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Resumen

El sector de la climatizacion y refrigeracion se encuentra actualmente bajo el foco de atencion de la
normativa energética y medioambiental. El fuerte impacto de este sector sobre el consumo energético
global, al igual que sus crecientes emisiones directas e indirectas de gases contaminantes, estan
obligando a las instituciones a establecer mecanismos de restriccion. Medidas como la limitacion
gradual del Potencial de Calentamiento Atmosférico (PCA) de los refrigerantes, o como la
identificacion de la eficiencia energética de los equipos a través del eco-etiquetado, han movilizado a
las empresas para adoptar estrategias proactivas en el disefio de sus nuevos equipos. Concretamente,
las empresas del sector han iniciado un proceso de transicion desde el uso de los actuales gases
fluorados hacia los refrigerantes naturales, asi como de incorporacion de medidas para mejorar la
eficiencia energética en dichos equipos. Una tecnologia emergente en este contexto es la que
incorpora eyectores a los ciclos de compresion de vapor que utilicen refrigerantes naturales. El
estado de la cuestion respecto a esto es principalmente tedrico, pero los resultados son

esperanzadores para la obtencion de equipos mas limpios, eficientes y econdémicos.

El presente trabajo recoge los resultados de un estudio tedrico que ha consistido en determinar,
mediante un analisis energético, el desempefio de sistemas de climatizacion y de refrigeracion con
diferentes tipologias de ciclo y distintos refrigerantes naturales, concretamente amoniaco, propano €
isobutano. Para la realizacion de este estudio se ha usado un modelo termodindmico de ciclo de
compresion de vapor cuya arquitectura incluye un eyector y un segundo modelo con el ciclo basico.

Los modelos se han puesto a prueba bajo distintas condiciones de operacion.

La configuracion de los modelos se ha realizado mediante una hoja de calculo Excel vinculada a la
base de datos CoolProp. Los datos sobre prestaciones requeridas y condiciones de operacion para las
distintas aplicaciones se han recopilado de articulos publicados en revistas especializadas. Asi, datos
conocidos sobre diferentes pardmetros, tales como las temperaturas de condensacion y evaporacion
en diferentes entornos climaticos, se han aplicado tanto al ciclo basico como a las arquitecturas que
incluyen el eyector para compararlas. Los resultados obtenidos corroboran un mayor rendimiento de
los ciclos con eyector, clarifican cuales son las mejores alternativas para optimizar los ciclos y

permiten abordar con optimismo ulteriores estudios experimentales.






Abstract

Refrigeration and air-conditioning sector is currently a focal point of energy and environmental
regulations. The strong impact of this sector on global energy consumption, as well as its growing
direct and indirect emissions of polluting gases, are forcing institutions to establish restriction
mechanisms. Measures such as the gradual limitation of Global Warming Potential (GWP) of
refrigerants, or the energy efficiency identification of equipments through eco-labeling, have
mobilized companies to adopt proactive design strategies of their new equipments. Specifically,
sector companies have started a transition process from the use of current fluorinated gases to natural
refrigerants, as well as incorporating measures to improve energy efficiency of the equipments. In
this context, the addition of an ejector to the vapor compression cycle that use natural refrigerants is
an emerging technology. In that regard, the state of art is merely theorical, but the results are

encouraging for obtaining cleaner, more efficient and cheaper equipment.

This work gives the results of a theoretical study that has consisted of determining, through an
energy analysis, the performance of air conditioning and refrigeration systems with different types of
cycle and different natural refrigerants, specifically ammonia, propane and isobutane. To carry out
this study a thermodynamic model of a vapor compression refrigeration cycle has been used, whose
architecture includes an ejector, and a second model with the basic cycle. The models have been

tested under different operating conditions.

The configuration of the models has been carried out using an Excel spreadsheet linked to the
CoolProp database. Data about required performance and operating conditions for the different
applications have been compiled from articles published in specialized magazines. In this way,
known data on different parameters like condensation and evaporation temperatures in different
climatic environments, have been applied both to the basic cycle and to the architecture that includes
the ejector to compare them. The results obtained corroborate a higher performance of the ejector
cycles, clarify which are the best alternatives for optimizing the cycles and allow further

experimental studies to be approached with optimism.
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Notacion
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GEI Gases de Efecto Invernadero
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HC Hidrocarbonos

HCFC Hidroclorofluorocarbonos

HFC Hidrofluorocarbono
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1 INTRODUCCION

El reto del cambio climatico se ha convertido en una de las mayores preocupaciones sociales.
Este reto, a su vez, viene de la mano de un problema energético y econémico cuya necesidad
de actuacion es cada vez mds urgente. El grupo Intergubernamental de Expertos sobre Cambio
Climatico (IPCC, por sus siglas en inglés) desarrolla desde 1990 informes de evaluacion que
sirven para la implementacion de la Convencidon Marco de las Naciones Unidas sobre el
Cambio Climatico (UNFCCC, por sus siglas en inglés). El quinto informe de evaluacion fue
publicado en 2014 y actualmente se esta trabajando en la sexta version. Estos informes se
dividen en tres grupos de trabajo: el primero de ellos trata los fundamentos cientificos del
cambio climatico, el segundo estudia los impactos de este fenomeno, y el tercero las formas
de mitigacion. Seglin el informe de 2014 [1], si se mantienen las tendencias actuales, se
estima que la temperatura promedio habra crecido para 2100 entre 4 y 5 °C. Por estos motivos,
se insta a aprobar nuevas politicas que consigan restringir la temperatura a un crecimiento

controlado de unos 2 °C.

Segun el Protocolo de Kioto, la UE debe reducir emisiones de gases de efecto invernadero en
un 80-95 % para 2050, por debajo de los niveles de 1990. Los ahorros acumulados de
emisiones esperados son 5 gigatoneladas para 2050, lo que simbolicamente representa mas
CO; que el producido por mil millones de vuelos de Paris a Nueva York. La ultima reunion de
la Comision Europea al respecto se celebro en Madrid el pasado mes de diciembre, la COP2S5.
En esta reunion, los paises miembros ratificaron los compromisos de reducir las emisiones de
gases de efecto invernadero y, de este modo, limitar el aumento de la temperatura media
global. Para conseguir este ambicioso objetivo, la Unién Europea ha puesto en marcha una

serie de medidas de actuacion que afectan a los principales sectores contaminantes.

El sector de la construccion es uno de los que mas emisiones de didxido de carbono produce.
Estas representan entre un 20 y un 30 % de las emisiones totales de gases de efecto
invernadero (GEI) [2]. La climatizacion es la aplicacion de mas rapido crecimiento dentro del
sector de la construccion, se ha triplicado desde 1990 en todo el mundo [3]. Se estima que
actualmente hay mas de 6 mil millones de unidades de aire acondicionado en funcionamiento
en todo el mundo, con mas de la mitad utilizadas en China y Estados Unidos [4]. Se prevé que
la demanda del sector de la climatizacion y refrigeracion crezca un 72 % durante este siglo
[5]. Por ello, se considera el sector de la climatizacion y refrigeracion de gran influencia en el

consumo mundial de energia y en la contaminacion del medio ambiente.
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Emisiones antropogenas anuales totales de GEI por gases, 1970-2010
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Figura 1- Evolucion de las emisiones de los distintos gases de efecto invernadero (GHG)
medidos en Gt de CO; equivalentes al afio [1]

La contaminacion de este sector no solo viene provocada por el consumo de energia eléctrica
y térmica, con las consiguientes emisiones indirectas de CO2, sino también por las emisiones
directas debidas a las fugas de refrigerantes. El impacto total equivalente sobre el
calentamiento atmosférico o TEWI (Total Equivalent Warming Impact por sus siglas en
inglés), es un parametro que auna tanto los efectos directos como los indirectos. Bitzer [6]
indica en su informe de 2016 que la mayor contribucion al calentamiento atmosférico de una
instalacion frigorifica no es debida a la carga de refrigerante sino a las emisiones indirectas
asociadas a la generacion de la energia eléctrica consumida. En la figura 2 se muestran las
emisiones directas e indirectas en Mt de CO; equivalentes a nivel mundial en el afio 2010
(segln estimaciones independientes a las del IPCC hechas por la Corporacion Alemana para la
Cooperacion Internacional [7]) en los sectores de refrigeracion doméstica, refrigeracion
comercial, refrigeracidn industrial, refrigeracion en transportes, instalaciones fijas de

climatizacion y sistemas moviles de climatizacion de vehiculos.
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Emisiones directas e indirectas de los distintos sectores de la
tecnologia frigorifica a nivel mundial (2010)
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Figura 2- Comparacion entre emisiones directas e indirectas en los distintos sectores de
instalaciones frigorificas [7]

Por otro lado, los sistemas de refrigeracion y climatizacidon mas utilizados siguen siendo los
sistemas tradicionales de compresion de vapor. Sin embargo, el consumo de energia de estos
todavia es muy alto y los refrigerantes provocan dafios que deben ser resueltos con urgencia.
Estos sistemas son responsables de aproximadamente el 30 % del consumo mundial de energia
total [8]. Ademads, se estima que las fugas de refrigerantes HFC a la atmosfera representan el
1.1 % de las emisiones de gases contaminantes, pero su efecto daiiino es 1300 veces mayor
que el del CO> [9]. En este marco, cualquier esfuerzo por minimizar el consumo de energia en
estos sistemas participa en el ahorro de energia a gran escala y en la proteccion del medio

ambiente.

Dada la gravedad del problema, la UE adoptd dos actos legislativos clave: la directiva sobre
sistemas de aire acondicionado mdviles (Directiva 2006/40/CE), la llamada “Directiva MAC”,
y un protocolo de reduccion gradual del uso de los refrigerantes fluorados en instalaciones de
produccion de frio. La norma que regula este protocolo es el Reglamento 517/2014 (F-Gas)
del Parlamento Europeo y del Consejo sobre los gases fluorados de efecto invernadero. Este
reglamento, también conocido como F-GAS, se ocupa de limitar el uso de refrigerantes segiin
la aplicacion atendiendo al valor del Potencial de Calentamiento Atmosférico (PCA) del
refrigerante y lo establece para un horizonte temporal hasta 2050. Segin la Comision
Europea, las emisiones de gases fluorados han aumentado en un 60 % desde 1990, en
contraste con otros gases de efecto invernadero cuyas emisiones se han reducido [10]. Se
establecen nuevas condiciones a la comercializacion de los aparatos que usen dichos gases y a
usos especificos de estos gases; y se fijan limites cuantitativos a la comercializacion de
refrigerantes HFC. Por ejemplo, para aplicaciones de refrigeracion comercial de potencia

superior a 40 kW, la limitacion de gases fluorados para el afio 2022 es practicamente total.
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La disminucion gradual de la comercializacion de los HFC se considera uno de los pilares
clave de dicho Reglamento, ya que apunta a reducir la cantidad de HFC comercializado en la
UE en un 79 % para 2030, en comparacion con los niveles promedio entre 2009 y 2012, como

se puede apreciar en la figura 3.
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Figura 3- Porcentaje de reduccion de la cantidad de HFC comercializables en la UE desde
2015 [11]

La cantidad comercializada de HFC es medida en toneladas equivalentes de CO2 a 100 afos.
Para controlar esta cantidad se reparten cuotas anuales entre los productores e importadores en
funcién de su valor de referencia. Por ejemplo, el valor de referencia para el periodo 2018-
2020 se basa en las cantidades de HFC legalmente comercializadas por todas las empresas a
partir de 2015. El1 89 % del total serd dividido entre aquellos que han introducido en la UE
productos HFC durante el periodo 2009-2012 y el 11 % restante serd puesto a disposicion de
posibles nuevos operadores que lo soliciten. Las empresas con cuota asignada podran
consultar la misma a través de un registro creado por la Comision, en el que estaran obligados
a inscribirse. A través del registro las empresas podran transferir total o parcialmente su cuota
a otro productor o importador. La unica excepcidn es que las cuotas de la reserva, es decir, las
asignadas a nuevas empresas, no pueden ser transferidas. Asi se evita que empresas que no
operen con HFC las soliciten gratuitamente solo para venderlas. El primer descenso
significativo fue en 2017, de un 37 %, y tuvo un importante impacto en el coste de los HFC.
Esta situacion se prevé que se acentuara aflo a afio, al ir disminuyendo la cuota total de gases
que pueden comercializarse en la UE, por ello es fundamental una accion temprana de los
productores e importadores que se anticipe a estos futuros recortes en la disponibilidad de los
refrigerantes y al aumento de los precios, para poder alcanzar los objetivos y cumplir con el
Reglamento. Lo que esto implica realmente es una reducciéon del PCA promedio que caerd,
desde 2000, hasta un PCA medio en 2030 de aproximadamente 500 de mantenerse las mismas

cantidades de HFC en la UE [2]. Los refrigerantes naturales, por lo tanto, jugardn un papel
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importante en el logro de este objetivo.

Para fomentar la implementacion de tecnologias alternativas a los gases fluorados, el
Reglamento F-Gas también introduce prohibiciones directas en sectores especificos para
equipos nuevos que utilizan HFC por encima de un PCA concreto. La prohibiciéon en la
comercializacién de ciertos productos se especifica para un momento, segun podemos ver en
la figura 4, con el objetivo de que cada sector cambie a refrigerantes con un impacto
ambiental mas bajo, como los refrigerantes naturales. Siguiendo la evaluacién del posible
impacto, la Comisiéon Europea y el compromiso de negociaciones entre las instituciones de la
UE, las prohibiciones de HFC han sido introducidas en varios sectores donde es seguro,
energéticamente eficiente y hay alternativas rentables disponibles en toda la UE. Las
restricciones se dirigen especialmente al sector comercial, pues a partir de 2022 no podran
utilizarse refrigerantes con un PCA mayor a 150 en frigorificos ni congeladores, asi como en
centrales frigorificas comerciales. En el sector de la climatizacion, estardn prohibidos en los
equipos portatiles de aire acondicionado los refrigerantes con un PCA mayor a 150 a partir de
2020 y los refrigerantes con un PCA mayor a 750 en los Split con menos de 3 kg desde 2025.
El Reglamento tiene la intencidon de terminar con el uso de refrigerantes con muy altos PCA
(PCA>2500), no solo en equipos nuevos sino también en instalaciones existentes. A partir de
2020 estara prohibido dar servicio a equipos de refrigeracion existentes con HFC que tengan

un PCA de 2500 o més, a menos que estos refrigerantes sean reciclados y regenerados, en tal

01/01/2015

d Neveras y congeladores domésticos con HFCs PCA = 150 01/01/2015 |

caso aun podrian usarse hasta enero de 2030.

Refrigeradores y congeladores para uso comercial (sellados herméticamente)
Con HFCs con un PCA 22500 01/01/2020
Con HFCs con un PCA 2150 01/01/2022

Muebles moviles/electrodomeésticos de a/a (sellados herméticamente) con HFC PCA z 150 01/01/2020
Equipos fijos de refrigeracién con HFCs con un PCA z 2500 01/01/2020
Centrales de refrigeracion para uso comercial de 40 kWcon HFC 2150 01/01/2022

Excepcion: En sistemas de cascada, el ler circuito puede utilizar HFC con un PCA <1500
Splits con una carga <3 kg de HFC con un PCA = 750 01/01/2025
SERVICIO Y MANTENIMIENTO

Equipos con 40ton de CO,, de HFCs con un PCA 2 2500 01/01/2020
Equipos con 40ton de CO, de HFCs reciclados y regenerados HFCs con PCA z 2500 1/01/2030

Figura 4- Hoja de ruta de prohibiciones en la comercializacion de HFC [12]
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Los refrigerantes de origen natural se pueden considerar econémicos y medioambientalmente
sostenibles, pero también presentan desafios para la tecnologia, tales como presiones de
trabajos elevadas (CO3), toxicidad (NHs), o inflamabilidad (hidrocarburos). Por un lado, la
presion presenta desafios de disefio en términos de robustez de los componentes y capacidad
del compresor. Sin embargo, ese problema estd superado actualmente con compresores
capaces de trabajar en ciclos transcriticos de CO2 (como el ciclo booster), superando los
problemas técnicos que de ello se derivan (lubricacién, refrigeracion, doble etapa, etc.). Por
otro lado, la toxicidad o inflamabilidad del refrigerante es también un desafio del uso de
ciertos refrigerantes naturales. No obstante, su uso estd permitido y aconsejado cuando se
requieren valores de eficiencia energética altos. Por ejemplo, el propano es un hidrocarburo
que, a pesar de ser categoria 3 segun el Standard 34 de ASHRAE, est4 indicado para
aplicaciones de refrigeracion. Recientemente, en 2019, entr6 en vigor la normativa de
ecoetiquetado de armarios de conservacion refrigerados profesionales [13]. La norma marca
la clasificacion energetica (tabla 1) y el etiquetado de productos de la figura 5, de forma que
se establecen 3 clases energéticas superiores para aquellos productos que puedan alcanzarlas.
Para este objetivo, el propano es uno de los fluidos més utilizados. Teniendo esto en cuenta,
la investigacion ahora debe centrarse en ofrecer soluciones de futuro que mejoren la
eficiencia energética de los sistemas de produccién de frio que utilizan refrigerantes
naturales.

Tabla 1- Clases de eficiencia energética de los armarios de conservacion refrigerados

profesionales
Clase de eficiencia energética IEE
A+ + + IEE< 5
A+ + 5 <IEE< 10
A+ 10 <IEE < 15
A 15 < IEE < 25
B 25 < IEE < 35
C 35 <IEE<50
D 50 <IEE<75
E 75 < IEE <85
F 85 < IEE <95
G 95 <IEE <115
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Figura 5-(a). Armarios de conservacion refrigerados profesionales clasificados en las clases
de eficiencia energética A a G; (b). Armarios de conservacion refrigerados profesionales
clasificados en las clases de eficiencia energética A+++ a G

Numerosos estudios han venido realizandose a este respecto, generalmente mejorando la
tipologia del ciclo (subcritico, transcritico, en cascada, con doble etapa de compresion, tipo
booster, con recalentamiento-subenfriamiento, etc.) o contribuyendo a mejorar el
rendimiento de los equipos principales (compresores e intercambiadores) [14]. Las
investigaciones mas recientes en la materia sefialan que la incorporacion de eyectores a los
ciclos de compresién que utilizan fluidos naturales contribuye favorablemente al objetivo
final buscado, es decir, la mejora de la eficiencia energética de los sistemas [15]. Este
resultado genera un notable interés empresarial, pues no solo se beneficia al medioambiente,
sino que adicionalmente se considera una ventaja competitiva empresarial.

Los eyectores son equipos que han venido utilizdndose originariamente en aplicaciones
industriales con vapor de agua (por ejemplo, son equipos de vacio o “Jet pumps” comunes en
industrias como la de la celulosa o en plantas eléctricas con ciclos Rankine). Sus ventajas
para el sector de la refrigeracion, aunque conocidas, han sido estudiadas principalmente de
forma teorica, pues la mejora en la eficiencia cuando se utilizaban refrigerantes fluorados era
poco o nada significativa [16]. En la literatura podemos encontrar algunas configuraciones
de ciclos frigorificos que incorporan esta tecnologia [17]-[19]. Las conclusiones de los
articulos cientificos muestran que determinadas combinaciones de ciclos y eyectores hacen
que el COP mejore. Por ejemplo, [16] demostr6 que los ciclos hibridos en determinadas
condiciones operacionales, con un ratio de entrada de 1, una eficiencia del eyector de 0.36 y
un ratio de entrada de 4.64 pueden tener un COP mejorado hasta un 5 % con respecto al ciclo
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de compresidn de vapor estandar operando en las mismas condiciones. Por otro lado, para los
ciclos en cascada dicha mejora puede llegar hasta el 18 %, con un eyector con ratio de
entrada de 0.94, una eficiencia de 0.36 y un ratio de entrada de 4.16.

A nivel comercial, cabe sefialar que, durante los dos ultimos afios, han surgido prototipos y
algun modelo comercial de eyectores (el mas popular de la marca Danfoss) dirigidos a un
tipo de ciclo muy concreto, el ciclo booster con CO». Sus resultados no solo han demostrado
mejorar la eficiencia, sino también reducir el coste del ciclo de vida de los equipos. La
posibilidad de obtener un sistema mas sostenible y que, a su vez, sea mas competitivo abre
una ventana de oportunidad en la que los intereses empresariales y de los investigadores
pueden alinearse.

En base a todo lo anterior, el presente trabajo recoge los resultados de un estudio teérico que
ha consistido en determinar, mediante un andlisis energetico, el desempefio de sistemas de
climatizacion y de refrigeracion con diferentes tipologias de ciclo y distintos refrigerantes
naturales, concretamente amoniaco, propano e isobutano. Para la realizacion de este estudio
se ha usado un modelo termodindmico de ciclo de compresion de vapor cuya arquitectura
incluye un eyector y un segundo modelo con el ciclo basico. Los modelos se han puesto a
prueba bajo distintas condiciones de operacion.

Para ello, el resto del documento se ha organizado de la siguiente manera: la seccién 2
aborda el estado de la técnica, donde se revisan las actuales investigaciones desarrolladas
sobre el uso de eyectores en ciclos de compresion de vapor, asi como el analisis del potencial
de los refrigerantes naturales para aplicaciones de refrigeracion y climatizacion. La seccién 3
describe el sistema, por un lado el EERC y por otro lado el CR, el ciclo con el que se va a
realizar la comparativa. La seccion 4 describe y explica el modelo de eyector, caracterizado
por una serie de ecuaciones recogidas de la literatura. La seccion 5 muestra los resultados de
las diferentes simulaciones y analiza los mismos. Y finalmente, la seccion 5 recoge las
principales conclusiones obtenidas del trabajo realizado.



2 ESTADO DE LA CUESTION

2.1 Refrigerantes naturales

El Reglamento F-GAS ha tenido un efecto fundamental. Las industrias y la investigacion
actual en el sector de la refrigeracion y climatizacidon estan cada vez mas enfocados al uso de
refrigerantes naturales, que se dan en ciclos quimicos y biologicos de la naturaleza, sin
intervencion humana. Entre estos se incluyen el amoniaco (R-717), el dioxido de carbono (R-
744), o hidrocarburos como el propano (R-290) o el isobutano (R-600a).

Ademas de tener un potencial de agotamiento del ozono (PAO) nulo, el potencial de
calentamiento atmosférico (PCA) de los refrigerantes también debe ser lo menor posible. En
esta tesitura, el Reglamento esta promoviendo el uso de tecnologias sostenibles y
refrigerantes naturales que, de forma gradual, sustituyan los refrigerantes del grupo de
hidrofluorocarbonos (HFC).

Los refrigerantes naturales son la mejor opcion debido a su impacto ecolégico practicamente
despreciable. Un estudio de 1998 sefial6 que, analizando el impacto total equivalente sobre el
calentamiento atmosférico (TEWI por sus siglas en inglés), los sistemas de mejor
rendimiento son los que utilizan propano, isobutano y amoniaco como refrigerantes [20].
Ademas, tienen una ventaja notable, los refrigerantes naturales son miscibles tanto con el
aceite mineral utilizado en sistemas CFC, como con aceites de polioléster (POE) utilizados
en sistemas HFC, por lo tanto, no hay que cambiar los elementos del ciclo anterior si se
construye uno nuevo. Las buenas propiedades lubricantes son esenciales para la eficiencia
del compresor. También son compatibles con materiales comunes de elastomero que se
encuentran en los sistemas de refrigeracion. Dado que los refrigerantes naturales no
contienen atomos de cloro o flilor, no reaccionan con el agua y, por lo tanto, no pueden
formar fuertes acidos que, en ocasiones, conducen a fallos prematuros del sistema. El estudio
se ha basado en un grupo de potenciales refrigerantes naturales: el amoniaco, el propano y el
isobutano. Los tres estan actualmente en uso o se usaron en el pasado, y se espera que,

después de numerosos estudios y avances tecnoldgicos, lo hagan a gran escala.
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Figura 6- Diagrama de Mollier del R-717, R-290 y R-744

Los aspectos de los distintos refrigerantes que se van a tratar principalmente son:
e Propiedades medioambientales
e Propiedades termofisicas
e Rendimiento

e Seguridad

Algunas de estas propiedades se muestran en la tabla 2. Ademas, el coste puede ser un factor
determinante para elegir un refrigerante frente a otro, y este es mucho menor para los
refrigerantes naturales, sobre todo para el amoniaco y el diéxido de carbono. Los

hidrocarburos tienen un precio mayor, pero menor que el de los HFC.
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Tabla 2- Propiedades del R-717, R-290 y R-600a

Refrigerantes naturales

Tipos Parametros R-717 R-290 R-600a
Medioambientales ODP o PAO 0 0 0
GWP100 0 PCA 0 3 3
Vida (afios) 0.091 12 12
Termofisicas Temperatura congelacion Tcon (°C) -77.73 -188 -159.6
Temperatura ebullicién Tes (°C) -33.33 -42.11 -11.75
Temperatura critica Te- (°C) 132.25 96.74 134.66
Presién evaporacién Pevap [bar] 2.3617 2.916 0.890
Presién condensacién Pcong [bar] 11.672 10.790 4.0472
Presién critica P [bar] 113.33 42.512 36.29
Capacidad frigorifica volumétrica 2,214.3 1,897.4 688
Transporte ti [uPa-s] 125.45  92.188  143.43
pv [uPa-s] 9.9953 8.4628 7.6308
ki [m-w/m-K] 471.35 91.409  87.489
kv [m-w/m-K] 26.846 19.724  17.371
heg [K]/kg] 1,144.4 326.70  323.33
pi[kg/m?] 595.17 484.39  544.31
pv [kg/m3] 90.533 23.451 10.480
Rendimiento Calor especifico (298 K) 35.637 73.307 96.598
Masa molecular M [g mol1] 17.03  44.096 58.129
Seguridad ASHRAE-34 B2L A3 A3

211 Amoniaco (R-717)

El amoniaco es muy conocido y ampliamente utilizado en sistemas de refrigeracion
medianos y grandes. Las propiedades que hacen al amoniaco un refrigerante deseable estan
bien documentadas. Tiene un calor latente extremadamente alto en comparacion con otros
refrigerantes, que se usan en sistemas tradicionales de compresion de vapor, solo superado
por el agua, por ello proporciona un mayor efecto de refrigeracion por unidad de flujo
masico que cualquier otro refrigerante. Su densidad, relativamente baja, resultado del bajo
peso molecular, supone un aumento en el volumen de barrido del compresor en comparacion
con los refrigerantes HFC, mas pesados, pero a pesar de su alto volumen especifico, la
combinacion de calor latente y densidad se traduce en un efecto volumétrico de refrigeracion
casi idéntico al del R-22 en condiciones tipicas de funcionamiento, y aproximadamente un 60
% mas alto que el del R-134a y un 60 % mas bajo que el del R-410A. La figura 6 es una
superposicion del diagrama de Mollier del R-717, el R-290 y el R-744. Se puede apreciar que
la campana del amoniaco es mucho mayor, lo que significa que el rango de operacion es mas
amplio, la capacidad de evaporacion es mas elevada también, y esto se traduce en que se
tiene también mucha mdas potencia disponible. Es un refrigerante alternativo tanto para

equipos de aire acondicionado como para sistemas de refrigeracion, ademds puede utilizarse
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en equipos nuevos y en los ya existentes.

El amoniaco también tiene una temperatura critica muy alta, comparable a la del R-600a y
solo superado por la del R-11 y la del R-123. Esto supone que, a diferencia de todos los HFC
y mezclas de refrigerantes, sea especialmente adecuado para usar en equipos refrigerados por
aire a altas temperaturas ambientales. La velocidad del sonido en un gas ideal es
inversamente proporcional a la raiz cuadrada de la masa molar. Por lo tanto, podemos
deducir que para el amoniaco la velocidad del sonido es mucho mayor que para otros
refrigerantes. Esto significa que el disefio de tuberias, valvulas y accesorios se puede realizar
sin sufrir pérdidas excesivas. A -10 °C la velocidad del sonido para el amoniaco es de 397.5
m/s, mientras que para el R-134a es 146.9 m/s y para R-404A es 143.4 m/s [21]. Esto
también tiene implicaciones en el disefio del compresor, donde las pérdidas de eficiencia
asociadas con las valvulas de entrada y descarga son mucho mas bajas para el amoniaco [22].
Los didmetros de tuberia pueden ser mas pequefios que para los HFC, ya que la potencia
especifica es muy alta para una potencia determinada. Ademas, la transferencia de calor es
bastante buena. El amoniaco tiene un coste bajo comparado con los HFC, ya que no es un

refrigerante sintético sino un subproducto del ciclo del nitrogeno.

Tabla 3- Tabla comparativa del rendimiendo de diferentes refrigerantes [23]

Nomenclatura Nombre Cop
R-717 Amoniaco 4.84
R-290 Propano 4.74
R-600 Butano 4.68
R-22 Clorodifluorometano 4.65
R-134a Tetrafluoroetano 4.60
R-410A R-32/R-125 (50/50) 4.41
R-404A R-125/R-143a/R-134a (44/52/4) 4.21
R-744 Dioéxido de carbono 2.96

*Basado en un ciclo estandar, temperatura de evaporacion 258 K, temperatura de condensacion 303 K,
subenfriamiento 0 K y 0 K de recalentamiento.

Como sefiala Pearson [21], se puede apreciar claramente el efecto sobre la eficiencia (tabla
3) en un andlisis que realizo [23]. La eficiencia del R-717 es un 5 % mayor que la del R-290,
que ya de por si es muy buena. Pero la diferencia clave en los diferentes refrigerantes del
analisis reside en las pérdidas irreversibles durante el proceso de expansion, que a su vez

dependen de la relacion entre la presion de operacion y la presion critica, que se muestra en
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la tabla 4 para las condiciones de evaporacion y condensacidn, y gracias a la que se puede
apreciar que el R-744 trabaja mucho mas cerca del punto critico que cualquier otro
refrigerante, lo que supone mayores diferencias de presion. Sin embargo, el amoniaco
presenta relaciones mas pequenas, lo que lo hace un mejor candidato (exceptuando al butano

cuya relacion es excepcionalmente baja) para tener una alta eficiencia.

Tabla 4- Relacion de presiones para T, 258 Ky T, 303 K [23]

Nomenclatura P./P.it P./P i
R-717 0.021 0.103
R-290 0.068 0.253
R-600 0.015 0.074
R-22 0.059 0.238
R-134a 0.040 0.189
R-410A 0.102 0.399
R-404A 0.097 0.381
R-744 0.309 0.974

El amoniaco tiende a lidiar mejor con contaminantes como agua y aceite que los
refrigerantes HFC. Cotter et al. [24], citado por Pearson [21], indicé que el agua se
acumularia en el lado de baja presion del sistema, lo que tendria un efecto adverso sobre la
eficiencia del mismo, pero ello no impediria que la planta funcione, mientras que en una
planta de R-22 el exceso de agua se congelaria en la valvula de expansion y se bloquearia el
sistema. Gigiel y Evans [25] informaron que el efecto de la contaminacion por aceite, agua y
desgaste del compresor en una gran planta de congelacion de amoniaco que se habia
ampliado varias veces durante muchos afios, habia sido un aumento en el consumo de energia
de un 43 %. Sin embargo, notaron que incluso en malas condiciones, la planta era mas

eficiente que lo que seria un sistema nuevo equivalente de R-22 con desescarche eléctrico.

Las principales desventajas del amoniaco se refieren a la seguridad, clasificacion B2L (tabla
2). Al ser toxico e inflamable, requiere precauciones especiales, y en muchas aplicaciones
debe establecerse como sistema compacto indirecto. El valor umbral limite (TLV por sus
siglas en inglés) del amoniaco es de 25 ppm (partes por millon), mientras que la
concentracion fatal mas baja es de 5000 ppm. A pesar de su toxicidad, su fuerte olor actia
como alarma ante posibles fugas, es notado por el ser humano a concentraciones muy bajas,
como 5 ppm. También es mas ligero que el aire y se puede mezclar con agua, lo que permite

que los sistemas de limpieza con agua sean mas efectivos. Ademas, se sabe que su limite
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inferior de explosion es del 15 % en volumen y su temperatura de ignicion es de 630 °C. Por
lo tanto, es moderadamente inflamable. Requiere una fuente de ignicion fuerte, siendo menos
inflamable que los hidrocarburos. Ademas es volatil y, al ser menos denso que el aire, si hay
una fuga tiende a escapar hacia la atmosfera. Los sistemas de amoniaco pueden ser
examinados con velas de azufre, que producen un espeso humo blanco en su presencia, o con
una solucion de jabon liquido que se aplica alrededor de las conexiones de tuberias y puede
revelar cualquier fuga con burbujas. También resulta un problema el hecho de que,
combinado con agua, el amoniaco puede ser corrosivo para el cobre y para las aleaciones de
cobre, lo que hace que este refrigerante sea una alternativa costosa a los sistemas existentes
que funcionan con CFC o HCFC, ya que la mayoria de las tuberias estan hechas de cobre.
Tendrian que ser sistemas de acero o acero inoxidable. Pese a sus desventajas, el amoniaco

parece ser una solucion definitiva a largo plazo.

Desde un punto de vista regulatorio, el sector de la refrigeracion industrial ya ha cambiado a
refrigerantes ecoldgicos, ya que el amoniaco ha sido un refrigerante muy conocido a gran
escala y empleado por mas de 120 afios [26]. Actualmente, el 90-95 % de las grandes
instalaciones de refrigeracion en Europa (del orden de un MW y superior) se hacen con
amoniaco [10]. Sin embargo, solo el 25 % de las instalaciones pequefias, y es que segin
Palm [27] la mayor dificultad identificada para pequefias instalaciones de amoniaco es que
los componentes son dificiles de obtener. Por ejemplo, dado que no hay compresores lo
suficientemente pequefios, no era adecuado para sistemas domésticos de bomba de calor
[28]. El desarrollo de este tipo de componentes, ademas de valvulas de expansion
electronicas, evaporadores de baja carga y compresores herméticos haria mucho mas sencillo
el uso de amoniaco en pequenas instalaciones. También debido a su toxicidad y ligera
inflamabilidad, el uso del amoniaco ha sido restringido en muchos paises, especialmente en
aplicaciones comerciales y residenciales. Sin embargo, varios paises tienen instalaciones de

compresion de vapor en funcionamiento.

Los beneficios del uso del amoniaco para enfriadoras han sido descritos por varios autores
[29]. Ademas de la mejora en la eficiencia, esperada en un rango del 9-17 % [30], también
hay mejoras significativas en la transferencia de calor, tanto en el evaporador como en
condensador [31]. Esto ofrece la oportunidad de construir enfriadoras mas eficientes y con
una menor huella de carbono, particularmente cuando utilizan condensadores por aire. Si las
enfriadoras agua-aire con amoniaco se adoptan para su uso en edificios comerciales, es
probable que haya un mayor uso de sistemas con amoniaco en bombas de calor a escala
comercial. De hecho, empresas como Intarcon o Beijer Ref ya han lanzado al mercado

enfriadoras de amoniaco [26]-[27].

El concepto de compresor semihermético de amoniaco ha sido probado de varias maneras,
pero actualmente hay muy poca demanda principalmente porque la mayoria de los sistemas
de amoniaco son instalados en planta utilizando tuberias de acero soldadas, y no logran

niveles suficientes de limpieza para permitir el uso de semiherméticos. Si el estator se
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mantiene fuera del flujo de refrigerante, por ejemplo, usando un motor enlatado, la eficiencia
del motor baja. A medida que el amoniaco se introduzca en nuevos mercados que se presten
mas facilmente a sistemas compactos, por ejemplo, enfriadoras de agua mdas pequeias,
unidades de tratamiento de aire compactas para procesos de enfriamiento y bombas de calor,
habra un aumento en el uso de sistemas sellados construidos en fabrica. En este tipo de

equipos no habria desventaja en utilizar un buen disefio semihermético [21].

Hoy en dia, las principales aplicaciones del amoniaco en pequefias instalaciones son
enfriadoras, bombas de calor de capacidad media/alta y refrigeracion comercial en
supermercados (con sistema secundario de refrigerante indirecto). Segin [34] las

aplicaciones mas prometedoras para el amoniaco a temperaturas mayores de 80° C son:
e (alefaccidon/refrigeracion urbana y otras aplicaciones de media/alta capacidad.

e Sistemas compactos que utilizan pequefias cargas de amoniaco, para aplicaciones de

uso residencial, comercial e industrial.
e Refrigeracion comercial con sistemas indirectos.

e Bombas de calor industriales.
2.1.2 Hidrocarburos: propano (R-290) e isobutano (R-600a)

Los hidrocarburos (HC) se han utilizado durante muchos afios como refrigerantes en la
industria petroquimica, donde el manejo de fluidos inflamables es habitual. Los HC son
excelentes refrigerantes en muchos aspectos: eficiencia energética, punto critico, solubilidad,
transporte y propiedades de transferencia de calor [26]. Los HC son gases incoloros y casi
inodoros que se licuan bajo presion y no tienen potencial de agotamiento del ozono (PAO
nulo), ni un potencial de calentamiento atmosférico significativo (PCA<3). Gracias a sus
propiedades termodinamicas, los HC tienen una alta eficiencia energética. Sin embargo,
debido a su inflamabilidad, clasificacion de seguridad A3 (tabla 2), los hidrocarburos son
considerados principalmente como una alternativa en sistemas con baja carga de fluido de
trabajo. Asi, en aplicaciones de aire acondicionado doméstico y comercial, como reducir la
carga de refrigerante sigue siendo el principal problema para el uso seguro de hidrocarburos.
Poggi et al. [35] resumid algunos parametros efectivos para la reduccion de la carga, como el
dimensionamiento de receptores, los didmetros y longitudes de tuberias, y la tecnologia del
dispositivo de expansion y de los intercambiadores de calor. Entre ellos, se dedujo que la
reduccion de tamafio de los intercambiadores de calor, especialmente del condensador, es la

forma mas efectiva.

Pese a ello, muchas empresas, especialmente en Europa y Asia, usan hidrocarburos como
refrigerantes sin peligro para los consumidores [36]. Siguiendo las restricciones del
Reglamento F-GAS, que prohibe el uso de refrigerantes en el sector doméstico con un PCA
de 150 o mas desde 2015, el isobutano y las mezclas con isobutano han desplazado al R-

134a, que se introdujo como reemplazo al R-12, en Europa y otros lugares del mundo [37], y
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el R-290 se utiliza ampliamente en climatizacidn, especialmente en paises del sureste, como
Malasia, Singapur e Indonesia. Mas de 700 millones de electrodomésticos refrigerados a base
de HC en todo el mundo estan demostrando que los HC pueden usarse de manera segura
[10]. Un estudio sobre el riesgo asociado al uso de R-600a en refrigeradores domésticos

muestra que el riesgo es insignificante [38].

Un estudio revisa diversos estudios sobre el uso de HC en diferentes aplicaciones de
refrigeracion, climatizacién y bomba de calor, y concluye que las convenientes propiedades
termodindmicas y termofisicas de los HC aseguran que el rendimiento del equipo es
comparable a los refrigerantes tradicionales, asi, resultan ser refrigerantes interesantes como
alternativas para aplicaciones convencionales, desde el punto de vista de la eficiencia
energética, COP, cargas de refrigerante y temperaturas de descarga del compresor [39]. Otro
estudio comparativo sobre los riesgos asociado al uso de hidrocarburos propone R-290 como
una alternativa al R-22 en aires acondicionados Split [38]. Una investigacion detallada sobre
el volumen del intercambiador de calor se centra en nuevas soluciones tecnoldgicas para
reducir la carga del refrigerante, con el proposito de atender a los problemas de seguridad
con respecto al uso de R-290 como alternativa al R-404A en refrigeracion comercial ligera
[40], que podria reducir el consumo de energia en un 34 %. Una investigacion sobre
alternativas al R-134a de bajo PCA [41] propone el R-290 y el R-600a, entre otros, como
candidatos potenciales. Otra [42] sobre sustitutos del R-134a estd centrada directamente en
R-290 y R-600a, que podrian proporcionar un rendimiento del sistema comparable en una
bomba de calor para calentadores de agua residencial.

2.2 Eyector

La innovacidn en nuevas tecnologias esta jugando también un papel importante. Entre estas
podemos sefialar la incorporacion de eyectores al ciclo de compresion de vapor. En los
sistemas de refrigeracion, el eyector se puede utilizar para realizar el efecto de compresion
del fluido de trabajo, sustituyendo al compresor, o para recuperar el trabajo de expansion
durante el proceso de estrangulamiento (figura 7). Este estudio se centra en el eyector como

dispositivo de expansion.
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Figura 7- Esquema y diagrama p-h del Ciclo de Refrigeracion con Expansion por Eyector
(EERC) estandar

El ciclo de compresion de vapor usa como instrumento para el proceso de expansion un tubo
capilar o una valvula de expansion. En comparacion con el ciclo de refrigeracion ideal (Ciclo
inverso de Carnot), el proceso de expansion mencionado anteriormente da lugar a pérdidas
por estrangulamiento, donde la energia de expansion se disipa completamente por friccion.
Para reducir esta pérdida, han sido propuestas varias opciones de mejora, como métodos de
subenfriamiento [43]—-[46], métodos de recuperacion de energia de expansion [47], y
métodos de compresion de etapas multiples o paralelas [48]—[50]. Lo que se persigue con los
métodos de recuperacion de energia de expansion es convertir la energia de expansion en
trabajo utilizable. Por lo tanto, tiene un doble efecto sobre la mejora de la eficiencia
energética de los ciclos: aumento de la capacidad de enfriamiento y disminucion de la

necesidad de energia del sistema.

Entre las dos lineas de investigacion (expansor y eyector), el eyector de recuperacion de
energia de expansion tiene numerosas ventajas: ausencia de elementos moéviles, rentabilidad,
alta fiabilidad y eficiencia comparable a la de los expansores, aunque nos encontramos con
obstaculos en el modelado y desafios en la fabricacion. Se han hecho grandes esfuerzos para
entender sus caracteristicas operativas y para facilitar su aplicacion. Hay estudios de revision
muy importantes que incluyen investigaciones experimentales y numéricas de los eyectores,
diferentes tipos de ciclos con eyector, desarrollos histéricos y las ultimas aplicaciones
industriales [51]-[55]. Este trabajo estudia el Ciclo de Refrigeracion con Expansion por
Eyector (EERC, por las siglas en inglés) con los refrigerantes naturales R-717, R-290 y R-
600a respectivamente, cuyo ciclo es subcritico.

Para exponer el andlisis de rendimiento del EERC, el modelado termodindmico cero-
dimensional (0D) es una de las opciones y establece diferentes suposiciones: mezcla de
presion constante (CPM, por sus siglas en inglés) y mezcla de area constante (CAM, por sus

siglas en inglés). La suposicion de CPM fue utilizada por primera vez en 1990 por
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Kornhauser [56], y las ecuaciones de modelado segin el enfoque de CAM fueron

establecidas por primera vez en 2005 por Li y Groll [57] en un modelo termodindmico.

Kornhauser [56] desarrolld un modelo iterativo segun el cual el COP aument6 un 12 % para
el R-717, aunque la mejora es limitada debido a una mayor pérdida producida por la
transferencia de calor del vapor sobrecalentado. Domanski [58] descubrié que, gracias al uso
del eyector para diferentes fluidos de trabajo, entre los que se encuentran R-290, R-600a y R-
717, el COP mejoraba entre un 10 y un 30 %. Es comparable al del sistema con
economizador si se asignase una eficiencia del eyector bifasico del 80 %. Otro estudio
realizado por Nehdi ef al. [59], encontré una mejora del COP del 22 %. Yari [60] revelo que
la pérdida total de exergia para el ciclo basico de compresion de vapor era aproximadamente
un 24 % mayor a la del EERC, y la eficiencia exergética del EERC un 16 % mayor que la
correspondiente para el ciclo basico bajo unas condiciones de operacidon caracteristicas. Bilir
y Ersoy [61] mostro tedricamente que la sustitucion de la valvula de mariposa por el eyector
para un sistema que empleaba R-134a, podia suponer una mejora de hasta un 22,3 % en el
COP. Sarkar [62] investigdo la optimizacion del COP y la mejora del rendimiento en
refrigeracion segun un parametro geométrico del eyector (el MER, por sus siglas en inglés,
que evalta la capacidad del eyector de arrastre o bombeo) utilizando refrigerantes naturales
(R-717, R-290 y R-600a), y reveld que el valor 6ptimo de dicho parametro aumenta con el
aumento de la temperatura de evaporacion y la disminucion de la temperatura de
condensacion, mientras que la mejora del COP para el ciclo basico aumenta con el aumento
de la temperatura de condensacion y la disminucién de la temperatura de evaporacion. Li et
al. [63] mostrdo un aumento en el COP de aproximadamente el 20 % utilizando R1234yf
como fluido de trabajo. Sumeru et al. [64] propuso una modificacion del EERC. Mediante el
experimento para un aire acondicionado Split que utilizaba R-22, encontré6 que en
comparacion con el EERC estandar, el COP podia mejorar entre un 4,17 % y un 13,78 % con
una temperatura exterior entre 30°C y 40°C. Wang et al. [65] evalu6 el rendimiento de
refrigeracion del EERC de refrigeracion con R-141b basado en un modelo de eyector CPM.
Se encontrd que una presion de mezcla dptima del eyector se da cuando el COP del sistema,
el MER vy la presion de salida alcanzan un méximo. El valor de la presion de mezcla 6ptima
estaba justo por debajo de la presion de la corriente del secundario, pero muy por encima de
la presion critica. Hassanain et al. [66] desarrolldo un modelo de eyector unidimensional (1D)
basado en el HEM y en el modelo de CAM, pero se consideraron los diametros de las
distintas secciones. Se encontrd que el COP del sistema podia predecirse con una desviacion
maxima del 2,3 % en comparaciéon con los datos experimentales de [67]. Zhang et al. [68]
encontrd que la sustitucion de la véalvula de mariposa por el eyector en sistemas de
refrigeracion con R-32 podria aumentar el COP del sistema entre un 5,22 % y un 13,77 % y
la eficiencia exergética entre un 5,13 % y un 13,83 % respectivamente mediante la
optimizacion del valor de la diferencia de presion entre la seccion de mezcla y el evaporador.

La reduccion de la destruccion de la exergia total vario desde 8,84 % a 15,84 %.
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2.2.1 Efecto del IHX en el EERC

En este estudio, se compara el EERC con el ciclo basico de compresion de vapor, en ambos
casos sin IHX e incluyendo IHX con diferentes eficiencias. EI IHX se usa a menudo para
reducir la pérdida por estrangulamiento y mejorar el rendimiento del sistema en sistemas de
refrigeracion convencional con valvulas de mariposa isentdlpicas. E1l EERC con THX se
muestra en la figura 9. La influencia del IHX en el desempefio del EERC es también un foco

de investigacion.
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Figura 8- Esquema y diagrama p-h del ciclo convencional EERC con IHX [69]

Para la refrigeracion EERC subcritico, Sarkar [70] indic6é que la adicion del IHX disminuye
el COP para los ciclos que utilizan R717, R600a y R290 como refrigerantes. Molés et al.
[71] reveld que el uso de un IHX en el EERC generd una influencia dafiina sobre el COP,
pero condujo a un notable aumento de la potencia frigorifica. Se concluyd que si el COP
mejora debido al IHX depende de la eficiencia del eyector. Garcia y Berana [72] también
encontrd tedricamente que la adicion de IHX no necesariamente aumenta el COP del sistema
para los refrigerantes R717, R22, R134a y R290. Rodriguez-Mufioz et al. [73] presentd un
nuevo esquema para el EERC con IHX. La figura 10 ilustra el esquema del sistema
propuesto donde se coloca el IHX para facilitar el sobrecalentamiento en la boquilla
primaria. El esquema fue investigado para diferentes fluidos de trabajo (R134a, R1234ze y
R290). El andlisis tedrico mostrd que la eficiencia exergética podria aumentar con el nuevo
esquema comparado con el esquema tradicional (figura 9) si la efectividad del IHX estaba

por debajo del 60 %. En ambos casos, se encontrd que la adiciéon del THX produce un
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descenso en el COP del EERC.

Condensador P A
> ANAAY :
4 3/
7

Y
y

Valvula de
estrangulamiento

th

=
—
[

Evaporador

10

Figura 9- Esquema y diagrama p-h del ciclo modificado EERC con IHX [73]

Se puede concluir que de la adicion del IHX en el EERC no necesariamente resulta en un
incremento del COP. Sin embargo, suele ser rentable en los sistemas reales debido al hecho
de que la eficiencia practica del eyector suele ser muy baja. Ademas, un IHX tiene una
ventaja secundaria, asegura que ninguna gota de liquido entre en el compresor. Por tanto, el

IHX es un componente indispensable para el actual EERC.

2.3 Condiciones de operacion para las aplicaciones del EERC con refrigerantes
naturales

Se presenta una recopilacion de algunos estudios (tabla 5) tedricos y experimentales del ciclo
EERC con R-717, R-290 y R-600a, indicando sus condiciones de operacidon, asi como las

aplicaciones mas caracteristicas para los refrigerantes.

Tal y como se reflejo en las dos secciones anteriores, el amoniaco es ampliamente utilizado
en sistemas de refrigeracion medianos y grandes y los hidrocarburos tanto en refrigeracion

industrial como en aplicaciones de aire acondicionado doméstico y comercial.
Las aplicaciones mas comunes del amoniaco son:
e Aplicaciones industriales de elevada potencia
e Refrigeracion comercial: sistemas indirectos en supermercados
e Refrigeracion industrial: sistemas indirectos y sistemas en cascada NHz — CO>

e Refrigeracion para el transporte
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e Sistemas térmicos de almacenamiento

e Compresores centrifugos comerciales/industriales
Las aplicaciones mas comunes de los hidrocarburos son:

e Equipos compactos con baja carga de refrigerante

e Chillers

e Sistemas en cascada

e C(Circuitos secundarios (refrigeracion en supermercados)

Ademas, desde la posible modificaciéon de los estandares de seguridad (IEC 60335-2-89 e
IEC 60335-2-40) que ampliaran el limite de carga previsiblemente hasta 500 g/circuito, se
prevé una gran expansion de estos fluidos refrigerantes. También son ampliamente utilizados

como componentes en mezclas de refrigerantes.

Tabla 5- Andlisis de EERC subcritico con refrigerantes naturales (Evaluacion: T-Teorico, E-
Experimental) [74]

Autores Ano Eval Fluido de tev (°C)  tcona (°C) COPmejora Avance
trabajo (%)
Kornhauser 1990 T R-717, R-12, -15 30 12-30 %
[566] etc
Domanski [58] 1995 T  R-290, R- 8 46 10-30 %
600a, R-717,
etc
Sarkar [62] 2010 T R-290,R-600a -15a 35a55 11.9%,17.9
y R-717 5 %y 21.6 %
Chen et al. [75] 2019 E R-290 -30 54.4 16.7 % Optimizaciéon
separador

Incorporando IHX

Sarkar [70] 2009 T R-290, R- -5alb 35abb Adicion THX
600a, R-717 reduce el COP
Garcia y 2017 T R-290, R,717, 5 40 Adiciéon THX no
Berana [72] etc necesariament
e aumenta el
COP
Rodriguez- 2018 T R-290, R134a 5 40 Adicién ITHX
Muifoz et al. y R1234ze reduce el COP

(73]
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En base a la literatura, se concluye que los refrigerantes naturales mas adecuados son los tres
seleccionados: amoniaco, propano e isobutano. Sus propiedades y el rango de operacion en el
que pueden trabajar, ademds de ser refrigerantes cuyas propiedades medioambientales son
inmejorables, los convierten en unos refrigerantes muy convenientes. Ademas, la
incorporacion de un eyector al ciclo de compresion de vapor se aborda con optimismo, ya

que en un gran nimero de casos supone una mejora segun la literatura.



3 DESCRIPCION DEL SISTEMA

Este estudio propone el uso de los refrigerantes naturales R-717, R-290 y R-600a en
refrigeracion y climatizacion empleando la arquitectura EERC. En primer lugar, para llevarlo
a cabo se han realizado dos modelos termodindmicos. La arquitectura del primero, que se
trata del ciclo basico, se muestra en la figura 12-(a). Este se ha considerado como ciclo de
referencia (CR) para las comparaciones. El alto valor de la temperatura de descarga,
especialmente cuando se trabaja con R-717, es una de las limitaciones que requiere
soluciones técnicas. En la literatura se pueden encontrar diferentes posibilidades para reducir
las temperaturas de descarga del compresor [76]. La solucidon mas comun es la introduccion
de un intercooler entre las dos etapas de compresion, ya que es un método simple, rentable y
fiable. De esta forma, Chen ef al. [77] realizé una investigacion experimental que demostrd
una reduccion del 23 % en la temperatura de descarga mediante el uso del intercooler en un
sistema de refrigeracion con CO». Manjili et al. [78] probd un intercooler entre las dos etapas
de compresion del EERC, lo que disminuyo la tasa de destruccion de exergia de los
compresores en un 60,89 %. En consecuencia, el proceso de compresion considerado en el

estudio también incluye un compresor de doble etapa con intercooler (IC).
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Figura 10- CR (ciclo de referencia): (a) Arquitectura con compresor de dos etapas,
intercooler e intercambiador de calor interno; (b) Diagrama P-h del ciclo (subcritico)

El intercambiador de calor interno (IHX) se utiliza para evitar gotas de liquido en la boquilla
de succion del compresor, asegurando un grado de sobrecalentamiento. Al mismo tiempo, el
IHX proporciona un subenfriamiento en la salida del condensador, lo que aumenta la entalpia

de vaporizaciéon, como se puede apreciar en la figura 12-(b). En esta figura también se
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muestra claramente la reduccion de la temperatura de descarga resultado de la utilizacion el

compresor de dos etapas con intercooler.

El CR se puede mejorar aiin mas aprovechando parte de la energia cedida en la valvula de
expansion mediante la introduccion de un eyector. La arquitectura EERC se presenta en la
figura 13-(a). Se puede observar que la succion del evaporador ahora es conducida por la
boquilla secundaria del eyector, que el fluido del condesador se usa como flujo primario para
impulsar el eyector, y que ambos flujos se dividen nuevamente en dos fases en el separador.
Como resultado, la figura 13-(b) muestra que la temperatura de succion en el compresor (1),
difiere de la temperatura de salida del evaporador (6). En primer luagr, esto significa que la
temperatura de descarga del compresor (2), puede ser menor en comparacion con el ciclo de
referencia, asumiendo la misma capacidad del intercooler. En segundo lugar, la presion de
succion del compresor es mas alta que la presion de evaporacion, lo que reduce la relacion de
compresion. Ambos efectos simultaneos, la reducciéon de la temperatura de descarga y la
relacion de presion pueden permitir el uso de compresores comerciales en un entorno
operativo mas amplio, permitiendo la posibilidad de utilizar el EERC con refrigerantes

naturales con un COP adecuado.
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Figura 11- EERC: (a) Arquitectura con compresor de dos etapas, intercooler, intercambiador
de calor interno y un eyector como dispositivo de expansion; (b) Diagrama P-h del ciclo con
eyector (subcritico)



4 MODELADO

Para analizar la viabilidad del EERC con refrigerantes naturales en aplicaciones de
refrigeracion y climatizacion, se requiere un modelo termodinamico del sistema. En esta
seccion se describen las ecuaciones matematicas del eyector de flujo bifasico y la

metodologia propuesta para realizar el andlisis energético.

41 Modelo termodinamico de los ciclos

El modelo termodinamico se desarrolla considerando los balances energéticos en cada
componente del ciclo.

Para simplificar el modelo termodindmico, se asumen lo siguiente:

e La caida de presion es despreciable en el intercambiador de calor, el separador y los

tubos conectores.

e No existe transferencia de calor con el medio ambiente, excepto en el condensador y

en el intercooler.

e FEl refrigerante en el condensador y a la salida del evaporador esta en condiciones de

saturacion.

e Las corrientes de refrigerante que salen del separador son tanto liquido como vapor en

condiciones de saturacion.
e El flyjo a través de la valvula de expansion es isentalpico.

e La eficiencia de la boquilla y del difusor es constante.

Las principales ecuaciones utilizadas para el evaporador, el condensador, el intercambiador

de calor interno, compresor e intercooler en ambos ciclos se recogen en la tabla 6.

Tabla 6- Ecuaciones de balance de energia de los componentes del ciclo

Componentes Ciclo Ecuaciones del balance energético Eq.
EERC Qe = M - (he — hs) (1)
Evaporador _
CR Qe = my - (hy — hy) (2)
EERC Q= mp - (hy — h3) (3)
Condensador .
CR Qc = my - (hy — h3) 4)

Intercambiador EERC/CR ¢ _ T, —T,
de calor interno X Ty — T,

(%)
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hyy —hy = hy — hg, (6)
EERC Weomp = My - We (7)
Compresor .
CR Weomp = mr - W, (8)
EERC Qic = My * (hicin — Ryco) )
Intercooler _
CR Qic =mr - (hycin — hic o) (10)

Para el anasis se definen parametros como el rendimiento del ciclo de refrigeracion:

Qe

comp

COP = (11)

que para el ciclo de bomba de calor se denomina EER. Para realizar la comparativa con el CR se

define la mejora del COP como:

(COPggre — COPRc)
ACOP =
COPg. (12)

4.2 Modelo del eyector de flujo bifasico

El eyector es un dispositivo de expansion sin elementos moviles, que ha demostrado ser
rentable, fiable y con una eficiencia energética comparable a los expansores, como se vio en
secciones anteriores. Su principio de funcionamiento se muestra en la figura 15. El liquido a
alta presion se acelera en la boquilla primaria a la velocidad del sonido. El vapor a baja
presion entra a la camara secundaria debido al efecto Venturi y se mezcla con la corriente
primaria en la seccidon de mezcla. Se produce un conjunto de ondas de choque oblicuas para
adaptar el flujo a condiciones subsonicas antes del difusor, aumentando la presion al mismo
tiempo. Especificamente, en los modelos 1-D, este conjunto de ondas de choque
generalmente se modela como una onda de choque normal. Ademas, la desaceleracion de las
corrientes mixtas se produce en el difusor, convirtiendo la energia cinemaética en trabajo de
presion-flujo. Como resultado, la corriente sale del eyector en un estado bifidsico con una

presion mas alta que el fluido secundario.

El modelo de eyector se basa en ecuaciones recopiladas por Expdsito ef al. [16], adaptado a

los célculos bifasicos de velocidad de sonido. También se consideran las siguientes hipotesis:
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¢ Flujo unidimensional y constante dentro del eyector.

e La energia cinemadtica en los puertos de succion y descarga es despreciable.

e Las pérdidas de calor y las pérdidas por friccion se calculan mediante coeficientes
empiricos, que generalmente se consideran por encima de 0,9 segin los valores
revisados por Zhang et al. [79].

e La presion antes de la onda de choque permanece constante en la cdmara de mezcla.

e La entropia se mantiene constante dentro de la boquilla.

4.2.1 Camara de succion

La cdmara de succidon estd compuesta por las boquillas primaria y secundaria. La boquilla
primaria, a su vez, tiene una seccion convergente y divergente, compuesta por el puerto de
fluido primario (p0), la garganta (t) y la salida de la boquilla primaria (p1). La conservacion
de masa y energia en esta seccidn se expresa mediante la Ec. (13) y Ec. (14),

respectivamente, donde 7, representa las pérdidas de energia del fluido primario durante el

proceso.
mpzpt'At'ut=Pp1'Ap1'up1 (13)
2 2
Uz upl
hpo = h¢ + %=hm+7 (14)

Durante el proceso de expansion, el fluido alcanza la velocidad sonica. Considerando que
esta entrando en condiciones subcriticas en la boquilla primaria, la velocidad sénica puede
ocurrir dentro de la region de liquido-vapor. La velocidad critica en condiciones de flujo
bloqueado tiene una dependencia no lineal de la calidad de la mezcla, el patron de flujo
bifasico y el deslizamiento entre las velocidades de fase liquida y gaseosa [80]. Angielczyk
et al. [81] sugiri6 el Modelo de Relajacion Homogénea (HRM por sus siglas en inglés) para
predecir la velocidad del sonido en la region bifasica del fluido, que resultdé mucho mas
consistente que el Modelo de Equilibrio Homogéneo (HEM por sus siglas en ingés). Asi, se

utiliza el modelo propuesto por Lund y Flatten [82].
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Cox = Pr " €k " Cpk (18)

La conservacion de masa y energia de la cdmara de succion se expresa como Ec. (19) and Ec.

(20), donde ¢, es el factor principal de perdida de fluido, que considera el efecto de friccion
y las ineficiencias del sistema.

My = Ppy - Gp * Apy “ Upy (19)
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2 (20)

Ec. (21) es la ecuacion de conservacion de masa para el flujo arrastrado, que alcanza las
condiciones de bloqueo después del proceso de mezcla. La conservacion de energia se
expresa mediante Ec. (22), donde us, es la velocidad critica de la corriente secundaria en
condicion bifasica expresada por Ec. (23), y n, representa las pérdidas de energia producidas
durante el proceso.

Mg = Psy * Asy " Usy (21)
2
u
hso = hsy + ﬁ (22)
s
u
Mg, =—2=1 (23)
sy

4.2.2 Seccion de mezcla

Ambas corrientes se mezclan mediante un proceso isobarico, alcanzando una velocidad final
superior a la velocidad critica del fluido. El area efectiva de la cAmara de mezcla permanece
constante de acuerdo con la Ec. (24). La conservacion de masa, momento y energia se
obtiene mediante la Ec. (25) a la Ec. (27), donde ¢,, es el factor de pérdida de mezcla, que

generalmente se considera aproximadamente 0,9 para los dispositivos eyectores [83].

Ay = Asy + Apy (24)
My, =My + M5 = Py - Ay - U (25)
bm - (mp “Upy T mg - usy) = My - Uy (26)
u? u? u?
mh, - <hpy + %) + 1 - <hsy + %) =y, - <hm + 7’") (27)

La presion estitica de la mezcla de corrientes aumenta después de la onda de choque,
mientras que la velocidad disminuye por debajo de la velocidad critica. La onda de choque se
expresa cominmente en términos de variables termodinamicas mediante las ecuaciones de
Rankine-Hugoniot [84]. Por tanto, desde la Ec. (28) a la Ec. (30) son utilizadas para abordar
la seccion posterior a la onda de choque.

Pas " Ugs = Pm * Um (28)

Pas+pas'uczls:Pm+pm'urzn (29)
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has +_=hm +—- (30)

4.2.3 Difusor

La mezcla de corrientes desacelera en el difusor, convirtiendo la energia cinematica en
trabajo de presion-flujo. De esta forma, la presion que sale del eyector tiene un valor superior
a la presion del fluido secundario. Considerando una compresion isentrdpica, la entalpia se

puede obtener mediante la Ec. (31).

2
uas

hg = has + == (1)

4.2.4 Analisis del eyector

Tanto la relacion de arrastre como la eficiencia de la expansion, son los parametros mas
comunes que se utilizan para describir el rendimiento del eyector. La relacion de arrastre esta
definida por la Ec. (32) como la relacion entre los caudales masicos del fluido secundario y

primario.

w=-—— (32)

La Ec. (33) fue propuesta por Elbel ef al. [46] como medida de la eficacia del eyector. Esta
expresion se define como la relacion entre la potencia recuperada o utilizada para comprimir

el fluido secundario y la potencia producida durante la expansion del fluido primario.

. h'(P% Se) he

Netpet = W (33)

hs — h'(P% s3)

4.3 Método de calculo

La configuracion de los modelos se ha realizado mediante una hoja de calculo Excel vinculada a la
base de datos CoolProp, gracias a la que se obtienen todas las propiedades requeridas para los

distintos fluidos.

Para realizar una simulacion se procede de la siguiente forma: en primer lugar, se introducen los
datos de entrada Q, Te, T, Mise comp» €mx Y los coeficientes del eyector, asi como el

correspondiente fluido.

En segundo lugar, se introduce un valor para P,, entonces se calculan todas las propiedades
termodinamicas del ciclo T, p, x h, s y p, asi como las velocidades en la garganta u,, en la seccion de

mezcla ug, y en la onda de choque u,, .

A continuacion, se calculan las propiedades del ciclo del eyector T,p,x h,s y p, asi como el
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rendimiento Mgppe; -

Mediante el método HRM se calcula la velocidad del sonido en la boquilla del secundario.
Después se calcula el rendimiento del ciclo COP.

Finalmente, se comprueba que las restricciones se cumplen: si la P, coindide con la presion en
el difusor Py;f, si la fraccion de vapor en la garganta es nula X, si la velocidad del sonido del
secundario coincide con la velocidad del sonido calculada mediante el método HRM ug,, = upygy,
si la velocidad en la onda de choque ug,, coincide con la velocidad en la onda de choque de la
eXpansion Ugy, exp ¥ S1 12 Tyescarga €8 menor que 150 °C. Si la Tyescqrgq €8 mayor a 150 °C el
intercooler enfria hasta la T, en caso contrario no habria enfriamiento. Si los valores coinciden con

lo esperado, termina la iteracion, sino se ajusta P;, u;, Us,, y Uy, hasta que coincidan.

Una prueba de una simulacion la encontramos en el anexo a.
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Datos de entrada
Qe’ Tevap' Tcond' UR comp:
€u1x, coeficientes del
eyector

v

Valor inicial P, <

v

Célculo propiedades
termodinamicas del ciclo:
T,p,x,h,s,p

v

Calculo:
Ut, usyl Usw

v

Célculo propiedades
termodinamicas del modelo de
eyector:
T,p,x,h,s,p

v

Célculo velocidad del sonido en
la boquilla secundaria (método
HRM)

v

Calculo: COP

Y

Ajuste:
P71 ut1 usy1 uSW

Figura 13- Diagrama de flujo del proceso del andlisis termodindmico
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De este modo, se procede a analizar el uso de los refrigerantes naturales R-717, R-290 y R-
600a en el EERC comparando con el CR. La comparacion se realiza para aplicaciones de
climatizacion y de refrigeracion en climas frios y cédlidos. Las condiciones de operacion para
las distintas aplicaciones se definen en la tabla 7. Dichas temperaturas abarcan los valores

tipicos en aplicaciones de climatizacion y refrigeracion recogidos en la literatura.

Tabla 7- Condiciones de operacion para aplicaciones de refrigeracion y climatizacion

Aplicaciones Condiciones de operacion (°C)
Refrigeracion en climas frios T,e[-30,-15]y T, 30
Refrigeracion en climas calidos T,e[-15,-5] y T, 40
Climatizacion T,e[-5,10] y T.€[30,50]

Se muestra un resumen de los parametros de entrada al sistema en la tabla 7. Se ha utilizado
el software Excel vinculado a la base de datos Coolprop para calcular los pardmetros
termodindmicos de los distintos refrigerantes. Como se menciond anteriormente, para la
simulacion se consideran cuatro ciclos: el EERC con y sin IHX, y el CR (ciclo basico) cony
sin IHX.

Tabla 8- Supuestos y parametros de entrada al sistema

Parametros Valores
Q. [kW] 100
T, [°C] -30-10
T, [°C] 30-50
Sobrecalentamiento [K] 5
s 0.6
Nem 1
enx (%) 0-75
My 0.9
Nm 0.9
@, 0.9

D, 0.9







5 RESULTADOS Y DISCUSION

Los resultados se presentan acorde a todo lo descrito en las secciones 3 y 4. En primer lugar,
se representa el rendimiento del ciclo para el ciclo EERC con los respectivos refrigerantes
naturales. Primero para diferentes temperaturas de evaporacion (figuras 14-19) y segundo
para diferentes temperaturas de condensacion (figuras 20-25). Se puede apreciar que tanto la
temperatura de evaporacidon como la temperatura de condensacion producen un efecto
significativo sobre el COP. Se sabe que para el ciclo basico el COP aumenta tanto con el
aumento de la temperatura de evaporacion, como con la disminucion de la temperatura de
condensacion. EI EERC sigue una tendencia similar para los distintos refrigerantes. También
se puede ver que a mayor temperatura de evaporacion, mayor es el COP del sistema pero
menor es la tasa de mejora del rendimiento correspondiente. Tanto es asi que, por ejemplo,
en el caso del propano, para una temperatura en el condensador de 50 °C, cuando la
temperatura de evaporacion aumenta de —30 °C a 10 °C, el indice de mejora del COP
disminuye de 24,01 % a -0,99 %. En los casos en que el incremento es negativo se sabe que
el COP para el ciclo basico es mejor. Lo mismo ocurre cuando disminuye la temperatura del
condensador.

En las figuras 14 y 15 se representa la variacion del COP y del ACOP segun la temperatura

de condensacién a diferentes temperaturas de evaporacion para el EERC del propano.

Te —-30 -20 -10 0 10
7
6
5
o 4
O
Q 3
2
1
0 L
25 30 35 40 45 50 55
Tc (°C)

Figura 14-Variacion del COP para el EERC del propano
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ACOP
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-15
-20
-25 ¢

Te — 30 —-20 -10 0 —10

30
25
20

—

25 30 35 40 45 50 55

Tc (°C)

Figura 15- Variacion del ACOP para el EERC del propano

En las figuras 16 y 17 se representa la variacion del COP y del ACOP segln la temperatura

de condensacion a diferentes temperaturas de evaporacion para el EERC del isobutano.

Se puede observar que el COP que alcanza el isobutano es mayor que el conseguido por el
propano, aunque el mayor ACOP es del propano.

COP

Te—-30 —-20 -10 0 —10

8

7

6

5

4

3

2

1

0 |

25 30 35 40 45 50 55

Tc (°C)

Figura 16- Variacion del COP para el EERC del isobutano
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Te —-30 -20 -10 0 —10
25
20
15
§ 10
4 5
0
5 /
40 |
25 30 35 40 45 50 55
Tc (°C)

Figura 17- Variacion del ACOP para el EERC del isobutano

En las figuras 18 y 19 se representa la variacion del COP y del ACOP segln la temperatura

de condensacion a diferentes temperaturas de evaporacion para el EERC del amoniaco.

En los casos que el ACOP es negativo, solo seria valido el CR, ya que si no mejora el
rendimiento del ciclo no tiene sentido incorporar un eyector. El COP que alcanza el
amoniaco es menor que el del propano, no mejora apenas con la incorporacion del eyector

excepto para muy bajas temperaturas de evaporacion.

Te —-30 -20 -10 0 —10

6,0
55
50
4,5
4,0
3,5
3,0
25
2,0
15
10 °

25 30 35 40 45 50 55

Tc (°C)

COP

Figura 18- Variacion del COP para el EERC del amoniaco

La velocidad del sonido para el amoniaco supone un impedimento, ya que el fluido

secundario para varias condiciones de operacion no logra alcanzarla. En dichas ocasiones no
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tiene lugar la onda de choque y por tanto el eyector no funciona.

Te —-30 —-20 -10 0 —10

10

-10
-15
-20
-25

30 !
25 30 35 40 45 50 55

Tc (°C)

ACOP

Figura 19- Variacion del ACOP para el EERC del amoniaco

A continuacion, se analiza también la variacion del COP, pero en esta ocasion se mantiene constante

la temperatura de condensacion.

En las figuras 20 y 21 se representa la variacion del COP y del ACOP segun la temperatura de

evaporacion a diferentes temperaturas de condensacion para el EERC del propano.

Te 50 ——40 30
,
6
o 4
@)
Q 3
2 /
1
0 !
-35 -30 -25 -20 -15 -10 -5 0 5 10 15

Te (°C)

Figura 20- Variacion del COP para el EERC del propano
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ACOP
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Figura 21- Variacion del ACOP para el EERC del propano

En las figuras 22 y 23 se representa la variacion del COP y del ACOP seglin la temperatura de

evaporacion a diferentes temperaturas de condensacion para el EERC del isobutano.

COP

Te—50 —40 30
8
7
6
5
4
3
2 /
1
0|
-35 -30 -25 -20 -15 -10 -5 0 5 10 15

Te (°C)

Figura 22- Variacion del COP para el EERC del isobutano
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Se comprueba de nuevo que s6lo mejora para grandes saltos de presion.

Te 50 ——40 30

25
20
15
10

ACOP

-10

-15
-35 -30 -25 -20 -15 -10 -5 0 5 10 15

Te (°C)

Figura 23- Variacion del ACOP para el EERC del isobutano

En las figuras 24 y 25 se representa la variacion del COP y del ACOP segun la temperatura de
evaporacion a diferentes temperaturas de condensacion para el EERC del amoniaco.

T, —50 —40 30

6,0
55
50
45
4,0
3,5
3,0
2,5
2,0
15
10 °

-35 -30 -25 -20 -15 -10 -5 0 5 10 15

Te (°C)

COP

Figura 24- Variacion del COP para el EERC del amoniaco
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ACOP
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Figura 25- Variacion del ACOP para el EERC del amoniaco

Como se puede observar en la figura 27, el mayor COP para T, = 50 °C lo tiene el R-600a,
seguido por el R-717 y por ultimo el R-290. La diferencia entre las tres curvas no es muy
significativa, sin embargo se puede ver en la figura 28 que si lo es para el ACOP. EI ACOP es
mucho mayor para el R-290 que para el R-717. De hecho, pese a que el R-717 tiene un COP
mejor o igual al resto, la mejora con respecto al CR es minima o incluso es peor, asi como

para los casos del R-290 o del R-600a sucede lo contrario.

En las figuras 26 y 27 se muestra la variacion del COP y del ACOP en funcion de la temperatura
de evaporacion para todos los fluidos estudiados. Como ya se intuia en las figuras anteriores, el COP
mas alto para T, = 50 °C es el del R-600a seguido del amoniaco y por ultimo el propano, y el ACOP

es mas alto para el propano, seguido del isobutano y por ultimo el amoniaco.

—R-717 R-290 R-600a
3,5
3,0
o 25
O
O 20
15
T.=50°C
10
3 30 25 20 -15 -10 -5 0 5 10 15
Te (°C)

Figura 26- Variacion del COP para R-717, R-290 y R-600a
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—R-717 R-290 R-600a
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25 T.=50°C
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Figura 27- Variacion del ACOP para R-717, R-290 y R-600a

Las figuras 28, 29 y 30 muestran una comparacion del COP entre el EERC y el CR. Para
evaluar la influencia en el rendimiento, se han realizado simulaciones con y sin IHX. Como
también se ve en las figuras anteriores, el COP disminuye a medida que se reduce la
temperatura de evaporacion. Cabria esperar que hubieran ocurrido dos cosas: en primer
lugar, que el EERC tuviera mejor COP que el CR y en segundo lugar, que el IHX mejorase la
eficiencia del EERC. Sin embargo, en el primer caso no siempre se cumple, ya que si la
relacion de presiones p,./p. es baja (tanto una temperatura de evaporacion alta como una
temperatura de condensacion baja) resulta mejor el CR con IHX que el EERC (el EERC sin
IHX es mejor que el CR sin IHX en casi todos los casos), como puede comprobarse en las
distintas figuras. En el segundo caso, si se revisa la literatura, tal y como se hizo en la
seccion 2, el IHX no necesariamente mejora la eficiencia del sistema. De esta forma, también
se puede confirmar que en estas simulaciones del R-717, R-290 y R-600a, afiadir un IHX
penaliza el COP del EERC, y sin embargo, como se sabe, mejora mucho el del CR. Es por

esto que el EERC es mas complicado que compita con el CR con [HX.

Esto ultimo es lo que se pretende mostrar en las figuras 31, 32 y 33. En ellas se puede ver
claramente que con el aumento de la eficiencia del intercambiador disminuye tanto el

rendimiento del eyector como el rendimiento del ciclo.

Teniendo en cuenta que estas simulaciones mantienen constante la capacidad frigorifica, se
puede deducir que se obtiene una reduccion del consumo eléctrico utilizando el EERC. Este
hecho es apreciable en la segunda grafica (b) de las figuras 29, 30 y 31, donde se representa
la potencia especifica absorbida por el compresor en funcion de la temperatura de

evaporacion, y en las que se ve que, especialmente a bajas temperaturas, el EERC tiene un
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consumo menor que el CR.

Con respecto a la capacidad del condensador, la tercera grafica (c) de las figuras 29, 30 y 31
ilustra una comparacién normalizada de la potencia térmica. Como se puede apreciar, el uso

de la EERC permite una reduccion de la disipacion de potencia en comparacion con el CR.

En la figura 28 se expone el rendimiento termodindmico del EERC del propano en
comparacion con el CR, ambos con y sin IHX. Todas las graficas representan curvas con
respecto a la temperatura de evaporacion y a temperatura de condensacion constante 50 °C.
La grafica (a) muestra la variacion del COP, la grafica (b) muestra la variacion del Q.

normalizado y la grafica (¢) muestra la variacion del W,y normalizado.
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EERC ---EERCIHX ——CR =---CRIHX

T.=50°C

Wc normalizado (%)

-35 -30 -25 -20 -15 -10 -5 0 5 10 15

Te (°C)

(c)

Figura 28- Rendimiento termodindmico del EERC y del RC del propano: (a) COP; (b)
Capacidad del condensador; (c¢) Potencia absorbida por el compresor

En la figura 29 se expone el rendimiento termodindmico del EERC del isobutano en
comparacion con el CR, ambos con y sin IHX. Todas las gréaficas representan curvas con
respecto a la temperatura de evaporacion y a temperatura de condensacién constante 50 °C.
La grafica (a) muestra la variacion del COP, la gréafica (b) muestra la variacion del Q.

normalizado y la grafica (¢) muestra la variacion del Wy, normalizado.
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Figura 29- Rendimiento termodindmico del EERC y del RC del isobutano: (a) COP; (b)
Capacidad del condensador; (c) Potencia absorbida por el compresor

En la figura 30 se expone el rendimiento termodindmico del EERC del amoniaco en
comparacion con el CR, ambos con y sin IHX. Todas las gréaficas representan curvas con
respecto a la temperatura de evaporacion y a temperatura de condensacion constante 50 °C.
La gréafica (a) muestra la variacion del COP, la grafica (b) muestra la variacion del Q.

normalizado y la grafica (¢) muestra la variacion del Wy, normalizado.



68

Resultados y discusion

COP

Qc normalizado (%)

4,0

3,5

3,0

2,5

2,0

1,5

EERC

---EERCIHX —CR =-=--=CRIHX

1,0

=
o
o

95
90
85
80

75

-35

-30

EERC

-25

-20

-15 -10 -5 0 5 10 15

Te (°C)

(a)

---EERCIHX ——CR =--CRIHX

70 ¢

-35

T.=50°C

68



Andlisis energético del ciclo de compresion de vapor con eyector utilizando refrigerantes naturales 69
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Figura 30- Rendimiento termodindmico del EERC y del RC del amoniaco: (a) COP; (b)
Capacidad del condensador; (c¢) Potencia absorbida por el compresor

La figura 31 muestra las variaciones del rendimiento del ciclo y del eyector del propano, (a)
y (b) respectivamente. Se puede apreciar que si aumenta la temperatura de evaporacion
disminuye el COP pero aumenta la eficiencia de Elbel. Esta mejora que se produce frente al
COP, requiere una optimizacidon para operar con la presion de descarga mas adecuada para

todo el desempefio del ciclo.
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Figura 31- Variaciones segun la eficiencia del IHX para el EERC del propano: (a) COP; (b)
Netbel

La figura 32 muestra las variaciones del rendimiento del ciclo y del eyector del isobutano,

(a) y (b) respectivamente.
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Figura 32- Variaciones segun la eficiencia del IHX para el EERC del isobutano: (a) COP; (b)
Netbel

La figura 33 muestra las variaciones del rendimiento del ciclo y del eyector del isobutano,

(a) y (b) respectivamente.

Te —-30 —-20 -10 0 —10

35

3,0
a 25
O
O 20

15

1,0 |

0 10 20 30 40 50 60 70 80
€ (%)

(a)



72 Resultados y discusion
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Figura 33- Variaciones segun la eficiencia del IHX para el EERC del amoniaco: (a) COP; (b)
Nelbel
Si se compara con la literatura revisada en la seccion 2, resumida en la tabla 5, este estudio
coincide con los de Sarkar [70], Garcia y Berana [72] y Rodriguez-Mufioz et al. [73], segun

los cuales el COP disminuye con la adicion del IHX en el sistema EERC para el R-290,
R.600a y el R-717.

Para contribuir con informacion sobre el rendimiento del eyector, se analizan la relacion de
arrastre y la eficiencia. La variacion de la relacion de arrastre a lo largo del rango de
simulacion se ilustra en la primera grafica (a) de las figuras 36, 37 y 38, que varia de en
torno a 0,55 sin IHX a 0,8 si se utiliza IHX para el R-290 y el R-600a y de 0,77 a 0,86
respectivamente para el amoniaco. La eficiencia de Elbel se muestra en la segunda gréafica
(b) de las correspondientes figuras. Como se puede apreciar, cuanto menor es la temperatura
de evaporacidon mayor es la eficiencia del eyector, lo que se debe al aumento de la diferencia
de presion entre las boquillas primarias y secundarias. Esta mejora se produce frente al COP,
que disminuye con la temperatura de evaporacion, requiriendo una optimizacién para operar
con la presion de descarga mdas adecuada para todo el desempefio del ciclo. Ademads, se
puede obsevar que, para los tres fluidos, la adicion del THX supone una pérdida de

rendimiento, especialmente a altas temperaturas de evaporacion.

En la siguiente figura se muestra la relacion de arrastre y la eficiencia de Elbel del ciclo del
propano respecto a la temperatura de evaporacion a temperatura de condensacidon constante
50 °C.
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Figura 34- Anélisis de los parametro del eyector para el propano: (a) relacion de arrastre; (b)
Rendimiento de Elbel

En la siguiente figura se muestra la relacion de arrastre y la eficiencia de Elbel del ciclo del
isobutano respecto a la temperatura de evaporacion a temperatura de condensacion constante
50 °C.
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Figura 35- Anélisis de los parametro del eyector para el isobutano: (a) relacion de arrastre;
(b) Rendimiento de Elbel

En la siguiente figura se muestra la relacion de arrastre y la eficiencia de Elbel del ciclo del

amoniaco respecto a la temperatura de evaporacion a temperatura de condensacion constante
50 °C.
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Figura 36- Anélisis de los parametro del eyector para el amoniaco: (a) relacion de arrastre;
(b) Rendimiento de Elbel

Con todo lo anterior, se observa que el fluido que mejor funciona es el R-600a. El EERC alcanza un
mayor COP que el CR, pero no parece mejorar el CR con IHX a primera vista. Para dicho fluido, se
ha analizado la potencia necesaria para el infercooler tanto para el EERC como el CR. Gracias al
analisis se ha podido observar algo interesante. En la siguiente figura se representa la potencia
requerida por el intercooler normalizada para ambos ciclos en funcién de la eficiencia del
intercambiador de calor interno IHX para diferentes temperaturas de evaporacion y a una
temperatura de condesacion 50 °C. Se utiliza linea continua para el EERC y linea discontinua para el
CR.
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Figura 37- Capacidad del intercooler segun la &, x para el isobutano

El intercooler del ciclo estd modelado de forma que solo si el compresor alcanza temperaturas de

descarga mayores a 150 °C se requerira su funcionamiento. Se ha podido observar que para el CR es

necesario el uso de intercooler que sin embargo no lo es para el EERC. De hecho, cuanto mayor es la

eficiencia del IHX para el CR, mayor es el COP pero mas capacidad requiere el intercooler. Esto

realmente se traduce en un ciclo mas complejo y costoso, ya que requeriria de una compresion en dos

etapas con intercooler, asi como el EERC tan solo requeriria de un IHX de baja eficiencia que

asegure que no entran gotas de liquido en el compresor. Esta misma tendencia se observa para el

propano y el amoniaco también en las figuras 38 y 39. Para asegurar que el EERC es mejor que el

CR con IHX habria que realizar un estudio de optimizacion termoecondémico que queda abierto a

futuras investigaciones.
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Figura 38- Capacidad del intercooler segun la &;x para el propano

En el caso del amoniaco, el EERC también necesita intercooler pero, como se puede observar en la
figura 39, es menor la capacidad que requiere para el EERC que para el CR a las distintas
temperaturas de evaporacion.
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Figura 39- Capacidad del intercooler seglin la &,y para el amoniaco



6 CONCLUSIONES

Este documento ha llevado a cabo un analisis termodindmico del EERC con los refrigerantes
naturales R-717, R-290 y R-600a para aplicaciones de refrigeracion y climatizacion en
diferentes climas. Para ello, se ha desarrollado un modelo, considerando un eyector de flujo
bifasico, un compresor de doble etapa con intercooler y un intercambiador de calor interno

para sobrecalentamiento-subenfriamiento.

En primer lugar, el EERC de todos los refrigerantes utilizados mejora el COP con respecto al
CR para altas relaciones de presion p,/p., €l propano hasta un 24,01 %, el isobutano un
19,38 % y el amoniaco un 4,17 %. También se ha podido observar que si se comparan los
tres fluidos en todo el rango de temperatura, el isobutano alcanza el COP mas alto seguido
del propano y del amoniaco, cuyos valores son 7.04, 5.84 y 5.5 respectivamente. Asi, el
propano resulta ser el fluido que consigue la mayor mejora, aunque no alcanza el mayor
COP. La mejora también se observa en una reduccion de la capacidad del condensador y de

la potencia absorbida por el compresor.

En segundo lugar, se comprueba que la adiciéon de un IHX no mejora el COP del EERC en
ninguno de los tres casos. Tampoco se reduce la capacidad del condensador ni la potencia
absorbida por el compressor. Se observa que a mayor eficiencia del IHX, menor es la del
ciclo y la del eyector. Estos resultados van en la misma linea que los articulos revisados, lo
que significa que la introduccion del IHX puede ayudar a reducir la aparicion de gotas en la

succion del compresor, pero derivara en una reduccion del rendimiento del sistema.

En tercer lugar, se observa que el rendimiento del ciclo del eyector es bastante mejor para bajas
temperaturas de evaporacion, lo que se debe al aumento de la diferencia de presion entre las
boquillas primarias y secundarias. Esta mejora se produce frente al COP, que disminuye con
la temperatura de evaporacion, requiriendo una optimizacidon para operar con la presion de

descarga mas adecuada para todo el desempefio del ciclo.

Finalmente, se ha realizado una comparacion de la potencia del intercooler requerida por los
ciclos EERC y CR. EI EERC del isobutano y del propano no necesita intercooler ya que el
compresor no alcanza temperaturas mayores a 150 °C. Sin embargo, el CR si necesita
intercooler, y ademds requiere mayor capacidad cuanto mayor es la eficiencia del IHX, que
es cuando el COP del CR aumenta significativamente, lo que supone un efecto contrapuesto.
Esto realmente se traduce en un ciclo mas complejo y costoso, ya que requeriria de una
compresion en dos etapas con intercooler, asi como el EERC tan solo requeriria una etapa de
compresion y un IHX de baja eficiencia que asegure que no entran gotas de liquido en el

compresor.
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De todo lo anterior se puede concluir que el EERC del isobutano y del propano es mejor que
el CR y que es probable que también que el CR con IHX. Para asegurar esto ultimo habria
que realizar un estudio de optimizacidon termoecondmico que queda abierto a futuras

investigaciones.
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ANEXO A

En el anexo A se muestra una imagen del modelo en Excel. La simulacidon mostrada
corresponde al EERC del propano con T, -30 °C y T, 50 °C. Los parametros de entrada son
los que figuran en la tabla 8. En la figura 40 se muestra el modelo de eyector y en la 41 el
modelo del CR.



&7

del ciclo de compresion de vapor con eyector utilizando refrigerantes naturales

ico

ot

ISIS energe

Anal

28'L1¢ 20'60z  (owow) e
€8'/Tc | €£9¢ee
50-32 S0-3¢
10-3¢ 103
v0-3 v0-3¢
90-3¢ 9032
90-35 90-35
00+37 Z0+38
00+3¢ 00+3¢
£0-32 €0-3¢ 000 oAnalqo Joii3
10-35 10-3¢ 20-319'8 ITL'0 128 590 8T €8'60% 6€C 90c-  [resnpa
00+32 00+3¢ yosn4ia
00+31 00+32 10721 €8'ee ¥0-366' 107eT_| T0-3ETT 1110 9€'9 99'0 ov8'T YT207 €8T Z8L'1z-  |snemdoys
50-32 S0-3¢ | es'ee 70-366' v9'Tye  10-302¢ 1120 €€ 190 £€8'T 79'08 160 ssvr- | w
£0+31 €0+3T VvI10Z3aW D
20+3¢ 20+3¢ €812 68'sC ¥0-392' £8/Te_| T0-36TT 1520 61T 00T Sz 29'TeS 160 - |As
£€0-3¢ 10-39 20-359'9 1520 L'E 00'T- Stz 86'5 89T 00'se- |@)s
00+31 10-37 OI¥VYANND3S
20+39 20+39 8.TC v0-3€LE 08%6c  20-3¢66 99v'0 oL 9’0 ST 0'g6e 760 ssvr-  JAd
00+3¢ 00+35 00'1Z ¥0-39v'E vE'98z  20-326'%6 9970 oLy 970 ST 0's62 160 ssvy-  |td
00+32 T0+31 d £9'222 | erst vo308T [ €92z | zo-300% 99%'0 S9TT 0 Sr'T £'608 12 69cz- b
As 1 10) WHH , €0-370'T 99v'0 88877 00T~ Sr'T 8'9gE £T'LT 0005 |@®)d
’S 13Ad AvdIdOT13A dvyall vV SIHOIVA  (ww) a (ew) v (swypen — (sgw) A (sBDw  (w/bn) a o) o1ByeNs  GUe) H (1eq) d (20) L OldVINI™d
d0103A3 13d O1JAOW
O161/01) S
op-
1€ 1C'LE of'e am@ 002 05T ooqw 050 o0qo% 82€0 103AT PP L
y9'ze U 060 Y@
sze 1- 52 6.9 T VL s ° 03 060 ‘o
Y'ET T- v'T 169 79 91 s u ol 2 09 06°0 “
v T z ovS LT 0¢- T 3 08 060 ‘U
0'59 500 180 05T LT 0'0e- & oot 00°0T sopand jan
z'sss 0 180 0T 'z 9'0z- 2 %90+ T2 10T 186 €/°E6T  |XHI+0diseq 00 1) 1a
%00 €7 €T 65'GL 6G'G.T  [100243 %00 | 3
Z8 590 8T TTY v'e 9'0e- L Jous %8400  ¥dod ooy 20 991’0 (s/6) “w
©) 21520 (s/6%) “wi
6'8vY 1- ST Ige TIT 005 £ G H 6650 )
@ m.wg J 0 mv:_” . 168 ._”N._” 05 ] € 008 002 009 9 00S i oov 00€ 00¢ nooao mmm,o OI_U_UI_E_m in
@) 0'0€ 00'T- 09 9'eTL TLT 868 Z o 5 O — & 6£C td
ver T 052 129 vo [ we | oo T o T =
ver , 00T 05z €129 9, 9% uol - 90 Rl
v's T or'e T8 v'e 9'0z- T z W = S (1) ‘Tevaiqos
'S T (144 185 ¥'T 9'0z- T = s 05 (20) P 1
o 0€- (20) ®° 1.
g€ T- Sv'e 8rs 8/97 0'5e- 9 = 00T (wn) *° 0
® 6' 1 e ovs L7 0€- 9 o auedod pini
(Wb a ¢} 18N 63/ H (teq) d (00) L 01210

Figura 40- Simulacion del modelo EERC en Excel
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Figura 41- Simulacion del modelo CR en Excel
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