se usara la
correlacién para tratar en todo momento de maximizar la eficiencia del ciclo, haciendo

que la presion de alta cambie en funcién de las condiciones de los focos.
4.1.2. — Limites de operacion

El siguiente blogue de analisis valora los limites de operacion del ciclo
transcritico, en concreto la temperatura de descarga del compresor por ser el limite
térmico del ciclo y por su influencia en la seleccion de componentes. Una de las
premisas que deben garantizarse para un correcto funcionamiento tanto del compresor
como del propio sistema es la no degradacion del aceite lubricante a consecuencia de
una temperatura elevada. Aunque todos los anélisis de este apartado se realizan con la
premisa de maximizar la eficiencia del ciclo (es decir, minimizando el trabajo de
compresion) porqué el modelo se ha constituido asi; este analisis puede enriquecerse si

se considera al menos cualitativamente el efecto de una posible limitacién en la
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temperatura de descarga del compresor, un limite que se puede fijar en 140 °C (una
temperatura de degradacion tipica de muchos lubricantes sintéticos). La Gréfica 11
representa para una potencia frigorifica de 7.5 kW la evolucién de la temperatura de
descarga con la temperatura ambiente para tres temperaturas de interior de vehiculo

compatibles con una comoda préctica de la conduccion:
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Gréfica 11: Temperatura de descarga frente a temperatura ambiente (tratando de maximizar la eficiencia)
(Potencia frigorifica: 7.5 kW ; Recalentamientos: 5 °C)

Para una misma temperatura ambiente al reducir la temperatura de recinto la
temperatura de descarga es mayor. Al fijar las condiciones ambientales la presion del
enfriador de gas queda practicamente definida (ya que el ambiente es el pardmetro
determinante en la obtencion del valor 6ptimo), asi que al bajar la temperatura de
recinto la temperatura del di6xido de carbono en el evaporador disminuye. Al disminuir
esta temperatura la presion del evaporador se reduce por lo que la relacion de
compresion aumenta, que unido a la disposicion de las isoentrdpicas en el diagrama

P — h incrementa la temperatura de descarga.

Al fijar el limite en 140 °C la grafica refleja que tras superar los 38 °C el sistema
de refrigeracion no seria capaz de operar con el criterio de minimizar el trabajo
invertido en compresion, pues se superaria este valor limite. Ante esta situacion el

controlador encargado de regular el ciclo transcritico sélo podria actuar de dos formas:
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» Reduciendo la presion del enfriador de gas para reducir la temperatura de
descarga. Tal y como se ha visto en el primer bloque de anélisis esta decision
haria descender bruscamente la eficiencia del ciclo, pues la presion se situaria
por debajo del valor 6ptimo.

» Modificar las revoluciones del compresor para modificar el caudal vehiculado en
el sistema. En Ultima instancia lo que se persigue con esto es disminuir la
potencia frigorifica para reducir la presién optima en el enfriador de gas, de
modo que el sistema pueda seguir operando con un consumo minimo y la
temperatura de descarga del compresor no supere el valor limite. Esta opcion
casi nunca se podré llevar a cabo pues significaria cambiar el punto de operacion
del sistema (éste se disefia para evacuar un nivel de potencia en concreto), asi
que en realidad el controlador Unicamente podra responder ante esta adversidad
reduciendo la presion del enfriador y manteniendo la potencia frigorifica.

La siguiente gréafica trata de reflejar la influencia de la potencia frigorifica en la
temperatura de descarga. Considerando que el mismo sistema (con los mismos equipos)
se planteara para evacuar tres potencias distintas se representa en la Grafica 12 para

cada nivel la evolucion de la temperatura de descarga con la temperatura ambiente.
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Gréfica 12: Temperatura de descarga frente a temperatura ambiente (tratando de maximizar la eficiencia)
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Recalentamientos: 5 °C)
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Al reducirse la demanda manteniendo la temperatura ambiente la temperatura del
evaporador aumenta, por lo que la relacién de compresion se reduce (al aumentar la
presion en el evaporador) y en consecuencia la temperatura de descarga también. Con la
configuracion actual de equipos en el sistema y considerando el periodo de uso habitual
(verano), éste no podria proporcionar una potencia frigorifica de 10 kW con un
consumo minimo sin superar el limite de 140 °C en la temperatura de descarga. A través
del perfil de estas curvas se puede estimar la maxima potencia que es capaz de evacuar
el sistema (con los equipos seleccionados) con minimo consumo, con independencia del
ambiente y sin superar el limite de descarga. Un valor que se sitia en 6 kW,
incrementable a 7.5 kW si se garantiza que la temperatura ambiente no va a superar los
40 °C.

Esta grafica trata de recoger el limite de operacion que presentan los equipos
seleccionados a la hora de constituir un ciclo transcritico. Si por las condiciones de
operacion (potencia frigorifica y temperaturas ambiente / de recinto) la temperatura de
descarga del compresor supera el limite marcado por el lubricante cuando el ciclo opera
con eficiencia maxima, la Unica solucion factible es seleccionar otros equipos
(evaporador, compresor, intercambiador interno, enfriador de gas) cuya geometria
permitan al ciclo transcritico operar con un consumo minimo y sin contratiempos; pues
trabajar con presiones en el lado de alta inferiores al valor 6ptimo afecta negativamente

a la eficiencia del sistema.
4.1.3. — Eficiencia del sistema

El ultimo bloque de estudio valora la eficiencia del sistema cuando la presién del
enfriador de gas se selecciona con el criterio de maximizar esta variable. EI primer
analisis de este bloque versa (otra vez) sobre la influencia de los recalentamientos util y
no til, parametros que apenas influian en la eleccion del nivel de presién 6ptimo en el

lado de alta.

Con respecto al recalentamiento util la Grafica 13 refleja como la eficiencia es
practicamente insensible a este pardmetro a consecuencia de la hipotesis adoptada de
despreciar éste en el calculo del coeficiente global de transferencia de calor del

evaporador. Tan solo tiene algo de influencia cuando la demanda frigorifica es baja.
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Gréfica 13: Eficiencia frente a recalentamiento (til (tratando de maximizar la eficiencia)
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Temperatura ambiente: 35 °C ; Recalentamiento no (til: 0 °C)

En cuanto al recalentamiento no util, tal y como muestra la Grafica 14 cuando se
trata de maximizar la eficiencia del ciclo un valor elevado en esta variable contribuye a

un descenso, sobre todo cuando la potencia frigorifica es baja:

) —
4°*erigorifica =5 kW

3.3 —5 Qfrigorffica = -2 kW 1

#— Qtrigorffica = 10 kw

2.7F ]

EER
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Recalentamientopg aiii (°C)

Gréfica 14: Eficiencia frente a recalentamiento no (til (tratando de maximizar la eficiencia)
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Temperatura ambiente: 35 °C ; Recalentamiento Util: 0 °C)
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Uno de los motivos que explican la presencia del intercambiador interno en todo
ciclo transcritico es su capacidad de mejorar la eficiencia del sistema. El siguiente
analisis trata de cuantificar esta mejoria para distintos niveles de potencia frigorifica.
Aunqgue en el modelo se considera la eficiencia del intercambiador interno como una
variable de salida, en este estudio se ha modificado ligeramente el codigo para
considerarla de entrada: como la geometria del intercambiador interno (en concreto su
longitud) influye en la eficiencia lo que se hace indirectamente en este analisis es
modificar la longitud del equipo. La Gréfica 15 refleja como una mayor eficiencia en el
intercambiador interno incrementa la eficiencia del ciclo, en especial cuando la potencia

frigorifica es elevada.

3.6¢ -—_s8
L > Qtrigorifica = 9 kW
—5— Qfrigorffica = -9 kw
+erigorifica =10 kW

3.3

3f
2.7F

2.4t

EER

21}
1.8
1.5}

1.2f

oo ‘
0.3 0.45 0.6 0.75 0.9

Eficienciapx

Gréfica 15: Eficiencia frente a eficiencia del intercambiador interno (tratando de maximizar la primera)
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Temperatura ambiente: 35 °C ; Recalentamientos: 5 °C)

La Gréafica 16 representa la evolucion la eficiencia del sistema con respecto a la
temperatura ambiente si se vuelve a tomar en consideracion las tres potencias

frigorificas anteriores:
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Gréfica 16: Eficiencia frente a temperatura ambiente (tratando de maximizar la eficiencia)
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Recalentamientos: 5 °C)

Como era de esperar la eficiencia del sistema disminuye tanto al incrementar la
potencia frigorifica como al incrementar la temperatura ambiente. Aunque este analisis
se ha realizado con el criterio de maximizar la eficiencia, a la vista del estudio sobre la
temperatura de descarga es conveniente valorar al menos cualitativamente los efectos de
una posible limitacion en esta temperatura. Con esta idea se ha representado una linea
discontinua para reflejar que cuando la eficiencia atraviesa esta linea se debe esperar
una reduccion en sus valores a consecuencia de la necesidad de reducir la presion en el

enfriador de gas para no superar el limite de degradacion del lubricante.

Tras este analisis se concluye que la elevada temperatura obtenida a la salida del
compresor es el principal handicap del ciclo transcritico. Para los equipos
seleccionados, esta limitacion impide con independencia del entorno de trabajo la
evacuacién de potencias superiores a 6 kW con un minimo consumo en el compresor
sin sobrepasar el limite impuesto por el lubricante para evitar su degradacion. Este
aspecto desfavorable introduce la Gltima seccion del Proyecto, la cual trata de aportar
soluciones constrictivas que permitan incrementar el rango de operacion del sistema con
un consumo minimo, independientemente de las condiciones ambientales y sin cambiar

la geometria de los equipos.
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4.2. - COMPARACION DE CICLOS FRIGORIFICOS

El estudio del di6xido de carbono como refrigerante ha estado justificado por sus
propiedades termodinamicas capaces de conferir al ciclo transcritico unas prestaciones
equiparables a las de cualquier sistema convencional, hecho al que recientemente se le
ha sumado la necesidad de cumplir normativas medioambientales. En este capitulo se

realiza una valoracion de esta afirmacion muy analizada en el sector de la automocion.

Como se explico en el estudio previo el dioxido de carbono es el futuro sustituto
del R134a en los sistemas de refrigeracion de automévil por sus similitudes en cuanto a
eficiencia. Si se desea realizar una valoracion de la eficiencia lograda con ambos
refrigerantes (dioxido de carbono y R134a) tan s6lo hay que comparar estos ciclos

teniendo en cuenta lo siguiente:

» Ambos ciclos deben operar con las mismas condiciones: mismo punto de

operacion y misma geometria en equipos.

> La cesion de calor al ambiente se realiza de forma distinta en cada refrigerante:
el dioxido de carbono experimenta un enfriamiento sensible caracterizado por la
presion y temperatura de salida del gas, mientras que en el R134a la cesion de
calor se lleva a cabo a través de un cambio de fase a la temperatura de

condensacion.

Como el CoolPack no permite introducir para el ciclo convencional las mismas
variables de entrada que en el modelo desarrollado (exige temperatura de evaporacion
en vez de temperatura de recinto y temperatura de condensacion en vez de temperatura
ambiente), es necesario elaborar un modelo numérico capaz de simular el
comportamiento del ciclo frigorifico de R134a a través de las mismas variables de
entrada que el modelo propuesto para el dioxido de carbono: potencia frigorifica,
temperatura de recinto, temperatura ambiente, grado de recalentamiento (Util) en

evaporador y grado de recalentamiento (no util) en linea de aspiracion.

Como el objetivo de este proyecto no es el desarrollo de un sofisticado modelo
numérico del ciclo convencional, para realizar este analisis se tiene en cuenta el trabajo
de los investigadores Belman-Flores y Barroso-Maldonado [8]; quienes elaboraron un
modelo fisico del sistema buscado, con las variables de entrada requeridas y capaz de
describir el estado termodindmico del R134a a lo largo de los equipos basicos:

evaporador, compresor, condensador y valvula de expansion. El listado anterior muestra
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la primera diferencia de este ciclo con respecto al transcritico: ausencia de
intercambiador interno. El modelado de este ciclo convencional se describe en el Anexo
6.

El uso de este modelo permite comparar ambos ciclos adoptando un mismo punto
de operacién y realizando distintos estudios paramétricos. Se describe con brevedad el
punto de operacion elegido: 7.5 kW de potencia frigorifica, 20 °C de temperatura de

recinto, 35 °C de temperatura ambiente y 5 °C de recalentamientos Util y no util.

El primer estudio, representado en la Grafica 17, refleja la evolucion del caudal
masico de refrigerante con la potencia frigorifica. La mayor capacidad volumétrica de
refrigeracion del dioxido de carbono permite reducir el flujo masico circulante por la

instalacién, sobre todo cuando la potencia frigorifica es elevada.

110

100 ——R134a .

40“"\““\““\““\““\““\““\““
6 7 8 9 10 11 12 13 14

erigorl'fica (kW)

Gréfica 17: Caudal mésico frente a potencia frigorifica para ambos ciclos
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Temperatura ambiente: 35 °C ; Recalentamientos: 5 °C)

El analisis recogido en la Grafica 18 versa sobre la evolucion de los limites de
operacién de ambos ciclos con respecto a la temperatura ambiente, en concreto la
presién y la temperatura de descarga del compresor; valores que marcan el limite

superior de funcionamiento del ciclo:
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Gréfica 18: Presion y temperatura de descarga frente a temperatura ambiente para ambos ciclos
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Potencia frigorifica: 7.5 kW ; Recalentamientos: 5 °C)

Las presiones a la que opera un ciclo transcritico (10 veces superior a las de un
ciclo convencional) permiten explicar las temperaturas alcanzadas a la salida del
compresor. Conforme se incrementa la temperatura ambiente mayor tiene que ser la
temperatura de descarga para poder garantizar durante el proceso de cesion de calor un
gradiente adecuado. A diferencia del condensador donde la presion es impuesta por la
temperatura de condensacion, en el enfriador de gas esta se determina con el objetivo de
minimizar el consumo del compresor. Los valores elevados de presion en el ciclo
transcritico hacen que el trabajo de compresién se incremente a la par que la
temperatura alcanzada en la descarga limita su funcionamiento a causa de evitar la

degradacion del lubricante.

El dltimo analisis evalla el pardmetro mas estudiado desde la vuelta del didxido
de carbono como refrigerante: la eficiencia del ciclo. Con esta finalidad se ha
representado en las Graficas 19 y 20 la influencia de la temperatura ambiente y la

potencia frigorifica en esta variable tan significativa:
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Gréfica 19: Eficiencia frente a temperatura ambiente para ambos ciclos
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Potencia frigorifica: 7.5 kW ; Recalentamientos: 5 °C)
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Gréfica 20: Eficiencia frente a potencia frigorifica para ambos ciclos
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Temperatura ambiente: 35 °C ; Recalentamientos: 5 °C)

La diferencia entre eficiencias se reduce conforme aumenta la temperatura
ambiente, ya que la Grafica 19 refleja como para una potencia de 7.5 kW una diferencia

inicial del 11% va disminuyendo hasta desaparecer al final del rango de estudio. Por
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otro lado, a potencias bajas la eficiencia del ciclo convencional es ligeramente superior
al ciclo transcritico, pero a partir de 9 kW se invierte la tendencia de modo que el ciclo
transcritico se convierte en claro dominante. La Gréfica 20 tan sélo representa para el
ciclo convencional valores de eficiencia en potencias de hasta 10 kW por problemas de
convergencia presentados en el modelo de R134a a raiz de la geometria seleccionada,
pero al menos permite reflejar la tendencia de esta variable.

A la vista de estos analisis lo primero a pensar del ciclo transcritico, si se deja de
lado la necesidad de cumplir normativas medioambientales, es que los mayores limites
de operacion y los valores ligeramente menores en eficiencia constituyen un disuasorio
para continuar con el desarrollo de estos. Pero antes de determinar un juicio final

también hay que tener en cuenta lo siguiente:

» El incremento de presion logrado por unidad de trabajo suministrado al
compresor que presenta el dioxido de carbono es muy superior al del R134a, ya
que con tan s6lo un 11% mas de trabajo que el ciclo convencional el transcritico
es capaz de incrementar el nivel de presion (para una misma potencia frigorifica
de 7.5 kW) una media de 65 bar frente a los 10 bar del convencional. Las buenas
propiedades termofisicas del dioxido de carbono constituyen un claro motivo

para seguir mejorando los ciclos transcriticos.

» Estos ciclos se han comparado a través de dos modelos numéricos que presentan
cierto grado de realismo, pero el hecho que los autores no hayan considerado
pérdidas de carga en los equipos resta realismo al modelo de R134a. En el
capitulo Propiedades del diéxido de carbono se vio como la caida en la
temperatura de saturacion por unidad de presion presentada por el R134a es unas
10 veces superior. Con este dato y considerando unas pérdidas de carga en el
evaporador del mismo orden para ambos ciclos (aunque con frecuencia éstas son
ligeramente menores en el R134a) se deduce que el deslizamiento
experimentado por la temperatura de evaporacion del R134a es superior, lo que
hace disminuir tanto la temperatura media de absorcion de calor en el equipo
como la temperatura de admision al compresor. Si se considera que el
rendimiento isoentropico apenas varia, una reduccién en la temperatura de
admision incrementa la de descarga generando un trabajo de compresién
superior al valor ofrecido por el modelo que no considera pérdidas de carga y

por ende una menor eficiencia. Con este comentario no se pretende sugerir que
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la eficiencia del ciclo de R134a caera hasta ser igual (0 menor) a la de dioxido
de carbono, si no que la diferencia entre ellas seran al menos inferior al 11%.
Una estimacion simple, despreciando las pérdidas de carga en el modelo de
dioxido de carbono, siguiere que esta diferencia puede pasar del 11% al 7%; de
modo que las eficiencias de ambos ciclos (diéxido de carbono y R134a) pueden

ya considerarse como similares.

Con este andlisis se ha deseado poner de manifiesto la similitud del ciclo
transcritico de dioxido de carbono con respecto al convencional de R134a en cuanto sus
prestaciones, un analisis que concluye su buena disposicion para ser un sustituto
adecuado de los actuales sistemas de refrigeracion en automocion. Aunque para ello hay

que seguir investigando con el fin de mitigar el impacto de sus inconvenientes.
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5.— MEJORAS CONSTRUCTIVAS

En la seccion Anélisis de prestaciones se concluyé como un inconveniente del
ciclo transcritico de una etapa de compresion y expansion directa era la elevada
temperatura alcanzada a la salida del compresor, ya que dificulta (segln las condiciones
de operacion) minimizar el trabajo invertido en el ciclo sin evitar la degradacion del
lubricante. Ademés de esta temperatura otro problema comun a todo ciclo de
refrigeracion, pero acentuado en los transcriticos, es el asegurar la correcta distribucion
de la mezcla bifésica a lo largo del evaporador con el fin de mejorar el rendimiento del
equipo. Esta seccion propone y valora dos mejoras constructivas capaces de reducir el
impacto de estos inconvenientes con la finalidad de ampliar el rango de potencias a las
cuales el ciclo es capaz operar con un trabajo de compresion minimo sin tener que
recurrir a la sustitucion de componentes. Para cada solucion constructiva se seguira el

siguiente guion:

» Introduccion tedrica de la mejora, explicando su fundamento y las ventajas que

aporta al ciclo transcritico.

» Desarrollo de un modelo numérico que contenga la mejora para poder
cuantificar sus ventajas. Este modelo no sera tan sofisticado como el
desarrollado en el ciclo de una etapa y expansion directa ya que ignorara las

pérdidas de carga en conductos (sélo las considerara en los intercambiadores).

» Valoracion de los beneficios introducidos, en especial los referidos a la

eficiencia del ciclo y la temperatura de descarga.

Tras el analisis detallado de cada solucidn constructiva el Proyecto concluye con
una valoracion global del ciclo estandar y las dos mejoras establecidas para reflexionar

sobre cuando una configuracion es mejor que otra.
5.1. - VALVULA BYPASS

5.1.1. — Fundamento y ventajas

Esta solucion estudiada en el ambito de la refrigeracion residencial por
investigadores como Elbel y Hrjak [4] trata de incrementar la eficiencia del ciclo
mejorando la distribucion del diéxido de carbono dentro del evaporador. En el ciclo de
expansion directa el diéxido de carbono que procede del enfriador de gas, atraviesa el

intercambiador interno y entra a la valvula de expansién se encuentra en condiciones
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supercriticas. A su paso por este dispositivo el refrigerante experimenta un proceso de
expansion isoentalpica por el cual se adecua la presién de éste a la del evaporador,
pasando de sustancia supercritica a mezcla liquido + vapor. Al ser una mezcla bifésica
lo que alimenta el evaporador un porcentaje de ésta ya es vapor saturado, por lo que no
presenta un efecto Util de enfriamiento al no poder cambiar de fase.

La idea que persigue el bypass de gas (también denominado Flash Gas Bypass 0
FGB) es recircular este vapor saturado para que no entre al evaporador. De este modo se
dispondria de un evaporador inundado donde solo el liquido saturado alimentaria al
equipo, que es quién realmente presenta la capacidad de enfriar al poder evaporarse. La
derivacion se efectuaria a través de un conducto paralelo que une el acumulador con la
salida del evaporador a través de una valvula regulable, la cual introduciria la misma
caida de presion que en el evaporador para evitar problemas de recirculacion. Este
acumulador desempefia dentro del ciclo las funciones de depdésito de almacenamiento
(acumulando el exceso de refrigerante y permitiendo la regulacion de la presion de alta)
y de separador de corrientes (a través de la diferencia de densidades que presentan las
corrientes liquida y gaseosa). La Figura 24 recoge la disposicion de esta mejora dentro

del ciclo transcritico de una etapa de compresion:

Enfriador 2
de gas
34
Compresor
Intercambiador 1
interno

Acumulador

Evaporador

Figura 24: Esquema del ciclo transcritico de una etapa de compresion con valvula bypass
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Los beneficios introducidos por esta configuracion son los siguientes [1], [4]:

% Mejora en la distribucion del refrigerante dentro del evaporador: Los
evaporadores de un ciclo transcritico orientados al sector del automovil estan
constituidos por tubos planos con canalizaciones extruidas (tubos microcanal).
Aunque ésta es una configuracion capaz de operar con presiones elevadas
también es muy propensa a padecer una mala distribucion de refrigerante en el
colector de entrada. En el peor de los casos existiria una completa separacion de
las dos fases en el colector, provocando que unos canales Unicamente alberguen
vapor puro y otros sélo liquido saturado. Esta situacion reduciria el area efectiva
de transferencia de calor del evaporador, repercutiendo negativamente en la

eficiencia (tanto de equipo como de sistema).

La valvula bypass mejora la distribucion del refrigerante en el evaporador al
alimentar el equipo Unicamente con liquido saturado (evaporador inundado), lo
que reduce las zonas de sobrecalentamiento y otorga un perfil de temperaturas

en el lado aire mucho mas uniforme, tal y como ilustra la Figura 25 [2]:

Figura 25: Perfiles de temperatura en el lado aire del evaporador: en la parte superior con acumulador a la salida
del evaporador y en la parte inferior con el dispositivo de bypass. A igual capacidad frigorifica la temperatura
de evaporacion del ciclo con bypass se increment6 en 3 °C, mejorando la eficiencia en un 17%

(Fuente: Fundamental process and system design issues in CO, vapor compression systems)

La mejora en la distribucion incrementa la temperatura de evaporacion, por lo

que la presion de aspiracién del compresor aumenta. Si se considera que la
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X/

presion de descarga en ambos ciclos (estandar y con bypass) apenas cambia el
bypass reduce tanto la relacion de compresién como el trabajo suministrado al

ciclo, incrementando en consecuencia la eficiencia del sistema.

» Reduccién de la pérdida de carga en el evaporador: Existen muchas razones

que argumentan como la valvula bypass logra reducir las pérdidas de carga en el
evaporador. La primera de ellas (y la mas evidente) es la reduccién del flujo
masico de refrigerante entrante al evaporador al permitir tan sélo la fraccion de
liquido saturado. Otra razén es la disminucion en la fraccion del volumen de
vapor con respecto al volumen total. La ecuacion de continuidad exige para el
vapor saturado una velocidad mayor a causa de su menor densidad. Al eliminar
el gas del evaporador gracias al bypass la velocidad del refrigerante es menor,
por lo que la caida en la presion sera menor. La Gltima razon guarda relacion con
la posicion relativa del bypass dentro del ciclo. Si en el ciclo transcritico de
expansion directa el depdsito acumulador se sitda a la salida del evaporador, al
considerar como referencia la entrada del compresor este equipo constituye una
pérdida de carga mas. Al instalar el bypass el depdsito acumulador se sitda a la
salida de la valvula de expansion, por lo que la caida de presion de este depdsito

se puede integrar dentro del proceso de expansion.

% Incremento del coeficiente de transferencia de calor del refrigerante: A

diferencia de otros refrigerantes artificiales el coeficiente de transferencia de
calor del diéxido de carbono mejora cuanto menor es el titulo de la mezcla.
Distintas investigaciones han reflejado como este coeficiente puede llegar a
reducirse en hasta un 75% cuando el titulo supera 0.5 [4]. Si se instala un bypass
de gas se incrementa el area de transferencia de calor donde el titulo de la
mezcla es inferior a 0.5, por lo que el valor promedio de este coeficiente a lo

largo del evaporador aumenta.

A parte de actuar como reservorio el deposito acumulador constituye un separador

que divide la corriente liquida que alimenta el evaporador de la corriente gaseosa que se
deriva por el bypass. Sean xs el titulo de la mezcla a la salida de la valvula de expansion
y Mo €l caudal masico de refrigerante en el ciclo, los caudales que atraviesan

evaporador y bypass se definen como:

Meyap = Mciclo (1—xs) (5.1)
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mbypass = Mcicio Xs (52)

Este caudal meysp constituido Unicamente por liquido saturado sera por tanto
utilizado en el balance energético del evaporador:

(Tair sal — T6) - (Tair ent — T7)

(Tair sar — Té) (5.3)
I ——-air sa .
(Tair ent — T7)

erig = Meypap (h; — h6) = UAevp

5.1.2. — Andlisis de la mejora

Para valorar las mejoras introducidas por la valvula bypass en relacion al ciclo de
expansion directa se ha desarrollado un modelo numérico cuya Unica simplificacion es
la depreciacion de las pérdidas de carga en conductos. Con este modelo se estudian en
primer lugar las ventajas descritas al principio para luego valorar como éstas mejoran

las prestaciones del ciclo, en especial la temperatura de descarga y la eficiencia.

El hecho de alimentar el evaporador con liquido incrementa el coeficiente de
transferencia de calor del refrigerante, lo que mejora el coeficiente global del
evaporador. Para valorar este hecho con respecto al ciclo estandar se representa en la
Grafica 21 y en funcién de la potencia frigorifica la evolucion del coeficiente de

transferencia de calor del didxido de carbono h; y la capacidad térmica del equipo UAey:
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Gréfica 21: Incremento en los coeficientes h; y UA del evaporador logrados por la valvula bypass
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Temperatura ambiente: 35 °C ; Recalentamientos: 5 °C)
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A medida que se incrementa la potencia frigorifica el coeficiente de transferencia
de calor en el evaporador inundado aumenta a consecuencia de un mayor caudal
derivado por el bypass. El incremento en el coeficiente de transferencia de calor h;
implica un aumento en el término global UAe,, Sin embargo este coeficiente apenas
cambia con la potencia frigorifica. Este comportamiento es consecuencia de la
resistencia térmica asociada al lado aire del evaporador, la cual es mucho mayor que la
resistencia asociada al refrigerante. Este dominio hace que cualquier reduccion en la

resistencia térmica del refrigerante quede enmascarada por la resistencia dominante.

El incremento en el término global UAe, reduce la diferencia de temperaturas
logaritmica en el evaporador, asi que la temperatura de evaporacion el equipo
aumentard. Tal y como refleja la Gréfica 22 el incremento en esta temperatura se
acentla cuanto mayor es la potencia frigorifica. Una mayor temperatura de evaporacion

implica una mayor presion en el equipo, ayudando a reducir el trabajo de compresion.
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Gréfica 22: Temperatura de evaporacidn frente a potencia frigorifica (tratando de maximizar la eficiencia del ciclo)
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Temperatura ambiente: 35 °C ; Recalentamientos: 5 °C)

A parte de mejorar el funcionamiento del evaporador se espera que la valvula
bypass reduzca tanto el trabajo de compresion como la temperatura de descarga. Con
respecto al segundo parametro la Grafica 23 muestra su evolucion con la temperatura

ambiente para tres niveles de potencia frigorifica:
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Gréfica 23: Temperatura de descarga frente a temperatura ambiente (tratando de maximizar la eficiencia)
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Recalentamientos: 5 °C)

Al comparar esta grafica con la namero 12 (realizada para el ciclo de expansion
directa) se observa como la valvula bypass reduce ligeramente la temperatura de
descarga del compresor, lo que permite ampliar el rango de potencias donde el sistema
es capaz de operar con eficiencia maxima. Si se vuelve a fijar los 140 °C como valor
limite, con independencia de las condiciones ambientales el ciclo transcritico de una
etapa de compresion y valvula bypass (con los mismos componentes del ciclo de
expansion directa) seria capaz de operar minimizando su consumo con potencias de

hasta 7 kW, un kilowatio mas que en la configuracion de expansion directa.

La Grafica 24 representa la evolucion de la eficiencia del ciclo con respecto a las

variables anteriores: temperatura ambiente y potencia frigorifica.
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Gréfica 24: Eficiencia frente a temperatura ambiente (tratando de maximizar la eficiencia)
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Recalentamientos: 5 °C)

Al aumentar la potencia frigorifica la eficiencia cae de valor asi como el ritmo de
descenso. En la grafica anterior se ha visto como en ciertos supuestos de trabajo la
temperatura de descarga superaba el limite de referencia (140 °C). Asi que, al igual que
se hizo en la Grafica 16, se representa una linea discontinua para recordar que cuando la
eficiencia atraviesa esta linea se debe esperar un descenso brusco en la eficiencia debido
a que en esta regidn ya no es posible minimizar el trabajo de compresion sin superar la

temperatura de degradacion del lubricante.
5.2. — DOBLE ETAPA DE COMPRESION

5.2.1. — Fundamento

Cuando el ciclo de una etapa de compresion requiere de unas presiones de trabajo
elevadas este esfuerzo origina problemas mecanicos dentro del compresor que dan lugar

a los siguientes fendmenos:

» Incremento en la temperatura de descarga del compresor, acelerando la

degradacion del aceite lubricante.

» Descenso del rendimiento isoentropico del equipo a consecuencia de la mayor

relacion de compresion, lo que repercute en la eficiencia del ciclo.
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» Aumento en la potencia consumida a raiz de la disposicion de las isoentrépicas

dentro del diagrama P — h.

El deterioro experimentado en las prestaciones del ciclo de una etapa puede

mitigarse a través del uso de varias etapas de compresion apoyadas por enfriamientos

intermedios del refrigerante entre etapas: la denominada compresién multiple que ya

planteo Voorhess en los origenes de la refrigeracion artificial [1]. Del mismo modo que

la compresion la expansion también puede realizarse en varias etapas para facilitar el

enfriamiento entre compresores. La configuracion habitual de esta disposicion

constructiva, por cuestiones de efecto Util conseguido — coste econdémico de equipos, es

la compresidn de doble etapa con un subenfriamento intermedio entre equipos. Para el

ciclo transcritico en concreto esta mejora incrementa la eficiencia al reducir la

temperatura de descarga. La Figura 26 recoge un esquema de la configuracion

propuesta:

Enfriador
de gas
5 — 4
Etapa de alta
presion
3
Regriferador
de aire
2
Etapa de baja
presion
1
| |
Intercambiador
interno
61
Vialvula de
expansion 1lg
7

Figura 26: Esquema del ciclo transcritico de doble etapa de compresion y expansion directa

Evaporador
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Al igual que en la valvula bypass se ha desarrollado otro modelo numérico que
recoge esta configuracion constructiva con el fin de valorar los beneficios introducidos.
Antes de analizar estos beneficios es conveniente explicar como se ha modelizado los
elementos clave. El primero de ellos es la refrigeracion intermedia entre las etapas de
compresién, un enfriamiento que se lleva a cabo en un refrigerador de aire. En este
equipo el diéxido de carbono procedente de la etapa de baja presion se enfria con aire
ambiental para tratar de reducir el consumo de energia en la segunda etapa de
compresion, y por ende el consumo global. En este modelo el refrigerador se representa
a traves de su eficiencia, que como en el intercambiador interno expresa el ratio entre la
potencia cedida al aire y la méaxima cesidn posible, correspondiente a la de un hipotético
enfriamiento del diéxido de carbono desde la temperatura de descarga del primer

compresor hasta la temperatura ambiente:

. _ hy — hs
refrigerador hy — R(COy Tamp) (5.4)

Otro elemento distintivo del ciclo de doble etapa es el nivel de presion intermedia
a la cual se practica este enfriamiento intermedio, ya que su valor influye en las
prestaciones globales del ciclo. Para este modelo se han establecido dos criterios

perfectamente seleccionables en la interfaz gréafica:

% Igualdad en la relacion de compresion: Consiste en mantener constante el
ratio de presiones en ambos compresores. Si se desprecian las pérdidas de carga
en el refrigerador la presion intermedia P; se determina a partir de la presion de

entrada a la etapa de baja P. y la presion de salida de la etapa de alta P:

pb:rpaﬁﬁe:ﬁ,_’ﬂ: FeFe (5.5)

Bajo este criterio la presion intermedia es igual a la media geométrica de las
presiones en evaporador y enfriador de gas (ignorando evidentemente las

pérdidas de carga en ambos intercambiadores).

K/

AS

% Minimizar el trabajo de compresion: Como su hombre indica se busca reducir
el trabajo invertido en comprimir el refrigerante, por lo que la eficiencia bajo
este criterio serd& maxima. Con la intencion de encontrar una expresion

matematica que ligue la presion intermedia con el resto de pardmetros del ciclo
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se considera un comportamiento ideal al refrigerante vapor que atraviesa ambas
etapas. Como se ha dicho antes se busca minimizar el trabajo de compresion,

suma de los trabajos en las dos etapas.

Para la primera etapa se tiene:

yi—1

b M vi—1m, \ \P,

P, (5.6)

donde C, es el calor especifico (a presion constante), y; el cociente de calores
especificos en las condiciones de admisién de la etapa de baja, R la constante
universal de gas ideal, 7, el rendimiento isoentrépico de la etapa de baja, Pe la
presion de aspiracion del compresor de baja, T; la temperatura de descarga y T;

la temperatura de admision a este compresor.

Mientras que para el compresor de alta:

Y2—1

_Cp(Ta_TZ)_ 2R T, (Pc) vz

P;

Na Y2 — 114

a

(5.7)

donde 7, es el rendimiento isoentropico de la etapa de alta, y, el cociente de
calores especificos en las condiciones de admision de la etapa de alta, P; la
presion de descarga del compresor de alta, T, la temperatura de descarga 'y T la

temperatura de admision a dicho compresor.

Conocido el trabajo de cada etapa el trabajo total de compresion sera:

y1i—1 Y2—1
y1iR ﬂ (ﬂ) 71 PR y2R E (PC) Y2 1
Yi—1mp Y2 —1nq

W, =W, +W, =

P, (5.8)

Fe
Lo unico desconocido es la presion intermedia P;, de modo que para encontrar el
valor que minimiza el trabajo W; tan sélo hay que derivar la expresion anterior
con respecto a la presion intermedia e igualarla a cero:

yi—1 y2—1

aWt _ le T]_ )/1 - 1 (Pl> Y1 1 )/ZR T2 )/2 - 1 (PC) Y2
0P, vi—1m, n Py v2=1mn4 72

1
P, (5.9)

Pe Pi
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oW, izl y2—1 T, Y2—1 My yi—1

api =0 —)Pi Y1 Y2 =7’_aPC Y2 T_lpe " (510)
__VNivYa
Ny T, Y221 Yi=l\2y172-v1-72
. = P.v2 P 7 (5.11)
vt \ne Ty

5.2.2. — Andlisis de la mejora

El objetivo perseguido por esta mejora es reducir la temperatura de descarga del
dioxido de carbono en la etapa de alta (que coincide con la temperatura de entrada al
enfriador de gas) con la intencion de ampliar el rango donde el ciclo transcritico puede
operar con un consumo minimo. Al reducir la temperatura de descarga se espera que la
presion de descarga de la etapa de alta, presion que debe maximizar la eficiencia del
ciclo también disminuya. Como la correlacion utilizada para determinar esta presion
optima fue planteada para un ciclo de una etapa de compresion, ésta no puede ser usada
directamente en este ciclo de doble etapa (utilizando las temperaturas de evaporacion y
salida del enfriador de gas como variables de entrada). Sin embargo se desea estudiar si
en vez de la temperatura de evaporador el uso de la temperatura de salida del
refrigerador permitiria utilizar la correlacion de Liao y Jackobsen [13] para dar una
primera estimacion de la presion de descarga del compresor de alta, una presion que
maximizaria la eficiencia del ciclo de doble etapa. Con este primer analisis en mente se
recurre a la misma técnica de contraste de secciones anteriores: enfrentar para distintos
ciclos de doble etapa los valores de presion dptima obtenidos a través de estudios
parameétricos con los propuestos por la correlacion, y si los resultados difieren en menos
de un 5% esta hipotesis de célculo puede darse por valida. Los resultados de este

andlisis se presentan en la Grafica 25:
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Grafica 25: Uso de la correlacion de Liao y Jackobsen para estimar
la presién de descarga de la segunda etapa de compresion

Al igual que antes la correlacion otorga unos valores de presion optima inferiores
a los deducidos en los correspondientes estudios paramétricos. Aun asi los resultados
cumplen el criterio de aceptacion, por lo que este modelo utilizard las variables de
temperatura de salida del refrigerador y salida del enfriador de gas para cuantificar a
través de la correlacion de Liao y Jackobsen la presion de descarga de la segunda etapa
de compresidn, una presion que maximiza la eficiencia del ciclo transcritico de doble

etapa y expansion directa.

Este modelo es capaz de utilizar dos criterios para definir el nivel de presion
intermedia: mantener la relacién de compresion constante o minimizar el trabajo de
compresion. El siguiente analisis estudia la influencia del criterio seleccionado sobre las
prestaciones del ciclo, en concreto sobre la eficiencia. La Grafica 26 representa

eficiencia frente a potencia frigorifica para los dos criterios establecidos:
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Grafica 26: Influencia del criterio de eleccion de la presidn intermedia en la eficiencia
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Temperatura ambiente: 35 °C ; Recalentamientos: 5 °C ; Eficiencia refrigerador: 0.75)

La grafica sugiere que el criterio seleccionado para determinar la presion
intermedia tan solo influye cuando la potencia frigorifica es elevada. A priori se
esperaba una mayor eficiencia en el ciclo cuando la presion intermedia se determina con
el criterio de minimizar el trabajo de compresion, pero tan solo se aprecian diferencias
significativas cuando la potencia requerida es superior a 10 kW, una potencia no muy
habitual en el ambito de la refrigeracion en automovil. Con estos resultados, y con el fin
de ahorrar coste computacional, para el resto de analisis se ha decidido usar como

criterio para la presion intermedia el igualar las relaciones de compresion.

La eficiencia que presenta el refrigerador de aire determina la temperatura de
admision del dioxido de carbono a la etapa de alta, lo cual repercute en el trabajo
consumido por esta etapa y por ende en la eficiencia del ciclo. Del mismo modo que se
procedio con el intercambiador interno se analiza en la Gréafica 27 para tres niveles de
potencia (y unas temperaturas de foco fijas) la evolucion de la eficiencia del ciclo con la

eficiencia de refrigerador:
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Grafica 27: Eficiencia del ciclo frente a eficiencia del refrigerador (tratando de maximizar la primera)
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Temperatura ambiente: 35 °C
Recalentamientos: 5 °C ; Idéntica relacién de compresién en etapas)

Como es logico cuanto mejor opere el refrigerador mejor sera la eficiencia del
ciclo, puesto que al reducir la temperatura de admision de la etapa de alta disminuye el
trabajo consumido. Una diferencia con respecto al intercambiador interno es que en el
refrigerador el incremento en eficiencia de ciclo por décima de rendimiento de equipo
no depende de la potencia frigorifica. Si en el intercambiador interno el incremento en
la eficiencia del ciclo era mayor cuanto mayor era la potencia frigorifica, en el

refrigerador el incremento en eficiencia es idéntico para cualquier nivel de potencia.

Como se ha explicado al inicio de este apartado la finalidad del ciclo de doble
etapa es reducir la temperatura de descarga del compresor de alta para evitar problemas
derivados con la degradacién del lubricante. El siguiente bloque de analisis estudia la
evolucién de este parametro, comenzando con la influencia de la temperatura ambiente

para tres temperaturas de habitaculo tipicas:
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Graéfica 28: Temperatura de descarga de la etapa de alta frente a temperatura ambiente
(tratando de maximizar la eficiencia)
(Potencia frigorifica: 7.5 kW ; Recalentamientos: 5 °C
Eficiencia de enfriador: 0.75 ; Idéntica relacion de compresion en etapas)

Al igual que en la Gréafica 11 al reducir la temperatura de recinto se reduce la
presion del evaporador haciendo que, a idéntica temperatura ambiente (y por ende igual
presion de alta), la relacion de compresion aumente traduciéndose en una temperatura
de descarga mayor. Si se vuelve a tomar el valor de 140 °C como temperatura limite de
descarga la Grafica 28 muestra que la temperatura de descarga del compresor de alta (el
mas restrictivo de los dos) no supera dicho limite en ninglin momento. Es mas, apenas
se alcanzan los 105 °C cuando la fuente y el sumidero de calor presentan unos niveles
de temperatura extremos. Esta grafica refleja como el ciclo transcritico de doble etapa es
capaz de operar con un consumo minimo sin importar las condiciones de operacion y
con los mismos equipos (evaporador, compresor, intercambiador interno y enfriador de

gas) seleccionados para el ciclo de una etapa de compresién y expansion directa.

El analisis anterior, realizado para una potencia en concreto, puede tomar el
enfoque adoptado en la Gréafica 12: para una temperatura de recinto fija se representa en
la Grafica 29 la evolucion de la temperatura de descarga de la etapa de alta con la

temperatura ambiente para tres niveles de demanda frigorifica:
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Graéfica 29: Temperatura de descarga de la etapa de alta frente a temperatura ambiente
(tratando de maximizar la eficiencia)
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Recalentamientos: 5 °C
Eficiencia de enfriador: 0.75 ; Idéntica relacién de compresion en etapas)

Las menores potencias frigorificas permiten incrementar la temperatura de
evaporacion obteniendo menores valores en la temperatura de descarga. Y al igual que
en el analisis anterior en ningin momento la descarga del compresor supera el valor
limite de 140 °C, ampliando asi el rango de potencias a las cuales el ciclo puede operar
con un consumo minimo. Mientras que en el ciclo de una etapa de compresion esta
potencia tan solo llega a 6 kW para todo el abanico de temperaturas ambiente, el ciclo
de doble etapa amplia este valor a potencias superiores a 10 kW sin modificar los
equipos. La grafica demuestra como esta solucion constructiva permite resolver el
handicap del ciclo transcritico sin tener que considerar la sustitucion de los
componentes principales (evaporador, enfriador de gas, etc.), por lo que es una opcién a
tener en cuenta si por las necesidades de la aplicacién no es posible encontrar equipos

acordes con ella.

También es conveniente analizar la influencia del refrigerador de aire en la
temperatura de descarga de la etapa de alta. Con este objetivo se representa en la
Grafica 30 su evolucion con la eficiencia del refrigerador para los niveles de potencia

anteriores:

104



140 —°>—Qfrigoritica = © kW

—5— Qfrigortica = /-9 kw

—2— Qfrigorttica = 10 kW

120+

100

Tdescarga (OC)

60 L L 1 L L L L 1 L L L L 1 L L L L 1

0.2 0.4 0.6 0.8 1
Eficienciarefrigerador

Graéfica 30: Temperatura de descarga de la etapa de alta frente a eficiencia del refrigerador
(tratando de maximizar la eficiencia del ciclo)
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Temperatura ambiente: 35 °C
Recalentamientos: 5 °C ; Idéntica relacién de compresién en etapas)

Cuanto mayor sea la eficiencia del equipo menor sera la temperatura de descarga
de la etapa de alta presion. De los perfiles anteriores destaca como una eficiencia
elevada hace desaparecer la influencia de la potencia frigorifica en los valores de
temperatura de descarga, ya que cuando ésta tiende a la unidad los resultados tienden a
igualarse. También es importante sefialar la importancia de instalar un refrigerador de
aire cuando la demanda frigorifica es elevada, ya que en estos casos la temperatura de
descarga disminuye con rapidez al incrementar la eficiencia del equipo. Aun asi, con un

refrigerador minimamente aceptable en ningin momento se supera el limite de 140 °C.

Sin la necesidad de tener que considerar limitaciones impuestas por la temperatura
de degradacion del lubricante se puede valorar facilmente la evolucién de la eficiencia
con la temperatura ambiente para estos tres niveles de potencia, evolucion recogida en
la Gréfica 31:
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Gréfica 31: Eficiencia frente a temperatura ambiente (tratando de maximizar la eficiencia)
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Recalentamientos: 5 °C
Eficiencia de enfriador: 0.75 ; Idéntica relacién de compresion en etapas)

Al igual que en ciclos anteriores al reducir la potencia frigorifica se incrementa
tanto la eficiencia como la rapidez con la que cae al aumentar la temperatura ambiente.
Cuando el ciclo de una etapa de compresion es capaz de operar con un consumo minimo
el ciclo de doble etapa incrementa su eficiencia en unas tres décimas de media con
respecto al basico. Si en ambos ciclos se consideraran limitaciones en la temperatura de
descarga, mientras que el ciclo de una etapa experimentaria descensos en los valores de
eficiencia cuando la temperatura ambiente adquiriera cierto umbral el ciclo de doble
etapa no se veria afectado por dicha restriccion, de modo que la diferencia entre

eficiencias seria mucho mayor.
5.3. — VALORACION GLOBAL

Para concluir esta seccion se comparan las dos mejoras propuestas con las
prestaciones del ciclo transcritico de una etapa de compresion y expansion directa con el
fin de valorar en qué situaciones seria mejor apostar por una solucidén constructiva u
otra.

A lo largo del Proyecto se ha visto como la temperatura de descarga del compresor
condiciona las prestaciones del ciclo, ya que su valor esta limitado por la temperatura de

degradacion del lubricante. La Gréafica 32 recuerda para los tres ciclos estudiados la
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evolucion de este parametro con la temperatura ambiente para una potencia frigorifica
habitual:

00—
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Gréfica 32: Temperatura de descarga frente a temperatura ambiente (tratando de maximizar la eficiencia)
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Potencia frigorifica: 7.5 kW ; Recalentamientos: 5 °C
Eficiencia de enfriador: 0.75 ; Idéntica relacion de compresion en etapas)

Para una temperatura ambiente superior a 40 °C la temperatura de descarga del
compresor del ciclo estdndar (una etapa de compresion y expansion directa) supera el
limite habitual de 140 °C. Esto significa que cuando la temperatura ambiente sea mayor
de 40 °C el ciclo estandar no podréa evacuar 7.5 kW para mantener el recinto a 20 °C con
un consumo minimo en el compresor. En esta situacion el controlador que regula el
ciclo debera modificar la apertura de la valvula de expansion para tratar de disminuir la
presion del enfriador de gas y evitar que la temperatura de descarga supere los
140 °C (que supondria la degradacion del lubricante), por lo que la eficiencia decaera.
El incremento en la temperatura de evaporacion a consecuencia de la valvula bypass
reduce el trabajo de compresion, lo que ayuda a disminuir la temperatura de descarga.
Gracias a ello el ciclo de una etapa con valvula bypass amplia en 3 °C el rango de
temperatura ambiente a la cual el sistema puede operar con la premisa de maximizar la
eficiencia. Es un incremento considerable pero no cubre todo el espectro de estudio. El
refrigerador intermedio si que reduce drasticamente la temperatura de descarga del
compresor de alta, ya que cuanto menor es la temperatura de admisién menor es la

potencia requerida. Gracias a este equipo la temperatura de descarga (de la etapa de

107



alta) apenas alcanza los 100 °C, por lo que el ciclo de doble etapa sera capaz de operar

con un consumo minimo en un rango de temperaturas ambiente muchisimo méas amplio.

Al igual que la temperatura de descarga se valora en la Grafica 33 para los tres
ciclos la evolucion de la presion de cesion de calor en el enfriador de gas que maximiza
la eficiencia, ya que al fin al cabo determina el trabajo de compresién y condiciona la

eleccion de los equipos:

30—
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Gréfica 33: Presion del enfriador de gas frente a temperatura ambiente (tratando de maximizar la eficiencia)
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Potencia frigorifica: 7.5 kW ; Recalentamientos: 5 °C
Eficiencia de enfriador: 0.75 ; Idéntica relacion de compresion en etapas)

Por lo general la presion requerida en el enfriador de gas para un funcionamiento
optimo en los tres ciclos estudiados difiere muy poco, aunque la presion exigida por el
ciclo de doble etapa tan s6lo es menor cuando la temperatura ambiente es elevada. En
cuanto a los ciclos de una etapa de compresion, esta diferencia en presiones se acentla
al incrementar la temperatura ambiente. Para las condiciones de estudio en ningun
momento se supera el limite actual de los compresores de didxido de carbono para el
sector de la automocion establecido en 135 bares [25], hecho que no introduce una
nueva limitacion constructiva. Aunque una reduccion en la presidn siempre permite un
ahorro de costes (en cuanto a que los equipos utilizados no necesitan ser tan robustos),
la reduccién lograda por las mejoras constructivas es tan pequefia (apenas unos 10 bar
de media) que no justifica el uso de equipos de menores prestaciones si se pretende

apostar por estas mejoras.
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Con las presiones analizadas se valoran los incrementos en la eficiencia del
sistema. Para ello se utilizan y evallan ratios de eficiencia (cocientes entre la eficiencia
de la mejora y la eficiencia del ciclo estandar), en concreto su evolucién con la
temperatura ambiente para las dos mejoras y tres potencias frigorificas; un analisis
representado en la Gréfica 34 en el cual no se tiene en cuenta efectos relacionados con

limitaciones en la temperatura de descarga:
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Gréfica 34: Ratios de eficiencia frente a temperatura ambiente (tratando de maximizar ambas eficiencias)
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Recalentamientos: 5 °C
Eficiencia de enfriador: 0.75 ; Idéntica relacion de compresidn en etapas)

A primera vista el incremento logrado por la valvula bypass es inferior al
conseguido por el ciclo de doble etapa. Asi mismo, mientras que la mejora en el bypass
apenas es sensible a la potencia frigorifica ésta si influye en los incrementos logrados
por el ciclo de doble etapa, ya que cuanto mayor es la potencia mayor es el ratio. Un
andlisis mas minucioso refleja un comportamiento distinto para la evolucion del ratio de
eficiencia con la temperatura ambiente: mientras que en el ciclo de doble etapa esta tasa

crece con la temperatura ambiente en el bypass decrece ligeramente con ésta.

Para concluir la Grafica 35 recoge la evolucion de este incremento en la eficiencia

con la potencia frigorifica:
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Gréfica 35: Ratios de eficiencia frente a potencia frigorifica (tratando de maximizar ambas eficiencias)
(Temperatura de recinto: 20 °C ; Temperatura ambiente: 35 °C ; Recalentamientos: 5 °C
Eficiencia refrigerador: 0.75 ; Idéntica relacion de compresion en etapas)

Sin ninguna duda el ciclo de doble etapa consigue los mayores incrementos en
eficiencia, sobre todo cuando la demanda frigorifica es elevada. Mientras que la valvula
bypass apenas incrementa la eficiencia en un 30% el ciclo de doble etapa de compresion

es capaz de llegar a duplicarla.

Con estos analisis en la mano se concluye que practicamente no existe diferencia
alguna entre apostar por el ciclo de una etapa de compresion de expansion directa y su
version equivalente con valvula bypass. Si bien es verdad que la valvula bypass mejora
el coeficiente global de transferencia de calor del evaporador e incrementa la eficiencia
del ciclo, estos incrementos son de tan poca magnitud que no destacan en exceso. Desde
un punto de vista econdmico la constitucion de un ciclo de una etapa de compresion con
valvula bypass no supondria un gran coste adicional (tan sélo habria que afiadir una
valvula mas al sistema) por lo que este elemento siempre sera bien visto en todo sistema
orientado a la refrigeracion del automovil: es una mejora barata que permite un ligero
ahorro en el consumo del compresor, aunque si la temperatura ambiente es elevada su

presencia apenas merecera la pena.

En cuanto al ciclo de doble etapa es evidente que la mejora en la eficiencia es
mucho mayor en comparacion con la valvula bypass. Sin embargo el coste econémico

que conlleva esta solucion también es mayor (es necesario instalar otra etapa de
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compresion y el refrigerador de gas), por lo que seré necesario valorar antes el beneficio
obtenido, el coste adicional que supone su instalacion y el espacio disponible en el
hueco del motor. Una primera sugerencia recomendaria apostar por esta solucion
siempre y cuando sea necesario: 0 evacuar potencias elevadas del interior del vehiculo o
un funcionamiento en un entorno muy caluroso durante un periodo de tiempo largo.
Como potencias superiores a 10 kW no son habituales en automoviles el sistema de
refrigeracion basado en el ciclo transcritico de didxido de carbono de doble etapa de
compresion y expansion directa estaria mas bien enfocado a vehiculos pesados como

camiones o autobuses.

También seria posible combinar ambas soluciones constructivas, constituyendo asi
un ciclo transcritico de doble etapa de compresion y vélvula bypass. Este hipotético
ciclo mejoraria la distribucion del dioxido de carbono a su paso por el evaporador e

introduciria un incremento extra a la eficiencia ya mejorada por la doble etapa.
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6. — CONCLUSIONES

Con el Proyecto finalizado se recogen en esta seccion los resultados obtenidos y se
evalla el cumplimiento de los objetivos establecidos. También es recomendable en este
momento valorar posibles proyectos que podrian continuar con el trabajo desarrollado

en éste.

En este informe se ha desarrollado un modelo numérico capaz de describir el
comportamiento del diéxido de carbono dentro de un sistema de refrigeracion orientado
a un vehiculo. Se enumeran a continuacion varios de los resultados obtenidos y

analizados a lo largo de este documento:

» Las propiedades termofisicas del dioxido hacen que las condiciones de
operacion (presion — temperatura del sistema) sean mas exigentes de lo
requerido por cualquier refrigerante artificial. Ello permite reducir las
dimensiones de los equipos que integran el ciclo (conservando sus prestaciones)
a costa de incrementar su resistencia como consecuencia de los mayores niveles

de presion a los que necesita operar el ciclo de dioxido de carbono.

» La influencia de la presion del enfriador de gas sobre las prestaciones del ciclo
hace imprescindible la implantacion de esquemas que permitan su regulacion.
Dentro de las condiciones de operacion la temperatura ambiente es el parametro
determinante a la hora de establecer el nivel 6ptimo de presion en el enfriador de
gas, ya que al incrementar esta temperatura la presion que maximiza la eficiencia
del ciclo también aumenta. Es muy importante que el ciclo transcritico no opere
con presiones inferiores al valor 6ptimo pues en esta region la eficiencia es muy

sensible a las variaciones en la presion del lado de alta.

» Los niveles de presion establecidos en el ciclo transcritico, superiores a los de un
ciclo convencional, propician a obtener valores elevados en la temperatura de
descarga del compresor; haciendo que ésta sea del orden de la temperatura de
degradacion del lubricante. Segun las condiciones de operacion es posible que el
ciclo no pueda minimizar el trabajo de compresion sin superar el limite marcado
por el lubricante. En esta situacion la presion del enfriador debe reducirse para
disminuir la temperatura de entrada al equipo, hecho que repercute

negativamente en la eficiencia.
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» Para un mismo punto de operacién y configuracién de equipos las prestaciones
del ciclo de didéxido de carbono operando con un consumo minimo son
equiparables a las de un ciclo convencional utilizando R134a. En concreto, el
flujo de refrigerante es menor en el ciclo transcritico y su eficiencia es superior
cuando la demanda es elevada. La presencia del intercambiador interno ayuda a
incrementar la eficiencia y reducir la presion de alta que la maximiza, sobre todo

cuando la potencia frigorifica es elevada.

» Es necesario plantear soluciones constructivas que traten de mitigar los
inconvenientes presentados por el ciclo transcritico de una etapa de compresion
y expansion directa sin tener que recurrir a la sustitucion de equipos. La adicion
de una valvula bypass mejora la distribucién del diéxido de carbono dentro del
evaporador incrementando el coeficiente de transferencia de calor y reduciendo
las pérdidas de carga. Por otro lado la doble etapa de compresion reduce la
temperatura de entrada al enfriador de gas al aplicar un enfriamiento intermedio
que disminuye el consumo de la etapa de alta. Ambas mejoras incrementan la

eficiencia del ciclo, aunque la doble etapa ostenta los mayores aumentos.

El modelo desarrollado en Engineering Equation Solver describe con un grado de
realismo el estado termodinamico del dioxido de carbono a lo largo del ciclo transcritico
de una etapa de compresion y expansion directa, cumpliéndose el objetivo marcado en
este Proyecto. Un modelo que puede considerarse valido al haber estimado los errores
cometidos en un 5%. Este trabajo demuestra la capacidad del dioxido de carbono para
sustituir a los hidrofluorocarburos en el sector del automdvil al reflejar para ambos
ciclos unas prestaciones similares. Las nuevas normativas medioambientales han
limitado el GWP de los refrigerantes utilizados en vehiculos, por lo que es necesario la
busqueda de nuevas sustancias capaces de reemplazar a los actuales refrigerantes y
dentro de éstas el dioxido de carbono es un firme candidato. Aunque como siempre hay
que seguir investigando para tratar de mitigar sus puntos débiles y potenciar sus

virtudes.

Los resultados obtenidos en este documento pueden asentar y constituir las bases
de futuros trabajos englobados en este campo. A modo de ejemplo se mencionan dos

lineas de investigacion que podrian seguir los pasos de este Proyecto:

» Construccién de un prototipo de sistema de refrigeracion que utilice didxido de
carbono. Este trabajo en concreto constituiria el punto final a la labor
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desarrollada en este Proyecto al ser un sistema real que permitiria contrastar el

modelo desarrollado.

» Como se cita al comienzo de este Proyecto el uso del diéxido de carbono no sélo
se limita al campo de la refrigeracion, sino que también se extiende al de la
calefaccién. Un posible trabajo futuro puede valorar el uso de esta sustancia en
este campo, haciendo énfasis en las bombas de calor.

Para poner punto y final a este informe no me queda méas que agradecer el valioso
tiempo dedicado en la lectura de estas lineas, asi como esperar que el mismo resulte

comprensible, claro e instructivo a la vez que sirva de utilidad.
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