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Simbologia.

Se incluye este apartado de Simbologia en primer lugar para poder tener una idea inicial de a

qué se refiere toda la simbologia empleada.

En lo referente a unidades, se ha empleado habitualmente el Sistema Internacional (de
conformidad con lo dispuesto en el Real Decreto 2032/2009, de 30 de diciembre, por el que
se establecen las unidades legales de medida [1, Real Decreto 2032/2009, de 30 de diciembre,
2010]), a excepcion de magnitudes como la temperatura, para la que se han empleado el °C
alli donde los célculos lo han permitido, la presién, para la que se han empleado unidades
usuales en los resultados (bar) o la energia, para la que ademas del k] se ha empleado el kWh

por comodidad.

La simbologia empleada es la siguiente (por orden alfabético):

1 (subindice)
2 (subindice)
a Intensidad de absorcién de radiacién infrarroja.

Estado de entrada o inicial, segiin proceda.
Estado de salida o final, segtn proceda.

Coeficiente de rendimiento para sistemas de refrigeracion.
Superficie.

Difusividad térmica.

Coeficiente de rendimiento para sistemas frigorificos.

!

RUR R > &

Coeficiente de rendimiento para bombas de calor.
air (subindice) Aire.

b Coeficiente de expansion.
BCFC Bromoclorofluorocarbono.
BFC Bromofluorocarbono.

Cc Velocidad.

¢ (subindice)  Frio ("cold").

¢ (subindice)  Compresor.

c€

Céntimos de euro.

CFC Clorofluorocarbono.

cop Coeficiente de operacion, coeficiente de comportamiento (bombas de
calor).

Cp Calor especifico a presion constante.

A Incremento de una propiedad (valor al final menos valor al principio o
valor en la salida menos valor en la entrada).

D Diametro.

E Energia.

e Espesor.

£ Emisividad.

EER Ratio de eficiencia energética (sistemas de refrigeracion).




Simbologia.

gT

f (subindice)
g

g

g (subindice)
GEI

GFEI

GW

GWh

GWpP

h

n

h

h

h (subindice)
HBFC

he

HCFC

HFC

hh: mm

hy

s

h,

i (subindice)
i (subindice)

m (subindice)
m (subindice)
m

u

M€

Error relativo.

Liquido saturado.

Glide (deslizamiento para mezclas aze6tropas).

Intensidad del campo gravitatorio terrestre.

Vapor saturado.

Gas de efecto invernadero

Gas fluorado de efecto invernadero

Gigavatio.

Gigavatio hora.

Potencial de calentamiento global (Global Warming Potential).
Hora.

Rendimiento (Cociente entre la energia obtenida del sistema y la energia
aportada al sistema).

Entalpia especifica.

Coeficiente de transferencia de calor por radiacién y conveccién.
Caliente ("hot").

Hidrobromofluorocarbono.

Coeficiente de transferencia de calor por conveccién.
Hidroclorofluorocarbono.

Hidrofluorocarbono.

Horas:minutos.

Coeficiente de transferencia de calor por radiacion.
Rendimiento isoentroépico.

Fotén de radiacién ultraviloleta.

Entrada ("inlet").

En sistemas en cascada, maquina i.

Constante.

Coeficiente de transferencia de calor por conduccion.
Longitud.

Diferencia media logaritmica de temperaturas.

Masa.

Molécula que transporta la energia liberada por calor en la reaccién de
formacién del ozono.

Pendiente de la recta de regresion.

Valor medio.

Medida.

Flujo masico.

Viscosidad dindmica.

Millones de euros.

max (subindice) Méximo.

n

n
n
v

En sistemas en cascada, nimero de maquinas e.
Indice de politropia.

Ordenada en el origen de la recta de regresion.
Viscosidad cinematica.
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NTU

Nu

o0 (subindice)
oDP

p

Pc
PFC

Pr

Q

q

Q

r

r (subindice)
p

RZ
Ra
Re

s
scop

SEER
o
s (subindice)

sat (subindice)

SEWTLE

IS TR T

TEWI

w (subindice)
114
We

Numero de unidades de transferencia.

Numero de Nusselt.

Salida ("outlet").

Potencial destructor del ozono (Ozone depletion potential).
Presién (habitualmente absoluta; cuando es manométrica se indica).
Presidn critica.

Perfluorocarbono.

Numero de Prandtl.

Calor.

Calor intercambiado por unidad de masa.

Calor intercambiado por unidad de tiempo.

Radio.

Real.

Densidad.

Coeficiente de correlacién.

Numero de Rayleigh.

Nudmero de Reynolds.

Entropia especifica.

Coeficiente de operacién estacional, coeficiente de comportamiento
estacional (bombas de calor).

Ratio de eficiencia energética estacional (sistemas de refrigeracion).
Constante de Stefan-Boltzmann.

Estado que tiene la misma entropia que el anterior o entrante.
Saturacién.

Semiexplicit Method for Wall Temperature Linked Equations.
Entropia generada.

Temperatura absoluta (en K).

Temperatura en (en ° Celsius).

Tiempo.

Tonelada (103 kg).

Temperatura critica.

Impacto total equivalente de calentamiento (Total Equivalent Warming
Impact)

Tecnologia de la informacién y la comunicacion.

Temperatura media de fuente fria.

Temperatura media de fuente caliente.

Energia interna especifica.

Coeficiente global de transferencia de calor.

Volumen especifico.

Trabajo.

Agua.

Trabajo intercambiado por unidad de tiempo.

Potencia intercambiada en un proceso isoentrépico.
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X Especie quimica de entre H, OH, NO, Cl 6 Br que participa en la reaccién de
destruccién del ozono.
z Cota.
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RESUMEN.







Resumen.

Este trabajo de tesis doctoral parte de la idea de que las nuevas tecnologias informaticas y los
ultimos desarrollos de software de analisis y simulacién han alcanzado un nivel que les
permite modelizar ya con un grado de aproximacién mas que aceptable el funcionamiento de
las maquinas de frio por compresién destinadas tanto a la produccién de frio (sistemas de
refrigeracion) como de calor (bombas de calor). Se centra en el estudio de los sistemas de

produccion de calor a partir de bombas de calor por compresion.

Asi, evitando o minimizando, en todo caso, los costes que conlleva recurrir a la
experimentacidn, se sostiene que se puede simular informaticamente el funcionamiento de
este tipo de maquinas para, a partir de la interpretacion de los resultados obtenidos, poder
sugerir modos optimizados de funcionamiento o, en general, establecer conclusiones o

estrategias acerca de todo tipo de opciones de mejora.

El estudio desarrollado sirve, asimismo, para validar una vez mas el software de analisis y

simulacién IMST-ART, desarrollado en la Universidad Politécnica de Valencia.

Inicialmente se realizan mediciones en prototipos existentes en el Laboratorio de
Termotecnia de la Escuela de Ingenierias Industriales (Sede Paseo del Cauce) de la
Universidad de Valladolid, para lo que se dispone del material de que estd dotado dicho
Laboratorio. A continuacidn, se obtienen los resultados experimentales, se interpretan y se

deducen, de ellos, las correspondientes conclusiones.

Las mediciones realizadas se introducen en el software de andlisis IMST-ART del que,

igualmente, se obtienen los correspondientes resultados de simulacién.

Los resultados experimentales se comparan con los resultados de simulacién para decidir si
la simulacién a partir del software empleado es aceptable. Una vez comprobado y validado el
software de anadlisis y simulacion, se proponen modos de operacién o sustituciones de
refrigerante cuyo analisis, atendiendo a los niveles de presion utilizados y las temperaturas
de operacién de los ciclos estudiados, también ha sido abordado en el presente trabajo de
manera que optimice el funcionamiento de las maquinas, tanto en el sentido de disminuir el

consumo como de mejorar la produccién de calor.
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ANTECEDENTES.







Antecedentes.

Sin remontarse excesivamente en la Historia de la Tecnologia, al menos por ahora, si que se
cree necesario hacer referencia al momento histérico que supuso la Revolucién Industrial.
Desde entonces y hasta no hace muchos afios, la historia de la Tecnologia ha ido ligada
inexorablemente a la de la economia, buscando siempre la forma en que las maquinas puedan

producir mas y con un coste menor: mas y mas barato.

En este sentido, también los sistemas de refrigeracion y bomba de calor han ido
evolucionando buscando siempre la maxima eficiencia, es decir, el minimo consumo y la
maxima produccién de frio o calor, segin proceda en cada caso, optimizando los costes sin
preocuparse mas alla de las repercusiones medioambientales a que dicha optimizacién

pudiera dar lugar.

En los ultimos afios, el desarrollo de los procedimientos de medida de las temperaturas
terrestres ha permitido evidenciar una tendencia al aumento de la temperatura global del
planeta, lo que ha dado en llamarse “calentamiento global”. La causa de esta tendencia ha sido
atribuida al aumento de la concentracidn en la atmésfera de gases de efecto invernadero

(entre los que se encuentra el diéxido de carbono, COz2).

Igualmente, se ha podido evidenciar una reduccién en la concentracién de ozono atmosférico
que estd dando lugar a la manifestacién de una tendencia a la disminucién en el espesor de la
capa de ozono, con la consiguiente desproteccion del planeta de determinadas radiaciones
solares. Esta reduccidon ha sido atribuida al aumento de la presencia en la atmésfera de gases
que pueden descomponerse y descomponer, a su vez, la molécula de ozono, degradandola
hacia otras especies quimicas, es decir, gases que tienen un potencial de destruccién de la

capa de ozono.

Estas son las dos principales lineas, en lo que a medioambiente se refiere, en las que se viene
desarrollando desde hace unos afios, y en la actualidad, la tecnologia de los sistemas de
refrigeracién y bomba de calor, ademas de mantenerse, obviamente, la linea inicial del
desarrollo de maquinas que hagan lo mismo con menos, ya que estas maquinas emplean,
como fluidos refrigerantes, sustancias que tanto afectan al calentamiento global del planeta

como atacan a la capa de ozono.

La investigacidn se hace, pues, absolutamente necesaria para desarrollar sistemas cada vez
mas eficientes y también mas respetuosos con el medio ambiente. En este sentido, el
vertiginoso desarrollo de herramientas informaticas cobra una grandisima utilidad desde el
momento en que la simulacion con modelos fisicos deja de ser estrictamente necesaria para

poder sustituirse, al menos inicialmente, por la simulacién con modelos informaticos, lo que
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Antecedentes.

La presente tesis doctoral se encuadra dentro de las lineas de trabajo que el grupo de
investigacion de Termotecnia del Departamento de Ingenieria Energética y Fluidomecanica
de la Universidad de Valladolid viene desarrollando desde hace mas de 25 afios. Dentro de
esas lineas, dedicadas sobre todo a la eficiencia del uso de la energia en la edificacién, posee
una importancia muy relevante la optimizacién energética de las instalaciones de
climatizacion y, por tanto, el analisis de los parametros de operacidn de los ciclos frigorificos
utilizados en el acondicionamiento higrotérmico de los locales, dentro de cuyo campo se

enmarca este trabajo de tesis doctoral.

Dicha trayectoria se encuentra avalada por el desarrollo y coordinacion de Proyectos de Fin
de Carrera, Trabajos de Fin de Grado o Tesis Doctorales, trabajos, todos ellos, desarrollados
en el ambito de la energética edificatoria, algunos relacionadas con los sistemas de
generacion. A modo de ejemplo, dentro de los trabajos que mas relacion guardan con el tema

abordado en la presente tesis doctoral, se pueden citar los siguientes:
Tesis doctoral:

+« Economical and primary energy optimization of solar thermally driven heat pump

systems along Europe.
Proyectos de Fin de Carrera:

¢ Desarrollo de aplicacion docente para la resolucién de problemas basicos de ciclos
de refrigeracion.

+ Modelado de sistemas de bomba de calor mediante el programa “Advanced
Refrigeration Technologies, ART”.

«+ Caracterizacién del ciclo real de frio de una bomba de calor por compresiéon
mecanica aire-aire.

% Desarrollo de una bomba de calor agua-agua para practica docente de ingenieria
térmica.

« Andlisis de sistemas de bomba de calor mediante el programa “Advanced
Refrigeration Technologies, ART”.

¢+ Estudio y caracterizacién de una bomba de calor para un banco de ensayo de aire

acondicionado.

Trabajo Fin de Grado:

0

« Disefio y Construcciéon de un Banco de Ensayos de una Maquina Frigorifica de

Compresion Simple.
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Objetivos.

La tecnologia de la refrigeracién y bomba de calor por compresién estd en constante
evolucién. Tanto en lo que se refiere a la investigacion y desarrollo de nuevos refrigerantes
como en lo que concierne a la evolucién tecnolégica de los diferentes sistemas que componen

las maquinas.

En la evolucidn de cualquier maquina a lo largo de la Historia se observa que cualquier avance
tecnolégico no termina de asentarse hasta que éste viene acompafiado de algin tipo de
mejora con respecto a la tecnologia de la que parte. Esta evolucién se ha vivido en la
tecnologia de la refrigeraciéon y bomba de calor por compresién y se estd viviendo, en la
actualidad, basicamente por dos motivos: por un lado, la evidencia del impacto
medioambiental derivado del uso de algunos refrigerantes y de los excesos de energia
primaria empleados (para cuya obtencidn es necesario emitir CO2) y, por otro, el desarrollo
de las nuevas tecnologias que permiten simulaciones complejas que abaratan notablemente
los costes asociados a cualquier estudio experimental aunque, dicho sea de paso, también ha

reducido notablemente sus costes en los dltimos afios.

Tanto el calentamiento global del planeta por causa de los gases de efecto invernadero como
la destruccién progresiva de la capa de ozono, son ya hechos probados y aceptados
mundialmente por la comunidad cientifica. Las legislaciones de los diferentes paises se estan
adaptando (aunque de forma desigual) a los nuevos conocimientos cientificos. Asi, en la
actualidad estan bien definidos los parametros que miden los Potenciales de Agotamiento de
la Capa de Ozono (Ozone Depletion Potential, ODP) y de Calentamiento Global (Global
Warming Potential, GWP).

La tecnologia quimica, por su parte, estd también evolucionando constantemente a la
biisqueda de nuevos refrigerantes que tengan los menores potenciales posibles y que sean,
por tanto, mas respetuosos con el medio ambiente. En esta tesis se dedica una atencién
especial al funcionamiento de los sistemas de bomba de calor por compresién, analizando su
funcionamiento con distintos refrigerantes, entre los que se encuentran algunos de los mas

novedosos en la actualidad.

Por su parte, el desarrollo, utilizacién e implantacién, con unos costes razonables, de sistemas
que empleen refrigerantes mas respetuosos con el medio ambiente plantea, en la actualidad,
nuevos retos en ingenieria que es necesario abordar. Los sistemas de refrigeracién y bomba
de calor por compresién emplean energia para funcionar. Esta energia puede obtenerse
inicialmente a partir de cualquier forma, pero es habitual que a la maquina llegue en forma
de energia eléctrica y ésta se transforme en energia mecanica con la utilizacién de un motor
eléctrico. En determinadas aplicaciones, como son los sistemas de refrigeracién empleados

en transporte, la energia es habitualmente obtenida directamente como energia mecanica a
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Objetivos.

partir de una polea movida por el eje del motor térmico. Puede decirse, en estos casos, que la
energia necesaria para el accionamiento de la maquina proviene de la energia térmica

aportada por un combustible.

En cualquiera de las dos configuraciones, resulta interesante que el consumo de energia
mecanica sea el minimo posible. En el caso de la maquina movida por un motor eléctrico,
porque un menor consumo de energia mecanica supone un menor consumo de energia
eléctrica. En el caso de la maquina movida por una polea, porque supone un menor consumo
de combustible. En ambos casos, un menor consumo, sea de energia eléctrica o de

combustible, supone unos menores costes asociados al funcionamiento de las maquinas.

En esta constante evolucion cabe esperar, pues, que las nuevas maquinas destinadas a la
tecnologia de la refrigeracién y bomba de calor por compresién hayan de o bien mantener sus
prestaciones, o bien mejorarlas; en definitiva, cabe esperar que sean mas eficientes. Pero no
sblo procede referirse a nuevas maquinas: gran parte de las maquinas existentes no habran
llegado al final de su vida util antes de que tengan que ir adaptandose al uso de nuevos
refrigerantes y esto habra de hacerse con los minimos costes asociados evitando, en la medida

de lo posible, la sustitucién de otros elementos que no sean el propio refrigerante.

Cada maquina de frio presenta sus propias caracteristicas de funcionamiento y aunque en una
primera aproximacion el comportamiento cualitativo sea similar, no lo es cuando se aborda
cuantitativamente. Por este motivo se hace necesario establecer un procedimiento de estudio
que permita conocer el comportamiento concreto de cada maquina y las repercusiones que
pueda tener sobre su eficiencia ya sea la sustitucion del refrigerante, de alguno de los
elementos que componen la maquina o el cambio de alguna de las condiciones de

funcionamiento.

En esta tesis se propone un procedimiento de estudio con el que se pretende encontrar
opciones que mejoren la eficiencia de los sistemas de bomba de calor a partir de maquinas de
frio por compresion. Cuanto mas calor sea capaz de producir la maquina con el menor
consumo de energia, tanto mejor serd. Aunque se ha diferenciado el estudio del consumo
energético del estudio medioambiental, ambos estdn ligados desde el momento en que un
ahorro de energia, sea eléctrica o sea la obtenida a partir de un combustible, supone siempre

una mejora desde el punto de vista medioambiental.

Para la consecucion del objetivo final, en la tesis se pretenden alcanzar los siguientes

objetivos parciales:
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Objetivos.

Realizar un seguimiento del recorrido de la energia eléctrica hasta su utilizacién en los
sistemas de refrigeracién y bomba de calor por compresién de vapor.

Revisar la trayectoria historica y el estado actual de la tecnologia en las maquinas de frio
por compresion, asomandose a otras formas posibles de hacer frio.

Estudiar el impacto ambiental de los refrigerantes, tanto en lo referente a potencial
calentamiento global como a potencial de destruccién de la capa de ozono.

Estudiar el ciclo de frio por compresién analizando el comportamiento energético de cada
uno de sus componentes.

Revisar el software existente para calculos en sistemas de refrigeracidon y su adecuaciéon
al objeto de esta tesis.

Realizar un estudio experimental sobre tres prototipos de bombas de calor diferentes y
obtener y analizar los correspondientes resultados para cada maquina.

Estudiar y proponer posibles opciones de mejora a partir del analisis de los resultados

obtenidos.
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Contenidos.

La tesis se desarrolla en cuatro fases, que se detallan a continuacién.

En una primera fase se realiza una actualizacién del estado del arte con la bisqueda y
recopilacion de la informacién relacionada con la temética de la tesis. Se hace un seguimiento
del recorrido de la energia eléctrica hasta su utilizacién en los sistemas de refrigeracién y
bomba de calor por compresidn de vapor, se revisa la trayectoria histérica y el estado actual
de la tecnologia en las maquinas de frio por compresion, asomandose a otras formas posibles
de hacer frio, y se estudia el impacto ambiental de los refrigerantes, tanto en lo referente a

calentamiento global como a destruccién de la capa de ozono.

En una segunda fase se estudia el ciclo de frio por compresion, analizando el comportamiento
energético de cada uno de sus componentes, y se hace una revisiéon del software existente
para calculos en sistemas de refrigeracién para, posteriormente, seleccionar el mas adecuado
al objetivo de la tesis. Se observa la carencia, dentro de todo el software de analisis y
simulacién encontrado, de algiin programa que muestre graficamente las diferencias en el
comportamiento termodindmico de los refrigerantes, por lo que se decide desarrollar el
software RefCOMP, que cumple este objetivo permitiendo comparar refrigerantes en funcién

de sus diagramas de estado (p-hy T-s).

Se analiza, también, el funcionamiento del software de simulacién IMST-ART y se decide su

utilizacion por los siguientes motivos:

e  Permite un estudio paramétrico sin practicamente restricciones (no siendo la
limitacién a tan sélo veinte casos, como mas adelante se verd), lo que resulta muy
util a la hora de introducir los datos medidos en las maquinas sobre las que
inicialmente se desarrolla la tesis. Incluso permite el cambio de refrigerante como
parametro, incluyendo los mas utilizados y algunos de los mas modernos que
previsiblemente se emplearan de un modo inminente.

e  Presentaun método propio de andlisis de intercambiadores de calor (SEWTLE, Semi
Explicit method for Wall Temperature Linked Equations), mucho mas preciso que
el clasico método del Numero de Unidades de Transferencia (NUT), que es el
habitualmente empleado por otros softwares de simulacién y analisis que se ocupan
de los intercambiadores de calor que implementan estas maquinas.

e Incorpora los tipos de intercambiador de calor, compresores y valvulas empleados
habitualmente en los sistemas de refrigeracién y bomba de calor permitiendo, no
obstante, la definicién de nuevos equipos.

e Permite la generaciéon de resultados en una forma facilmente reconocible y
dispuesta para su uso e interpretacién mediante programas de andlisis estadisticos

sencillos, tipo Microsoft Excell, SPSS o similar.
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Contenidos.

En la tercera fase se describe un estudio experimental sobre tres prototipos diferentes. Se
realizan medidas de propiedades termodindmicas (variables de estado), energia eléctrica,
velocidad, caudal y geometria de los prototipos, de las que se obtienen los correspondientes
resultados experimentales. Se emplean tres bombas de calor; una bomba de calor aire-aguay
otra agua-aire del Laboratorio de Termotecnia de la Escuela de Ingenierias Industriales, de la
Universidad de Valladolid, y una bomba de calor agua-agua del Laboratorio de
Termodindmica e Ingenieria Térmica de la Escuela Politécnica Superior de Zamora, de la

Universidad de Salamanca.

En la tercera fase, se introducen los datos obtenidos en la fase anterior en el software de
analisis y simulacion IMST-ART, y éste genera los correspondientes resultados que se
comparan con los obtenidos experimentalmente, observandose un alto nivel de acuerdo entre

ambos, lo que valida a IMST-ART como herramienta ttil para la simulacién.

En la dltima fase se analizan los resultados obtenidos y se estudian y proponen posibles
opciones de mejora. Se emplea IMST-ART para simular el comportamiento de las maquinas
cuando se cambia el refrigerante, para lo cual se emplea también la aplicacién RefCOMP,
desarrollada en la primera fase de la tesis, y también cuando se cambian las condiciones de

funcionamiento, extrayendo en cada caso las correspondientes conclusiones.
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1. INTRODUCCION.

En esta introduccidn se hace una descripcién de la situacion social y econémica en que se
enmarcan los objetivos y la trayectoria seguida por el conocimiento que afecta a la tecnologia
objeto de esta tesis alo largo de la Historia y hasta el momento actual, al que llamamos “estado

actual del arte”.

1.1 IMPORTANCIA SOCIAL Y ECONOMICA DE LA REFRIGERACION.

En la actualidad resulta imposible pensar en la posibilidad de prescindir de la refrigeracion.
Existe un gran nimero de aplicaciones en las que se emplea esta tecnologia. Tantas, que para
referirse a ellas resulta util comenzar agrupandolas en funcién de su utilizacién. Asi, en [2,
Torrella Alcaraz, 1996] y en [3, Torrella Alcaraz, 2010] se habla de frio doméstico, frio

comercial y frio industrial.

Los muebles frigorificos, congeladores y sistemas de aire acondicionado y bomba de calor en
edificios de viviendas, y los sistemas de aire acondicionado en vehiculos, se engloban dentro

de la denominacién “frio doméstico”.

En el grupo de “frio comercial” se incluyen los sistemas de refrigeracion en pequefias
instalaciones como pueden ser las cAmaras frigorificas en edificios comerciales y de servicios,
en general, destinadas a la conservacion de alimentos (carnes, pescados, pan, etc.), a usos
sanitarios (conservaciéon y mantenimiento de medicamentos, sangre, 6rganos, etc.) y los
muebles de frio de las superficies comerciales destinados a la conservacion de productos

expuestos para su venta directa al publico.

En lo que se llama “frio industrial” se incluyen grandes instalaciones como son las existentes
en mataderos, lonjas de pescado, almacenes, mercados centrales e industrias
agroalimentarias, plantas quimicas y sistemas de frio instalados en medios de transporte

comerciales.

En otro orden de cosas, la mejora de lo que cominmente se puede entender como “calidad de
vida”, asociada al progreso tecnoldgico, ha conducido al desarrollo de la ergonomia como la
ciencia que se ocupa del estudio de la adaptacion del ser humano a su entorno
proporcionando, junto con la evolucién en la definicién de pardmetros que objetivan el
concepto de confort y bienestar térmico, un nuevo uso para los sistemas de refrigeracioén y

bomba de calor.

La ergonomia tiene también una importancia relevante en los procesos productivos en los

que es necesaria mano de obra humana. Un trabajador es tanto mas productivo cuanto mayor
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sea su satisfaccién con el nivel de confort del entorno en que desarrolla su actividad a las
tareas que realiza. Ademas, su actividad es mas segura. La forma de aportar confort requiere,
con la tecnologia actual, de la utilizacién de sistemas de climatizacién basados, a su vez, en
sistemas de refrigeracién y bomba de calor, tal y como se desprende de [4, Rey Martinez et
al,, 2005; 5, Viti et al., 1996].

Existe, como se puede ver, un elevado nimero de aplicaciones en las que se pueden encontrar
sistemas de refrigeracion y bomba de calor. La aportaciéon que hacen al balance social y
econémico mundial estas tecnologias es notable; también lo es la demanda energética que

requiere su funcionamiento.

A ello hay que afiadir la preocupaciéon mundial por el medio ambiente, que en los ultimos afios
ha obligado a otra revolucién en los sistemas de refrigeracién y bomba de calor que esta
encamindndolos hacia la consecucién de sistemas cada vez mas sostenibles y ecoldgicos. Es
por ello que se hace necesario investigar en el desarrollo de sistemas que sean mas eficientes,

que consuman menos energia, y que consigan ser mas respetuosos con el medio ambiente.

Desde el punto de vista energético, en el primero de los dos sentidos sefialados, un sistema
de refrigeracién o bomba de calor es tanto mas eficiente cuanto mayor sea la relacién entre
lo que se considera como “obtenido” de él y lo que se considera como “aportado” a él [6, Moran
& Shapiro, 2012]. Basicamente se trata de la definicién de un “rendimiento”, que aqui se
entrecomilla porque cuando se habla de sistemas de refrigeraciéon y bomba de calor no se
llama rendimiento, sino Indice de Prestaciones (COP, Coefficient of Performance, Coeficiente
de Operacién) para bombas de calor o indice de Eficiencia Energética (EER, Energy Efficiency
Ratio) para maquinas frigorificas (y sus correspondientes valores estacionales, SCOP y

SEER), alos que més adelante se les dedicara mas atencion.

Desde el punto de vista medioambiental se han evidenciado en los tltimos afios dos hechos
que estan afectando directamente al mundo de la refrigeracion, haciendo imprescindible la
investigacion en nuevos fluidos refrigerantes y su desarrollo e, incluso, en nuevas formas de
refrigeracion aunque, por el momento, la refrigeracion por compresion sea la mas eficiente y,
por tanto, la mas utilizada [7, Lapuerta Amigo & Armas, 2012], a excepciéon de algunos
sistemas de enfriamiento evaporativo en determinadas condiciones [8, Rey Martinez et al.,
2000].

Por un lado, hay un consenso cientifico acerca de la trayectoria ascendente de las

temperaturas globales en los tltimos afios debida, entre otros factores, al aumento de la
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concentracion de gases de efecto invernadero en la atmésfera [9, McLinden et al,, 2014; 10,
Hwang et al,, 1998; 11, Zhao et al,, 2015].

Por otro, mediciones del espesor de la capa de ozono estratosférica estan evidenciando
cambios que revelan una tendencia a disminuir, lo que supone una desproteccién ante
determinadas radiaciones que resultan altamente nocivas para los seres vivos. Los
parametros cientificamente consensuados que objetivan estos dos hechos son el Potencial de
Calentamiento Global (Global Warming Potential, GWP) y el Potencial de Destrucciéon de
Ozono (Ozone Depletion Potential, ODP), respectivamente.

Los paises de todo el mundo han establecido protocolos para minimizar los efectos de estos
fendmenos observados. A pesar de la existencia de estas evidencias cientificas, los paises han
hecho seguimientos desiguales de las medidas establecidas, en algunos casos por intereses
industriales, otros por prevalecer el desarrollo ante la sostenibilidad, otros por limitaciones
tecnolégicas... [12, IPCC, 2007].

Bien es cierto que en los paises desarrollados las opiniones puiblicas van asumiendo esta
realidad poco a poco (quizds demasiado despacio), tendiendo a la mentalizacién y a la
adopcién de nuevos habitos que apuntan hacia la sostenibilidad promovidos, practicamente

siempre, por la normativa especifica en los diversos estados.

Los medios de comunicaciéon y el mundo del cine han tenido que ver con esa sensibilizacion
social con la realizacién de algunas peliculas y documentales de nueva tematica que, aunque
enmarcadas dentro del género futurista o de ciencia ficciéon, mostraban escenarios
catastroéficos y repentinos (pero quizas posibles) debidos, precisamente, al llamado “cambio

climatico”, aunque otro amplio grupo social las ha tachado de “catastrofistas” e imposibles.

1.2 GENERACION DE ENERGIA ELECTRICA EN ESPANA.

La potencia eléctrica generada en Espafia se puede observar en tiempo real en la pdgina Web
de Red Eléctrica Espafiola, http://www.ree.es, haciendo clic en el apartado “Demanda en
tiempo real, su estructura de generacion y emisiones de CO7’, [13, REE, n.d.]. Las curvas de
potencia que se ofrecen en la pagina Web de Red Eléctrica Espafiola se construyen a partir de

datos tomados cada diez minutos, dandose el resultado en GW.

En la Figura 1.1 se muestran las curvas de demanda de lo que se han estimado como dias tipo
de cada estaciéon. Tomando siempre el miércoles como el dia de la semana de referencia, se

muestran las curvas de demanda del 14 de enero de 2015 (como representativo del invierno,
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Consumos de energia eléctrica en cuatro dias tipo de cada estacion
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Figura 1.1. Comparativa de consumos de energia eléctrica un dia

laborable tipo.

en tonos azules), del 15 de
abril de 2015 (como
representativo de la
primavera, en tonos
verdosos) del 15 de julio de
2015 (como representativo
del verano, en tonos rojizos)
y del 14 de octubre de 2015
(como representativo del
otofio, en tonos marrones).
También se han
representado, sobre el eje
vertical secundario, las
lineas que indican la energia
consumida a lo largo del dia
(en los mismos tonos que las

curvas de potencia, pero

suavizados). Estas lineas representan la superficie que va quedando por debajo de las lineas

de potencia consumida a medida que va avanzando el dia, de 10 minutos en 10 minutos. Se

han calculado determinando el valor medio de la potencia cada diez minutos y multiplicando

el resultado obtenido por el intervalo transcurrido, en h (1/6).

En un principio se podria pensar que la demanda de energia eléctrica debiera ser mayor en

invierno que en verano. Sin embargo, no es asi. De la simple observacién de la curva de

potencia demandada en verano (en rojo) ya practicamente se puede deducir que la demanda

de energia eléctrica es mayor en verano que en invierno (linea azul). Es bastante parecida en

otofio y en primavera (lineas marrén y verde, respectivamente). Al finalizar el dia de invierno

la energia eléctrica consumida (linea azul clara) es menor que la energia eléctrica consumida

al término del dia de verano (linea roja clara).

Este hecho puede ser debido a dos factores. Por un lado, al asentamiento y arraigo que tienen

en Espafia las calefacciones a partir de combustibles fésiles (cuya energia aportada no se

incluye en estas graficas) lo que hace disminuir el uso de la potencia eléctrica instalada que,

de este modo, y sobre todo en invierno da lugar a una red eléctrica desequilibrada en los

periodos valle con respecto a las horas de maximo consumo, Y, por otro, al uso intensivo de

sistemas de aire acondicionado en los meses mas calidos en una gran parte del pais.
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Estructura de la generacion eléctrica el
14-01-2015
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Figura 1.2. Estructura de la generacion eléctrica el 14-01-
2015.

Estructura de la generacion eléctrica el
15-04-2015
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EEnlace balear ~ W Fuel Gas

Figura 1.3. Estructura de la generacién eléctrica el 15-04-
2015.

En la pagina Web de Red Eléctrica Espafiola
se detalla, también, el origen de la energia
eléctrica producida. En la Figura 1.2, Figura
1.3, Figura 1.4 y Figura 1.5 se detalla la
procedencia de la energia generada en los

dias anteriormente estudiados.

Elnivel de detalle de la descripcidon ofrecida
ido

aumentando en el tiempo de modo que

por Red Eléctrica Espafiola ha
mientras que en un principio (Figura 1.2)
se denominan “Resto reg. esp.” al resto de
las energias en el llamado Régimen Especial
(que comprende a la minihidraulica,
cogeneracién y biomasa de madera y
rastrojos), en el ultimo dia de los analizados
(Figura 1.5) ya se segregan estas como

Térmica Renovable y Cogeneracién y Resto.

Del mismo modo, mientras en el primero de
los dias analizados se considera una tnica
procedencia de la energia solar, en el tiltimo
se distingue entre Solar Térmica y Solar

Fotovoltaica.

Hay que sefialar el pequefio porcentaje con
el que aparece la energia hidraulica. Esto es
debido a que en el balance se consideran
negativas las energias destinadas a
dando

disminucién en el porcentaje total de

bombeos, lugar a una gran
contribucién de esta energia. En general,
cualquier actividad conlleva la emision de
C0,,aunque sea de un modo indirecto. Pero
en la estructura de la generacién de energia
eléctrica de cualquiera de los dias tipo

estudiados es muy relevante la presencia
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Estructura de la generacion eléctrica el

15-07-2015
B Enlace balear
-0,71%
® Nuclear
B [nterc. int 19,48%

® Carbon
23,74%

-1,50%

B Cog.yresto
8,94%

B Térm. renov.
1,65%

B S.Térmica 18,04%

3,49%

. F Itai
S. Fotovoltaica B Hidraulica

3,35%
= Eglica 9,19%
9,91%
® Nuclear m Carbon u Ciclo Comb. m Hidraulica
m Eflica S. Fotovoltaica ®S. Térmica B Térm. renov.

m Cog. y resto m [nterc. int ® Enlace balear

Figura 1.4. Estructura de la generacion eléctrica el 15-07-
2015.

Estructura de la generacién eléctrica el
14-10-2015

® Nuclear

Enlace balear
-0,53% B Carbon
19,41%

W [nterc. int

-3,20% B Ciclo Comb.
9,53%
B Cog.y resto
10,82%

B Térm. renov.
1,85%

B S Térmica
1,59%

B Hidraulica
5,98%

= Eodlica

S. Fotovoltaica 23,83%

3,27%
B Nuclear H Carbon H Ciclo Comb. m Hidréulica
m Eolica S. Fotovoltaica ®S. Térmica B Térm. renov.

H Cog. y resto Hnterc. int H Enlace balear

Figura 1.5. Estructura de la generacién eléctrica el 14-10-
2015.

® Ciclo Comb.

de fuentes energéticas con una muy alta
incidencia directa en lo referente a

emisiones contaminantes.

En la pagina Web de Red Eléctrica
Espafiola se detallan los niveles de estas
emisiones directas. De la misma forma
que se ha hecho para calcular la energia
en los graficos de potencia y consumo de
energia eléctrica, se han calculado, en
cada dia tipo, las Toneladas de CO,
emitidas directamente por cada una de

las fuentes especificadas.

En la carpeta ANEXOS se ha incluido el
archivo “Consumo de energfa.xlsx” en el
que se detallan los calculos realizados.
En la Tabla 1.1, Tabla 1.2, Tabla 1.3 y
Tabla 1.4 se muestran los resultados
obtenidos. Estas Tablas se acompaiian
de sus correspondientes graficas, en las
que se puede apreciar el porcentaje de
emisiones con el que contribuye cada
energia. De la interpretacion de los datos
se desprende que el nivel de emisiones
de CO, es muy alto y esta muy ligado,
como cabia esperar, a la generacién de
energia  eléctrica a  partir de
combustibles fésiles, como es el carbdn.
De cualquier forma se puede concluir
que el nivel de emisiones directas por la
generacion de energia eléctrica es
excesivamente elevado. Un calculo no
excesivamente preciso a partir de los
llevaria a

resultados  obtenidos

establecer un nivel medio aproximado
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de emisiones directas anuales de CO, de aproximadamente sesenta millones de toneladas

anuales en el momento actual.

Tabla 1.1. Masa de CO, emitida en la generacién de

energia eléctrica el dia 14-01-2015.

14-01-2015
Fuente Energética s <(ag1itido %
Carb6n 179121,50 74,99
Ciclo Combinado 34214,00 10,32
Restodeenergiasen  »5ga3 g3 10,69
el régimen especial
Total 238869,33

Tabla 1.3. Masa de €O, emitida en la generacién de

energia eléctrica el dia 15-07-2015.

15-07-2015
Fuente Energética Libs Eglitido %
Carb6n 189890,33 77,16
Ciclo Combinado 56203,67 22,84
Total 246094,00

En la Figura 1.6 se resumen los
resultados obtenidos. De ella se
desprende que el nivel de emisiones
dias de

climatologia extrema estudiados,

es mas alto en los
que corresponden a un dia tipo de
invierno y otro dia tipo de verano. En
los dias correspondientes a las
estaciones de primavera y otofio, el
emisiones

nivel de disminuye

sensiblemente.

Tabla 1.2. Masa de CO, emitida en la generacién de

energia eléctrica el dia 15-01-2015.

15-04-2015
Fuente Energética Gy ((etr;ntldo %
Carbo6n 116997,67 69,83
Ciclo Combinado 25305,50 15,10
Fuel / Gas 5234,67 03,12
Resto de energias en 20013,50 11,94
el régimen especial

Tabla 1.4. Masa de CO, emitida en la generacion de

energia eléctrica el dia 14-10-2015.

15-10-2015
Fuente Energética Lls Eglitido %
Carb6n 131956,50 83,95
Ciclo Combinado 25232,00 16,05
Total 157188,50

M

asa de CO, producida en cada uno de los dias
estudiados, en t

238869,33 246094,00

250000,0
200000,0 167551,33 157188,50
150000,0
100000,0
50000,0
0,0
» \e)
N N < N
U U o U
N o A\ o\
WO O A\ W
N N N N
Figura 1.6. Masa de CO2 producida en cada uno de los dias

estudiados, en t.
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1.3 CONSUMO ENERGETICO EN ESPANA.

Segtn el Instituto para la Diversificacion y Ahorro de la Energia (IDAE), el consumo

energético en Espafia se distribuye entre los tres sectores de actividad econémica y el sector

residencial:

0

% Sector primario (5%):

v' Agricultura.

v' Ganaderia.

v" Pesca.

v" Mineria.

v' Silvicultura?
.

v' Industria.

v' Construccion.
% Sector terciario (52%):
v' Transporte.
v' Servicios.
v" Comercio.

% Residencial (16%).

¢+ Sector secundario (27%):

% Consumo energético en Espafia
por Sectores.

B Residencial
16%

® Transporte
43%

Industria y
construccion
27%
B Serviciosy
comercio
® Primario 9%
5%
B Transporte B Servicios y comercio
¥ Primario Industria y construccién

Figura 1.7. Consumo energético en Espafia por sectores.

En la Figura 1.7 se muestra la distribucion del consumo energético en Espafia por sectores. El

IDAE ha elaborado, con el apoyo de EUROSTAT y la colaboracidon especial de representantes

de Austria, Holanda, Reino Unido y Eslovenia, un Manual estadistico sobre el consumo de

energia eléctrica en el sector residencial en el afio 2012 [14, Eurostat, 2013]. El Proyecto ha

sido finalizado en diciembre de 2013 y uno de sus objetivos, el que compete al contenido de

esta tesis, ha sido el analisis del consumo por usos y servicios. El consumo energético en el

sector terciario se corresponde con la siguiente distribucion:

0

«+ Iluminacién: 22%.
« Calefaccion: 31,1%.

«»+ Aire Acondicionado: 26,2%.

9

« Equipamiento: 17,3%.
% ACS2 3,4%.

1 Cultivo, mantenimiento y explotacién de montes y bosques.

2 Agua caliente sanitaria.
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En la Figura 1.8 se muestra la
distribucién del consumo energético en

el sector terciario Espafia.

En este Manual se detallan, ademés de
los consumos de los hogares en Espafia,
los consumos medios segun el tipo de
vivienda y =zona climatica, segun
fuentes energéticas, etc, y algunos
datos relevantes para el objeto que nos
ocupa. Asi, en el apartado 7 se indica el
porcentaje de consumo de los
electrodomésticos segin el tipo de
equipamiento, resultando, como se
muestra en la Figura 1.9, que el mayor
recae en el

(30,6%) vy

entre ambos

consumo energético

conjunto  frigorifico
congeladores (6,1%);
consumen el 36,7% de la energia de los
hogares de Espafia. En la Figura 1.10 se
detalla el consumo medio en
iluminacién y electrodomésticos en

Espana.

Al consumo de los electrodomésticos
habituales se afiade el correspondiente
a la calefacciéon y al agua caliente
sanitaria, que suponen un gasto
energético que aunque no es
directamente imputable a la energia

eléctrica, si es notable.

% Consumo energético en el sector terciario en
Espafia.

B ACS

® [luminacién

Equipamiento 22%

17%

L Aire
Acondicionado
26%

= Calefaccién
31%

H [luminacién ™ Calefacciéon ® Aire Acondicionado ® Equipamiento ®AC

Figura 1.8. Distribucién del consumo energético en el
sector terciario Espafia.

% Consumo de los electrodomésticos segtin el tipo
de equipamiento

B Standby
10,7%

m Otros

3,5% B Frigorifico

0
B Ordenadores 30,6%

7,4%

" TV
12,2%
® Congeladores
6,1%
= Horno
8,3% B Secadoras L Gl ® Lavadora
0, avavajlllas 11,80/
3,3% 6,1% o
® Frigorifico ® Congeladores ~ ® Lavadora Lavavajillas
H Secadoras ®m Horno TV m Ordenadores

B Standby mOtros

Figura 1.9. Consumo de los electrodomésticos segtin el
tipo de equipamiento.

El consumo energético promedio total en viviendas se distribuye como se muestra en la

Figura 1.11:

3

< Equipamiento: 19,4%.
« Iluminacién: 9,5%.
s ACS: 19,6%.
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«» Calefaccion: 42,5%.

% Refrigeracion: 9,0%.

En el apartado 8 del Manual citado se
establece que el consumo medio anual del
frigorifico en cada hogar es de 655 kWh
por equipo, siendo nuevamente el
electrodoméstico con mayor consumo,
como se muestra en la Figura 1.10. A un
consumo de 655 kWh/afio le corresponde,
a un precio medio de 14 c€/kWh, un total
de 91,7 €/afio y hogar. A esto habria que
sumar la parte correspondiente del
término de potencia contratada, a un
promedio de 8 c€/kWdia y los impuestos

aplicados.

Habida cuenta de que, también segiin dicho
Manual, en Espafia hay diecisiete millones
de hogares (entendiendo, como hogar,
vivienda permanentemente ocupada), esto
supone un coste anual aproximado de
funcionamiento de todos los frigorificos de
1.577 M€/afio, que se incrementa desde el
momento en el que existen tanto hogares
en los que hay dos o mas frigorificos, como
viviendas que no son consideradas como
hogares (por ejemplo, las empleadas como
vacacionales), siendo parcialmente

ocupadas a lo largo del afio.

Consumo Medio en I[luminacién y
Electrodomésticos (kWh/hogar)

655

700,0
600,0
500,0 410
400,0
300,0 254 245
200,0 119 145
77
0,0
> o > S Q <
Q’é}b ‘&‘0 6& .§® < @0
SSRGS ¢
\\o‘b << ™ 3 N

Figura 1.10. Consumo medio en iluminacién y
electrodomésticos en Espafia.

% Consumo energético en viviendas

B Refrigeracion
9,0%

B Equipamiento
19,4%

B [luminacién
9,5%

Calefaccion

42,5%
ACS

19,6%

EEquipamiento ®Iluminacién ®ACS & Calefaccién M Refrigeracior

Figura 1.11. Consumo energético total en viviendas.

A ello hay que afiadir la energia destinada al funcionamiento de los sistemas de calefaccién y

de produccion de ACS, habitualmente obtenida a partir de reacciones de combustion.

Esta energia proviene, en gran parte, de la generacion a partir de fuentes fésiles que acarrean

inevitablemente la producciéon de CO2z el principal agente del efecto invernadero.

Cientificamente se asume que la vida, tal y como la conocemos en la Tierra, es posible en ella

porque su temperatura media se encuentra entre 15 °Cy 25 °C [7, Lapuerta Amigo & Armas,
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2012]. EI COz ha contribuido, precisamente, a mantener dicha temperatura, pero en los
ultimos afios, debido a la vertiginosa evolucién del desarrollo tecnolégico y al aumento
directamente proporcional de la demanda energética, la concentraciéon de COz en la atmdsfera
ha aumentado notablemente evidencidndose, como consecuencia de ello, un aumento en

dicha temperatura media.

Con la firma del Protocolo de Kioto, en vigor desde el 16 de Febrero de 2011 y seguido
desigualmente por los paises, se ha pretendido evitar que la temperatura global del planeta
se eleve por encima de 2 °C con respecto al afio 1990, lo que se corresponderia con una
concentracion global de 450 ppm de COz.

Los paises han establecido diferentes hojas de ruta con el objeto de disminuir las emisiones
de CO2. Sin embargo, en todos los c6digos energéticos redactados se ha promocionado la
incorporacion de las energias renovables en los puntos finales de consumo, la reduccién de
las emisiones de CO2z en la produccién de energia eléctrica y el aumento de la eficiencia
energética. Pero en este ultimo punto no se estan alcanzando los objetivos inicialmente

previstos para el afio 2020.

Los edificios han sido los principales consumidores de energia asignable a los ciudadanos.
Ademas de la demanda sefialada anteriormente, referida al consumo de los
electrodomésticos, hay que tener en cuenta la demanda para climatizacion, donde el concepto

de eficiencia adopta una importancia fundamental.

Los Estados Miembros de la Unién Europea han elaborado sus disposiciones legales,
reglamentarias y administrativas para fomentar la eficiencia energética en edificios a partir
de la Directiva 2002/91/CE, su refundicién en la Directiva 31/2010/UE, la Directiva
2006/32/CEy su posterior modificacién en la Directiva 27/2012 /UE [15, UE, 2012].

Es asi como ambos conceptos, eficiencia y sostenibilidad, se fusionan en la integracién de las
energias renovables y en el consumo final como objetivo. Para ello, se hace necesaria la
implantacién de una cultura que haga real la demanda social de instalaciones eficientes y
sostenibles, lo que tiene que ser abordado desde la formaciéon y el conocimiento. En este
sentido, ya desde el ano 1995 y con el fin de informar a los consumidores de
electrodomésticos de su eficiencia (y ya también aplicado a edificios), se viene empleando la

llamada Etiqueta Energética. Dados los grandes avances tecnolégicos producidos desde 2005,
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en 2011 se ha revisado dicha etiqueta (Real Decreto 1390/2011)
para adaptarla “a la eficiencia energética mas alla de la A” (cita
textual del folleto “ahorra energia’, del IDAE, [16, IDAE, 2012]).

Los electrodomésticos a los que afecta este nuevo etiquetado
energético, de interés en el objeto de esta tesis, son los frigorificos,
congeladores y vinotecas. El nuevo etiquetado mantiene la escala
de clasificacion por letras incluyendo hasta tres clases adicionales
de eficiencia energética: A+, A++ y A+++. Los colores van desde
el verde oscuro (al que corresponde la mas alta eficiencia
energética, calificada como A+++) hasta el rojo (al que
corresponde la mas baja, calificada como D). En la Figura 1.12 se

muestra un prototipo de Etiqueta Energética.

Ademas se incluye, entre otros, un pictograma en el que se indica
el consumo de energia anual basado en resultados de ensayo
normalizados durante 24 horas, lo que permite hacer una
estimacion rapida de su importe con tan sélo multiplicar este
numero por el precio en vigor del kWh, y asi poder conocer el
periodo de tiempo estimado en el que se producira el retorno de
la inversién adicional que supone la compra de un
electrodoméstico con una calificacién superior (mas caro) con
respecto a la compra de un electrodoméstico con una calificacién

inferior (mas barato).

Asi, desde abril de 2012 es obligatorio mencionar la nueva clase
energética en todo el material de comunicacidon donde se incluya
informacion relacionada con energia, precio o datos técnicos. Este
etiquetado energético también afecta a los sistemas de

refrigeracion y bomba de calor, aunque la presencia de este tipo

Prototipo de etiqueta

KFN 14943 5D ed/cs.

ENERGIA - EHEPTS
ENEPTEIA - ENERGIA
ENERGY - ENERGIE - ENERG

A

1))

- JeneRe 3 |

327 ) 115 ) 42 s
| 20rrai0 )

Nombre del
proveedor o
marca e
identificador del
modelo.

Clases energéticas.

Consumo de
energia anual.

Pictogramas que
destacan las
caracteristicas
seleccionadas.

Figura 1.12. Prototipo de
Etiqueta Energética en
electrodomésticos.

sesr () ==

Eficiencia en frio (SEER)
SEER > 8,50

A++ 6,10 < SEER < 8,50
5,60 < SEER < 6,10
5,10 < SEER < 5,60
4,60 < SEER <5,10

4,10 < SEER < 4,60

3,60 < SEER < 4,10

scor )

Eficiencia en calor (SCOP)

SCOP > 5,10

4,60 < SCOP < 5,10
4,00 < SCOP < 4,60
3,40 < SCOP < 4,00
3,10 < SCOP < 3,40
2,80 < SCOP < 3,10

2,50 ¢ SCOP < 2,80

Figura 1.13. Intervalos del SEER y del
SCOP asignados a cada etiqueta
energética.

de tecnologia en el panorama energético espafiol es, aun, practicamente testimonial. En la

Figura 1.13 se muestran los intervalos del SEER y del SCOP asignados a cada etiqueta

energética.

Por su parte, la Certificaciéon de Liderazgo en Energia y Disefio Ambiental (“Leadership in

Energy and Environmental Design”, LEED) en edificios evalia el comportamiento

medioambiental que tendra un edificio a lo largo de su ciclo de vida midiendo, entre otros

parametros, el uso eficiente de la energia, el consumo de agua, la correcta utilizacién de
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materiales, el manejo de desechos en la construccion y la calidad del ambiente interior en los
espacios habitables [17, Marszal et al, 2011]. Ademas, en Espafia se regulan los sellos
energéticos individuales que deben tener los Productos que Utilizan Energia (PUE), y
particularmente los edificios, a partir del RD 235/2013 de 5 de abril, por el que se aprueba el

procedimiento basico para la certificacion de la eficiencia energética de los edificios.

Las instalaciones deben ser fiables y seguras y, consiguiendo el bienestar de las personas que
ocupan los edificios, deben ser eficientes. En este sentido ya se habla de edificios de alta
eficiencia energética y de un nuevo concepto (al que ya se ha dado en llamar “edificio del
futuro”): el edificio de consumo de energia casi nula ("Nearly Zero Energy Building") o nula
("Zero Net Energy Building", NZEB) [18, Li et al,, 2013]. En el disefio de un NZEB cobra una
importancia muy relevante el empleo de la bomba de calor como opcién mas ventajosa tanto

para calefaccién como para refrigeracion en su configuracion reversible.

1.4 HISTORIA DE LA REFRIGERACION.

La historia de la tecnologia de la refrigeracion esta inherentemente ligada a la evolucién de
los fluidos refrigerantes y de los elementos de las maquinas que las componen. En cuanto a
los primeros, aunque no se puede pasar por alto el importante papel que ha tenido el uso del
agua, en sus formas liquida y sélida [19, Whitman & Johnson, 2000], en la evolucidn histérica
de la tecnologia de los refrigerantes no se aprecia ninguna aportacién relevante (para el
objeto de esta tesis) hasta la primera mitad del siglo XIX, en que comienzan a desarrollarse
las primeras maquinas de frio por compresién de vapor basadas en las
ideas que hacia mediados del siglo XIX apuntara William Thomson (Lord
Kelvin, Figura 1.14) relativas a la construccién de maquinas herméticas
en las que un fluido realizaria ciclos de frio, y que también podrian
emplearse como bombas de calor. Es asi como en ellas, y con la limitada
tecnologia de fabricacién de la época, comienzan a emplearse fluidos
refrigerantes como el amoniaco, diéxido de carbono y cloruro de metilo,

asf como algunos hidrocarburos.

En el siglo XVI hubo un auge notable en la experimentacién con

refrigerantes en el laboratorio. En esos afios era muy empleado el éter. Figura 1.14. William
En 1715, empleando una mezcla de nieve y nitrato amdnico, Fahrenheit Thomson (Lord Kelvin)
establecid el cero en su termdémetro [20, Pinazo Ojer & Torrella Alcaraz, [82, Baez, n.d.].
1988].
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En el siglo XIX numerosos cientificos estudiaron el comportamiento de las mezclas
frigorificas. Era habitual el uso de mezclas de hielo y sal comun para congelar alimentos. En
los afios 1904 y 1912, Emilio Carbonell y José Gres, respectivamente, registraron patentes

espafiolas de mezclas que emplearon como refrigerantes para conservar alimentos.

Uno de los mayores impulsos en el desarrollo de la Climatizacién, el Frio,
la Calefaccion y la Ventilacién se atribuye a Willis Haviland Carrier
(Figura 1.15) quien, en el afio 1902, ided un sistema con el que podia
controlar la temperatura y la humedad en la empresa litografica Sackett-
Wilhelms, de Brooklyn, que reportaba dificultades en la fijacion de los

colores al papel en sus publicaciones, por el efecto que tenfan en el

proceso ambos parametros [21, Torrella Alcaraz, 2013]. En 1906 Carrier

recibi6 la patente por su invencién y empez6 a dirigir la empresa Carrier

Figura 1.15. Willis
Air Conditioning Company, pero mas adelante y como consecuencia de Haviland Carrier [82, Baez,

la Primera Guerra Mundial, la Carrier Air Conditioning Company se vio nd.].
obligada a recortar gastos y esto llevd a Carrier a fundar su propia

compaiiia, la Carrier Engineering Corporation, cuyas contribuciones la asentaron en la fama
y el reconocimiento mundial de los que atin goza hoy en dia, y que fueron referentes en su
momento [22, Viloria, 2012].

Es asi como la mayor evolucion se aprecia a principios del siglo XX, cuando se comienzan a
comercializar los primeros frigorificos domésticos y aparecen, también, maquinas de frio que
se comienzan a implementar en automoviles, lo que lleva a la biisqueda de refrigerantes que
sean seguros, estables, no téxicos ni corrosivos, ni tampoco inflamables. Es entonces cuando
tiene lugar la aparicién del proceso de sintesis del diclorodifluorometano, conocido en el
mundo de la refrigeraciéon como R12, que marca un hito (quizas uno de los mas importantes)

en la evolucion histérica de esta tecnologia.

141 HIELO Y NIEVE.

Existen almacenes de hielo datados hacia el afio 1700 a. C,, en el Oriente Préximo. También
hay imagenes chinas del afio 1000 a. C. en las que se les representa cortando y almacenando
hielo, igual que en el afio 500 a. C. en Persia. Los egipcios conseguian disminuir la temperatura
de sus liquidos almacenadndolos en vasijas porosas (lo que hoy en dia conocemos como
“enfriamiento evaporativo”). Los romanos recogian la nieve de los Alpes, la transportaban

envuelta en paja y la empleaban para conservar alimentos [21, Torrella Alcaraz, 2013].
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En Espafia se denominaban “neveros” (y en algunos lugares atn se siguen llamando asi) a
aquéllos lugares en los que las nieves eran perpetuas. Aun quedan algunos (en la Sierra de
Candelario, al sur de Salamanca, atin existe algin “nevero”), pero su nimero cada vez es
menor. Desde los neveros se transportaba la nieve hasta las casas, donde

se empleaba habitualmente en la conservacién de alimentos.

Para asegurarse el abastecimiento de nieve, se construyeron depésitos de
dos tipos: el pozo de nieve excavado, al que normalmente se dotaba de

una cubierta de obra, y el ventisquero, que era simplemente una

hendidura en el terreno. En la Figura 1.16 se muestra el llamado “pozo de

la nieve”, de Alba de Tormes, en Salamanca [23, Il & Helmantica, 2006]. )
Figura 1.16. Pozo de la

nieve de Alba de Tormes,

. en Salamanca [83, Sanchez,
1.4.2 ENFRIAMIENTO QUIMICO. n.d.].

La primera referencia que se puede encontrar en la Bibliografia data del siglo IV y se atribuye
a Ibn Abi Usaibia, quien describe como se puede obtener frio mezclando determinadas sales

con agua [21, Torrella Alcaraz, 2013].

En el afio 1530 el médico italiano Zimara describe el empleo de salitre en mezclas para
producir frio. La palabra “refrigerar” se emplea por primera vez, en su acepcién de conseguir
y mantener una temperatura inferior a la del ambiente, en la obra escrita en Roma por el
médico espafiol Blas de Villafranca en 1550 titulada “Methodes
refrigerandi ex vocato sale nitro vinum aquamque ac potus quodvis aliud
genus, cui accedaent varia naturalium rerum problemata, non minus
jucunda lectu, quam necesaria cognitu”, en la que describe la forma de
enfriar agua y vino empleando mezclas refrigerantes [24, Zamaro, 1973].
En 1589 Battista Porta, y en 1607 Latinus Tancredo, refieren la obtencién
de hielo.

En la década de 1850 hubo muchas propuestas de disefio de aparatos a

los que dio en llamarse “heladeras familiares” (“glaciers de familles”),

Figura 1.17. Charles
Williams Siemens [84,
Ingeniero Civil Britdnico Charles Williams Siemens (Figura 1.17), que Enciclopedia Britannica,

pero la primera maquina de este tipo patentada fue una realizacién del

empled una solucién acuosa de Cloruro Calcico como mezcla refrigerante n.d.].
[25, Maytal & Pfotenhauer, 2013]. Con esta maquina se podian disminuir
las temperaturas en torno a 16 K. No tuvo éxito por el alto coste de funcionamiento en

comparacion con el de los sistemas mecanicos de hielo con los que, ademads, se conseguian

enfriamientos superiores (en torno a 30 K).
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Uno de ellos, el que méas aceptacion tuvo, es la “Italienne Glaciere”, del Ingeniero Civil italiano
Jean Baptiste Toselli, con la que se podian obtener al mismo tiempo hielo y sorbetes. Toselli
empled una disolucidn acuosa de nitrato de amonio y carbonato sédico como refrigerante. El
alto coste de este refrigerante y la apariencia opaca del hielo obtenido obligaron a Toselli a

mejorar el diseflo consiguiendo, ademads, un aparato mas eficiente.

Toselli empled nitrato de amonio como sal disuelta en su ultimo disefio. Posteriormente se
emplearon, también, sulfato sddico, nitrato potasico, cloruro calcico y muchas otras, en

diferentes combinaciones.

1.4.3 ENFRIAMIENTO EVAPORATIVO.

Varios investigadores sentaron las bases del enfriamiento por evaporacién que
posteriormente se desarrollaria. El ruso G. Richmann presenté un trabajo en el que describia
algunos experimentos con frio artificial en la Academia Imperial de Ciencias de San
Petesburgo [21, Torrella Alcaraz, 2013].

En ese mismo afio, William Cullen, quimico de la Universidad de Glasgow, evaporé éter etilico

en vacio y en 1755 consiguié enfriar agua empleando vacio. Cullen describié sus

experimentos en su obra “Of the cold produced by evaporating fluids, and
some other means of producing cold” (“Sobre el frio producido por

evaporacion de fluidos y algunas otras formas de producir frio”).

En 1758, Benjamin Franklin y John Hadley (profesor de Quimica en la
Universidad de Cambridge) emplearon fluidos muy volatiles para conseguir

enfriamientos por evaporacién muy rapidos [26, Cortés, 1983].

En 1777, Edward Nairne observé que afiadiendo acido sulftirico se

aceleraba el proceso de enfriamiento descrito por William Cullen.

En 1781, Tiberius Cavallo dejé constancia de sus experimentos evaporando

éter en “Philosophical Transactions of the Royal Society” [27, Cavallo, n.d.].

En 1804, John Leslie public6 la obra “An experimental inquiry into the
nature and propagation of heat” (Figura 1.18) que, en 1823, le sirvié como
base para construir un aparato en el que se producia la solidificaciéon de
agua a partir de la evaporacién de un liquido. Leslie también trabajo en el

enfriamiento evaporativo con 4cido sulfurico, consiguiendo producir hasta

[}
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Figura 1.18. Portada de “An
experimental inquiry into
the nature and propagation
of heat” [85, Anon, n.d.].
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0,6 kg de hielo en 45 minutos de funcionamiento de su maquina. En 1805, Frederic Tudor

logré transportar hielo al Caribe por mar [28, History, n.d.].

El primero en emplear amoniaco fue Faraday quien, en 1823, consigui6 enfriar airey es a él a
quien se atribuye este descubrimiento. Pero la primera patente de una maquina productora
de hielo en grandes cantidades es de John Vallance quien, en el aflo 1824, consiguié congelar
agua. Franz Windhausen, en 1881, mejoro la eficiencia de la maquina de Vallance y su aparato
se empled en muchos restaurantes en diversas ciudades europeas, aunque dicha eficiencia

era menor que la de las correspondientes maquinas por compresion.

En 1880, Carl J. Renz construy6 un aparato con el que preservaba la fruta en su estado natural
empleando vacio. En el interior afiadia una sustancia absorbente para eliminar la humedad
que provenia de la fruta. Justo un afio después, en 1881, Franz Windhausen construyé la

primera maquina de compresion de COz [21, Torrella Alcaraz, 2013].

1.4.4 REFRIGERACION TERMOELECTRICA.

Aunque es una forma de refrigeracién que no cabe en el objeto de esta tesis, se ha creido
oportuna la introduccién aqui de un apartado que le dedique una minima atencién a este tipo
de refrigeracion por cuanto aunque en la actualidad se emplea en aplicaciones de pequefia
potencia, es posible que en un futuro no muy lejano su desarrollo la sitie en un lugar
destacado, pudiendo quizas llegar a competir con la refrigeracién por compresién de vapor,
vista la vertiginosa evolucién que, en los tltimos afios, esta viviendo la nanotecnologia y la
tecnologia del silicio, que es la que emplea este tipo de dispositivos [29, Nolas, 2001; 30, Rowe,
1995].

La historia de la refrigeracion termoeléctrica comenzd cuando en 1821 Seebeck observé que
una aguja imantada se desviaba cuando se acercaba a un circuito constituido por dos
conductores diferentes cuando éste se calentaba. En 1824, Peltier observd el efecto
justamente contrario, es decir, la apariciéon de un calentamiento y un enfriamiento en el
circuito constituido por dos conductores diferentes soldados. Ambos dieron explicaciones
erréoneas. Seebeck pensé que el campo magnético que desviaba la aguja era debido al
gradiente térmico entre el Ecuador y los Polos terrestres y Peltier pensé que la Ley de Ohm
no se cumplia para intensidades de corriente muy bajas al aparecer el efecto de enfriamiento.
En 1838, Emil Lenz consiguié congelar una gota de agua y fundirla posteriormente cambiando
el sentido de circulacion de la corriente eléctrica que pasaba por un circuito formado por dos

conductores distintos soldados.
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Los experimentos de Seebeck, Peltier y Lenz fueron estudiados por William Thomson quien,
en 1851 demostro la existencia de un gradiente de temperaturas asociado al paso de la

corriente eléctrica y de diferente naturaleza al efecto Joule.

Por otro lado, el efecto Ettingshausen, descubierto por Nernst y Ettingshausen, fue descrito
por éstos como un efecto termoeléctrico (o termomagnético) que afecta a la corriente
eléctrica en un conductor cuando ésta discurre en presencia de un campo magnético. El
fendmeno consiste en la observacion de una diferencia de temperaturas en el plano

perpendicular al descrito por el campo eléctrico y el magnético [21, Torrella Alcaraz, 2013].

En la actualidad, los sistemas de refrigeracion termoeléctrica se emplean en aplicaciones de
pequefia potencia, dados su bajos COP y EER, y, por el momento, no suponen una alternativa
real alarefrigeracién por compresion de vapor, pero cabe esperar, ain, una evolucién de esta
tecnologia asociada a la de la tecnologia de los materiales y a la de la nanotecnologia [31,
Mufioz Rico, 2012].

1.4.5 REFRIGERACION POR ABSORCION Y POR ADSORCION.

La primera maquina de frio por absorcién para enfriar liquidos fue desarrollada en 1850 por
Edmond Carré a partir de las ideas de Nairne, Leslie y Vallance. Carré emple6 una mezcla de
acido sulftrico y agua, y en 1860 su hermano, Ferdinad Carré, sustituyé el acido sulftrico por

amoniaco.

En 1922, Baltzar Von Platen y Carl Munters inventaron la maquina de absorcién con gas, con
amoniaco como refrigerante, agua como absorbente e hidrégeno como fluido inerte, que fue
producida a escala industrial posteriormente por la empresa AB Artic, comprada por
Electrolux en 1925 [32, Dossat, 2002].

En 1930, tras la muerte de una familia debida a una fuga de refrigerante de un frigorifico a
gas, Albert Einstein y Le6 Szilard trabajaron en el desarrollo de tres refrigeradores
domésticos de absorcién que empleaban amoniaco, agua y butano. La invencién de Einstein
no tuvo éxito probablemente debida a la aparicién, por aquellos afios, de los

clorofluorocarbonos [21, Torrella Alcaraz, 2013].

El principio de funcionamiento de la refrigeraciéon por adsorcién es similar al de la
refrigeracién por absorcién, salvo que en la primera el absorbente es un sélido en lugar de un

liquido, lo que da lugar a diferencias sensibles en la concepcién de la maquina [7, Lapuerta
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Amigo & Armas, 2012; 33, Coronas & Bruno, n.d.], como, por ejemplo, que la regeneraciéon

tenga que hacerse por lotes siendo, por tanto, discontinua.

Las primeras maquinas de frio por adsorcion fueron desarrolladas en 1927 por Copeland y
Silica-Gel Corporation, y fueron empleadas en unidades ferroviarias para el transporte de
pescado. En ellas, el refrigerante empleado fue diéxido de azufre. La idea fue abandonada
porque el silicagel disminuia su capacidad de adsorcion progresivamente obligando a esperar

y dando lugar, como consecuencia, a un funcionamiento intermitente.

Ademads, por esos afios empezaron a emplearse los compuestos CFC, que rapidamente
desplazaron a todas las demas tecnologias existentes hasta el momento para la produccién

de frio.

Sin embargo, en 1978 Dimitir Tchernev, al amparo de la Compaiia que fundé (la Zeopower
Company) retom la refrigeracién por adsorcion empleando zeolita y agua, y en 1980 Jaques
Chiral comenzé a emplear la energia solar de baja temperatura con cierto éxito en una
maquina de adsorcién [34, EE IIT, 2008].

1.4.6 REFRIGERACION POR EYECCION.

Los experimentos de Leslie congelando agua mediante vacio sirvieron para el desarrollo
posterior de la maquina de frio por eyeccion. Charles Parsons, en 1901, y Maurice Leblanc, en
1909, emplearon un chorro de vapor que hicieron pasar por un Venturi para producir el vacio
necesario. Realizaciones posteriores han supuesto mejoras en la eficiencia de este tipo de
maquinas, pero sus eficiencias ain se encuentran muy lejos de los sistemas de frio por
compresion de vapor limitadas, sobre todo, por los niveles térmicos que se pueden alcanzar
[7, Lapuerta Amigo & Armas, 2012; 33, Coronas & Bruno, n.d.; 21, Torrella Alcaraz, 2013].

1.4.7 ENFRIAMIENTO Y CALENTAMIENTO VORTEX.

Suministro de
Aire Comprimido

En 1928 Georges Joseph Ranque, experimentando con una

bomba vortex (Figura 1.19), observé como por uno de los
.-

Vortex de Giro
de Camara

extremos de un tubo salia un flujo caliente mientras que por el  areri
otro, salia un flujo frio. Este descubrimiento le sirvi6 para

patentar el tubo vértex que, sin embargo, no tuvo un impulso

Aire Caliente

Figura 1.19. Tubo voértex [86,

mayor hasta 1947, cuando Rudolf Hilsch retom¢ sus trabajos. daffietools, n.d.].
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Los tubos voértex no se han empleado mas que en enfriamientos muy localizados debido,
fundamentalmente, a su baja eficiencia comparada con la de los sistemas de compresién de

vapor.

1.4.8 REFRIGERACION POR COMPRESION.

La evoluci6n de la tecnologia del enfriamiento por evaporacién dio lugar a que Oliver Evans,
en 1805, propusiera la utilizacién de ciclos termodindmicos en el tratado “The young steam
engineer’s guide”, publicado en Filadelfia, y en el que describia el funcionamiento de un ciclo
de refrigeracién por compresion de éter etilico. La obra de Evans es relevante por cuanto
sento los principios de la refrigeracion, tal y como se emplea en la actualidad en los sistemas
de frio por compresiéon de vapor que, posteriormente, serian empleados por Harrison y

Perkins.

A Richard Trevithick se le conoce, sobre todo, por la construccién de la primera locomotora a
vapor. Pero Trevithick también hizo una aportacién importante al mundo del frio al publicar

su ensayo “The production of artificial cold”.

La primera maquina de frio por compresion fue construida por Jacob

Perkins, en 1834, y su objetivo era, segiin manifestaba en la patente,

la fabricacion de hielo. Perkins decia que su maquina era “un aparato

T R

mediante el cual se podian emplear fluidos volatiles con el fin de

enfriar o congelar liquidos, condensandolos constantemente para
usarlos una y otra vez sin desperdicio”. De esta manera, Perkins

estaba describiendo lo que hoy en dia se conoce como ciclo simple

de refrigeracion por compresién de vapor. El Papa Gregorio XVI

califico de irreverente y blasfemo al invento con el que se conseguia Figura 1.20. Maquina de Perkins
fabricar hielo porque suponia una “intrusién en los terrenos de [34, EEIIT, 2008].

Dios”, comparandolo con la fabricacién de sangre en el futuro.

También en ese afio John Hague (asistente de Perkins) emplea un liquido volatil llamado
“Caoutchoucine” (o destilado del caucho Indio) que hasta entonces se habia empleado como

disolvente [21, Torrella Alcaraz, 2013].

Aligual que pasé con Trevithick, a Robert Stirling se le conoce por el desarrollo del motor que
lleva su nombre, realizado con su hermano James. La gran aportacién de Stirling es la
construccion de un motor con una eficiencia similar, en orden de magnitud, a la del motor
teorico de Carnot, en 1816. La aparicién de los motores de Otto, en 1877, y de Diésel, en 1893,

eclips6 el desarrollo y utilizaciéon del motor de Stirling, aunque en 1834 John Hershel lo
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empleara, inversamente, para fabricar hielo, y en 1862 fuese Alexander Kirk quien
construyese maquinas de aire en ciclo cerrado presentando, en 1874, su obra “The
Mechanical production of cold” [34, EE IIT, 2008].

Existen discrepancias histéricas sobre quién fue el inventor de la primera maquina de aire y
cuando fue inventada. Algunas referencias sefialan a John Gorrie como el primer inventor que
en 1844 disefiase una maquina que, funcionando con aire comprimido en ciclo abierto, se
emplease para fabricar hielo y también para refrigerar el aire en un Hospital, en Florida [7,
Lapuerta Amigo & Armas, 2012; 34, EE IIT, 2008; 25, Maytal & Pfotenhauer, 2013].

En pleno desarrollo tecnolégico de los sistemas de refrigeracion con aire, William Thomson
presentd en 1852 y ante la Glasgow Philosophical Society, su comunicacién titulada “On the
economy of the heating or cooling of buildings by means of currents of air” en la que, por
primera vez, se sentaban las bases para la utilizacion de los sistemas de frio como bombas de

calor.

En la actualidad esta cobrando una gran importancia la utilizacién de CO2 como refrigerante,
como mas adelante se vera. Pero ya en 1850 se encuentra la primera referencia, descrita por
Alexander C. Twinning, quien no llegé a emplear CO2 en sus desarrollos pero si éter etilico y
éter sulfirico como refrigerantes. En 1853 produjo setecientos veinticinco kilogramos de

hielo al dia.

En 1857, James Harrison construyé una maquina de frio por compresién, basandose también
en los desarrollos de Perkins, en la que introdujo éter etilico y con la que llegd a producir tres
toneladas de hielo al dia. En 1862, tras asociarse con Augustus Siebe, patenté una maquina

que también empleaba éter.

| Esposition Universdle  ve racoRiFique - En 1864, Charles Tellier obtuvo la patente de la maquina de frio
: PORCELAINES & CRISTAUX L, ) - L,

| = que fabrico, en la que empleaba éter metilico y que le sirvid para,
en 1876, transportar un cargamento de carne desde Buenos
Aires a Rouen a bordo de su barco “Le Frigorifique” (Figura

1.21).

En 1867 Daniel Livingston Holden desarroll6 maquinas de frio,
a partir de la patente de Peter Henri Van der Weyde, en las que

Figura 1.21. Estampa del barco “Le ~ empleaba éter de petrdleo (“chimdgeno”) y nafta como
Frigorifique” [87, Barthelemy,

2014] refrigerante. Holden construyé dos maquinas de hielo, una en

1869, en New Orleans, y otra en 1880, en Philadelphia.




1. INTRODUCCION.

Un afio después el aleman Franz Windhausen construyé una maquina de aire que,
funcionando en un ciclo cerrado, podia producir entre cien y mil libras de hielo por hora. En
1886 Windhausen present6 el disefio de una fabrica de hielo que empleaba CO2 como

refrigerante.

Un afio mas tarde, Thaddeus Sobieski Coulincourt Lowe utiliz6 también COz como
refrigerante en dos maquinas con las que fabricé hielo y transportd carne en el barco “William
Tabor”.

David Boyle trabajé en 1872 en el disefio de la primera maquina de frio por compresién que

emple6 amoniaco como fluido refrigerante, introduciendo notables mejoras en el compresor.

En 1874 Raoult Pictet utilizé una maquina de frio por compresién en una pista de hielo,

empleando di6xido de azufre como fluido refrigerante y glicerina como fluido intermedio.

Desde el afio 1875 el ingeniero francés Eugene Dominique Nicolle y el industrial Thomas
Sutcliffe Mort impulsaron notablemente el desarrollo del frio por compresiéon con el registro
de doce patentes en diez afios que emplearon, entre otras aplicaciones, en el transporte de
cuarenta toneladas de carne congelada desde Australia hasta Inglaterra en el barco
“Stratheleven”, en 1879.

En 1876 Karl Paul Gottfried von Linde patent6 una maquina de
fabricacion de hielo que empleaba tanto CO2 como amoniaco. La
gran aportaciéon de Von Linde es la construccién del primer

equipo de climatizaciéon doméstica, encargado por un raja indio,

para la que disefi6 un compresor de doble efecto. Joel Tiffany

ide6 un dispositivo al que llamé “Summer and Winter Car”, que

Figura 1.22. Compresor de doble
fue el precursor de los sistemas de frio en el transporte  efecto de Linde [34, EE IIT, 2008].

terrestre (que comenzé en los ferrocarriles) y que

posteriormente desarrollarian Gustavus Franklin Swift y

Andrew Chase. En 1894 el monje Marcel Audiffren construyd una maquina a manivela para
enfriar liquido. Al final de la década de los veinte del siglo pasado, General Electric construyo
la primera nevera hermética modificando el disefio original de Audiffren. Esta idea del
refrigerador a manivela también fue desarrollada por John Standard, Thomas Elkins y
modificada en 1913 por J. M. Larsen.




1. INTRODUCCION.

En 1913 Fred Wolf presentd su “Domelre” (Domestic Electric
Refrigerator), que fue el primero que se fabricé en serie (Figura
1.23). Por su parte, en 1918 la firma Kelvinator introdujo en el
mercado su refrigerador doméstico, disefiado por Nathaniel
Wales. En 1919 aparecié la marca Frigidaire y en 1927 el
refrigerador Monitor Top, de General Electric. Todo ello fue
impulsado por la aparicién, en 1918, del primer compresor
hermético, fabricado por Douglas Henry, cuya aportacidon
fundamental fue la incorporacién de un condensador para el
arranque del motor eléctrico que inicialmente fue de cuatro
polos para ser modificado posteriormente, hacia 1940,
empleando sélo dos. El motor de dos polos ocupaba un volumen
sensiblemente inferior. Varios fabricantes siguieron los pasos de
Henry y construyeron compresores herméticos para diferentes
refrigerantes. En la Figura 1.24 se muestra un compresor

hermético actual seccionado.

Pero lo mas destacado de todo ello fue que practicamente estaba
controlada la técnica que permitia que el circuito fuese cerrado,
evitindose las fugas de refrigerante que hasta el momento
habian sido el mayor de los impedimentos para el desarrollo de

estas maquinas.

Clarence Birdseye fundé la “General Seafoods Company” y en
1925 construy6 lo que hoy en dia se denominaria el primer tinel
de congelacién al que llamé “Quick Freeze Machine”, con el que

comenzo a envasar alimentos para venderlos al por menor.

En 1927 Thomas Carpenter patent6 el primer tubo capilar que
serviria como estrangulamiento en el circuito y mantendria las
presiones en los intercambiadores de calor, basado en las ideas
de valvula de expansién automatica y de valvula de expansion
termostatica, patentadas en 1905 y en 1911, respectivamente,
ambas por Albert Marshall. También en 1927 Harry Thompson
patenta la valvula de expansiéon termostatica moderna [35,
Nagengast, 2006]. En 1935 Frederick McKinley Jones

implementa un sistema de refrigeracién automatico para el

Figura 1.23. Domelre de Wolf [88,
Anon, 2016Db].

Figura 1.24. Compresor hermético
seccionado [34, EE IIT, 2008].

Figura 1.25. Quick Freeze Machine
[89, Katz, 2003].
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transporte frigorifico por carretera, que pronto es adaptado en barcos

27 /e

y ferrocarriles [36, Goodman, 2005].

I I} RE IS THE NEW FRIGIDATRE
THAT USES NO MORE ELECTRIC
CURRENT THAN ONE ORDINARY

LAMP BULB La aparicién de los clorofluorocarbonos vino a unificar la tecnologia
o
A — de los sistemas de refrigeracién y bomba de calor en torno al que
-1
'i"?‘ ! actualmente se conoce como ciclo de frio por compresion de vapor.
Lheaeliy
~

Asi, mientras en 1920 Edmund Copeland y Harry Evans habian

empleado iso-butano (que actualmente se vuelve a emplear) como
refrigerante en neveras domésticas, en 1933 aparece la primera
GIDAIRE nevera con CFC: la Frigidaire, que dio varias formas comerciales bajo
ese nombre y que argumentaba su calidad con el consumo eléctrico,

Figura 1.26. Publicidad dela  comparable al de una bombilla (Figura 1.26).

Frigidaire [90, Reeves, n.d.].

El transporte frigorifico por carretera sigui6é los mismos pasos y en
1935, Frederick Mckinley Jones fabricé un sistema de refrigeracién automatico que

posteriormente fue adaptado de forma general para el transporte por ferrocarril y maritimo.

Los compresores alternativos se desarrollaron en el sentido de disminuir el peso, el volumen
y también el consumo de energia eléctrica. Asi, mientras en 1916 un compresor de un cilindro
pesaba 7200 kg y giraba a 160 rpm, en 1962 un compresor de ocho cilindros pesaba 900 kg y
giraba a 1450 rpm [21, Torrella Alcaraz, 2013].

También fueron empleados compresores de paletas giratorias que funcionaban con cloruro
de metilo, diéxido de azufre, amoniaco y, posteriormente, con R12. Carrier, por su parte,
introdujo la utilizacién de compresores centrifugos en 1922. También fueron empleados
compresores de tornillo. Desde que en 1878 Heinrich Krigar patentara el primer compresor
de doble tornillo, pasaron casi sesenta afios hasta que en 1935 Alf Lysholm patentara un
disefio que mejoraba el de Krigar y que se empled en refrigeracion a partir de 1958 [37,
Giampaolo, 2010]. En 1962, y a partir de los trabajos de Bernard Zimmern sobre compresores
de tornillo tnico, Peugeot adquiri6 la primera licencia para comprimir aire. Un afio después,

se comenzd a emplear en frio industrial.

El compresor de tipo Scroll nacié en la idea de Léon Creux, en 1905 [38, Anon, n.d.], pero no
se desarroll6 hasta 1972, afio en que Niels Young y Arthur Little crearon una empresa que

empez0 a utilizar esta tecnologia en aire acondicionado [39, Chua et al.,, 2010].

Es de esta forma como practicamente se llega al estado actual de la tecnologia de la

refrigeracion.
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1.5 ESTADO ACTUAL DE LA TECNOLOGIA DE LA REFRIGERACION.

En la actualidad estidn apareciendo nuevas formas de refrigeracion. Entre ellas, se puede
destacar la refrigeraciéon termoeléctrica (analizada anteriormente) y la refrigeracion
magnetocalérica. Ambas presentan como ventaja frente a la refrigeracién por compresion el
hecho de no emplear fluidos frigorigenos, lo que les otorga tanto un ODP (Ozon Depletion

Potential) como un GWP (Global Warming Potential) nulos por incidencia directa.

Sin embargo, en la actualidad aun sus eficiencias son muy bajas, especialmente la de la
refrigeracion termoeléctrica, cuyo desarrollo esta directamente vinculado al de los
semiconductores basados en el silicio y al de la nanotecnologia. No tanto asi ocurre con la
refrigeracion magnetocalérica, con la que se estan consiguiendo eficiencias relativamente
elevadas que podrian, en un futuro no muy lejano, situarla como una tecnologia a un nivel
competitivo con la del frio por compresién [33, Coronas & Bruno, n.d.]. El problema que ya se
estd en vias de solventar, por el momento, es el alto precio del gadolinio, elemento en el que

se basa la actuacién magnética de este tipo de sistemas.

Todo ello hace que las maquinas de frio por compresion se presenten en el panorama actual
como la tecnologia predominante. En la actualidad no se puede pensar en el desarrollo de las
maquinas de frio sin ligarlo, inevitablemente, al de los fluidos refrigerantes. Desde la
aparicion, en 1931, del R12 y su utilizacién en los primeros sistemas de frio por compresion,
asi como la de tantos otros clorofluorocarbonos, las maquinas han ido adaptandose y
evolucionando, intentando mejorar su eficiencia y dando lugar a su posicién ventajosa sobre
la de otras tecnologias y, no menos importante, reduciendo el impacto medioambiental que

su uso provoca en el medio ambiente.

Pero los clorofluorocarbonos no sélo se han emplearon como fluidos refrigerantes en
maquinas de frio. También se utilizaron en aerosoles (como propelentes), en detergentes y
en espumantes. Todo ello hasta que la revista Nature publicara, en 1974, los trabajos de Frank
Sherwood Rowland y José Mario Molina Pasquel y Henriquez sobre la contribucién de los
clorofluorocarbonos a la destruccion de la capa de ozono [40, Molina & Rowland, 1974]. Los
trabajos de Rowland y Molina dieron lugar a que en 1978, tras el reconocimiento dos afios
antes por parte de la Academia Nacional de Ciencias de la validez de sus conclusiones, se
prohibiera en Estados Unidos la utilizacidn de clorofluorocarbonos en aerosoles, comenzando
asi la concienciacion internacional sobre la agresion que suponia hacia el medio ambiente la
utilizacion de clorofluorocarbonos, que derivaria en el Protocolo de Montreal, en 1987.
Rowland obtuvo el Premio Nobel en 1995. Chubachi, en 1982, consiguié comprobar los

efectos de los clorofluorocarbonos sobre la capa de ozono a partir de las mediciones
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realizadas desde la base de Syowa, en la Antartida, sobre el espesor de la capa de o0zono, cuyos
resultados fueron publicados en 1986 [41, Chubachi, 1986].

1.5.1 TECNOLOGIA INVERTER.

La tecnologia Inverter se atribuye a TOSHIBA, quien en la década de los ochenta del siglo
pasado implement6 un variador de frecuencia para modificar la velocidad de giro del motor
eléctrico que mueve al compresor en funcién de la demanda energética del sistema de

refrigeraciéon o bomba de calor.

La justificacion es simple: hasta entonces, en los sistemas de refrigeracién o bomba de calor
el motor eléctrico que movia al compresor paraba cuando se alcanzaba el objetivo, es decir,
cuando se alcanzaba o bien la presién objetivo en el evaporador o en el condensador, o bien
la temperatura objetivo en el recinto que se pretendia enfriar o calentar. Esta forma de control
del sistema, ain empleada, es ineficiente por cuanto los motores eléctricos tienen un
rendimiento muy bajo en los arranques, ademas de reducir la vida util del sistema al estar

sometido a cambios bruscos de velocidad.

Al introducir el variador de frecuencia se evita que el motor eléctrico pare, haciéndole girar a
mayor velocidad cuando el sistema esta lejos del objetivo y a menor velocidad cuando el
sistema se aproxima o alcanza el objetivo. De esta forma, se consigue actuar sobre el flujo
masico de refrigerante haciendo que éste aumente o disminuya con la velocidad de giro del
compresor y actuando, por consiguiente, sobre las potencias en los intercambiadores en

funcién de la estrategia que se establezca en cada sistema [42, Owen, 1996].

1.5.2 AEROTERMIA, GEOTERMIA E HIDROTERMIA.

Las tres aplicaciones que en la actualidad mas se estan extendiendo y que involucran a los
sistemas de bomba de calor, son la aerotermia, la geotermia y la hidrotermia. Segin establece
el Segundo Principio de la Termodindmica, el maximo COP de una bomba de calor

corresponde al del ciclo inverso de Carnot.

No obstante, empleando el concepto de temperatura media de intercambio de calor3 se puede

obtener el COP de cualquier bomba de calor a partir de una expresion similar, que es

3 En el Capitulo 2, pagina 60, se estudia este parametro con mas detenimiento.
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R (1D
donde T, es la temperatura media de intercambio de calor con la fuente caliente y T, es la
temperatura media de intercambio de calor con la fuente fria. De la ecuaciéon (1.1) se
desprende que el COP es tanto mayor cuanto menor sea la diferencia entre las temperaturas
medias de intercambio de calor, ya que para una bomba de calor en una aplicaciéon
determinada, T,,;, tendra un valor prefijado por las condiciones de disefio. Asi, si la bomba de
calor se destina a uso residencial, el valor de T,,; vendra determinado por las condiciones de

confort requeridas por los usuarios.

Temperatura Siendo asi y a la vista de la expresién de COP su valor dependera

5°C 10°C 15°C 20°C

/ uUnicamente del valor de T,,., aumentando con éste, pero también
disminuyendo. En invierno, siendo T, baja, el COP puede resultar
demasiado desventajoso como para pensar en la utilizacién de una
bomba de calor aire-aire (aerotermia) como sistema de calefaccion
[4, Rey Martinez etal., 2005], aunque los costes de instalacién de esta

tecnologia son notablemente mas bajos que los del resto.

La Geotermia aprovecha el hecho de que la temperatura en la corteza

Figura 1.27. Variacién de la
temperatura del suelo con la

= Primavera e \/€TAN0O

Otoito Invierno superficial terrestre (a unos 18 m de profundidad) sea mas alta y

menos variable que la temperatura del aire en la época invernal, dada

su mayor inercia térmica. De este modo, una bomba de calor para

profundidad en cada estacion. climatizacién que tenga, como foco frio, la superficie terrestre, tendra

un COP superior a otra que tuviese como foco frio el aire atmosférico

en invierno.

En la Figura 1.27 se muestra la variaciéon de la temperatura del suelo en funcién de la
profundidad en cada estacion. Las referencias bibliograficas muestran discrepancias en
cuanto a la temperatura a unos 18 m de profundidad, habiéndose encontrado que algunos

autores refieren una temperatura de 10 °C y otros de 14 °C.

Por el lado de calor, las bombas de calor geotérmicas ofrecen muy buenos resultados cuando
funcionan con sistemas de calefacciéon por suelo radiante, en los que las temperaturas
requeridas no suelen ser tan elevadas como en otros sistemas, resultando valores altos para
los COP obtenidos a partir de la ecuacién (1.1), al ser pequefia, entonces, la diferencia de

temperaturas Ty, — Tie-
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(@) Captador vertical.

® Geopanel.

Captador de
subterzan

aguas

Habitualmente las bombas de calor geotérmicas

Convectores
deaire

funcionan haciendo que el refrigerante intercambie calor

en el evaporador con otro fluido, normalmente un glicol
o salmuera, que con ayuda de una bomba, se hace pasar
por un circuito enterrado. En funcién de la disposicién
del enterramiento se clasifican las instalaciones
geotérmicas en instalaciones de colector de superficie (o
serpentin horizontal), de sonda geotérmica (o de

captacion vertical), en geopanel e instalaciones de

Flgura 1-2.8- Configuraciones para las captacion térmica en aguas subterraneas. En la Figura
instalaciones con bomba de calor

geotérmicas 1.28 se muestran estas configuraciones [43, Anon, n.d.].

1.5.2.1 Instalaciones de colector de superficie o serpentin horizontal:

En este tipo de instalaciones se coloca un circuito horizontal a una profundidad de entre uno
y dos metros. El coste de instalacion es relativamente barato, asi como el del mantenimiento
en caso de averia. Sin embargo, para potencias instaladas grandes pueden llegar a requerirse
grandes longitudes de tubo y, por tanto, grandes superficies. De la misma forma, una longitud
grande de tubo est4 inherentemente ligada a una pérdida de carga mayor, y ésta, a un mayor
consumo de energia para bombeo.

1.5.2.2 Instalaciones de sonda geotérmica o de captacién vertical.

En este tipo de instalaciones el enterramiento se realiza en un pozo de modo que la superficie
requerida es muchisimo menor que en las instalaciones de colector en superficie aunque, sin
embargo, el coste asociado a la instalacién y al mantenimiento en caso de averia, es mayor.
Cabe destacar, aqui, el hecho de que si en la ejecucidn del pozo se alcanza el nivel freatico y el
tubo queda rodeado por agua, aunque habra de tomarse la precaucién de que la temperatura
no sea inferior a la de congelacion, el calor intercambiado sera mayor, con lo que el COP total

de la instalacién sera mas elevado.

1.5.2.3 Instalaciones en geopanel.

En las instalaciones en geopanel el circuito esta integrado en placas prefabricadas colocadas

en zanjas de unos tres metros de profundidad. Es una disposicién a medio camino entre las
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dos anteriores y, de este modo, requiere relativamente poco terreno siendo también

relativamente pequefio el coste asociado a la instalacién y mantenimiento en caso de averia.

1.5.2.4 Instalaciones de captaciéon térmica en aguas subterraneas.

Como se ha visto en las instalaciones de sonda geotérmica o de captacion vertical, resulta
ventajosa la profundizacién por debajo del nivel freatico. En algunas ocasiones, cuando el
nivel freatico es alto, puede resultar interesante no profundizar excesivamente (para no
encarecer el coste de ejecucion del pozo), sino disponer la captacidon térmica directamente

hacia las aguas subterraneas.

1.6 REFRIGERANTES.

En los sistemas de frio por compresion los refrigerantes son, como se ha visto, los fluidos
encargados de transportar la energia en forma de calor desde la fuente fria hasta la fuente
caliente. Para aproximarse al conocimiento de los refrigerantes es necesario conocer cémo se
clasifican. Existe un buen niimero de criterios de clasificacion. En este apartado se realiza una

clasificacion de los refrigerantes en funcién de sus caracteristicas.

1.6.1 CLASIFICACION EN FUNCION DE LA PRESION DE TRABAJO.

Dado que los refrigerantes se evaporan y se condensan a su paso por los intercambiadores de
calor y en éstos, salvo pérdidas de carga, la presion permanece constante y a cada presion
corresponde una temperatura de cambio de fase (salvo deslizamientos, como se verd), es
interesante clasificar a los refrigerantes en funcién de la presion de trabajo. Asi, se clasifican,

en funcién de la temperatura de ebullicion a la presion atmosférica, en:

e De baja presion. Tienen temperaturas de ebulliciéon superiores a 0 °C, como por
ejemplo, el agua.

e De media presion. Tienen temperaturas de ebullicién entre 0 °C y -30 °C, como por
ejemplo el butano (C4+H1o), SO2 y R134a.

e  De alta presidon. Tienen temperaturas de ebullicién entre -30 °C y -60 °C, como por
ejemplo, el amoniaco (NHs3), propano (C3Hs), R22 y R502.

e  De muy alta presién. Tienen temperaturas de ebullicién menores de -60 °C, como

por ejemplo, COz, etano (Cz2Hs), etileno (C2H4), aire, nitrégeno y argén.
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Cuanto mas baja sea la presion del refrigerante, menor serd la presién en la zona de
evaporacion (lo que supone una desventaja), pero también menor serd la presién maxima del
sistema (lo que supone una ventaja); este segundo efecto aumenta notablemente en el grupo
de los refrigerantes de muy alta presion. Los refrigerantes empleados en las bombas de calor
habituales para uso en refrigeracién doméstica, aire acondicionado y climatizacién suelen

encontrarse en los grupos de media y alta presion [7, Lapuerta Amigo & Armas, 2012].

1.6.2 CLASIFICACION EN FUNCION DE LA SEGURIDAD Y TOXICIDAD.

Tabla 1.5. Clasificacion ASHRAE segun la seguridad y

Otro criterio para clasificar a los refrigerantes es en funcién de su seguridad y toxicidad. En
esta clasificaciéon se encuentran, a su vez, los criterios propuestos en el Reglamento de
Seguridad para Plantas e Instalaciones Frigorificas y los propuestos por la Sociedad
Americana de Ingenieros de Calefaccién, Refrigeracién y Acondicionamiento de Aire
(ASHRAE, American Society of Heating, Refrigerating and Air-Conditioning Engineers).

Segtn el Reglamento de Seguridad para Plantas e Instalaciones Frigorificas los refrigerantes

se clasifican, atendiendo a los niveles de seguridad que requieran, en:

e De alta seguridad: son los refrigerantes no combustibles, que ademas son poco o
nada téxicos.

¢ De media seguridad: son los refrigerantes que o bien tienen una cierta capacidad
téxica o corrosiva, o bien sus mezclas con aire pueden ser explosivas en
concentraciones del 3.5% en volumen o mas.

¢ De baja seguridad: Son los refrigerantes cuyas mezclas con aire son explosivas en

concentraciones menores del 3.5 % en volumen.

La clasificacion ASHRAE [44, Circle & Atlanta,
toxicidad de los refrigerantes. 2014; 45, Anon, 2010a; 46, Anon, 2010b] esta
basada en las Clases Ay B, y en los Grupos 1,

Baja toxicidad  Alta toxicidad 2y 3 que se especifican en la Tabla 1.5.

No propagan Al B1
Baja A2 B2 Las Clases A y B hacen referencia a la
toxicidad:
Alta A3 B3

e C(lase A (Baja toxicidad): El refrigerante no es téxico en concentraciones de 400 ppm
volumétricas.
e C(lase B (Alta toxicidad): El refrigerante muestra toxicidad en concentraciones

inferiores a 400ppm volumétricas.
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Los Grupos 1, 2 y 3 hacen referencia a la seguridad:

¢  Grupo 1: No propagan la llama con airea 18 °Cy 1 atm.

e Grupo 2: Sus mezclas con aire tienen limite inferior de inflamabilidad mayor que 0.1
kg/m3 a 19 °C y 1 atm y, ademas, tienen un poder calorifico inferior menor que
19000 K] /kg.

e Grupo 3: Sus mezclas con aire tienen limite inferior de inflamabilidad menor que 0.1

kg/m3 a 19 °C y 1 atm, o bien, tienen poder calorifico inferior mayor que 19000
k] /kg.

1.6.3 CLASIFICACION EN FUNCION DE LA NATURALEZA Y COMPOSICION.

También se pueden clasificar los refrigerantes atendiendo a su naturaleza. Esta es la

clasificacién mdas importante en lo referido a los objetivos de esta tesis.

Inicialmente, los refrigerantes se clasifican en organicos e inorganicos. Son inorganicos el
agua, el dioxido de azufre, el diéxido de carbono y el amoniaco. Por su parte, los refrigerantes
organicos se clasifican en funcién de la ausencia o presencia de atomos de elementos
halégenos en la molécula, en hidrocarburos (no contienen dtomos de elementos halégenos en
sus moléculas) y en hidrocarburos halogenados o refrigerantes halogenados (contienen
atomos de elementos hal6genos en sus moléculas). Han sido de interés a lo largo de la Historia
de la refrigeracion por su utilizacién como refrigerante los hidrocarburos como el etano,
butano, propano e isobutano. Posteriormente, cuando los hidrocarburos comenzaron a ser
desplazados por los refrigerantes halogenados, la marca comercial “Freon” acabd
convirtiéndose en la forma de nombrar a lo que en realidad eran los refrigerantes

halogenados [7, Lapuerta Amigo & Armas, 2012].

Los refrigerantes halogenados se podrian clasificar, a su vez, en funcién del hidrocarburo a
partir del cual se obtienen, pero la clasificacién mas usual los divide en los siguientes grupos
[46, Anon, 2010b]:

¢ Totalmente halogenados: tienen sustituidos todos los &tomos de hidrégeno por dtomos
de elementos halégenos. En funcién de la naturaleza de los atomos de elementos
halégenos que sustituyen a los atomos de hidrégeno se agrupan en:
v Perfluorocarbonos o PFC. Contienen fltior en su molécula.
v' Clorofluorocarbonos o CFC. Contienen cloro y flior en su molécula.

v Bromofluorocarbonos o BFC. Contienen bromo y fldor en su molécula.
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v" Bromoclorofluorocarbonos o BCFC. Contienen bromo, cloro y flior en su

molécula.

e Parcialmente halogenados: tienen sustituidos parte de los

atomos de hidrégeno por atomos de elementos halégenos. Para

distinguirlos de los totalmente halogenados, en su nomenclatura

se incluye el prefijo “hidro-” y en su denominacidn, la letra “H”.

En funcién de la naturaleza de los atomos de elementos

halégenos que sustituyen a algunos dtomos de hidrégeno se

agrupan en:
v Hidrofluorocarbonos o HFC. Contienen atomos de
hidrégeno y fldor.
v' Hidroclorofluorocarbonos o HCFC. Contienen atomos
de hidrégeno, cloro y fldor.
v

. Mezclas

T Presién constante T
Vapor
TSﬂ
100% A y 100% B

Figura 1.29. Diagrama de fases
de una mezcla binaria azeétropa

de refrigerantes.

Hidrobromofluorocarbonos o HBFC. Contienen dtomos de hidrégeno, bromo y

fldor.

de refrigerantes halogenados: son mezclas de dos, tres o cuatro de los

anteriores, sin perjuicio de que pertenezcan o no al mismo grupo. Las mezclas se

clasifican, a su vez, en funcion de que la composiciéon de la mezcla se encuentre en un

punto azeétropo o no (de existir éste), en mezclas azedtropas y mezclas zedtropas.

v

Mezclas azebtropas: tienen un punto azedtropo y su
composicién se encuentra en él. Se comportan como
sustancias puras en la ebullicién y en la condensacién,
es decir, en los procesos de cambio de fase a presiéon
constante no cambia la temperatura (Figura 1.29).

Mezclas zedtropas o no azeétropas: no tienen un punto
azedtropo (Figura 1.30, a) o, si lo tienen, la
composicion de la mezcla no se encuentra en él (Figura
1.30, b). Como se puede observar, la temperatura de
rocio, Tg no coincide con la temperatura de burbuja, Tt,
por lo que no cambian de fase completamente a una
temperatura determinada para cada presion, sino que
existe, entre la temperatura de rocio (vapor saturado)
y la de burbuja (liquido saturado) una diferencia de
temperaturas a la que se denomina “deslizamiento” (o

“glide”, “g” en la Figura 1.30). El inconveniente
fundamental de las mezclas zeoétropas se da en las

fugas, en las que puede perderse liquido o vapor, lo que

T Presion constante T

Vapor

\],A\qst

100% A

100%A y

\ ,\L\“\& 4

Liquido

y 100%B

(@)
T Presién constante T

Vapor

Napo!
Tiquido + V2%

Liquido

100% B

(b)

Figura 1.30. Diagrama de fases

de una mezcla binaria no
azeotropa (zedtropa) de
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originaria un cambio en la composicién de la mezcla, dado que el refrigerante

que preferentemente se pierde es el mas volatil.

1.6.4 FLUIDOS Y REFRIGERANTES SECOS Y HUMEDOS.

Los refrigerantes también pueden clasificarse en funcién de como sea la pendiente de la curva

de saturacion del vapor en el diagrama temperatura-entropfa. Esto tiene interés desde el

momento en que la compresidn ideal en el compresor es isoentrépica.

Habitualmente la pendiente de la curva de saturacion del vapor es negativa y esto da lugar a

que en el compresor se produzca un sobrecalentamiento del refrigerante a la salida, pero si

la pendiente de la curva de saturacion del vapor es positiva y en el compresor entra vapor

saturado, a la salida de éste habra vapor himedo, apareciendo indeseables gotas de liquido

que podrian dafiar al compresor.

En general, a los fluidos que tienen una curva de saturacién del vapor
con pendiente negativa en el diagrama T-s se les llama fluidos
huimedos (Figura 1.31,a) y alos que tienen dicha curva con pendiente
positiva se les denomina fluidos secos (Figura 1.31, b). La
denominacidn es contraria a lo que se aprecia en la Figura 1.31 desde
el punto de vista de la compresién; es debido a que la denominaciéon
de seco o himedo se realiza en funcién del estado final o de salida en

un proceso de expansion isoentrépico.

Asi, en un proceso de expansidn isoentrépico desde vapor saturado
de un fluido himedo, el estado final o de salida sera de vapor htimedo,
mientras que en el mismo proceso para un fluido seco el estado final

o de salida serd vapor sobrecalentado.

Por tanto, cuando se emplean fluidos hiimedos como refrigerantes en
los sistemas de frio por compresion el estado de entrada en el
compresor se puede aproximar tanto como se quiera (desde vapor
sobrecalentado) al de vapor saturado porque a la salida siempre
habra vapor sobrecalentado; incluso si en el compresor entra vapor
saturado, a la salida habra vapor sobrecalentado (Figura 1.31). Sin

embargo, cuando se emplean fluidos secos como refrigerantes en los

(a) Fluido hiimedo.

(b) Fluido seco.

Figura 1.31. Diagrama T-s
para un fluido hiimedo (a) y
para un fluido seco (b).

sistemas de frio por compresion, si se quiere evitar la aparicion de liquido en el compresor

sera absolutamente necesario sobrecalentar el refrigerante antes de entrar en el compresor.
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Son fluidos secos el R113, R114, R115, R227 y el isobutano, R600a. Hay que hacer notar que
si esta clasificacion se refiere a los procesos de compresion que se realizan en los sistemas de
frio por compresion, si ésta parte de vapor saturado y se emplea un fluido himedo como
refrigerante, en la salida o estado final habra vapor sobrecalentado, es decir, el refrigerante
estard seco, mientras que si la compresidn se realiza con un fluido seco, en la salida o estado
final habra vapor himedo, es decir, el refrigerante estara humedo [7, Lapuerta Amigo &
Armas, 2012].

1.7 NOMENCLATURA DE LOS REFRIGERANTES.

El sistema actualmente empleado en la denominacién de los refrigerantes sigue el estdndar
establecido en la normativa ANSI/ASHRAE Standard 34 de 2010 [47, Wilson et al,, 2015],
donde se atribuyen los siguientes prefijos en funcidn de las especies atémicas presentes en
cada molécula. En la Tabla 1.6 se indican los prefijos atribuidos a cada refrigerante en funciéon

de su composiciéon molecular.
La denominacidn del refrigerante se construye a partir de la cadena alfanumérica:
“Prefijo”&"“-"& nde & nC & /! & nFl & &a,

donde:
Tabla 1.6. Prefijos atribuidos a cada refrigerante en funcién de

; su composicion molecular.
+ nde: Numero de dobles

enlaces (se omite si es cero).

- L Especies
% nC: Nimero de atomos de Prefijo Denominacion atémicas
carbono - 1 (se omite si es JEEREILES
HC Hidrocarburos H, C
cero).
N ; } PFC Perfluorocarbonos F,C
<> : Nimero de atomos de
L, CFC Clorofluorocarbonos CLFC
hidrégeno + 1.
. , , BFC Bromofluorocarbonos Br, F, C
« nFl: Nimero de atomos de
fldior BCFC Bromoclorofluorocarbonos Br, Cl, F, C
N , , HFC Hidrofluorocarbonos H,F,C
< : Nimero de atomos de
HCFC Hidroclorofluorocarbonos H,CL F,C
cloro reemplazados por
, HBFC Hidrobromofluorocarbonos H,Br, F, C
atomos de bromo (se le

afiade el prefijo B), o &tomos
de yodo (se le afiade el prefijo I) (se omite si es cero).
¢ a: Letra o letras afiadidas para identificar los isdmeros. En el caso de un haloalcano

de dos carbonos, el isémero "normal”, sin letra, para una numeracién es aquel que
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tiene la menor diferencia de masas entre los carbonos. A continuacion las letras a,
b, etc. son adjudicadas sucesivamente a cada isémero conforme la diferencia de

masas se aleja de la del “normal”.

Se incluye un c6digo de colores para cada parte de la denominacién sé6lo por didactica.

1.8 IMPACTO AMBIENTAL DE LOS REFRIGERANTES.

En 1973 el meteorélogo y quimico atmosférico James Ephraim Lovelock idea su detector de
captura de electrones (ECD, Electron Capture Detector), con el que viene a evidenciar la
presencia de las primeras trazas de refrigerantes en la atmésfera, lo que da lugar
posteriormente, en 1985, al descubrimiento del agujero en la capa de Ozono sobre la
Antartida y a la posterior busqueda de nuevos fluidos refrigerantes que no destruyan la capa
de Ozono [48, Lovelock, 1973].

Por otro lado, los efectos del aumento de la temperatura global quedan evidenciados por las
observaciones que se desprenden de las medidas de las temperaturas en todos los
continentes, del nivel del mar en la mayoria de los océanos y del espesor de la cubierta de

nieve en el Hemisferio Norte.

Los principales responsables del calentamiento global son el diéxido de carbono (CO0,), el
vapor de agua (H,0), el metano (CH,) y otros gases, entre los que se encuentran los
refrigerantes empleados en los sistemas de frio por compresidn que, ademads, son causantes
de la progresiva destruccion de la capa de ozono. Mientras el refrigerante esta en el interior
del circuito no supone ningiin problema. Pero si lo supone en las fugas, en las recargas o bien
cuando el sistema no se recicla convenientemente al final de su vida 1til, recuperdndose el
refrigerante nocivo. No obstante, el efecto sobre la destrucciéon de la capa de ozono no es
debida exclusivamente a los refrigerantes sino al uso como propelentes, espumantes, etc. Es
asi como una de las mejores cualidades atribuidas a los refrigerantes, su estabilidad, se

convierte en uno de sus principales inconvenientes por el efecto acumulativo que supone.

En la Historia de los refrigerantes se han reconocido tres generaciones: una primera
generacion, en la segunda mitad del siglo XIX, compuesta por refrigerantes de muy poco
procesado quimico y con inconvenientes de inflamabilidad y toxicidad; son, entre otros, el
didxido de carbono (CO2), el diéxido de azufre (SO2), el cloruro de metilo (CHsCl) y el cloruro
de metileno (CHzCl2) [21, Torrella Alcaraz, 2013].
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Ya en la segunda década del siglo XX se puede hablar de una segunda generacion, con la
aparicién y el desarrollo de los CFC, HCFC y HFC, sobre todo cuando en 1930 Thomas Midgley
presenta el R12 como el refrigerante idéneo. La industria quimica estadounidense se
convierte asi en una de las mas potentes del sector y los precios de los refrigerantes bajan
hasta el punto de descuidarse las operaciones de mantenimiento provocandose, por aquellos

afios, grandes emisiones a la atmosfera.

Es asi como tienen lugar los descubrimientos sobre el calentamiento global y la capa de ozono,
que comprometen a los refrigerantes tal y como se han venido conociendo hasta el momento,
dando lugar a la aparicién de una tercera generacion, que esta constituida por los HCFC’s, que
sustituyen bruscamente a los CFC'’s, y por los HFC'’s, que van sustituyendo progresivamente a
los HCFC'’s, respondiendo asi a los calendarios de prohibicién establecidos en 1987, en el
Protocolo de Montreal, y en las enmiendas a éste que tienen lugar en 1995 en Viena y en 1999,

en Pekin.

Algunos autores [7, Lapuerta Amigo & Armas, 2012] reconocen una posible cuarta generacién
para el actual siglo XXI, en la que se podria producir el retorno a los refrigerantes naturales,
ya que los HFC y los PFC presentan una muy larga permanencia en la atmdsfera de
consecuencias actualmente desconocidas. Si en su momento los refrigerantes naturales
fueron descartados por cuestiones de toxicidad e inflamabilidad, la evolucion de la tecnologia
desde entonces es evidente y estas cuestiones podrian quedar resueltas de una manera fiable.
Sea como fuere, la investigacién en nuevos refrigerantes estd abierta y, con ella, la de sus

propiedades y su comportamiento en los sistemas de frio por compresion.

1.8.1 DESTRUCCION DE LA CAPA DE OZONO.

El ozono estratosférico protege a los organismos vivos de la radiacién ultravioleta nociva, de
longitudes de onda menores de 290 nm. La llamada capa de ozono ocupa una zona de la
estratosfera situada entre los 15 y 40 km de altura en la que se encuentra una concentracioén

de entre 2 y 8 ppm de ozono. El ozono se produce segun las siguientes reacciones:
0,+h,>0+0 (1.2)

0+0,+M—> 0,4+ M (1.3)

Y se destruye segun estas otras:
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O0;+h, > 0+0, (14)

0+ 0; - 20, (1.5)

Las cuatro reacciones anteriores forman parte del ciclo basico de formacién y destruccion del
ozono estratosférico. En todas ellas, es necesaria la energia del fotén que inicia la reaccion,
h,. M se refiere a cualquier molécula que transporte la energia liberada por calor en la
reaccion (1.3). En presencia de especies quimicas como H, OH, NO, Cl o Br (en general, X),

tiene lugar la reaccion de destruccién de ozono,

0;+X - X0+ 0, (1.6)
X0+0-X+0, 1.7
De esta forma, la especie X queda intacta y dispuesta a 1979 1980 1981 1982 1983

reaccionar nuevamente con otra molécula de ozono. Asi, se

estima que un atomo de cloro puede destruir hasta 105

1990 1991 1992 1993 1994

moléculas de ozono [7, Lapuerta Amigo & Armas, 2012]. Asi es

L

como se ha llegado a la situacién en la que actualmente se

2008 2009 2010 201 2012

encuentra la capa de ozono sobre la Antartida, que se puede

visualizar de una forma evidente en la Figura 1.32.

Figura 1.32. Evolucidn del agujero

de la capa de ozono sobre la
atmosfera proceden de la fotélisis de los CFC y de los HCFC. El  Aptartida desde 1979 hasta 2012

En lo que a refrigerantes se refiere, los 4tomos de cloro en la

potencial de destrucciéon de la capa de ozono (ODP, Ozone [91, Lindsey, 2009].
Depletion Potential), se define refiriéndose al CFC mas reactivo,

que es el R11, al que se asigna el valor unidad. E1 ODP en HCFC esta comprendido entre 0,02
y 0,2 y es nulo en los HFC y en los PFC, aunque son muy estables y, por tanto, su tiempo de

permanencia en la atmésfera es grande (mayor en los PFC incluso que en los HFC).

1.8.2 CALENTAMIENTO GLOBAL, EFECTO INVERNADERO.

Algunos de los refrigerantes inicialmente empleados (a excepcion del cloruro de metilo, que
se descarta por su probado potencial cancerigeno) han vuelto a aparecer en el catalogo actual

de refrigerantes por diversas razones, entre las que cabe destacar el consenso cientifico
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alcanzado a nivel internacional en lo referente a la manifestacién de los efectos del cambio

climatico sobre el medio ambiente natural y humano, recogidos en el Informe del Grupo

Intergubernamental de Expertos sobre el Cambio Climatico, en el afio 2007 [49, Ipcc, 2007].

El efecto invernadero es necesario para la vida en la
Tierra. Sin él, se estima que la temperatura en la
superficie terrestre estaria en torno a los -18 °C. Las
emisiones de gases de efecto invernadero se
contrarrestan de forma natural hasta que la
contribucién de dichos gases se desequilibra con

gases de procedencia no natural.

En la Figura 1.33. se pueden observar los efectos del

aumento global de la temperatura quedan

evidenciados por las conclusiones que se
desprenden de las medidas de las temperaturas en
todos los continentes, del nivel del mar en la
mayoria de los océanos y del espesor de la cubierta

de nieve en el Hemisferio Norte.

Las causas a las que se atribuye el aumento del
promedio mundial de las temperaturas desde
mediados del siglo XX se encuentran, en su mayor
parte, en la observacion del aumento de las
concentraciones de los llamados Gases de Efecto
Invernadero  (GEI)

antropbégenos o  gases
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Figura 1.33. Promedios mundiales de temperatura
en superficie, de altura del nivel del mar y de
cubierta de nieve en el hemisferio norte [49, Ipcc,
2007].

invernadero. Las emisiones mundiales de GEI causadas por actividades humanas han

aumentado, desde la era preindustrial, en un 70% entre 1970 y 2004. El diéxido de carbono

(CO2) es el GEI antrop6geno mas importante y por este motivo se toma como referencia en el

analisis de la influencia de otros GEI en el calentamiento global.

En la Tabla 1.7 se detalla la contribucién sobre el total, en %, de los gases de efecto

invernadero de origen antropogénico.

Para establecer una comparacion entre el potencial de calentamiento de los gases, se define

el potencial de calentamiento global (Global Potential Warming, GWP) como la masa de COz2,

en kg, que tendria que ser emitida a la atmésfera para provocar el mismo efecto sobre el

calentamiento atmosférico que la emision de 1 kg de una determinada sustancia. Es, en
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definitiva, el cociente entre la
intensidad de absorcién de
radiacion infrarroja (a la que se
llama a en la ecuaciéon (1.8))
provocada en un intervalo
temporal (usualmente de 100
afios, aunque puede establecerse
en 20 6 500 afos) por la emisién

w:n
1

de 1 kg de una sustancia “i” a la

atmodsfera, y la absorcion
provocada en el mismo tiempo
por la emisiéon de 1 kg de COq,

siempre teniendo en cuenta el

Tabla 1.7. Contribucion de los gases en el efecto invernadero.

Contribuciéon
Gas invernadero sobre
el total (%)
Didxido de carbono (CO2) 35-65
Metano (CHa) 10-25
Hidrocarburos halogenados CFC’s, HFC's y PFC’s 5-25
Oxido nitroso (N20) 2-10
Ozono (03) troposférico 2-10

grado de disolucién del gas en la atmésfera dado que la capacidad de absorciéon depende de

su concentracion. Asi,

GWPL =

a;C;dt
Sy aidt (1.8)
Jar @co,Ceo,dt

La ecuacién (1.8) valora solamente el efecto directo (D) de la emisiéon de un GEI a la

w:n

atmdsfera, pero no tiene en cuenta la posibilidad de que un gas “i”, pudiendo tener un GWP

mas alto que otro, pueda, sin embargo, conseguir una operacién mas eficiente en la instalacién

o la maquina de la que forma parte que otro, con un GWP menor, lo que redundaria en

definitiva, en un menor consumo de energia primaria y, por tanto, en menores emisiones de

GEI a la atmdsfera. Este efecto es el efecto indirecto, [, que se tiene en cuenta en la definicion

del impacto total equivalente de calentamiento (TEWI, Total Equivalent Warming Impact)

que se obtiene de la expresién:

TEWI=D+I=GWP-m-f-t+GWP-m-(1—a)+E-t-A

Siendo:

(1.9)

e m:carga de refrigerante en la instalacién, en kg.

e  f:proporcién anual de fugas, en kgs/kgy.r/afio.

e t:tiempo estimado de vida util del equipo, en afios.
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e a: fraccidn de refrigerante recuperado al final de la vida util de la instalacién, en

kgr/kgref-

e  E:consumo anual de energia de la instalacién, en kWh/afio.

e  A:prevision de masa emitida de CO2 por unidad energética eléctrica disponible por

el usuario, en funcién del tipo de fuente energética de la que procede, en kg/kWh.

En el caso de instalaciones alimentadas con energia eléctrica de la red, A =

0,6 kg/kWh.

El efecto indirecto es, por
lo general, mucho mas
relevante que el efecto
directo, tanto mas cuanto
mayor es el consumo
eléctrico de los equipos.
EnlaFigura 1.34 se detalla
los potenciales de
calentamiento global
(GWP) y de destruccion
de la capa de ozono (ODP)
de los refrigerantes

halogenados.

GWP; 0 aiios X 103 ODP

14 12 10 8 6 4 2 0 00 01 02 03 04 05 06 0,7 08 09 1,0

Figura 1.34. Potencial de calentamiento global (GWP) y de destruccién de la
capa de ozono (ODP) de los refrigerantes halogenados.

1.9 REGLAMENTO EUROPEO SOBRE LOS GASES FLUORADOS DE EFECTO

INVERNADERO.

El Consejo Europeo ha adoptado medidas en lo que a emisiones de Gases Fluorados de Efecto

Invernadero (GFEI) se refiere. Dichas medidas quedan recogidas en el Reglamento Europeo

sobre Gases Fluorados de Efecto Invernadero, de aplicacién desde el 1 de enero de 2015 [50,

Europeo et al.,, 2008].

De manera muy resumida y por lo que afecta en el sector de la Climatizacion, cabe sefialar que

en dicho Reglamento se insta a la reduccién de GEI en la Unién Europea en un 80 a 95% en

2050 con respecto a los niveles de 1990, con el objetivo de proteger el medio ambiente,

estableciendo normas sobre contencidn, uso, recuperaciéon y destrucciéon de GFEI y sobre

condiciones de comercializacién de productos y aparatos especificos que contengan GFEI o

dependan de ellos. Igualmente, establece condiciones en usos especificos de GFEI y fija limites

cuantitativos en la comercializacidn de hidrofluorocarburos.
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En cuanto a control de uso, en dicho Reglamento se determina que a partir del 1 de enero de
2020 quedara prohibida la utilizacién de GFEI con un GWP igual o superior a 2500 para
revision o mantenimiento de aparatos de refrigeracion con un tamafio de carga igual o
superior a 40 toneladas equivalentes de COz para GFEI virgenes. No obstante, hasta el 1 de
enero de 2030 y para el uso citado anteriormente se permitiran los GFEI regenerados (tras
haber sido adecuadamente etiquetados) y reciclados (siempre que se hayan recuperado de
los mismos aparatos revisados y sean utilizados por la misma empresa que haya realizado la

recuperacion).

Son destacables, también, las restricciones de la comercializacion que se establecen en el
citado Reglamento, recogidas en las prohibiciones de comercializacion de productos y
aparatos que contengan HFC o cuyo funcionamiento dependa de ellos, relativos al sector de

la climatizacidn y de la refrigeracion.
Asi, se fijan las siguientes prohibiciones:
“A partir de 1 de enero de 2020:

Aparatos fijos de refrigeracion que contengan HFC, o cuyo funcionamiento dependa de ellos,
con un GWP igual o superior a 2.500, excepto los aparatos disefiados para aplicaciones

destinadas a refrigerar productos a temperaturas inferiores a -50 °C.

Sistemas de aire acondicionado moviles (sistemas sellados herméticamente que el usuario
final puede mover de una habitacién a otra) que contengan gases fluorados con un GWP igual

o superior a 150.
A partir de 1 de enero de 2022:

Sistemas centralizados de refrigeraciéon multiples, para uso comercial, con una capacidad
igual o superior a 40 kW, que contengan gases fluorados de efecto invernadero, o cuyo
funcionamiento dependa de ellos, con un GWP igual o superior a 150, excepto en los circuitos
refrigerantes primarios de los sistemas en cascada, en que pueden emplearse gases fluorados

de efecto invernadero con un GWP inferior a 1500.
A partir de 1 de enero de 2025:

Sistemas partidos de aire acondicionado con una sola unidad interior que contengan menos

de 3 kg de gases fluorados o cuyo funcionamiento dependa de ellos, con un GWP igual o

superior a 750.
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Previa solicitud motivada de una autoridad competente de un Estado miembro, la Comisién
podré autorizar de modo excepcional, y mediante actos de ejecucidn, exenciones temporales
de cuatro afios para permitir la comercializaciéon de algunos de los productos y aparatos

enumerados anteriormente, en caso de que se haya demostrado que:

v/ Para una aplicaciéon determinada, no se dispone de alternativas o no se puede
recurrir a ellas por motivos técnicos o de seguridad.

v" Suuso genere costes desproporcionados.

A efectos de instalacidn, revisiéon, mantenimiento, reparaciéon o desmontaje de los aparatos
fijos de aire acondicionado, bombas de calor fijas, aparatos fijos de refrigeracion, etc., los GFEI

solo podran venderse a empresas que dispongan de los certificados correspondientes.

Los aparatos que no estén herméticamente cerrados y que estén cargados con
hidrofluorocarburos comercializados, solo podran venderse al usuario final cuando se

disponga de pruebas de que la instalacion se realizara por una empresa certificada.” 4

1.10 DIRECTRICES PARA EL CALCULO DE LA ENERGIA RENOVABLE EN
BOMBAS DE CALOR.

La geotermia, la aerotermia y la hidrotermia pueden, inicialmente, considerarse como fuentes
energéticas renovables, ya que en las tres formas se emplea una bomba de calor que utiliza la
energia presente en el ambiente. Sin embargo, las bombas de calor necesitan consumir
electricidad o cualquier otra forma energética para funcionar. Por esta razdn, es necesario
deducir la energia necesaria para su funcionamiento, para calcular asi la energia renovable

de las bombas de calor de las diferentes tecnologias.

En la Directiva 2009/28/CE del Parlamento Europeo y del Consejo [51, Diario Oficial de la
Union Europea, 2016] se regula el calculo de la energia renovable de las bombas de calor de
diferentes tecnologias, con el objetivo de fomentar el uso de la energia procedente de fuentes
renovables, establecido en un 20% para 2020 en la Unién Europea, aunque cada estado

miembro pueda establecer sus propios objetivos.

+ Cita textual del “Informe del Grupo Intergubernamental de Expertos sobre el Cambio Climatico de 2007
[49, Ipcc, 2007].
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Método de calculo de la Directiva.

Para calcular la energia aerotérmica, geotérmica o hidrotérmica captada por una bomba de

calor que debe considerarse procedente de fuentes renovables, Eres, se determinan tres

parametros:

La eficiencia del sistema de energia, 7, que es el cociente entre la produccién bruta
de electricidad y el consumo primario de energia necesario para producir dicha
electricidad. Este dato viene regulado por el Reglamento (CE) n? 1099/2008 del
Parlamento Europeo y del consejo [52, Diario Oficial de la Unién Europea, 2013].
Como s6lo se tienen en cuenta las bombas de calor cuyo SPF > 1,15 X 1/n, resulta:
a. Parabombas de calor accionadas eléctricamente:
n = 0,455, de donde SPF > 2,5.
b. Parabombas de calor accionadas térmicamente:
n =1,de donde SPF > 1,15.
La cantidad estimada de energia util aportada por la bomba de calor, Qusable, tanto

para calefaccién como para refrigeracion. Esta se determina mediante la expresion:

Qusable = Prated X Hyp,en GW (1.10)

donde:

Prated: potencia nominal (GW), es decir, la capacidad de refrigeracion o calefaccién

en condiciones estandar.

Hhp: nimero anual de horas durante las que se supone que una bomba de calor debe
suministrar calor a la potencia nominal para aportar el calor total. Los valores de

Hhp se obtienen de la Tabla 1.8 o de la Tabla 1.9, segtin corresponda.

Una vez estimada la cantidad de energia util aportada por la bomba de calor,

Qusable, se determina la cantidad de energia renovable a partir de la ecuacién
Eres = Qusable x (1 —1/SPF) (1.11)

donde SPF es el factor de rendimiento estacional estimado para la bomba de calor,

SPF obtenido de la Tabla 1.8, para bombas de calor de accionamiento eléctrico
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(SCOPnet), o de la Tabla 1.9, para bombas de calor de accionamiento térmico

(SPERnet).

Ademas, si la fuente de energia incluye energia residual, es pertinente reflejarlo. Si, por otro

lado, se trata de una bomba de calor reversible (empleada habitualmente en clima calido) que

se emplea también para producir frio, hay que ajustar los cédlculos empleando, como

capacidad instalada, la demanda de refrigeracion en lugar de la de calefaccion.

Asi, cada estado miembro estima los valores de Qusable y

SPF para las diferentes tecnologias y aplicaciones de las

bombas de calor en funcién de los diferentes climas.

En la Figura 1.35 se muestran las Zonas Climaticas

establecidas en la Directiva. Para la determinacién de los

valores correspondientes a SPF y Qusable se emplean los
datos obtenidos de la Tabla 1.8 y de la Tabla 1.9.

Tabla 1.8. Valores por defecto de Hyp y SPF (SCOP,,;) de las bombas de calor
accionadas eléctricamente [51, Diario Oficial de la Unién Europea, 2016].

[ Ciima frio

Clima medio

Clima célido

Figura 1.35. Zonas climaticas [51, Diario
Oficial de la Unién Europea, 2016].

Condiciones climaticas

Clima mas calido Clima medio Clima mas frio
Fuente energética de la bomba | Fuente enevgé.l'\ca Y medio de H SPF H SPF H SPF
de calor: distribucion HP | (SCOP,e) HP | (SCOP,¢) HP | (SCOP,e)

Energia aerotérmica Aire-Aire 1200 27 1770 26 1970 2,5
Aire-Agua 1170 2,7 1640 26 1710 2,5

Aire-Aire (reversible) 480 2,7 710 26 1970 2,5

Aire-Agua (reversible) 470 27 660 26 1710 2,5

Aire de salida-Aire 760 27 660 26 600 2,5

Aire de salida-Agua 760 2,7 660 26 600 2,5

Energia geotérmica Tierra-Aire 1340 32 2070 3.2 2470 32
Tierra-Agua 1340 35 2070 35 2470 35

Calor hidrotérmico Agua-Aire 1340 32 2070 32 2470 32
Agua-Agua 1340 35 2070 35 2470 35
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Tabla 1.9. Valores por defecto de Hyp y SPF (SCOP,,) de las bombas de calor
accionadas por energia térmica [51, Diario Oficial de la Unién Europea, 2016].

Condiciones climéticas
Clima mas célido Clima medio Clima mas frio
Fuente energética de la bomba [Fuente engrge?tica ¥ medio de H SPF H SPF H SPF
de calor: distribucion WP | (SPERe) | HP | (SPER) | M [ (SPERe)
Energia aerotérmica Aire-Aire 1200 12 1770 12 1970 115
Aire-Agua 1170 1,2 1640 1,2 1710 1,15
Aire-Aire (reversible) 480 1,2 710 1,2 1970 1,15
Aire-Agua (reversible) 470 1,2 660 1,2 1710 1,15
Aire de salida-Aire 760 12 660 12 600 1,15
Aire de salida-Agua 760 12 660 12 600 1,15
Energia geotérmica Tierra-Aire 1340 14 2070 14 2470 14
Tierra-Agua 1340 1,6 2070 1,6 2470 1.6
Calor hidrotérmico Agua-Aire 1340 14 2070 14 2470 14
Agua-Agua 1340 1,6 2070 1,6 2470 1.6

1.10.2  Método de célculo de comprobacién del IDAE.

El IDAE ha publicado un documento [53, Instituto para la Diversificacion y Ahorro de la
Energia (IDAE), 2014] en el que se establece la metodologia que permite determinar si las
bombas de calor accionadas eléctricamente pueden ser consideradas como bombas de calor

renovables.

La ecuacion empleada en el documento es

SPF = COPnominal x FP X FC (1.12)

donde FP es el Factor de Ponderacidn, que se obtiene de la Tabla 1.10 en funcién de la zona
climatica del emplazamiento de la maquina y del tipo de maquina, y FC es el Factor de

Correccion, obtenido de la Tabla 1.11.

De esta forma se puede determinar si una bomba de calor es renovable.
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Tabla 1.10. Factor de ponderacién (FP) para sistemas de Calefacciéon y ACS con bombas de
calor en funcién de las fuentes energéticas, segiin la zona climética.

Factor de Ponderacion (FP)
Fuente Energética de la bomba de calor A B C D E

Energia Aerotérmica. Equipos centralizados 0,87 0,80 0,80 0,75 0,75

Energia Aerotérmica. Equipos individuales tipo split 0,66 0,68 0,68 0,64 0,64

Energia Hidrotérmica. 0,99 0,96 0,92 0,86 0,80

Energia Geotérmica de circuito cerrado.

Intercambiadores horizontales s o e 020 02

Energia Geotérmica de circuito cerrado.

Intercambiadores verticales 2 128 41 il 18

Energia Geotérmica de circuito abierto 1,31 1,30 1,23 1,17 1,09

Tabla 1.11. Factor de correccion (FC) en funcién de las temperaturas de condensacion,
segun la temperatura de ensayo del COP.

Factor de Correccion (FC)
T2 de condensacién FC FC FC FC FC FC
(°C) (COP a35°C) | (COP a40°C) | (COPa45°C) | (COPa50°C) | (COPa55°C) | (COP a60°C)
35 1,00 - - - - -
40 0,87 1,00 - - -- --
45 0,77 0,89 1,00 - -- --
50 0,68 0,78 0,88 1,00 -- --
55 0,61 0,70 0,79 0,90 1,00 --
60 0,55 0,63 0,71 0,81 0,90 1,00

1.11 REPERCUSION MEDIOAMBIENTAL DE LA MEJORA DEL COP.

Una tendencia al uso de bombas de calor como sistemas de calefaccion equilibraria mejor el
consumo eléctrico y, por tanto, optimizaria los recursos destinados a la generacion de energia
eléctrica, evitando periodos de tiempo en los que la red de generacién de energia eléctrica
quedase sobredimensionada o, en todo caso, desequilibrada con respecto a las horas punta,

de mayor consumo.

Otra cuestion es que se esté pensando en rellenar las horas valle en la demanda de energia
eléctrica con la ubicacion en ellas de los largos periodos de carga requeridos actualmente por
las baterias empleadas en los coches eléctricos. Sin embargo, estan apareciendo nuevos
trabajos en este sentido que apuntan a la utilizacién del grafeno en baterias que podrian

cargarse en tiempos muy cortos [81, Vargas Ceballos, 2014] con lo que, de evolucionar la
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tecnologia en este sentido, podria tener cabida nuevamente el uso de bombas de calor como

sistema equilibrador de la red eléctrica.

También se evitarian una gran parte de las emisiones contaminantes asociadas a la
combustion de combustibles fésiles para calefaccion, aunque éstas se mantendrian en la
generacidn de la energia eléctrica necesaria para el funcionamiento de este tipo de sistemas,

siempre y cuando ésta fuese obtenida a partir de fuentes no renovables.

No obstante, la repercusién medioambiental debe aparecer acompafiada de una repercusion
econ6émica porque, en general, es dificil concienciar a la sociedad de la necesidad de un

cambio en las costumbres si este cambio no implica una mejora en la calidad de vida.

La investigacion, desarrollo e innovacién en bombas de calor cada vez mas eficientes es pues,
absolutamente necesaria para su implantacion efectiva como una alternativa real y util a la

obtencion de calor.

1.12 REPERCUSION ECONOMICA DE LA MEJORA DEL COP.

En el balance econémico de cualquier tecnologia hay que considerar dos parametros
inherentes a lo puramente tecnolégico, que son los costes de instalacién y los costes de
mantenimiento y funcionamiento. Asi, cuando se plantea la necesidad de obtener calor, son

muchas las opciones que inicialmente se pueden barajar.

La opcién habitualmente mas barata en cuanto a costes de instalacion, es obtener el calor a
partir de resistencias eléctricas. Sin embargo, ésta suele ser la opcién mas cara en cuanto a
costes de funcionamiento. Obtener el calor a partir de la combustiéon de combustibles en
calderas suele tener unos costes de instalacién y funcionamiento intermedios, aunque si la
caldera es grande los costes de mantenimiento pueden ser notables. Las bombas de calor
suponen, por el momento, la opcién mas cara en cuanto a costes de instalacién pero la mas

barata en cuanto a costes de funcionamiento.

Las bombas de calor consumen energia eléctrica y el precio de ésta es variable. En la Figura
1.36 se muestra la evolucién del precio del kWh eléctrico en los dias analizados en 1.2. Se
puede observar como el precio del kWh esta muy marcado por la evolucién de la demanda

cada dia.
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En la Figura 137 se

Evolucidn del precio de la de energia eléctrica en cuatro dias tipo de cada estacion
muestra la evolucion del

. . 45 0,1800
precio medio del kWh en S 40 =
e 2
los dias estudiados. s 35 0,1600 $
T ~
< 30
Como se puede observar, é e 0,1400 gﬂ
Q
el precio medio es 3 &
P 5 20 ) 01200
superior en los mesesde 5 1° S
. ] s 10 0,1000 &
climatologia  extrema, s 5 8
E =%
que son los que g 0 0,0800
& 0:00 3:00 6:00 9:00 12:00 15:00 18:00 21:00  0:00

corresponden a invierno Hora (hh:mm)

E 1 di Potencia (14-01-15) Potencia (15-04-15)
y verano. n los 1as Potencia (15-07-15) Potencia (14-10-15)

. €/kWh (14-01-2015) €/kWh (15-04-2015)
estudiados €/kWh (15-07-2015) €/kWh (14-10-2015)
Correspondientes a

meses de primavera y Figura 1.36. Evolucion del precio de la energia eléctrica en cuatro dias tipo de

. . cada estacion.
otofilo, el precio es

intermedio. El valor promedio del precio en los

dias estudiados es de 0,12698 €/kWh. Evolucién del precio medio c_lel kWh eléctrico en
los dias estudiados

Los costes de funcionamiento de cualquier sistema 0,13825
0,140 0,13276
eléctrico estan relacionados directamente con el

0,130 0,12036
precio del kWh eléctrico. Las bombas de calor

0,11655
0,120
consumen energia eléctrica y, por tanto, sus costes 0,110

de funcionamiento son tanto mayores cuanto 0,100
5 g N4 &
mayor es el precio de la energia eléctrica que o i o o
U L
consumen y también cuanto mayor es la energia N N N N

que consumen. La energia eléctrica consumida
estd, a su vez, ligada al COP. Cualquier mejora en el Figura 1.37. Evolucién del precio medio del kWh
COP da lugar a una disminucién en el consumo de eléctrico en los dfas estudiados.

energia eléctrica y, por tanto, a una disminucién en los costes de funcionamiento.

Por otro lado, la implantacién de una u otra tecnologia que sirva para obtener calor siempre
supone un coste inicial asociado a la inversién necesaria en su implantacién. En muchas
ocasiones, la implantacién de una nueva tecnologia conlleva gastos correspondientes a
aumentos de los términos de potencia eléctrica. En ese caso, estos gastos pueden

contabilizarse sumandose en la parte correspondiente al precio del kWh.
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Llamando C; a los costes iniciales, I a la potencia eléctrica consumida (en kW) y T al precio

de tarifa del kWh, el coste total C, en €, en funcién del tiempo t, en h, valdr4, en general

€

C = C(€) + WEWR) - T (kWh

) - t(h) (1.13)

La representacién de la ecuacién (1.13) es una linea recta de pendiente W - T y ordenada en

el origen C;.

Cuando la tecnologia a implantar es una bomba de calor, la potencia consumida, W, se puede
escribir en funcién del COP global como W = Q,/COP, por lo que la ecuacién (1.13) queda

como

_ Qn €
C(€) = Ci(€) + 7o (kWh) - T (m> - t(h) (1.14)

Un aumento en el COP da lugar, por tanto, a una disminucién en los costes de funcionamiento,
como se muestra en la Figura 1.38, en la que se han representado los costes totales de dos
bombas de calor con distinto COP (COP, > COP,) y con distintos costes iniciales de
instalacion (C;; > C;p). Ambas lineas tienen un punto de corte, 4, que en la Figura 1.38 tiene,
de abscisa, t = 2000 h, y de ordenada, € = 11000 €. La linea de mayor COP tiene una

pendiente menor.

La abscisa del punto A corresponde al C(€)
25000
instante a partir del cual la inversién g g /
, Qw
20000
. v —
comienza a ser rentable, y la ordenada o 0/0 > "
z LT Tt
‘o o QnlT
al coste en ese momento. El punto A (" cos
= €a”
. A
debe corresponder a un periodo de g0 A~
//
vida inferior al previsto para la iyl

5000

maquina. Por eso, es aconsejable

3 1000
representar el diagrama de costes para

b t (h)

0 1000 2000 3000 4000 5000

el periodo de vida completo de la
maquina.
Figura 1.38. Diagrama de costes asociados a la instalacion y

Otra forma de analizar lo que supone la al funcionamiento para dos bombas de calor de distinto
COP y con diferentes costes de instalacién C;.

ubicacion del punto A es preguntarse
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hasta cuando es aceptable una maquina que tenga unos costes iniciales mas bajos pero un
COP peor. En el caso presentado en la Figura 1.38, la maquina “b” es aconsejable si el tiempo
de funcionamiento a lo largo de su vida 1til no va a superar al que corresponde a la abscisa
del punto A. En caso de que el tiempo de funcionamiento supere al de 4, es aconsejable la

“ n

maquina “a”.

Cuando las lineas divergen, siendo C;, < )
25000

Cip y COP, > COP,, nunca se alcanzaria el
20000 //

punto A y, en ese caso, no es interesante

7\

ninguna inversion en la modificaciéon dela 5,

\\A\
\

tecnologia existente. En la Figura 1.39 se %/;

10000

\\=

muestran varios casos posibles.

=\ \
AN
\

El punto A se puede determinar facilmente

encontrando el punto de corte de las dos
t (h)

1000 2000 3000 4000 5000

rectas. Obteniendo los costes totales para

“«_ n

dos maquinas, “@” y “b” a partir de la
Figura 1.39. Diagrama de costes asociados a la instalacién y

ecuacion (1.14), resulta al funcionamiento de diferentes bombas de calor.

Qn Qn
. T t=C .T. 1.15
C’a+C0Pa T-t C‘b+C0Pb T-t (1.15)
Operando,
COP, - COP, Cip — C;
t=( a ”) b (1.16)
coP, — COP,J\ Q,-T

Si en una maquina se puede modificar cualquiera de los elementos y el cambio supone una
mejora en el COP, la modificacion repercute inmediatamente en sus costes de funcionamiento
y éstos, como se ha visto, en el tiempo que tardara en amortizarse la inversion realizada en la

modificacién.

En esta tesis se aportan todas las herramientas necesarias para poder determinar, con el
estado actual del conocimiento de estas maquinas, lo que supondria cualquier modificacién
que se realizase en ellas, tanto desde el punto de vista energético, medioambiental y

econdmico.
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En 1824, Sadi Carnot en su libro “Réflexions sur la puissance motrice
du feu et sur les machines propres a développer cette puissance” (que
se podria traducir como “Reflexiones sobre la fuerza motriz del fuego
y las maquinas adecuadas para desarrollar este fuerza”), Figura 2.1,
establecié (con no pocas criticas) que para que en una maquina o
motor térmico un fluido realice ciclos termodinamicos se requieren,
al menos, dos fuentes térmicas (es decir, dos sistemas con los que el
fluido que realiza el ciclo tiene necesariamente que intercambiar
calor): una de mayor temperatura (caliente o “hot”), con la que el
sistema intercambiara el calor @y, y otra de menor temperatura (fria
o “cold”), con la que intercambiara el calor Q. de modo que la
ecuacion del balance de energia aplicada a un sistema que realiza

dichos ciclos termodinamicos resultara };Q = W [54, Carnot, 1824].

Carnot demostré que si el resultado neto es la produccién de trabajo
util, W, el sistema tiene que absorber calor de la fuente caliente, @y, y
ceder calor a fuente fria, Q., siendo |Qy| > |Q.|- A esta configuracién

selellama ciclo de potencia. A la configuracién inversa se le denominé

REFLEXIONS

)

LA PUISSANCE MOTRICE DU FEU

LES MACHINES PROPRES A DEVELOPPER CETTE PUISSANCE,
jri
s
Par, S, CARNOT,

PARIS,

GAUTHIER-VILLARS, IMPRIMEUR-LIBRAIRE
DU- BUREAU DES LONGITUDES, DE L'KCOLE POLYTECHNIQUE,
SUCCESSEUR DE MALLET-BACEELIER,
Qua des Augustin, 55.

1878

Tow deste rivrvn,

Figura 2.1. “Réflexions sur la
puissance motrice du feu et
sur les machines propres a
développer cette puissance”

de Sadi Carnot.

ciclo de refiigeracion o bomba de calor. Carnot establecié también sus postulados acerca de

las eficiencias maximas que se pueden alcanzar en maquinas y motores térmicos, que dicen:

% Si dos maquinas térmicas funcionan entre las mismas fuentes térmicas, siendo una

de ellas reversible, la eficiencia de ésta siempre es mayor.

¢ Sidos maquinas térmicas reversibles funcionan entre las mismas fuentes térmicas,

la eficiencia de ambas es la misma.

Asi pues, segtin Carnot la eficiencia maxima de los motores térmicos y de los sistemas de

refrigeracion y bomba de calor es la que les corresponderia si fuesen reversibles y, siendo asf,

dicha eficiencia es independiente tanto del ciclo que el fluido realice en ellas como del propio

fluido que éstas empleen.

En la realidad en ninguna maquina se realizan procesos reversibles y, ademas, la eficiencia de

las maquinas reales depende notablemente del fluido que empleen. La eficiencia de las

maquinas reales siempre es inferior a la de las maquinas reversibles. Lo que establecen los

postulados de Carnot es el limite de esa eficiencia. Lo que la ingenieria ha de pretender, por

tanto, es acercar lo mas posible la eficiencia de las maquinas y motores térmicos a ese limite.
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Los postulados de Carnot han dado lugar al desarrollo de la Termodinamica y son de una gran
utilidad, atin vigente, en el estudio y el andlisis del comportamiento tanto de los motores

térmicos como de los sistemas de frio por compresion.

En este capitulo se hace un acercamiento a los fundamentos del ciclo de frio por compresion.

2.1 BALANCE DE ENERGIA EN PROCESOS CIiCLICOS.

Un ciclo termodindmico es todo aquél proceso en el que un sistema, tras realizar una serie de
transformaciones termodindmicas en las que intercambia calor y trabajo, vuelve a
encontrarse en el mismo estado inicial [6, Moran & Shapiro, 2012; 55, Wark, 2001; 56,
Sonntag, 2003; 57, Jones, 1997]. En las maquinas y motores térmicos, habitualmente un fluido
realiza ciclos termodinamicos. En todos los procesos termodinamicos se cumple el enunciado
del Primer Principio de la Termodindmica que expresado en forma de balance de energia

resulta ser

AE=Q-W 1

donde se considera que son positivos el calor entrante al sistema y el trabajo saliente del
sistema, y negativos al contrario, que es el convenio de signos recomendado por la Sociedad

Americana de Ingenieros Mecanicos (American Society of Mechanical Engineers, ASME).

Como la energia, E, es una propiedad termodinamica, al realizarse un ciclo completo su valor
vuelve a ser el mismo que el que tenia en el instante inicial por lo que, tras un ciclo completo,
resulta ser AE = 0 y, de ahi, Q = W. Asi funcionan todos los ciclos
termodindmicos que, como se ha sefialado, habitualmente realizan fluidos

en maquinas y motores térmicos.

211 BALANCE DE ENERGIA EN CICLOS DE POTENCIA.

En la Figura 2.2 se dibuja el diagrama de flujo de energias para un ciclo de
potencia. Asi, para un ciclo de potencia, el balance de energia da, para el

trabajo, W = Q, + Q.. Empleando aqui el convenio de signos

anteriormente seflalado para el calor y el trabajo, resulta:

Figura 2.2. Diagrama de
e  Parael trabajo, W > 0, porlo que W = |W/|. flujo de energfas para un

ciclo de potencia.
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e Parael calor absorbido (de la fuente caliente), Q;, > 0, por lo que @, = |Qpy|-

e  Parael calor cedido (ala fuente fria), Q. < 0, porlo que Q. = —|Q,|-.

De todo ello resulta la ecuacion del balance de energiacomo W = @, — |Q,|. En las referencias
bibliograficas a menudo se obvia el médulo de Q., habida cuenta de que en ciclos de potencia

Q. es siempre cedido, quedando escrito el balance de energia simplemente como

W =0Qn—0Qc (22)

Tanto para sistemas de potencia como para sistemas de refrigeracion y bomba de calor (como
se vera a continuacién) es interesante la determinacion de la calidad de la transformacién
energética mediante la definicion de un parametro que relacione las cantidades energéticas
obtenidas del sistema con las aportadas al sistema. El sistema sera tanto mejor cuanto mayor

sea este parametro.

En sistemas de potencia dicho parametro recibe el nombre de rendimiento, 7, y siempre
relaciona el trabajo desarrollado por el sistema, W (que también puede escribirse en funcién
del tiempo como una potencia, W), con el calor recibido por el sistema, Q, (que, igualmente,
puede escribirse en funcién del tiempo como un calor intercambiado por unidad de tiempo,

Qh), es decir,

n=—=— (23)

Teniendo en cuenta el balance de energia, resultara para el rendimiento,

UZQ"_—lQClzl_Ezl_lQ__C' (2.4)

Qn Qn Qn
Carnot estableci6 que el rendimiento maximo de un ciclo de potencia corresponderia al de un

motor reversible que operase entre dos fuentes térmicas de temperaturas T}, y T, siendo

entonces,

Nmax = T, T, (2.5)
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2.1.2 BALANCE DE ENERGIA EN CICLOS DE REFRIGERACION Y BOMBA DE CALOR.

De la misma forma, cuando el resultado neto es el consumo de trabajo util,
W, el sistema tiene que absorber calor de la fuente fria, Q., y ceder calor a Qn

fuente caliente, Qp,, siendo |Q,| > |Q.|- A esta configuracién se le llama

ciclo de refrigeracion o bomba de calor; y es el fundamento del desarrollo

de la presente tesis doctoral y la configuracién a la que responde el fluido k
que realiza ciclos termodinamicos en este tipo de maquinas. En la Figura 2.3

se dibuja el diagrama de flujo de energias para un ciclo de refrigeracién o
bomba de calor. Al igual que para un ciclo de potencia, en un ciclo de Q.

refrigeraciéon o bomba de calor el balance de energia vuelve a dar, para el

trabajo, W = Q, + Q.. Ahora, empleando nuevamente el convenio de

signos para el calor y el trabajo resulta: Figura 2.3: Diagrama de
flujo de energias para un

e Paraeltrabajo, W < 0, porlo que W = —|W|.

sistema de refrigeracion y

bomba de calor.

e Parael calor absorbido (ahora de la fuente fria), Q. > 0, porlo que

Qc = 10Qcl-
e Parael calor cedido (ahora a la fuente caliente), Q;, < 0 por lo que Q;, = —|Qp|.
De todo ello resulta que —|W| = —|Qy| + Q. o bien, |W| = |Qn| — Q.. En las referencias

bibliograficas se obvian los mdédulos de Q, y W, habida cuenta de que en ciclos de
refrigeraciéon y bomba de calor Q) es siempre cedido y W es siempre absorbido, quedando
escrito el balance de energia simplemente como W = Qp, — Q,, en una forma similar a como

se obtuvo para los ciclos de potencia.

En sistemas de refrigeracion y bomba de calor aunque el parametro que mide la calidad de la
transformacién se define igualmente como la relacién entre las cantidades energéticas
obtenidas del sistema y las aportadas al sistema (como en los ciclos de potencia), no se le
llama rendimiento. Mientras la cantidad energética aportada a la maquina siempre es W, la
obtenida puede ser Q, 0 Q.. En funcién de cudl sea la funcionalidad de la maquina, entonces,
el parametro con el que se mide la calidad de la transformacién recibe un nombre diferente.
De esta forma, cuando la maquina se emplea para extraer Q. de una fuente fria, se llama
“Energy Efficiency Ratio” (EER, Ratio de Eficiencia Energética o COP de refrigeracion) a la
relacion entre Q. y W. Y si la maquina se emplea para aportar Q5 a una fuente caliente, se
llama “Coefficient of Performance” (COP, que en bastantes referencias bibliograficas se ha

traducido como Coeficiente de Operacion o COP de calefaccion), es decir
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Q. Q.

EER =7 =2 (2.6)
_Qn_Qn

COP=17=17 (2.7)

El primer caso, al que hace referencia el EER (2.6), responde a la configuracion de un sistema
de refrigeracion. En el segundo, al que hace referencia el COP (2.7), a un sistema de bomba de
calor o, simplemente, a una bomba de calor. Teniendo en cuenta que W = Q, — Q. y que W =

Qp — Q. resulta, para un sistema de refrigeracion,

Qc Qc

EER = == :
Qn—Qc Qh_Qc

(2.8)

Y para una bomba de calor

Qn Qn

COP = n=0. "8, -0, (2.9)

El COP de una bomba de calor y el EER de un sistema de refrigeracién se pueden relacionar
de una forma sencilla como se indica a continuacién:
. S 040 .
cop= Q0 CQ _ 4 ppp
Qh - Qc Qh - Qc Qh - Qc (2'10)

Como siempre EER > 0, resultara que siempre COP > 1. De la misma forma que ocurre en
los ciclos de potencia, para ciclos de refrigeracion y bomba de calor, de los postulados de
Carnot se establece que los valores de COP y EER maximos corresponderian a los de un ciclo
reversible que operase entre dos fuentes térmicas de temperaturas T, y T, quedando

entonces, para un sistema de refrigeraciéon

Te

EERpmqy = ——
max T T, (2.11)

Y para una bomba de calor,
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Tn

COPpax =
max T, — T,

(2.12)

Ambos valores de EER y COP son, como se ha dicho, maximos. Los valores de EER y COP
reales se podran expresar siempre como una fraccion de los maximos mediante la
introduccién de un factor (al que se denomina a en sistemas de refrigeracién y @’ en bombas

de calor) denominado coeficiente de rendimiento, de modo que resultara

(2.13)

Las cantidades energéticas intercambiadas por calor tanto por un sistema de refrigeracion
como por una bomba de calor dependen de condiciones externas a ellas y esto hace que los
valores de sus EER y COP varien en funcién de dichas condiciones externas. Como mas
adelante se ver3, para un sistema de refrigeracion, la temperatura de la fuente caliente puede
ser variable dependiendo de qué sistema se emplee como fuente caliente. En este caso, la
temperatura de la fuente fria debera mantenerse acorde con la que corresponda al disefio
inicial. De la misma forma, para una bomba de calor sera la fuente fria la que tenga
habitualmente una temperatura variable mientras que la fuente caliente serad la que deba
mantenerse acorde con la que corresponda al disefio inicial. Asi, cuando el intervalo de
funcionamiento es grande y varian las condiciones de funcionamiento de las maquinas, se
hace necesaria una referencia a dicha variacién, definiéndose el llamado coeficiente de

“,

prestacion estacional o “Seasonal Performance Factor’, SPF, que es el factor con que
realmente hay que establecer los costes de funcionamiento de cualquier sistema de

refrigeracién y bomba de calor [4, Rey Martinez et al., 2005].

2.1.3 BOMBA DE CALOR EN CASCADA O MULTIETAPA.

En ocasiones se pueden encontrar diferencias notables entre la temperatura de la fuente
caliente, Ty, y la de fuente fria, T,. O, como es en el caso de utilizacién de COz como refrigerante,
emplear presiones muy altas para obtener temperaturas usuales en bombas de calor [7,

Lapuerta Amigo & Armas, 2012].

En este caso, es conveniente recurrir a la utilizacién de sistemas de bomba de calor “en
cascada” que permitan el uso de varios refrigerantes que por las peculiaridades de sus
propiedades termodinamicas, les hacen adecuados para trabajar entre saltos de

temperaturas determinados.
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Para obtener el COP de un sistema en cascada se considera una bomba de
calor con n etapas (Figura 2.4), siendo la etapa n-ésima la que funciona a
menor temperatura. La etapa 1 tendra una potencia de calentamiento igual
a la suma de todas las potencias de eléctricas de todas las etapas inferiores

mas la de enfriamiento de la etapa n, es decir,

Ons = Qen + Y W 214)
2

El coeficiente de operacion de la etapa i, COP;, sera

cop; = Oni (2.15)
w;
Como
Qni = W; + Qci (2.16)

sustituyendo en la expresion de COP;, resulta

_ Qni
O i 217)

de donde

1 Qu—0u_, Qu

<hi_Ced g

COP, O On; (2.18)

resultando

Qi_, 1
Qni COP;

De esta forma, se puede escribir

- Qci - 1 ch QCZ Qci an
- = 1 | = - e - e n
11 Cni H [ COPl  Qp * Cn2 e Cni e Qnn

Figura 2.4. Diagrama de
flujo de energias para
un sistema de
refrigeracion en
cascada con cuatro
refrigeradores.

(2.19)

(2.20)
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Y como

Qh(i+1) = Qci

la expresion anterior resulta

n . n .
&zn[l_L 2%
A0 L COPl  Qp

(2.21)

(2.22)

Considerando la maquina multietapa como una sola cuyo coeficiente de operaciéon sea COP,

quedara
Qn _, 1
O | COP
de donde
COP =
1— %
Qn1

(2.23)

(2.24)

Y sustituyendo el cociente de las potencias intercambiadas en forma de calor obtenido en la

ecuacion (2.22),

n -1
COP = ;1] = {1 - H [1 - %Pi]} (2.25)

1= [1 - COP,

En la Figura 2.5 se representa el diagrama de flujo de energias para la bomba
de calor en cascada representada en la Figura 2.4, es decir, para cuatro
bombas de calor (n = 4). En él se puede apreciar facilmente que el coeficiente
de operacién debe ser muy pequefio debido al alto médulo de Y7 W; (en el
caso de la Figura 2.5, con n = 4, Y4 W,) y el bajo médulo de Q.,, (en el caso de
la Figura 2.5, Q). Para hacerse una idea de la calidad del COP global
obtenido, se puede considerar el caso particular de que todos los COP; fuesen

iguales. En ese caso, el COP global valdria

Figura 2.5. Diagrama de
flujo de energias para el
sistema conjunto de
refrigeracion en cascada
con cuatro

refrigeradores.
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1M
COP =41-— [1 - ]
{ COP; } (2.26)
En la Figura 2.6 se representa cémo varia el COP global en
funcién del nimero de refrigeradores y del COP; de cada uno
de ellos, considerando que el COP; de cada uno de ellos fuese
el mismo. Se representa COP frente a COP; para COP; > 1ya

que no tiene sentido para COP; < 1. Asi, por ejemplo, cuando

COP; fuese 4 con un solo refrigerador seria, obviamente,

2 4 6 8

COP = 4.Con 2 refrigeradores,n = 2y COP =2,29.Sin =

3, COP = 173; sin=4, COP = 146; sin =5, COP = Figura 2.6. Variacién del COP de un

1,31... sistema en cascada en funcién del
numero de refrigeradores y del COP;.

El COP es significativo por cuanto supone que para obtener el mismo calor a partir de una

fuente a mas baja temperatura, se necesita consumir muchisima mas potencia como trabajo.

La refrigeracién multietapa cobra utilidad cuando se pretenden conseguir temperaturas muy

bajas, a las que no se podria llegar incluso con un solo sistema tradicional de frio por

compresion al solidificar el fluido que emplease como fluido de ciclo, o cuando se necesitasen

temperaturas muy altas para el fluido refrigerante (temperaturas supercriticas) pero, como

se deduce de todo lo anterior, es altamente ineficiente.

2.2 BALANCE DE ENERGIA EN VOLUMENES DE CONTROL.

Las ecuaciones de continuidad y del balance de masa y energia en sistemas que intercambian

masa son

AC
m=— (2.27)
v
dm
dE . . . 1.2 . 1.2
ik il 1iv; (hy + e + gz;) — o (ho + 3¢5 + g2,) (2.29)

donde Q y W corresponden a las magnitudes del calor y del trabajo intercambiados por

wen

unidad de tiempo, y con los subindices “i” y “0” se expresan las propiedades termodindmicas

en la entrada (“inlet”) y en la salida (“outlet”) del volumen de control, respectivamente. Se
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puede visualizar una animaciéon que ayuda a comprender la obtencién de las ecuaciones
(2.27), (2.28) y (2.29) en la direccién de web http://dim.usal.es/eps/mmt/?p=2832 [58,
Mufioz Rico, n.d.]. Es necesario emplear el navegador Mozilla Firefox ya que otros
navegadores no permiten que se ejecute el complemento necesario (Adobe Shockwave
Director). De cualquier forma, en la carpeta BEVC (dentro de la carpeta ANEXOS), se puede
encontrar el cédigo fuente de la aplicacién, en el archivo “BE VC.dir” y el correspondiente
ejecutable, “BE VC.exe”. La animacidn se inicia automaticamente al abrir el archivo y para al
llegar al final. Para reiniciar la animacién hay que hacer clic en el volumen de control. Para
ver la animacion fotograma a fotograma, hay que hacer clic sobre cualquiera de los conductos

de entrada o salida.
En régimen estacionario las propiedades termodinamicas no varfan en el tiempo. Pues bien,
Jo . . . .z dam
en régimen estacionario se tiene, en la ecuacidn del balance de masa, que s 0, de donde
m, =1m; =m (2.30)

Por otro lado, igualmente en régimen estacionario se tiene, en la ecuacién del balance de
. dE
energia, que — = 0, con lo que resulta

Q- W +my(h; + %clz + 97;) — 1y (h, + e+ 92,) =0 (2.31)

La ecuacién (2.31) no es practica por cuanto requiere del conocimiento de demasiados
términos. Sin embargo, se puede simplificar desde el momento en que algunos de ellos
contribuyen realmente poco en la suma. Los términos correspondientes a las energias
cinética y potencial en los estados de entrada y salida del volumen de control son, a menudo,

irrelevantes frente al término de entalpia. Esto se estudia a continuacion.

2.2.1 CONTRIBUCION DEL TERMINO DE ENERGIA CINETICA.

Cuando el término de energia cinética es irrelevante frente al término de entalpia, al que

suma, se puede escribir

h+ %CZ ~h (2.32)

La aproximacion que se presenta en la ecuacion (2.32) es estrictamente una igualdad cuando

¢ = 0. Pero la velocidad no puede ser cero porque en ese caso, el flujo estaria detenido. La
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cuestion es, pues, hasta qué velocidad se puede considerar despreciable el término de energia
cinética frente al de entalpia. Para responder es necesario evaluar el error relativo que se
comete al considerar la ecuacién (2.32). Este vendra dado por el cociente entre el error
absoluto (entendido como la diferencia entre el valor real, h + ic?, y el aproximado, h) y el
valor real, es decir

(h+ik®)—h c?

M) 00 =+ x1
Ry 00=tgp e x 100 (2.33)

&%) = £
2
3 . , m .
El término c? vendra dado en el decir, en

é. Como los valores de las entalpias se

obtienen en kj/kg para dar coherencia
dimensional a la ecuacién (2.33) habra que

escribirla como

2

C
&(0) = 2350 n T 2

X 100 (2.34)

Esta ecuacion se representa (en la parte

£t

L
50 100 150

positiva) en la Figura 2.7 para valores de
entalpia de magnitudes habituales en los
refrigerantes empleados en sistemas de para diferentes valores de la entalpia.
refrigeracién y bomba de calor. De la

interpretaciéon de la gréafica se desprende que para una velocidad determinada, el error
relativo cometido al despreciar el término de energia cinética con respecto al de entalpia es
mayor cuanto menor sea el valor de ésta aunque, como se muestra en el grafico, dicho error
es muy pequeflo. Asi, para una velocidad, ¢, de 50 m/s y una entalpia de 50 kJ/kg, el error
relativo, €., vale, aproximadamente, 2,44 %. Sin embargo, aunque esta contribucién puede
parecer irrelevante a priori, en determinadas aplicaciones, como son los sistemas de
refrigeraciéon y bomba de calor es muy conveniente ser tenida en cuenta porque puede dar

lugar a errores de calculo que pueden acabar siendo considerables.

2.2.2 CONTRIBUCION DEL TERMINO DE ENERGIA POTENCIAL.

Cuando el término de energia potencial es irrelevante frente al término de entalpia, al que

suma, se puede escribir

Figura 2.7. Error relativo en funcién de la velocidad
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h+gz=h (2.35)

Al igual que en el apartado anterior, la aproximacién que presenta con la ecuacion (2.35) es
estrictamente una igualdad cuando z = 0. La cuestidn es, al igual que antes, hasta qué altura
(o diferencia de alturas entre el estado de entrada y de salida), se puede considerar
despreciable el término de energia potencial frente al de entalpia. El error relativo cometido
al considerar la ecuacién (2.35) vendra dado, en este caso, por

(h+g2z)—h gz

0, =4 =+
& (%) = £ 17— X100 = 772 X100 (2.36)

P ) m? . ] P .
El término gz vendra dado en —, es decir, en P Como los valores de las entalpias se obtienen

en kJ /kg para dar coherencia dimensional a la ecuacién (2.43) habra que escribirla como

gz
) =+—2"
& (%) 1000 h + gz x 100 (2.37)

Esta ecuacidn se representa (en la parte positiva) = (%)
en la Figura 2.8 para valores de entalpia de r
magnitudes habituales en los refrigerantes oot
empleados en sistemas de refrigeracién y bomba
de calor. En este caso, de la interpretacion de la "
grafica se desprende que para una cota oo
determinada, el error relativo cometido al

despreciar el término de energia potencial con

respecto al de entalpia es mayor cuanto menor -~

sea el valor de ésta aunque, como se muestra en
Figura 2.8. Error relativo en funcién de la altura para

el grafico, dicho error es incluso mas pequefio - -
’ diferentes valores de la entalpia.

que en el caso de la desconsideraciéon de la
energia cinética. Asi, por ejemplo, para una cota,
z, de 3 m y una entalpia de 50 k//kg, el error relativo, ¢,, vale, aproximadamente, 0,059 %.
Por este motivo, es habitual no considerar la contribucién de los términos de energia
potencial en el balance energético cuando éste se emplea en el estudio de sistemas de

refrigeracion y bomba de calor.

2.3 DIAGRAMAS DE ESTADO.

Para estudiar el funcionamiento de las maquinas y motores térmicos desde el punto de vista
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del fluido que realiza procesos que conforman ciclos termodindmicos en su interior, a
menudo es muy util representar dichos procesos en diagramas de estado. Un diagrama de
estado es una representacion grafica de una propiedad termodindmica en funcién de otra. En
los diagramas de estado se dibujan curvas en las que hay propiedades que se mantienen
constantes, es decir, propiedades que se usan como pardmetro en la representacidn. Las
lineas se denominan con el mismo nombre de la propiedad que mantienen constante, a la que

se afiade el prefijo “iso-".

2.3.1 DIAGRAMA p-v.

Uno de los primeros diagramas de estado empleados en la descripcién de procesos y ciclos es
el diagrama de Clapeyron, que tiene en ordenadas la presion, p, y en abscisas el volumen, V

(y mas habitualmente el volumen especifico, v, es decir, el volumen de la unidad de masa).

Por otro lado, si se dibuja un ciclo termodindmico en un diagrama de Clapeyron (p — v en lo
sucesivo) y el dibujo se describe en el sentido del movimiento de las agujas del reloj (sentido
horario), en el ciclo tendra lugar, como resultado neto, la producciéon de trabajo util, W, en la
configuracion de intercambios energéticos a la que ya se ha aludido como ciclo de potencia.
Si, por el contrario, se dibuja un ciclo termodindmico en un diagrama p — v y el dibujo se
describe en el sentido contrario al del movimiento de las agujas del reloj (sentido
antihorario), en el ciclo tendra lugar, como resultado neto, el consumo de trabajo util, W, en
la configuraciéon de intercambios energéticos a la que ya se ha aludido como ciclo de
refrigeracion o bomba de calor, que es el fundamento del desarrollo de la presente tesis

doctoral.

El diagrama p — v y otros diagramas en los que se representan unas variables de estado frente
a otras son practicos cuando se pretende un acercamiento inicial a los procesos
termodindmicos. Sin embargo, si se pretende una profundizacién mayor resulta mas
adecuado el empleo de diagramas en los que se represente, en alguno de sus ejes, una funcién
de estado como puede ser la entalpia, h (o i), o la entropia, s, ambas en su forma especifica.
En todos los diagramas de estado se sigue la misma configuracion para el sentido en el que se
describe el ciclo: sentido horario indica ciclo de potencia y sentido antihorario indica sistema

de refrigeracién o bomba de calor.

2.3.2 DIAGRAMA p-h.

Es muy habitual en el estudio de los sistemas de refrigeracion y bomba de calor el uso del
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llamado, en el mundo del frio, diagrama de Mollier; en el
que se representa la presion, p, en ordenadas (o su
logaritmo), frente a la entalpia especifica, h, en abscisas,
y al que en lo sucesivo se hara referencia como diagrama
p—h. En la Figura 2.9 se representa un diagrama
presion-entalpia habitual y se detallan las lineas

isentroépicas, isdcoras e isotermas.

Las isotermas correspondientes al comportamiento de

las sustancias puras y azeétropos se dibujan en verde, y Figura 2.9. Diagrama p-h.
en magenta las correspondientes al comportamiento de

los no azedtropos. Este diagrama es cdmodo por cuanto, por un lado, es muy facil dibujar en
él lineas is6baras y lineas de entalpia constante y, por otro, con un simple vistazo a la distancia
horizontal entre dos puntos en el diagrama (correspondiente a dos estados extremos en un
proceso) se puede conocer la magnitud del cambio en la entalpia que ha tenido lugar en el
proceso. En el caso de que las contribuciones de los términos correspondientes a la energia
cinética y potencial en la ecuacion del balance de energia sean despreciables frente al resto,

se cumple que

h; = h, (2.38)

es decir, en este tipo de procesos la entalpia permanece constante, lo que permite su dibujo
en el diagrama p — h con una simple linea vertical. Algunos autores llaman “soentdlpico”a
este tipo de procesos. En esta tesis doctoral la referencia a éstos es como procesos a entalpia
constantey no como ‘isoentdlpicos”por considerar que el prefijo “7so”confiere al proceso un

caracter de reversibilidad que, por su naturaleza altamente turbulenta, no tiene.

2.3.3 DIAGRAMA T-s.

Otro diagrama que puede ofrecer también bastante informacion, aunque es menos empleado
en el mundo del frio, es el diagrama llamado “entrdpico’, en el que se representa en ordenadas
la temperatura, 7, frente a la entropia (habitualmente especifica), s, en abscisas, y al que en

lo sucesivo nos referiremos como diagrama 7-s.

En la Figura 2.10 se representa un diagrama temperatura-entropia habitual y se detallan las

lineas de entalpia constante, isdcoras e is6baras.
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Las is6baras correspondientes al comportamiento de T p
las sustancias puras y azeoétropos se dibujan en verde,
y en magenta las correspondientes al comportamiento

de los no azeétropos. La primera utilidad de este

diagrama se refiere al enunciado de Clausius del
Segundo Principio de la Termodinamica, que dice que
“los sucesos espontdneos ocurren solo en un sentido”.

El suceso al que se alude es el proceso de transferencia

de calor, siempre desde sistemas de mayor

temperatura hacia sistemas de menor temperatura. . .
P P Figura 2.10. Diagrama T-s.

Esto es lo que ocurre en los intercambiadores de calor que se encuentran en las maquinas de
frio por compresion. Si el fluido que estd en el interior de la maquina realizando ciclos
intercambia calor con su entorno o con otro fluido en un intercambiador de calor, su
temperatura debe ser acorde con el enunciado de Clausius, es decir, superior alli donde el
fluido tenga que intercambiar calor e inferior alli donde lo tenga que absorber. Esto
condiciona las presiones en los intercambiadores y el diagrama 7-s facilita mucho la

determinaci6n de dichas presiones.

Otra utilidad del diagrama T — s requiere recordar la ecuacién del balance de entropia en

volumenes de control en su forma temporal, que es

s _Q . .
o = TS~ oS, + 6 (2.39)

donde T es la temperatura de la frontera por la que se estd intercambiando Q, y ¢ es la
entropia generada por unidad de tiempo, dependiente de la irreversibilidad del proceso. En

un proceso internamente reversible, ¢ = 0.

La ecuacién anterior expresada para un régimen estacionario en un proceso internamente
. ds . . A
reversible (donde pr 0ym; =m, =myd = 0)resulta

Q
0 =2 +7(s; = o) (2.40)

Y de ahi




2. EL CICLO DE FRIO POR COMPRESION.

0 =mT(s, —s;) (2.41)

O bien,

q
7= ~Si (2.42)

donde q = % es el calor intercambiado por unidad de tiempo y de flujo masico. La ecuacién

anterior también se puede expresar como

50 —5; (2.43)

Esta forma sugiere la definicion, para un proceso entre dos estados, i y o, la temperatura

media de intercambio de calor en el diagrama T — s, T,,,, como la altura de un rectangulo que
. . . o .
tuviese por base s, — s; y por superficie fl Tds, es decir,

1 o
Tm = Td
" So_sifi *

(2.44)

0 bien,

q = Tin(so = s1) (2.45)

donde se ha tenido en cuenta que fio Tds = q. En la Figura 4T
2.11 se ofrece una descripcién grafica de la definicion de /
temperatura media de intercambio de calor, T, teniendo en
cuenta que las superficies abcd y aiod son iguales. La

definicién de la temperatura media de intercambio de calor |T, c

permite sustituir cualquier proceso por otro equivalente que

tenga lugar entre los mismos estados extremos y compuesto i

por dos procesos adiabaticos (en los extremos) y uno | alSi Sol d

isotermo que tenga lugar a la temperatura media de
Figura 2.11. Temperatura media de

intercambio de calor. Al tener los mismos estados extremos, ‘ .
intercambio de calor.

las variaciones de todas las propiedades termodinamicas son
iguales en ambos procesos y si, ademas, intercambian la misma cantidad de calor,
intercambian el mismo trabajo, por lo que el proceso i = o es equivalente al procesoi = b —

c —o0.
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Como se vio en apartados anteriores, y con la definicién de g, los coeficientes EERy COP se

pueden escribir como:

Qc — qc — Qc
Q=0 dn—dc Qn—0Qc (2.46)

EER =

Qn qn Qh

COP = = =—
@n=0Q dn—0q Qn—0Q (2.47)

Sustituyendo @, y Q. por las expresiones obtenidas para 7, resultara

Trnc(S2 — 51) Tne
EER = =
Tmh(sz - Sl) - TmC(SZ - Sl) Tmh - Tmc (248)
COP = Tmh(sz - Sl) _ Tmh
Trun(S2 = 51) — T (52 = 1) Toun — Trne (2.49)

donde s, y s; son las entropias de los estados extremos del ciclo (maxima y minima o al revés)
Y T V Tine SOn las temperaturas medias de intercambio de calor con la fuente caliente y fria,
respectivamente. Estas expresiones corresponden a los EER y COP de sendos ciclos inversos
de Carnot que se desarrollasen entre dos fuentes térmicas a las temperaturas medias de
intercambio de calor, Ty, y Tyne- Por tanto, cualquier ciclo de refrigeraciéon o bomba de calor
puede sustituirse por otro equivalente de Carnot que se desarrollase entre dichas

temperaturas medias de intercambio de calor.

La importancia de estas ecuaciones se encuentra en la simplicidad que ofrece su analisis. Las
ecuaciones evidencian que el EER y el COP de cualquier maquina, sea un sistema de
refrigeracién o una bomba de calor, sera tanto mayor cuanto menor sea la diferencia entre las
temperaturas medias de intercambio de calor, Ty, y Tyne- Del mismo modo, el EER y el COP
serdn tanto mayores cuanto mayor sea la temperatura media de intercambio de calor que
ocupa el numerador en cada caso, que para el sistema de refrigeracién es T,,,. y para la bomba
de calor es T,,;. Las temperaturas medias de intercambio de calor dependeran, a su vez, de
las presiones en los intercambiadores, pero estaran limitadas por el enunciado de Clausius

del Segundo Principio de la Termodindmica.

Bajo el punto de vista del Segundo Principio de la Termodinamica, una temperatura media de
intercambio de calor muy préoxima a la temperatura del entorno (o a la del otro flujo con el
que el fluido que esta en la maquina realizando ciclos) seria deseable por cuanto generaria

una irreversibilidad minima.
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Sin embargo, desde el punto de vista de la transferencia de calor no es asi. El calor

intercambiado por unidad de tiempo, Q, viene dado por

Q=UAAT (2.50)

donde U es el coeficiente global de transferencia de calor, A es la superficie y AT es la
diferencia entre las temperaturas de los flujos que intercambian calor [59, Chapman et al.,
1990; 60, Incropera et al,, 1999; 61, Cengel et al., 2011]. De aqui se obtiene que la superficie

de intercambio de calor, 4, vendra dada por

A= % (2.51)
Atendiendo a esta ecuacion, desde el punto de vista de la transferencia de calor y para un
valor determinado de Q, una diferencia de temperaturas pequeiia darfa lugar a una superficie
de intercambio de calor excesivamente alta y, por tanto, a un alto volumen de ocupacién de la
maquinay a un coste elevado. Es por esta razén por la que los sistemas frigorificos y de bomba
de calor se dimensionan con diferencias de temperaturas comprendidas habitualmente entre
5y 15°C,y es aqui donde al diagrama T — s se le encuentra una gran utilidad por la facilidad
que ofrece al dibujar las lineas isotermas (lineas horizontales, obviamente). Por otro lado, el
hecho de que las superficies que quedan por debajo de las lineas represente el calor
intercambiado ofrece otra gran ventaja a la hora de analizar de una forma visual, no

demasiado precisa, pero si muy practica, la cantidad de calor intercambiado en cada proceso.

2.4 ELCICLO TEORICO DE FRiO POR COMPRESION EN BOMBAS DE CALOR.

A lo largo de la Historia se han ido desarrollando numerosos ﬁ

dispositivos y sistemas para enfriar. Ninguno de ellos, por el 3 )
FAAVAM—
momento, ha conseguido ser tan utilizado como el sistema de

frio por compresion. En el sistema de frio por compresién un

fluido refrigerante realiza ciclos termodindmicos pasando por

cuatro volumenes de control, ademas de las correspondientes
tuberias: dos intercambiadores de calor (un evaporador y un 4 NAYAYAYAVAY 1

condensador), una valvula de expansién y un compresor. j Q. r

Los diferentes procesos termodindmicos tienen lugar en los  Figura 2.12. Diagrama de flujo para un

siguientes volimenes de control: sistema tedrico de frio por compresion.
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Figura 2.13. Diagrama p-h para un ciclo Figura 2.14: Diagrama T-s para un ciclo
tedrico de frio por compresion realizado tedrico de frio por compresion realizado
por una sustancia pura o una mezcla por una sustancia pura o una mezcla
azeotrdpica. azeotrépica.

e 1-2:Compresor.
e 2-3:Condensador.
e 3—4:Valvula de expansion.

e 4-1:Evaporador.

En la Figura 2.12 se dibuja el diagrama de flujo para un sistema teérico de frio por

compresion, con indicacién de las magnitudes energéticas intercambiadas y de los estados de

entrada y salida de los volimenes de control.

En el ciclo de frio por compresién tedrico el refrigerante sigue las transformaciones que se

indican en la Figura 2.13 (diagrama p — h) y en la Figura 2.14 (diagrama T — s), cuando el

refrigerante es una sustancia pura o una mezcla azeotrépica.

p

T

h
Figura 2.15. Diagrama p-h para un ciclo Figura 2.16: Diagrama T-s para un ciclo
tedrico de frio por compresion realizado tedrico de frio por compresidn realizado
por una mezcla no azeotroépica. por una mezcla no azeotrépica.
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Cuando se emplea como refrigerante una mezcla no azeotrépica las transformaciones en el
diagrama p — h mantienen la misma apariencia de la Figura 2.13 (Figura 2.15), pero el
diagrama T — s se dibuja como se indica en la Figura 2.16. Los colores indican la variacion de

temperatura.

En el evaporador el refrigerante toma calor de una fuente fria, mientras que en el
condensador lo cede a la fuente caliente. En funciéon del uso que se haga del sistema se trata
de un sistema de refrigeracién cuando se destina a absorber calor de la fuente fria, es decir, a
producir frio, mientras que se trata de una bomba de calor cuando se destina a la cesién de

calor a la fuente caliente, es decir, a producircalor.

A continuacion se presenta una breve resefia del comportamiento energético de cada uno de
los elementos anteriormente citados, dado que son objeto de estudio en el presente trabajo

de tesis doctoral.

241 INTERCAMBIADORES DE CALOR.

En los sistemas de frio por compresién simple existen basicamente dos intercambiadores de
calor: un evaporador y un condensador. Como se ha visto anteriormente, en un
intercambiador de calor funcionando en régimen estacionario, en el que no sean relevantes
las contribuciones de las energias cinética y potencial en la ecuacién del balance de energia,
el calor intercambiado por unidad de tiempo y de flujo masico que circula viene dado por la
diferencia entre las entalpias del flujo entre la salida y la entrada de dicho intercambiador, es

decir

=h, — Ry (2.52)

————=hy— Iy (2.53)

A primera vista parece absurdo considerar trabajo en un intercambiador de calor. Si se hacen
p :

W ) . . .
n=qy,=wyse escribe la ecuacion en forma diferencial, resulta

8q — dw =dh (2.54)
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Y como
dh = d(u + pv) = du + pdv + vdp = 8q + vdp (2.55)

resulta
ow = —vdp (2.56)

Integrando,
W o

w=m = _fl. vdp (2.57)

0 bien,

W [

Tmo fl vdp (2.58)

Es aqui cuando tiene sentido hablar de trabajo. Mas concretamente: de trabajo de rozamiento.
Asi, cuando el fluido que circula por el intercambiador es un fluido ideal, es decir, sin
viscosidad, la igualdad anterior dara fio vdp = 0, por no existir rozamiento. De ello se
desprendera que como v # 0, tiene que ser dp = 0 y, por tanto, p = constante. Asi pues, en
un intercambiador de calor por el que circulase un fluido perfecto la presiéon se mantiene
constante y se puede decir, por tanto, que el fluido evoluciona isobaricamente. Si, por el
contrario, el fluido que circula por el intercambiador es un fluido viscoso, ocurrira un
intercambio de trabajo por rozamiento y el término % dejard de ser nulo. El trabajo de
rozamiento es realizado por el sistema (por el fluido, en este caso) por lo que, de acuerdo con
el convenio de signos adoptado, es positivo. Asi pues, quedara que fl.o vdp < 0, de donde se
desprende que como siempre v > 0 tendra que ser dp < 0. Al integrar entre la entrada, i, y la
salida, o, resultap, — p; < 0, quedando que p, < p;. Por tanto, en un intercambiador de calor
por el que circule un fluido viscoso siempre ocurrird una disminucién en la presiéon. Esta
disminucién en la presion es la pérdida de cargay visto que es nula cuando el fluido que
circula es un fluido sin viscosidad, cabe esperar que cuanto menor sea aquélla, menor sea la

pérdida de carga.

La pérdida de carga siempre supone una pérdida de energia. Aunque para algunos

refrigerantes (mezclas no azeotrépicas con deslizamiento, como mas adelante se vera) sea
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favorable en determinadas condiciones, sus efectos son, en general, indeseables, por lo que
los refrigerantes deberan tener siempre viscosidades pequefias. Hay que tener en cuenta, no
obstante, que una viscosidad excesivamente pequefia puede ser causa de fugas de

refrigerante del circuito.

En el modelado y andlisis del comportamiento de los intercambiadores de calor se emplean,
basicamente, el método de la diferencia media logaritmica de temperaturas (Log-Mean
Temperature Difference, LMTD) y el método del niimero de unidades de transferencia,
(Number of Transfer Units, NUT). A pesar de ser los mas utilizados, para conseguir un cierto
grado de simplicidad, ambos parten de la hipétesis de la constancia en los calores especificos
de los flujos que intervienen. En cuanto a los flujos secundarios, éstos suelen ser liquidos
(agua, glicoles, salmueras, etc.) o gases (aire). En el intervalo de temperaturas y presiones
habituales en que se suelen emplear en los sistemas de refrigeraciéon y bomba de calor, se
encuentra que, para liquidos, practicamente el calor especifico a presién constante, c,,
coincide con el calor especifico a volumen constante, c,,, considerandose tan sélo un calor
especifico, ¢, que, ademas, es practicamente independiente de la temperatura, por lo que en

este caso la hipdtesis de partida que sugieren los métodos LMTD y NUT es aceptable.

Cuando el flujo secundario es aire (seco o humedo sin condensacién) éste tiene un
comportamiento proximo al del gas ideal dentro del intervalo de temperaturas y presiones
habituales (préoximas a la atmosférica) que se suelen emplear en los sistemas de refrigeracion
y bomba de calor. También es habitual que, en ese intervalo de temperaturas, sus calores
especificos no cambien apreciablemente, por lo que es aceptable el modelo de gas perfecto y
también en este caso los métodos LMTD y NUT ofrecen resultados admisibles. Sin embargo,
cuando las temperaturas no son las habituales, los calores especificos de los gases ideales
muestran una dependencia de la temperatura que, de no considerarse (y en los modelos
LMTD y NUT no se considera) da lugar a errores que obligan a cotejar los resultados con el
comportamiento real. Lo mismo ocurre cuando se alcanza la temperatura de rocio y el vapor

de agua condensa.

En cuanto al flujo primario de refrigerante, es habitual que éste tenga calores especificos que
muestren fuertes dependencias de la presion y de la temperatura. En este caso, los resultados
ofrecidos por la modelizacion LMTD y NUT son muy mejorables y vuelven a obligar a su

comparacion con los resultados reales.

El método SEWTLE (Semiexplicit Method for Wall Temperature Linked Equations),
desarrollado en la Universidad Politécnica de Valencia, emplea un analisis por volimenes

finitos teniendo en cuenta todas las variaciones de propiedades de los fluidos, tanto primarios
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como secundarios, y dando asi resultados que son tanto mas aceptables cuanto menor sea el
volumen de cada elemento considerado, lo que es habitual en cualquier andlisis por
elementos finitos [62, Asinari, 2004; 63, Corberan, 2001; 64, Corberan & Royo, 2003]. En este
sentido, una distribucién de un gran nimero de volimenes de control exige una mayor
potencia de célculo pero da lugar a una mayor precision en los resultados. Una distribucién
con un numero pequefio de volimenes de control da lugar a una menor precision en los
resultados pero exige una menor potencia de calculo. El estado actual de los ordenadores hace
innecesaria una distribucién de volimenes de control de gran tamafio (y menor nimero, por
tanto) y, ademas, los tiempos de calculo, en intercambiadores habituales, acaban

reduciéndose a unos segundos.

A continuacién se presenta en detalle un estudio energético de cada uno de los

intercambiadores de calor.

24.1.1 Evaporador.

El evaporador es el intercambiador en el que el
refrigerante absorbe calor de la fuente fria. Para ello, el

refrigerante tiene necesariamente que encontrarse a una

02

temperatura inferior a la de su entorno, en virtud del

Enunciado de Clausius del Segundo Principio de la

Termodinamica. En la Figura 2.17 se describe

graficamente, empleando el diagrama T — s, la ubicacién 4

de las presiones en los intercambiadores de calor para

una sustancia pura o una mezcla azeotropica. Las flechas

indican el sentido de la energia intercambiada como Figura 2.17: Determinaci6n de las

calor. Cuando una sustancia pura (o una mezcla

presiones en los intercambiadores en
funcion de las temperaturas de los sistemas

azeotrépica) Se evaporaa presién constante, se mantiene con los que intercambian calor para una

también constante la temperatura. Por otro lado, en un  sustancia pura o una mezcla azeotropica.

intercambiador por el que circule un fluido sin pérdidas

de carga, la presion permanecera constante, como se ha visto.

Este hecho se aprovecha en los evaporadores para, una vez conocida la temperatura de la
fuente fria, fijar la presion del refrigerante en el evaporador. En un evaporador en el que el
refrigerante intercambie calor con aire atmosférico, para evitar posibles entradas de aire en
el circuito es conveniente que el refrigerante se encuentre a una presién superior a la
atmosférica. Pero, por otro lado, una presién demasiado superior a la atmosférica podria dar

lugar a fugas de refrigerante al ambiente y también obligaria a dimensionar un evaporador
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con unas paredes excesivamente gruesas, lo que iria en detrimento del coeficiente global de
transferencia de calor del intercambiador y obligaria a disponer de una mayor superficie de
intercambio, es decir, a un evaporador mas voluminoso, mas pesado y, por consiguiente, mas
caro. Ademas, conviene recordar que en la definicion del EER y el COP aparece en el
denominador la diferencia de temperaturas medias de intercambio de calor, Ty,,;, — Ty, ¥ éSta
es tanto mayor cuanto menor sea T;,., dando lugar a una disminucidén en ambos parametros

y un aumento, por tanto, en los costes de funcionamiento.

Los refrigerantes puros y mezclas azeotrépicas son fluidos reales y, como tales, tienen una
viscosidad que aunque suele ser pequefia, no es nula, lo que da lugar a pequefas
disminuciones en la presion del flujo de refrigerante a medida que va avanzando por el

intercambiador, como se ha visto.

Estas pérdidas de carga son estrictamente disminuciones
en la presidon, pero a menudo, y sobre todo en el entorno del 52
frio, se hace referencia a ellas como cambios de

temperatura, midiéndose en K o en °C. Estos cambios de | T, 3

temperatura van ligados a las temperaturas de saturaciéon

de cada refrigerante, a su vez ligadas a las presiones de

saturacion. Por este motivo, cuando se miden las pérdidas

de carga en °C es necesario especificar el refrigerante al que

se refieren. En la Figura 2.18 se describe graficamente

empleando el diagrama 7-sel efecto de la pérdida de carga
Figura 2.18: Efecto de la pérdida de carga

en los intercambiadores de calor de un
avanza cuando éste es de una sustancia pura o mezcla  ciclo de frio por compresién realizado por
azeotropica. una sustancia pura o una mezcla
azeotropica.

en los intercambiadores de calor a medida que el flujo

En cuanto a las mezclas no azeotrdpicas, es necesario

considerar el efecto del deslizamiento de temperatura, es decir, el cambio en la temperatura
que tiene lugar desde la condensacion (o punto de burbuja) hasta la ebullicién (o punto de
rocio, que no hay que confundir con la temperatura de rocio del aire himedo), a presién
constante (ver Figura 1.30, pagina 34). En las mezclas no azeotrdpicas, a una misma presion
la temperatura del punto de rocio siempre es mas alta que la temperatura del punto de

burbuja.

Por tanto, en un evaporador en el que no hubiera pérdidas de carga, a medida que el flujo de
refrigerante avanzase por él, su temperatura irfa aumentando. Siendo asi, la diferencia de

temperatura entre el refrigerante y su entorno (a una temperatura inferior) irfa
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Figura 2.19: Determinacién de las presiones Figura 2.20: Efecto de la pérdida de carga
en los intercambiadores en funcién de las en los intercambiadores de calor de un ciclo
temperaturas de los sistemas con los que de frio por compresién realizado por una
intercambian calor para una mezcla no mezcla no azeotrdpica.

azeotropica.

disminuyendo al avanzar el refrigerante por el evaporador, dando lugar su

sobredimensionamiento, como se ha visto.

En la Figura 2.19 se ofrece una visualizacion en el diagrama T — s del efecto del deslizamiento

de temperaturas sobre la determinacidn de las presiones en los intercambiadores.

Sin embargo, en un evaporador en el que se produjeran unas pérdidas de carga de orden
similar al deslizamiento de temperaturas del refrigerante se podria llegar a conseguir el
mantenimiento de una diferencia de temperaturas con el entorno practicamente constante o
incluso aumentar, lo que confiere a las mezclas no azeotrépicas una ventaja con respecto a las
sustancias puras y a las mezclas azeotrépicas en todo lo referido al dimensionamiento del

evaporador.

En la Figura 2.20 se visualizan, en el diagrama 7-s, los efectos de la pérdida de carga en los
intercambiadores de calor para un ciclo de frio por compresién realizado por una mezcla no

azeotropica.

24.1.2 Condensador.

El condensador es el intercambiador de calor en el que el refrigerante cede calor a la fuente
caliente. Para ello, el refrigerante tiene necesariamente que encontrarse a una temperatura
superior a la de su entorno en virtud, nuevamente, del Enunciado de Clausius del Segundo

Principio de la Termodinamica.




2. EL CICLO DE FRIO POR COMPRESION.

El refrigerante sale siempre del compresor como vapor sobrecalentado, es decir, vapor a una
temperatura superior a la de ebullicién que le corresponda a su presidn. El refrigerante, tras

salir del compresor pasa al condensador.

En un condensador por el que circulase como refrigerante una sustancia pura o una mezcla
azeotropica, y en el que no hubiera pérdidas de carga, ocurriria inicialmente un enfriamiento
a presion constante y, una vez alcanzada la temperatura de saturacién, un proceso de
condensacion, a presion y temperatura constantes (ver Figura 2.17 en pagina 77). Este hecho
se aprovecha en los condensadores para, una vez fijada la temperatura de la fuente caliente,
fijar la presion en el condensador. El razonamiento para fijar la presion en el condensador es
similar al seguido en el evaporador, salvo por el hecho de que en el condensador la
temperatura varia durante el enfriamiento inicial a presién constante hasta la saturacién. La
temperatura que se ha de tomar como referencia para fijar la presién ha de ser, pues, la
minima temperatura del proceso de cesion de calor que, segin lo dicho hasta ahora, es la de
saturacion. Asi pues, en principio cuanto mayor sea la presion en el condensador, mayor sera
la diferencia de temperaturas entre el refrigerante y su entorno y, por tanto, se podra
dimensionar un condensador con una menor superficie de intercambio de calor, menos
voluminoso, menos pesado y, por tanto, mas barato. Ahora bien: una presién excesivamente
alta en el condensador da lugar, en su dimensionamiento, a unas paredes excesivamente
gruesas, lo que origina un coeficiente global de transferencia de calor bajo, obligando a un
sobredimensionamiento en la superficie de transferencia, es decir, dando un condensador
excesivamente voluminoso, pesado y caro. Ademas, nuevamente conviene recordar que en la
definicion del EER y del COP aparece en el denominador la diferencia de temperaturas
medias de intercambio de calor, T,,;, — Ty, Y ésta es tanto mayor cuanto mayor sea Tp,p,
dando lugar a una disminucién en estos parametros relacionados con la eficiencia y a un

aumento, nuevamente, de los costes de funcionamiento.

Cuando se consideran los refrigerantes como fluidos reales y, por tanto, con viscosidad no
nula, hay que tener en cuenta que al avanzar el flujo por el condensador se producird una

pérdida de carga en él (ver Figura 2.18 en pagina 78).

Para mezclas no azeotrépicas el razonamiento es exactamente el mismo para el proceso
inicial de enfriamiento a presidon constante que el seguido para sustancias puras y mezclas
azeotrdpicas (ver Figura 2.19 y Figura 2.20 en pagina 79). Sin embargo, en cuanto comienza
la condensacion en el punto de rocio es pertinente considerar la existencia del deslizamiento
de temperaturas. Como la temperatura de rocio es mayor que la de burbuja a la misma
presion, en un condensador en el que no se considerase la pérdida de carga, una vez alcanzada

la saturacidn en el punto de rocio, el flujo irfa disminuyendo su temperatura a medida que
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avanzase por él, disminuyendo, por tanto, la diferencia de temperaturas entre el refrigerante
y su entorno, y dando lugar, en la fase de dimensionamiento de la instalacién, a un aumento
de la superficie de transferencia en el condensador, es decir, un condensador, en definitiva,

mas voluminoso y, por tanto, mas caro.

Pero la consideracién de las pérdidas de carga en el condensador para mezclas no
azeotradpicas, lejos de no mejorar los resultados para el condensador (como ocurria para el
evaporador), los empeora. Efectivamente, si se consideran las pérdidas de carga del
refrigerante en el condensador, se observa que al disminuir la presion, disminuye atin mas la

temperatura del refrigerante que cuando se desconsideran dichas pérdidas de carga.

Siendo asi, disminuye la diferencia de temperaturas entre el refrigerante y su entorno, y esto
lleva a un dimensionado del condensador con una mayor superficie de transferencia de calor,
mas voluminoso y, por tanto, més caro. Por tanto, bajo el punto de vista del condensador las
mezclas no azeotrdpicas quedan en desventaja con relacion a las sustancias puras y mezclas

azeotrépicas.

2.4.2 COMPRESOR.

El compresor es el encargado de aumentar la presion del refrigerante, ademas de hacerlo fluir.
Empleando la ecuacién del balance de energia para un compresor en el que las contribuciones
de las energias cinética y potencial fuesen irrelevantes y que funcionase en régimen

estacionario, como ya se ha visto, resulta

————=hy— N (2.59)

Por tanto, la potencia requerida en la compresion viene dada por:

W =rm(h; —hy) +Q (2.60)

Si el refrigerante evoluciona adiabaticamente resultard Q =0 y entonces la potencia

requerida vendra dada por

W = m(h; — hy) (2.61)
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Mas adelante se dedica atencién al calor intercambiado por unidad de tiempo, Q. El trabajo
minimo requerido en la compresion se obtendrd, para un estado de entrada determinado y,
por tanto, para una h; fijada, cuando el valor de h, sea minimo. Para obtener el minimo valor
posible de h, en una compresion adiabatica es necesario recurrir al balance de entropia [6,
Moran & Shapiro, 2012]. Si se aplica la ecuacién (2.39) a un proceso adiabético (Q = 0)
realizado en un volumen de control en el que hay una entrada y una salida de masa, y que

evoluciona en régimen estacionario, resulta

G
= =50 Si (2.62)
Los valores admitidos para ¢ son siempre positivos (en procesos irreversibles) o nulos (en

procesos reversibles), es decir, ¢ = 0. Como m > 0, tendra que ser

So =5 (2.63)
Por tanto, la entropia del estado de salida, s,, tendra que ser mayor o igual que la entropia del
estado de entrada, s;, pero nunca menor. Esto supone una limitacién importante para el
estado de salida, que permite obtener el valor minimo para la entalpia del estado de salida,
h., que sera la que corresponda al estado que tenga la misma entropia, s,, que la del estado
de entrada, s;. La entalpia en ese estado es h,;. La minima potencia requerida en la

compresién adiabatica, W, resulta:

W, = i — o) 264)

La potencia W, siempre es menor que la potencia W porque la entalpia h, siempre es menor
que la entalpia h,5. Es importante tener en cuenta que esto es asi porque la entalpia del estado
de entrada en el compresor, h; es siempre menor que la entalpia del estado de salida, dando
una potencia negativa que, segin el convenio de signos adoptado es, obviamente, potencia
absorbida. Asi, se define el rendimiento isoentrépico del compresor como la relacién entre el
trabajo (o trabajo por unidad de tiempo, potencia) que el compresor necesitaria como

minimo y el que realmente necesita, es decir,

5 Hay que hacer notar que esto sucede cuando el compresor es adiabatico. Si se refrigera el compresor, el
calor intercambiado seria distinto de cero (negativo) y podrian obtenerse, en la salida, valores de
entropia inferiores a los de entrada, como se analiza posteriormente.
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_ % _ m(hi - hos) _ hi - hos
N =W Tl —hy) | hi—hy, (2.65)

Si en la ecuacién (2.60) se considera el término correspondiente al calor intercambiado por
unidad de tiempo, la potencia intercambiada por unidad de flujo masico viene dada por la

ecuacion (2.58). De la interpretacion geométrica de la integral fia vdp se deduce que % esigual

ala superficie (en valor absoluto) que queda a la izquierda de la linea que describe el proceso
de compresidn en el diagrama p — v. Asi, cuanto menor sea la pendiente de dicha linea, menor

. . . . w
superficie quedara entre ella y el eje de ordenadas y menor ser4, por tanto, el valor de pout A

menudo en un proceso de
p (kPa)

compresiéon se establece una g0

dependencia entre la presion y

el volumen del tipo pv™ = K. 800

Enla Figura 2.21 se representan 4
dos procesos de compresion con
n=14 y con n=1 en el 40
diagrama p — v.

200

Los procesos que cumplen esta

ecuacion se denominan

v (m’/kg)

procesos politrépicos. En ella, n

10

es el indice de politropfa. Figura 2.21. Comparacion de trabajos de compresion en funcién

Cuando se representa la del indice de politropia, n.

ecuacién p = — en un diagrama p — v, a partir del mismo estado inicial y hasta la misma
4

presion final, se observa que el estado final queda mas desplazado a la derecha cuando mayor

sea el valor del indice de politropia n, como se puede apreciar en la Figura 2.21, dando lugar

. 4 . o .
entonces a un valor superior de pre Es deseable, pues, un valor de n lo mas pequefio posible.

Se puede extraer una conclusion aplicable si se considera el proceso de compresion de una
sustancia que se comporta como gas perfecto. Para un proceso de compresién adiabatico y
reversible, n = 1,4, mientras que si la compresion es isoterma, n = 1. Asi, es mas interesante

la compresion isoterma puesto que en ella se consume menos potencia.

Los refrigerantes que se comprimen en los compresores de las bombas de calor pueden o no
comportarse como gases ideales: para cada refrigerante en cada estado del proceso de
compresion habria que calcular cudnto vale su factor de compresibilidad, Z, partiendo de sus
propiedades en el punto critico, presién y temperatura criticas, p. y T., y pueden o no

mantener constantes sus calores especificos. Es decir, los refrigerantes que se comprimen en
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los compresores de las bombas de calor pueden o no comportarse como gases perfectos. Se
podria dudar, entonces, de la utilidad del razonamiento anterior, pues a pesar de no ser
estricta y rigurosamente asi para los refrigerantes empleados en las bombas de calor, si que
se puede comprobar que cuanto menor sea el indice de politropia del proceso de compresion,
menor es la potencia intercambiada por unidad de flujo mésico, resultando, por tanto, en
menores costes de funcionamiento. Es interesante, por tanto, alejarse del proceso adiabatico
en la compresion para acercarse al proceso isotermo, lo que se consigue favoreciendo el
intercambio de calor a través de las paredes del compresor mediante la disposicién de
sistemas de disipacién del calor, ya sea afiadiendo superficies adicionales o con sistemas de

refrigeracion.

A menudo, el proceso de compresidn, aun siendo adiabatico, se divide y se realiza en dos
cuerpos separados de compresor, uno de baja presion y otro de alta presiéon. Entonces el
refrigerante se enfria a la salida del compresor de baja presion y de esta forma se consigue
disminuir la superficie que queda a la izquierda en el diagrama p — v, disminuyendo con ello
la potencia consumida por unidad de masa de flujo. Ademas, cuanto mas distanciadas estén
las isobaras de los intercambiadores, mayor sera la diferencia de entalpias entre los flujos
entrante y saliente del compresor y mayor ser4, por tanto, la potencia que requiera, su precio
y sus costes de funcionamiento. Desde el punto de vista del refrigerante y de la temperatura
media de cesion de calor, T, resultan de gran interés los refrigerantes en los que la linea
isentrépica que describe la compresién tedrica esté lo mas cerca posible de la curva de
saturaciéon del vapor, ya que cuanto mas baja sea la temperatura de entrada en el
condensador, tanto menor serd la temperatura media de cesién de calor, T, tanto mejor

serdn el EER y el COP y tanto menores seran los costes de funcionamiento.

243  VALVULA DE EXPANSION.

La valvula de expansion es el dispositivo encargado de reducir la presiéon que hay en el
condensador (zona de alta presién) a la del evaporador (zona de baja presién). Su ausencia
provocaria que ambas presiones acabaran igualandose. Aunque entre la entrada y la salida de
una valvula de expansion se produce una aceleracion del flujo (muy evidente cuando los tubos
tienen el mismo didmetro, ya que la expansién provoca un aumento del volumen especifico),
las velocidades no dan lugar a términos de energia cinética relevantes en la ecuacién del
balance de energia. El trabajo de rozamiento existe porque el proceso de expansion en la
valvula es muy irreversible, pero su valor tampoco es relevante frente a los términos de

entalpia en la ecuacion del balance de energia. Si a ello se une que el proceso de expansion se
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desarrolla con un intercambio minimo de calor con el ambiente, la ecuaciéon(2.29) queda

reducida a:

(2.66)

Por tanto, en la valvula de expansion se mantiene constante la entalpia. Esta es una de las

razones que justifican el éxito del diagrama p — h en el mundo de la refrigeracién.

2.5 EL CICLO REAL DE FRiO POR COMPRESION EN BOMBAS DE CALOR.

En el apartado anterior se ha dado una visién general
de como se modeliza el comportamiento energético de
cada uno de los dispositivos que componen el ciclo
teorico de frio por compresidn. En el ciclo real suceden
pérdidas de carga en los intercambiadores de calor,
como se ha visto, y la compresién en el compresor se
realiza adiabatica pero irreversiblemente, como
también se ha visto. En la Figura 2.22 y en la Figura
2.23 se muestran las diferencias entre el ciclo teérico y
el ciclo real en los diagramas p-h y T-s. Los procesos

que componen el ciclo tedrico se muestran atenuados.

El estado de salida del evaporador es el estado a. Este
estado no estd sobre la curva de saturacién del vapor,
es decir, no es vapor saturado como ocurre en el ciclo
tedrico, sino vapor ligeramente sobrecalentado. Si no
hay intercambio de calor apreciable en el tubo entre el
evaporador y el compresor, el vapor ligeramente
sobrecalentado entra en el compresor en el estado a. En
los compresores utilizados habitualmente, el flujo frio
que sale del evaporador y entra en el compresor se
sobrecalienta dentro de éste con el calor que le cede el
flujo caliente que sale comprimido del cilindro del
compresor, con el objeto de asegurar que en el cilindro

del compresor no entran gotas de liquido. El flujo entra

Figura 2.22. Ciclo real de frio por
compresion en el diagrama p-h.

Figura 2.23. Ciclo real de frio por
compresion en el diagrama T-s.

en el cilindro del compresor en el estado b. Al entrar en el cilindro, el flujo atraviesa un

estrechamiento que es el espacio que queda entre la pletina que se levanta y el bloque del
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compresor, dando lugar a un ligero efecto de estrangulamiento que, aunque bastante leve,

supone que el flujo entre en el cilindro en el estado 1.

El flujo se comprime en el compresor hasta el estado 2, que tiene una entropia superior a la
del 2s. El estado 2s es un estado de referencia; no existe en la maquina, sélo sirve para
determinar el estado 2. La entalpia de 2 es, también, mayor que la entalpia de 2s, por lo que
el trabajo de compresion desde el estado 1 hasta el estado 2 sera mayor que el
correspondiente desde 1 hasta 2s. Ambos se relacionan, como se ha visto, con el rendimiento
isoentrépico del compresor. El flujo sale del cilindro del compresor en el estado 2 y se enfria
ligeramente, cediendo calor al flujo que en la entrada del cilindro se calienta desde el estado
a hasta el estado b. Sale del compresor en el estado c. Si el calor intercambiado en el tubo
desde el compresor hasta el condensador es irrelevante, el flujo entra en el condensador en

el estado c.

El flujo se va enfriando a medida que va avanzando por el condensador, disminuyendo su
presion en la correspondiente pérdida de carga. Cuando el estado del flujo alcanza la curva de
saturacion del vapor, la disminucién de la temperatura es inicamente la que corresponde a
la disminucién en la presion debida a la pérdida de carga. El flujo sale del condensador como
liquido subenfriado en el estado 3 y entra en la valvula, donde se estrangula hasta la presion

del evaporador, en el estado 4.

Con este subenfriamiento se consigue que tanto el condensador como el evaporador
intercambien mas calor, como se puede apreciar en el diagrama T-s que se presenta en la
Figura 2.23, donde se puede apreciar que las superficies que quedan por debajo de las lineas
que describen las transformaciones en los intercambiadores de calor son mayores [34, EE IIT,
2008].
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De todo lo visto en el capitulo anterior se deduce que, aunque se podria afirmar que el
conocimiento del comportamiento energético de los sistemas de frio por compresion de ciclo
simple se encuentra en un momento avanzado, son demasiados los parametros que
intervienen, y que interactian entre si, como para poder establecer relaciones simples entre
ellos que permitan extraer conclusiones rapidas y precisas para predecir cdémo se comportara

exactamente una maquina en unas condiciones determinadas.

A ello, conviene afiadir que estas maquinas suelen funcionar en regimenes transitorios y esto
complica notablemente la comprensiéon de su comportamiento energético. Siempre se puede
sustituir un régimen transitorio por muchos regimenes estacionarios muy préximos entre si,
pero no cabe duda de que esta simplificacion en funcién de una mayor simplicidad conlleva

un error que es necesario evaluar.

El conocimiento ha ido empleando todas las herramientas a su alcance y es asi como ha
llegado al momento actual, en el que con la revolucién que ha tenido lugar en los dltimos afios
en lo que se refiere a las Tecnologias de la Informacién y la Comunicacién (TIC), en cuya
evolucion vertiginosa nos encontramos inmersos, existen ya muchas aplicaciones

informaticas que permiten realizar simulaciones en refrigeracién.

Algunas de estas aplicaciones, como es la empleada en esta tesis, realizan simulaciones muy
profundas y exhaustivas, abordando los problemas desde todos los puntos de vista
involucrados (Termodindmica, Mecanica de Fluidos, Transferencia de calor y Psicrometria),
y desarrollando, incluso, procedimientos propios de modelado con los que obtener mejores

resultados e incluyendo informacién de los equipos mas adecuados a cada uso.

Otras se limitan a abordar simplemente la determinacién de propiedades termodindmicas o,
incluso, llegando, en un nivel de sencillez que podria considerarse extremo (pero no por ello
menos util, en funcién de los objetivos en cada caso), a comparar, simplemente, presiones de
saturaciéon en funcién de temperaturas (o temperaturas de saturaciéon en funcién de

presiones) para unos cuantos refrigerantes.

La irrupcién en el mercado de los ahora llamados Smartphone también ha supuesto una
revolucidn. Un Smartphone es, actualmente, un pequefio ordenador. Pequetio por el tamafio,
pero no por la potencia, aunque no llegue al nivel de un ordenador. En la actualidad se
emplean mayoritariamente tres sistemas operativos: Android, i0S y Windows Phone. En las
tiendas virtuales de estos tres sistemas operativos pueden encontrarse Aplicaciones
(llamadas, en la jerga, “App”) para refrigeraciéon. Algunas son gratuitas y otras, de pago. Casi
todas las de pago disponen de versién gratuita. En algunos casos, la version gratuita es

plenamente operativa pero incluye publicidad. En otras, sin incluir publicidad, la versién o no
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es plenamente operativa y tiene funciones deshabilitadas, o lo es, pero funciona durante un
periodo de tiempo limitado tras el cual deja de funcionar obligando a la compra de la versién

original.

En casi todas las App las actualizaciones son gratuitas y se realizan automaticamente en todos
los sistemas operativos, lo cual no deja de ser una ventaja que en el ordenador, aunque
empieza a implantarse, no es aun frecuente. Aunque el futuro no muy lejano parece apuntar
al uso de los Smartphone en todos los dmbitos (y quizads también en éste), el estado actual

apunta mas al uso de ordenadores para la simulacidn en refrigeracién.

Existen una buena multitud de aplicaciones y programas ttiles en el mundo del frio. Algunos

de estos programas se describen, muy someramente, a continuacién.

3.1 SOFTWARE DE SIMULACION EN REFRIGERACION.

El abanico de aplicaciones es muy amplio, asi como el nivel de profundizacién de cada una de
ellas, y también lo es el abanico de precios. Muchas de estas aplicaciones, y normalmente las
més sencillas, son gratuitas. Algunas, incluso, son ofrecidas por los fabricantes de los
refrigerantes en la Web para su descarga libre con el objeto de facilitar el trabajo de los
disefiadores de estos equipos con sus refrigerantes. Otras requieren de una pequefia
donacién y, las menos, tienen unos precios comparativamente altos por lo exhaustivo del
estudio que realizan (como la empleada en esta tesis) amortizdndose cuando la dedicacién

profesional es al disefio o proyecto en refrigeracion.

En este apartado se hace una breve descripciéon de algunas de las aplicaciones que se han
considerado més utiles para el andlisis de sistemas de refrigeraciéon y bomba de calor por

compresion de vapor.

311 REF_CICL.

De todos es conocido el programa Excell que forma parte del paquete de Windows Office. Se
ha valorado la inclusién de Ref _Cicl en este apartado porque no se trata, en si, de un programa
para simulacién en refrigeracion, sino de un desarrollo en Excell que permite simulaciones
sencillas de ciclos de refrigeracién en las siguientes configuraciones: ciclo simple, ciclo en
cascada, triple ciclo en cascada, ciclo con enfriamiento intermedio, ciclo con inyeccién parcial

y ciclo con inyeccidn total [65, Fernandez Temprano, 2014].
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El trabajo ha sido realizado recientemente como Proyecto de Fin de Carrera en el Grupo de
Investigaciéon Reconocido de Termotecnia de la Universidad de Valladolid. Incluye un gran
numero de refrigerantes gracias a la utilizaciéon de dos archivos de biblioteca de vinculos
dindmicos (DLL, Dynamic-Link Library), que son “refprop.dll” y “refprp64.dll”, con los que se
tiene acceso a las propiedades de los refrigerantes contenidos en las carpetas “fluids” y
“mixtures”. Esto otorga a este desarrollo una gran versatilidad y facilidad de actualizacién con

nuevos refrigerantes.

3.1.2 TERMOGRAF.

Termograf no es en si un programa de simulacién [66, Grupo de Didactica de la
Termodinamica de la Universidad de Zaragoza, n.d.]. Es mas bien un programa didactico que
aunque también permite una simulacién sencilla, sirve muy bien para entender el
comportamiento de cada uno de los elementos del ciclo. Aunque cumple perfectamente el
objetivo para el que ha sido desarrollado, su empleo para simulacidn en refrigeracién deberia
permitir la inclusiéon, de una manera mas sencilla, de los procesos reales, tanto en lo referido
a pérdidas de carga en intercambiadores, lineas de aspiracién y descarga, etc., como
irreversibilidades de compresor, tanto desde el punto de vista de las propiedades
termodinamicas afectadas como desde el de las pérdidas mecénicas. De la misma forma, para
poder emplear Termograf para simulaciéon en refrigeracion se deberian incluir mas

refrigerantes.

No obstante, el entorno grafico que emplea Termograf le otorga una grandisima facilidad de
manejo por ser practicamente intuitivo desde que el usuario lo inicia por primera vez, lo que

constituye la gran aportacién de este programa.

3.1.3 COOLPACK.

CoolPack es una coleccidon de programas de simulacién que pueden utilizarse para disefio,
dimensionado, analisis y optimizacién de sistemas de refrigeracion [67, Jakobsen, 1999; 68,
Danmarks Tekniske Universitet, 2001].

Los programas de simulacién en CoolPack se dividen en seis categorias, de manera que cada
una de ellas es accesible por una pestafia en la ventana principal. Haciendo clic en cada

pestaia se puede tener una visién de cada uno de los programas en cada categoria.
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Se indican, a continuacién, los contenidos de cada pestafia que son suficientemente

descriptivos de lo que se pueden encontrar en ellas:
Refrigeration Utilities:

e  Refrigeration Utilities.
e  Refrigerant Calculator.

e  Heat Transfer Fluids Calculator.

CoolTools: Cycle Analysis:

e  One-stage cycle with DX evaporator.

e  One-stage cycle with flooded evaporator.

e  Two-stage cycle - DV evaporators, one-stage compressors.

e  Two-stage cycle - Liquid injection in suction line, one-stage compressors.

e  Two-stage cycle - Liquid injection in suction line, two-stage compressors.

e  Two-stage cycle - Flooded evaporators, open intercooler.

e Two-stage cycle - Flooded evaporators, closed intercooler.

e Combination of one-stage cycles, subcooling os Liquid for low temperatura cycle.
e Combination of one-stage cycles, two-stage cascade system.

e  One-stage transcritical cycle with CO2.

e  Two-stage transcritical cycle with CO2, no intermediate load.
CoolTools: Design:

e  Design tools for a ONE-STAGE cycle with DX evaporator.
CoolTools: Evaluation:

e  Evaluation of operation and energy saving options - Constant compressor capacity.

e  Evaluation of operation and energy saving options - Step wise variable compressor

capacity.
CoolTools: Auxiliary:

e Compressor - isentropic and volumetric efficiencies.
e  Evaporator - UA-Value.
e  Condenser - UA-Value.

e Air cooler - cooling and dehumidification of moist air.
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e  Gas pipes - pressure drop and heat transfer.

e Liquid pipes - pressure drop and heat transfer.

e  Refrigerants - Thermodynamical og thermophysical (transport) properties.
e  Moist air - Thermodynamical og thermophysical (transport) properties.

e  Comparison of three refrigerants in a simple refrigeration cycle.

e  Cooling demand for a cold room.

e  Cooling demand for a liquid cooler.

e  Cooling demand for a display cabinet.

e Cooling demand for an air-conditioned room.

e Life cycle cost.

Dynamic:

e  Dynamic Cooling.

Como se puede apreciar, CoolPack es el programa mas completo de todos los analizados y

gratuitos.

3.14 SOLKANE.

Solkane es un software dedicado a la visualizacién de propiedades termodinamicas, fisicas y
quimicas de los refrigerantes fabricados por Solvay, entre los que se encuentran los mas
utilizados actualmente. Permite obtener tablas de propiedades termodinamicas tanto como
vapor himedo como sobrecalentado, con sus correspondientes diagramas, tanto presion-

entalpia como temperatura-entropia [69, Anon, 2016a].

Aporta informacién util acerca del transporte y embalaje, datos fisicos, informacion sobre
seguridad, datos de medio ambiente, estabilidad, relacién con metales, elastomeros, agua...,

caracter eléctrico y refrigerante sustitutivo.

También incluye una herramienta muy 1til con la que se puede dimensionar de una manera

muy basica, pero efectiva, una instalacion de frio en la configuracién de ciclo simple.

3.1.5 BPFRIO.

BPFrio es un programa desarrollado por el Departamento de Termodinamica Aplicada

(DTRA) de la Universidad Politécnica de Valencia que sirve para el dimensionamiento de
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instalaciones frigorificas [70, Grupo de Ingenieria Térmica de Procesos Industriales, 2015].

Es un programa muy utilizado en el entorno de la industria Agroalimentaria.

Estd compuesto por cuatro subprogramas: el primero se dedica a la determinacién de
propiedades termodindmicas de refrigerantes, el segundo sirve para modelizar el ciclo
termodindmico realizado por el refrigerante en la instalacién (pudiendo abordar el estudio
de ciclos simples y dobles, y con la posibilidad de incluir varios evaporadores a distintas
temperaturas), el tercero sirve para dimensionar tanto cdmaras frigorificas como tineles de
congelacién a partir de un estudio de cargas térmicas (para el que el programa aporta una
gran cantidad de datos muy ttiles como son coeficientes de transferencia de calor de diversos
materiales y calores especificos y densidades de productos, teniendo en cuenta, también,
caudales de renovacién y ubicacion), y el cuarto se dedica al dimensionado de las tuberias,
calculando los didmetros en las de aspiracion y descarga, considerando el retorno de aceite,

y pudiendo también considerar flujo bifasico y flujo en desnivel.

Permite, ademas, la visualizacién del diagrama presién-entalpia de modo que el programa
calcula todas las propiedades termodinamicas en la posicién del cursor con las ecuaciones de

estado del Instituto Internacional del Frio.

Incluye un util calendario de sustitucidon de CFC,s y HCFC’s, obtenido del Reglamento Europeo
(CE) n®2037/2000 y publicado el 29 de Septiembre de 2000.

3.1.6 MOLLIER.

Mollier no es exactamente una aplicacién destinada a la refrigeracidn pero se ha incluido aqui
por su utilidad en el estudio de aquéllos sistemas cuando alguno de los fluidos secundarios es
aire. Es un programa muy sencillo, compatible inicamente con Windows 8 o superior, que
hace célculos simples de estados de aire humedo y de balances de energia y masa en procesos
psicrométricos en voliimenes de control determinados [71, Tadema, 2015]. Esta dividido en

varias partes:

e  Calculation.

e  Heater.

e Cooler.

e  Heat Recovery.

e  Psycrometric Chart.

e  Electric Power Fan.
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Como caracteristica que le diferencia del resto, sefialar que toda la interaccion con el usuario

se hace a partir de barras de deslizamiento.

3.1.7 PSICRO.

Al igual que Mollier, Psicro no es tampoco una aplicacién destinada a la refrigeracion pero,
igualmente, se ha incluido aqui por su utilidad en el estudio de aquéllos sistemas cuando
alguno de los fluidos secundarios es aire. Psicro es un programa realizado por el Grupo
FREDSOL de la Universidad Politécnica de Valencia. Gratuito, pero muy completo, avalado por
Atecyr, permite visualizar el diagrama psicrométrico del aire himedo y determinar todas sus
propiedades simplemente haciendo clic sobre él [72, Grupo de Ingenieria Térmica de

Procesos Industriales, 2016].

Ademas, facilita la visualizacién y el calculo de estados y los balances de masa y energia para
cualquier proceso de tratamiento del aire himedo (mezclas de dos corrientes, paso a través
de baterias calientes o frias con o sin condensacidn, paso a través de resistencias eléctricas,
humectacién con vapor o con agua, con o sin recirculacion, paso a través de recuperadores,

sensibles o entalpicos, etc.

3.2  APLICACION RefCOMP.

En el mundo de la refrigeraciéon es frecuente encontrarse con que existen algunos
refrigerantes susceptibles de ser sustituidos por otros. También es posible que en una
maquina determinada, algunos refrigerantes, con el mismo flujo masico, sean capaces de

intercambiar mas calor que otros, de consumir menos trabajo o al revés.

Como se ha visto anteriormente, estan en juego las funciones de estado entalpia y entropia, y
también variables de estado como es la densidad o volumen especifico, presion y temperatura

de ebullicién, presiones y temperaturas en sobrecalentamientos y subenfriamientos, etc.

Como quiera que el niimero de variables involucradas en la comparacién de sustancias
refrigerantes es muy grande, en esta tesis se ha desarrollado una aplicacién, a la que se ha
llamado RefCOMP, con la que se pretende disponer de una herramienta sencilla pero efectiva
para poder hacer una comparacién cualitativa, visual (a nivel grafico), del comportamiento

de algunos refrigerantes a partir de las conformaciones de sus diagramas p-h y T-s.

Asi, para una aplicacién determinada en la que se pretenda comparar el comportamiento de

dos refrigerantes bastara con seleccionarlos de entre los que se ofrecen en la aplicacién y, una
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vez seleccionado, también, el diagrama a comparar (entre p-h 6 T-s), haciendo que aumente
o disminuya la transparencia de uno u otro, quedaran evidenciadas, de una forma muy visual
las diferencias entre sus comportamientos. La aplicacién RefCOMP sirve, pues, para comparar
las propiedades termodindmicas de refrigerantes, ya sean variables de estado, ya sean
funciones de estado. Se ha realizado empleando Adobe Director 11.5 [73, Adobe Systems
Software Ireland Ltd, n.d.] y no es necesaria instalacion: directamente se ejecuta haciendo clic
en el archivo “RefCOMP.exe”. El software Adobe Director sirve para la generacién de

contenido multimedia.

La ubicacidn de los diagramas se ha realizado con el objeto de que coincidan las presiones en
los diagramas p-h y las temperaturas en los diagramas T-s, y buscando siempre diagramas
cuyas funciones de estado, entalpia y entropia, estén calculadas con las mismas referencias.

De otra forma, la aplicacidon seria inutil.

La mayor parte de los diagramas empleados proceden del software Solkane. Para su
introduccion en RefCOMP se ha tenido la precaucidn de tratarlos previamente con el software
de tratamiento de imagenes Adobe Photoshop [74, Adobe Systems Software Ireland Ltd, n.d.]
y Adobe Illustrator [75, Adobe Systems Software Ireland Ltd, 2016].

En la carpeta ANEXOS se incluye el archivo RefCOMP.dir en el que se puede consultar el cédigo
generado abriéndolo, previamente, con el software Adobe Director, del que se puede

descargar una versién Demo en la pagina web de Adobe.

En principio la aplicacién RefCOMP esta contemplada como “beta”, es decir, en pruebas, hasta
tanto no se defienda la presente tesis doctoral, momento a partir del cual estara disponible
para su descarga libre en Internet. RefCOMP funciona en pantallas tnicas o duplicadas. Si se
emplea en pantallas extendidas no podra calcular correctamente las posiciones y es posible

que no funcione correctamentes.

3.21 VENTANA DE LA APLICACION RefCOMP.

En la Figura 3.1 se muestra la ventana principal de la aplicacién RefCOMP. En la Figura 3.2.a
se muestra la barra de menus de la aplicacion RefCOMP. Los menus disponibles son File,

Diagram, Refrigerant A, Refrigerant B y Help. La aplicacion se ha desarrollado en inglés.

6 Por limitaciones del lenguaje de programacién que emplea Adobe Director (Lingo).
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x
File Diagram Refrigerant A Refrigerant B Help

Pressure (bar)

Figura 3.1. Ventana de la aplicacién RefCOMP.

En la parte inferior se encuentra la barra sobre la que se puede deslizar el mando de opacidad

(Figura 3.2.b) dando lugar a que un diagrama u otro tengan un opacidad mayor o menor.

X

File Diagram Refrigerant A Refrigerant B Help

()

Figura 3.2. Barra de ments (a) y barra de deslizamiento de opacidad (b) de la aplicaciéon
RefCOMP.

3.22  MENU FILE (ARCHIVO).

El ment File (Archivo) sélo ofrece la opcién (por ahora) de Salir (Quit), como se muestra en
la Figura 3.3.a.
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e

Lo mismo se puede conseguir haciendo clic en el

m Diagram  Refrigerant A

botén de cierre, como con cualquier otra aplicacién G @

(Figura 3.3.b).

(@

3.2.3 MENU DIAGRAM (DIAGRAMA).

Figura 3.3. Menu File (Archivo) (a) y botén
En el mend Diagram (Diagrama) se puede elegir el Cerrar ventana (b) en la aplicacién RefCOMP.

tipo de diagrama que quiere emplear en la
comparaciéon de los refrigerantes. Asi, el diagrama p-h resulta 1til si se pretende una
comparaciéon a partir de las presiones y entalpias de los refrigerantes y el T-s si la

comparacion se quiere hacer partiendo de las temperaturas y entropias.

En cualquier caso, los diagramas muestran todas las lineas iso utiles para la comparacién de
refrigerantes. En la Figura 3.4 se muestra la apariencia de la ventana de RefCOMP con los

diagramas T-s y en la Figura 3.5 la apariencia con los diagramas p-h.

Entropy (k7Kg

Figura 3.4. Apariencia de la ventana de RefCOMP con los diagramas T-s.
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Figura 3.5. Apariencia de la ventana de RefCOMP con los diagramas p-h.

3.24 MENUS REFRIGERANT A, REFRIGERANT B (REFRIGERANTE A Y B).

Con estos menus se puede elegir los refrigerantes cuyos diagramas se quiere comparar. Los
menus se muestran en la Figura 3.6 y Figura 3.7.

Elegido un refrigerante como A, aparecera atenuado en el menu del refrigerante B. Una marca

“tic” indica en cada uno de los mends el refrigerante que esta siendo visualizado.

En la barra de deslizamiento de opacidad (Figura 3.2.b) se indicard, a la izquierda, el

refrigerante elegido como A, y a la derecha, el elegido como B.
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Figura 3.6. Ment de seleccion del refrigerante A.

File Disgram Refrigerant A | Refrigerant B

Help

HFO-1234yf
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Figura 3.7.
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Ment de seleccidn del refrigerante B.
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3.2.5 MENU HELP.

Se ha incluido un Menu Help por mantener una coherencia de software con el existente. En él
se han incluido dos opciones, que han sido la ayuda propiamente dicha (Help) y una opcién
(About) en la que se indica los datos de contacto.

En la Figura 3.8 se muestra el menu Help.

X

20,00

Figura 3.8. Ment Help y About.
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4. SOFTWARE IMST-ART.

Como se ha seflalado en el capitulo anterior, existen muchos programas y aplicaciones muy
utiles en el mundo del frio. De todos los analizados, tan solo CoolPack se aproxima a IMST-
ART, pero no llega a ser tan completo, dado que no simula el comportamiento de los diferentes

elementos que intervienen en el proceso.

De hecho, IMST-ART [76, Instituto de Ingenieria Energética, 2015] se ha convertido en los
ultimos afios en el software de referencia mas empleado, tanto a nivel cientifico como
profesional en la simulacién y la modelizacién del comportamiento de sistemas de

refrigeraciéon y bomba de calor.

Es por este motivo, dado que el Grupo de Investigacién Reconocido de Termotecnia de la
Universidad de Valladolid dispone de Licencia, por el que se ha empleado en esta tesis. En

este capitulo se presenta una descripcién de IMST-ART.

4.1 DESCRIPCION DEL SOFTWARE.

IMST-ART = 5

Una vez obtenido el nimero de registro e introducido fle View Confi T ica Propertes Simulation Tools WindowHelp
4 AN B8 R ?

®

en el programa de instalacién, se abre IMST-ART,
presentando una ventana inicial vacfa (Figura 4.1),
pero con varios menus y accesos directos (en una barra

de herramientas o Tool Bar), que seran de gran utilidad

Ready

en adelante. El programa estd escrito en inglés y
dispone de un menud de ayuda (Help) por el que se Figura 4.1. Venta inicial.
accede al documento pdf en el que exhaustivamente se

explica el funcionamiento del mismo. No obstante, y dada la orientacién y el contenido de esta
tesis, es procedente tanto resefiar aqui la filosofia del programa como resumir brevemente su

funcionamiento.

4.1.1 BARRA DE HERRAMIENTAS.

Es la barra que habitualmente se encuentra debajo de los menus. La barra de herramientas
puede adoptar cualquiera de las formas que se muestran, en funcién de la disponibilidad de
las opciones que ofrece. En ella se encuentran accesos rapidos a diferentes comandos que mas

adelante se detallaran.
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4. SOFTWARE IMST-ART.

Tabla 4.1. Botones de la barra de herramientas.

Nombre del botén.

Menu Abrir (Open)

Menu Guardar (Save)

Menu Imprimir (Print)

Propiedades en la Saturacion (Saturation Properties)
Propiedades como Vapor Sobrecalentado (Superheated Properties)
Ciclo Tedrico (Theoretical Cycle)

Ciclo con Compresion en Doble Etapa (Double Stage Cycle)
Ciclo Real (Working Cycle)

Preferencias (Preferences)

Valores por Defecto (Default Values)

Calcular (Calculate)

Ultimos Resultados (Last Results)

Dibujar Grafico (Plot Graph)

Salida Detallada (Detailed Output)

Ayuda (Help)

Cerrar (Close)

Cerrar Todo (Close All)

N/D7

x||=B & @~ @%@ B Y e n b oy

xX
E

4.1.2 MENU THERMOPHYSICAL PROPERTIES.

Este menu permite obtener propiedades termodinamicas de
refrigerantes tanto en estados de saturacidon liquido-vapor
como en estados de vapor sobrecalentado. En este menu

aparece una de las primeras peculiaridades del programa IMST

ART, que es el botén Calcular (Calculate).

File View Configuration | Thermophysical Properties | Simulation Tools Window Help

-3 Saturation Properties Calculation (74 ?
r Superheated Properties Calculation ~ F8

Figura 4.2. Ment Thermophysical
Properties.

Al seleccionar en Calcular Propiedades en la Saturacién (Saturation Properties Calculation)

aparece la ventana que se muestra en la Figura 4.3.

En ella se permite elegir el refrigerante del que se quieren obtener las propiedades, la forma

en la que se quieren presentar dichas propiedades (en funcién de la temperatura o en funcién

7 No disponible.
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4. SOFTWARE IMST-ART.

de la presién) y el intervalo de

File View Configurati ical Properties Simulation Tools Window Help
temperaturas o presiones en el que |42 @538 ¢ o) 0 ¢ xw
Saturation1 = & s

se desean obtener dichas
propiedades, asi como el salto o paso

# Refrigerant: |R407C v

entre cada dos temperaturas o

(®) Saturation Properties vs Temperature

presiones.
() Saturation Properties vs Pressure
Pulsando el botén Calcular aparece Inital Tempercture |0 <
Final Temperature | 50 °C
una tabla donde se pueden ver las sop e [T ‘
propiedades termodindmicas que se
ofrecen (que, por otro lado, son las k=
ue luego el programa tendra que . ) -,
d g prog q Figura 4.3. Ventana de propiedades en la saturacion.
emplear), ordenadas en columnas
agrupadas en
Casos” numerados File View Configuration Tt hysical Properties Simulation Tools Window Help

>H8 AN EBOE R o) TR 7 X ¥

=

(Case i). Cada caso

corresponde a la — - =
. : ~
variable elegida,
Results
. iz
dlstanc1andose unos Units | Casel | Case2 | Case3 | Case4 | Case5 | Case6 | Case7 | Case8 | Case9 | Case10
Refrigerant RA07C | RA07C RAOZC  R4O7C R407C  RAOZC RAO7C RAOZC  R407C  RAO7C
casos de otros en el Temperature °c 0 1 2 3 4 5 6 7 8 9
Bubble Pressure kPa 566.03  S87.08  606.13 62549  645.98 66647 687.22 70921 73121 75341
Dew Pressure kPa 46075 4775 49425 51113 52923 54733  S65.61  585.13  604.65  624.41
salto 0 paso Liquid density kg/m3 12362 12325 12289 12252 12215 12177 1214 12102 12064 12026
Vapor density kg/m3 19.691 20.392 21.094 21.801 22.562 23.323 24.093 24.918 25.743 26.579
e stable CidO también Liquid enthalpy K/kg 200 20142  202.85 20427 20571  207.14 20858 21002 21147  212.92
Vapor enthalpy K/kg 40051 40098 41046 41094 41141 41187 41234 41279 41324 413.69
. Latent Heat K/kg 21833 217.38 21642 21546 21448 2135 21252 21151 21051  209.5
entre dichas Liquid entropy K/ (ka K) 1 10051 10103 10154 1.0205 10256 10307 10358 1.0400  1.046
Vapor entropy K/ (kg K) 17764 17752 1774 17728 17716 17704 17692 17681  1.767 17658
i Liquid Cv W/(kgK) 087819 087931 0.88043 0.88156 0.88272 0.88388 0.88504 0.88624 0.88743 0.88863
Varlables' Un Vapor Cv k/(kg K) 0.77036  0.77354  0.77672 0.7799 0.7831 0.7863 0.78951 0.79273 0.79595 0.79918
. Liquid Cp K/ (kg K) 14163  1.4199 14236 14272  1.4311 1435  1.4389 1443 14471  1.4513
Comp ortamiento Vapor Cp K/ (kg K) 0.95667 0.96253 0.96839 0.97427 0.98038  0.9865 0.99265 0.99904  1.0054  1.0119
Liquid sound speed | m/s 50153 58663 58173 57683  571.91 567  562.08 55716 55223 5473
3 3 Vapor sound speed m/s 159.41 159.32 159.23 159.14 159.03 158.92 158.81 158.67 158.54 158.4
similar se repro duce Liquid viscosity wPas 2121 20933 20656 203.81 20117 19852 1959 19337  190.85 18833
Vapor viscosity WPas 11758 11804 11849 11805 1194 11985 1203 12074 12119 12163
cuando se opta por Liquid thermal cond. ~ W/(mK)  0.10037 0.099838 0.09931 0.098783 0.098258 0.097734 0.097209 0.096688 0.096166 0.095645
Vapor thermal cond. W/(m K) 0.011934 0.012017 0.012099 0.012182 0.012267 0.012352 0.012438 0.012526 0.012613 0.012701 Vv
7 < >
el calculo de

propiedades como
vapor Figura 4.4. Ventana de resultados para propiedades de saturacion.
sobrecalentado

(Superheated Properties Calculation) aunque, obviamente, la demanda de variables de
entrada ahora es distinta (Figura 4.5).

En este caso se debe introducir la presion de la isobara sobre la que se desean visualizar las
propiedades termodindmicas, en lugar de las propiedades relativas a la saturacién que se
tenfan que seleccionar en el caso anterior. Al pulsar el botdn Calcular (Calculate), se obtiene

la matriz de resultados (Figura 4.6), obedeciendo a la filosofia ya explicada anteriormente.
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Puede extrafiar esta forma particular de

presentar resultados, sobre todo cuando

| Properties  Simulat Tools Window Help
GHBEO8 R Do) 2%

se esta habituado a trabajar con las Tablas

de Propiedades Termodindmicas para
45 Refrigerant: R404A

vapores sobrecalentados de la

Bibliografia o habitual de Termotecnia, presure: (100 | kPa

Ingenieria Térmica o Termodindmica

Técnica. Simplemente se trata de que en e O &

IMST ART l d'f Final Temperature: | 50 °C
as diferentes temperaturas e[l K

aparecen en columnas, en lugar de

aparecer en filas como lo hacen en dichas
Tablas.

Figura 4.5. Ventana de propiedades en el sobrecalentamiento.

Si se quiere obtener una Tabla con la
colocacion habitual basta

con Copiar la matriz de File View Configurati h hysical Properties  Si ion Tools Window Help
>H8 AN ABDE R ) SR 9 X ¥
resultados 'y  pegarla ‘ Superheated
traspuesta en una hoja de )
- ~
.
calculo (un documento de Resuls |
. | units | Case1 | Case2 | Case3 | Case4 | Case5 | Case6 | Case7 | Case8 | Case9 | Case 10| Case1
Excell; por e]emplo). Refrigerant. R404A  R404A  R404A  R404A | R404A  R404A  R404A  RA04A RA04A  RA04A  RA04A
Temperature  °C 0 1 2 3 4 5 6 7 8 9
Pressure KPa 100 100 100 100 100 100 100 100 100 100 1
Density kg/m3 4.3988 4.382 4.3653 4.3485 4.3318 4.315 4.2982 4.2815 4.2647 4.248 4.23
: Enthalpy K/kg 37707 37792 37876 37961 38045 3813 36215 36299  383.84 36468  385.
En las dos matrices de Entropy W/(kgK) = 17915 17945 17975  1.6006 18036 18067 18097 1.8127 18158 1.8188 182
, Cp k/(kg K) 0.8382 0.83972 0.84124 0.84276 0.84428 0.8458 0.84732 0.84884 0.85036 0.85188 0.85
resultados aparecen sélo o W/(kgK) | 074204 074372 07454 074708 074876 075044 075212 07538 075548 0.75717 0.758
Sound speed /s 15638 15668  158.98  150.28 15058  159.88  160.18 16048 16078 16108  161.
: Viscosity HPas 12.215 12.258 12.3 12.343 12.386 12.429 12.472 12.514 12.557  12.599 126
las propledades que son Thermal cond. W/(mK)  0.014365 0.014456 0.014548 0.014639 0.014731 0.014822 0.014913 0.015005 0.015096 0.01519 0.0152
< >

necesarias para los

balances energéticos que
realiza IMST ART. Si se Figura4.6.Ventana de resultados para propiedades en el sobrecalentamiento.

necesita otra propiedad, se

tendra que recurrir a las ecuaciones especificas que permitan su célculo.

4.2 MENU SIMULATION.

Una vez que se ha comprendido la filosofia del

File View C Properties Tools Window Help

% X %

programa IMST ART, su uso resulta muy intuitivo. En 5 o TheoretielCycle
Working Cycle F5

Double Stage Cycle
Standalone Heat Exchanger

este menu (Figura 4.7) se encuentra lo que se podria

denominar el nucleo de IMST ART. Hay cuatro

opciones: ciclo teérico (Theoretical Cycle), ciclo real Figura 4.7. Ment Simulacién (Simulation).
(Working Cycle), ciclo con compresion en doble etapa
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4. SOFTWARE IMST-ART.

(Double Stage Cycle) y calculo de un intercambiador independiente (Standalone Heat

Exchanger).

Cada una de ellas se explica detalladamente a continuacion.

4.2.1

CICLO TEORICO (THEORETICAL CYCLE).

En la Figura 4.8 se muestra la ventana que aparece cuando se selecciona Theoretical Cycle. La

primera opcion (desmarcada por defecto) es la de permitir estudios paramétricos (Enable

Parametric Studies).

Si se marca esta opcion, se activa el menu estudios paramétricos (Parametric Studies) en la

barra de herramientas que, de otra forma, se encuentra en modo no disponible. Mas adelante

se vera la utilidad de esta opcidn, una de las mas potentes de IMST ART de cara a la

investigacion y, sobre todo, al analisis de regimenes transitorios.

0

IMST-ART - Theoretical1

File View Configuration

Thermophysical Properties Simulation Tools Window Help

> @ AN _aBoE % B 7 X ¥
Theoreticall
Refrigerant
[ |Enable Parametric Studies # Refrigerant: R404A v Info
Condenser Outlet Evaporator Outlet
i Temperature  Pressure Drop i
() Fixed Temperature 50 °C  (O)Fixed Temperature d ge
Condensation | 50 oc 0 K - i i - P
. (®) Subcooling (from 0 (®)Fixed Superheat 5.
B | ec [0 K bubble point) | K (from dew point) TEE | K
Heat and Pressure Lossess in Pipe Lines
Suction Line Discharge Line Liquid Line
) Fixed Temperature 8 5 °C ) Comp. Outlet Temp: 117 °C ) Exp. Valve Inlet Temp: 0 °C
@) Additional Superhe ©___ ) _
(from evap. outlet) TEZ2 | 0 K @) Additional Cooling: | 0 K ®) Additional SubCooling: | 0 K
Pressure Drop: | 0 K Pressure Drop: | 0 K Pressure Drop: |0
Compressor Definition
Cooling Capadity v
Refrigerant:  R22 Conditions:  ART HT
Cooling Capacity: 10
w Evaporation Temp.: 7.22 oC Condensation Temp.: 54444  oC
Subcooling: 83333 oc Superheat: 11111 oc
Ref. Capadity: 2.5 KW Power Input: 800 w
Volumetric Efficiency Compressor Efficiency Heat Losses to Ambient
90 % 80 % 5 %

Ready

Figura 4.8. Ventana de introduccién de datos para el ciclo teérico.

En la ventana relativa al ciclo

teérico (Theoretical Cicle) se

solicitan las variables
necesarias para la
aproximacién  tedrica  al

diseno. Para la determinacion
de las propiedades
termodindmicas en cada
estado se solicitan las
temperaturas tanto en el
evaporador como en el
condensador, las pérdidas de
carga en éstos, los estados de
salida del condensador y del
evaporador (bien solicitando

una temperatura fijada o bien

con un incremento de
temperaturas para el
subenfriamiento o

recalentamiento, respectivamente), los intercambios de calor y pérdidas de carga en las

tuberias de succidn, descarga y de liquido, asi como una definicién del compresor que puede

obtenerse de las caracteristicas técnicas ofrecidas por los fabricantes.
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4. SOFTWARE IMST-ART.

Se puede definir el compresor de varias
formas (Figura 4.9): segin la capacidad
de refrigeraciéon (Cooling Capacity), la
capacidad de calentamiento (Heating
Capacity), el volumen trasegado (Swept
Volume) o bien mediante datos de
catalogo del fabricante (Comp. Catalogue
Data).

En funcién de la opcidn elegida, se activan
unas u otras casillas, permitiendo la
introduccion de datos en ellas. Si se elige
cualquiera de las tres primeras, el primer

campo solicita la variable elegida.

Permanecen activos los campos relativos
al rendimiento volumétrico (Volumetric
Efficiency), rendimiento del compresor
(Compressor Efficiency) y al calor
transferido al ambiente (Heat Losses to

Ambient).

El resto permanecen inactivos y no se
puede introducir datos en ellos. Para
poder hacerlo es necesario que se elija la
cuarta opcién, datos de catdlogo del

compresor (Comp. Catalogue Data).

Si  se dispone de los datos
correspondientes podra introducirlos en

sus respectivas casillas (Figura 4.10).

Una vez que se han definido todos los
parametros que conforman el ciclo
tedrico, se esta en condiciones de
resolver problemas de disefio, es decir,
problemas en los que se necesita
observar cémo varian unos parametros

en funcion de otros. Para ello es necesario

Compressor Definition

Cooling Capacity v
T Refrigerant: R404A Conditions:  ARI HT
Heating Capacity o
Swept Volume Evaporation Temp.: 7.22 °C Condensation Temp.:  54.444 °C
‘Comp. Catalogue Data
Subcooling: 8- °C Superheat: 11111 °c
Ref. Capaclty: 25 [ Power Input: 800 w
Volumetric Efficency Compressor Effidency Heat Losses to Ambient
%0 % 80 % 5 %

Figura 4.9. Definicién del compresor.

Compressor Definition

Comp. Catalogue Data v

Refrigerant: R404A v Conditions: [ser Defined ] v
Swept Volume: 10 mah
Evaporation Temp.: | 7.22 oc Condensation Temp.: 54444 | oC
Subcooling: | 8.3333 oC Superheat:  11.111 oc
Ref. Capacity: [2.5 W Power Input: | §o0 w
Volumetric Efficiency Compressor Effidency Heat Losses to Ambient
9% % 80 % 5 %

Figura 4.10. Definicion del compresor a partir de datos de

7
catalogo.
o Parametric Studies = B

Choose Parameters to vary:

Compressor Efficiency ~

Condensation Pressure Drop -

Condensation Temperature (®) Theoretical Cyde

Condenser Outlet SubCooling

Cooling Capacity

Discharge Line Additional Cooling

Discharge Line Pressure Drop

Evaporation Pressure Drop

Evaporation Temperature

Evaporator Outlet Fixed Superheat

Heat losses

Liquid Line Additional SubCooling

Liquid Line Pressure Drop v

Values Range
Delete All Parameters Initial 10
Automatic Fill in Apply
[ IN-Dimensional Studies Final Value: | 0
Units Case 1 Case 2 Case 3 Case 4 !
Condensation Temperature RS 40 41 42 43
Evaporation Temperature °c -10 -9 -8 -1
Ll ] ol
Cancel Add Case Remove Case ok

Figura 4.11. Ventana para estudio paramétrico.
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4. SOFTWARE IMST-ART.

seleccionar la opcién permitir estudios paramétricos (Enable Parametric Studies) que se

muestra en la Figura 4.8, y hacer clic en el botén estudios paramétricos (Parametric Studies)

en la barra de herramientas, llegando a la ventana que se muestra en la Figura 4.11.

File View Configuration Thermophysical Properties Simulation Tools Window Help I

En dicha ventana se
@S AN ABEDIE W o)y J& 7 X ¥
pueden elegir los Theoreticall
; " Results - Theoreticall == E=n |
parametros que
Show Warnings
— [Reits [ous]
IMST ART variara
[ nits | Caset | Case2 | Case3 | Cased Case 5 Case 6 Case7 | Case8 | Case9 | Case10 | Caselt
Condensation Temp. T £ + 2 3 = 5 E3 a7 £ e 50
para calcular las Te. < o s 5 3 % s E— E— o
Condensation Press., kPa 1830.2 18745 1919 1965.7 12,4 2059.4 21087 2158 207.5 22595 23115
: Evaparation Press., kPa 4119 #4617 46L5 47768 93.86 510.44 527.87 5453 563.18  58L92 600.67]
soluciones. Como e — FIR o 5 F— I i
Evaporator pressure drop kpa [l [ [l [ [ [ [ [l ] [l ]
Condenser SubCooling [3 [} [} [} [} [} [} [} [} [ [} [
se puede observar, ot Scoog K o 0o o msees -umeeos -uoseon o Loweos o iuseels
Evaporator Superheat [3 5 5 5 5 5 5 5 5 5 5 5
Total SuperHeat [q 5 5 5 5 5 5 5 5 5 5 5
IMST ART ordena cop 28505 28444 28377 2829 2.8214 28123 28018 27911 27795 2.7661 27525
EER 97351 9.7143  9.6911 96636 9.5355 9.6046 9.5688  9.5322 94924 9,468 9.4003]
A Total carnot eff, % 54162 53.841 53511 53,158 52,805 52,439 5205 51659 51253 50.82 50,334
los parametros COP(HPA) 38005 3.794  3.7877  3.7796 27714 37623 37518 37411 37295 3.7161 3.7025
EER(HPA) 12.979) 12959  12.935 12908 12.88 12,849 12,813 12.777 12737 12691 12,645
i TCE (HPA) % 60652 60,392 60.093 59775 59,457 59,128 55,778 58,428 55,064 57677 57.288
como Caso i (Case Cooling Capacity (] 0 i 0 1 10 ) it} 0 it} 0 0
Heating Capacity [T 13333 13.34 13348 13.357 13.367 13.378 13391 13.404 13418 13434 13.451
Condenser gide [3 033553 0.33062 0.32571 0.32062 031554 031043 030511  0.2998  0.29446 028386  0.28326
1‘ Case 2' etc') N Las Evaporator glide K -0.32124 0.31646 -0.31163 -0.30685 -0.30203 -0.29723 -0.29234 -0.28746 -0.2826 0.27762 -0.27266
Mass Flowrate kg/s  0.095121 0.096141 0.097189 0.098301 009544 0.10061 010185 0.10314  0.1047 01059  0.10735
soluciones Inlet Flowrate mih 16053 15691 15345 15,004 14,688 14,385 14087 13313 13549 13293 13.057
Swept Volume myh | 17.8% 17435 1705 16,671 16.32 15,983 15653 15348 15085 1477 14,508
. , Volumetric eff, % £ %0 £ %0 %0 %0 w0 £ w0 £ w0
obtenidas lo seran Isentropic eff. % 84211 84211 84211 84211 84,211 84,211 84211 84.211 84211 84.211 84,211
4 Compressar eff, % & &0 & &0 &0 &0 0 £ 0 &0 0
Comp. Disch. Temp. R 55.198  56.043 56955  57.876 58797 55.723 60.663 61604 62543 63.508 64,468
pues, para cada Total Power Input [T 35081 3.515 3524 35341 3.5444 3.5558 35691 35878 35978 36152 3.6331]
Refrigerant R4D4A  RAOSL  R404A | RADIA | RAD4A R4D4A R4D4A | RA04A | RA04A | R4DA  R404A
Cas oenco nCretO . Condensation Temperature (%) | °C 0 41 42 43 - 45 %6 47 4 9 50
Evaporation Temperature (%) °C -10 3 8 7 5 5 4 3 2 -1 0
4
(%) Varizble selected as parameter
Y tras ello, g

Ready

seleccionando ver

los casos resueltos
(View Solved
Cases) se obtendrd la ventana de
soluciones que se muestra en la Figura

4.12.

Si en los calculos se ha encontrado algin
error, se mostrara una alerta (Warning).
Asi, por ejemplo, se alerta de que haya
liquido en la entrada del compresor, de
que no se hayan podido realizar los
calculos con la precisién requerida, de
incoherencia en los datos aportados, etc.

Se puede optar por presentar los
resultados graficamente. Para ello, basta

con hacer clic en el botén dibujar grafico

Figura 4.12.

Ventana de resultados.

Select Varizble for X-axis Select variable for Y-axis
Select a group: Select a Variable: Select a group: Select a Variable:
Results ~ Results Condensation Temp. ~
Inputs Evaporation Te; Inputs Evaporation Temp.
Condensation Press. Condensation Press.
- Parametrics - Parametrics

Evaporation Press,
Condenser pressure drop
Evaporator pressure drop
Condenser SubCooling
Total SubCooling

Evaporation Press,
Condsnser pressure drop
Evaporator pressure drop
Condenser SubCooling
Total SubCooling

Evaporator Superheat Evaporator Superheat
Total SuperHeat Total SuperHeat

cop I —
EER EER.

Total carnot eff. Total carnot eff.

COP(HPA) COP(HPA)

EER({HPA) EER(HPA)

TCE (HPA) TCE (HPA)

Cooling Capacity Cooling Capacity
Heating Capacity

Condenser glide

Evaporator glide

Mass Flowrate

Inlst Flovrate v

Heating Capacity
Condenser glide

Evaporator glide

Mass Flowrate

Inlet Flowrate v

Cancel

Figura 4.13. Ventana para la eleccién de variables a
representar (Plot Variables).

111



4. SOFTWARE IMST-ART.

Selection Mode

Tabla 4.1). Asi se obtiene una ventana en la ® e S

O Free Selection

(Plot Graph) de la barra de herramientas (ver

que se tiene que definir el parametro que 29 seuts ==
.
28625 vox:[ 3

¥ Scale

quiere que IMST ART represente en el eje de
abscisas y cudl en el de ordenadas (Figura

Resuts —> COP

4.13). e
. . L, . . 27875 Data Selection

Haciendo clic en el botén dibujar (Plot) se 0
obtiene la representaciéon deseada (Figura T S

C)
4.14) y, a partir de ella, se puede visualizar Resuts —> Condensction Temp.
facilmente la dependencia entre variables. rontpat o1d

[selected Graph |x Coordinate [ Coordinate -

Haciendo clic en el botén Salida Detallada
(Detailed Output) (ver Tabla 4.1) se obtiene Figura 4.14. Ventana de la representacién gréafica
una representaciéon en el diagrama p — h de solicitada.

cada uno de los estados y procesos en el ciclo,

para cada caso calculado (Figura

4.15). e us AN mOE % B> BeE T xw]

Theoreticall [==]=]

Results - Theoreticall EE=E]
La presentacion de resultados en T o=

Presaure Enthapy Disgram Point Selecton

forma de hoja de célculo permite sccoe[enet v]  ®buabeedn  Ofeesecim
su exportaciéon de diferentes R404A | |
formas. Estas formas se pueden _ pomcs |t B 12
§ Enthalpy. kka 400.35 394.82

encontrar en el menu % — e o

. 1000. o K/ka K)
herramientas (Tools). % = e

‘wzm 250 300. 350, 400. 4850.
4.2.2 CICLO REAL (WORKING ety ()
CYCLE). -

o |

Una vez realizada la aproximacion [ree=

(%) Variable selected as parameter

tedrica al funcionamiento de la

maquina, IMST ART aporta un

calculo mucho mas preciso

Figura 4.15. Ventana Salida Detallada.

mediante el ment ciclo real
(Working Cycle).

Cuando se elige Working Cycle aparece una ventana como la de la Figura 4.16, donde se

presenta un dibujo de un diagrama de flujo de un ciclo de frio por compresion simple, en el
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que se puede observar que
aparecen todos los elementos
de
completando su descripcién.

los que hay que ir

En la ventana aparece
nuevamente la opcién Permitir
Estudios Paramétricos (Enable
Parametrics), inicialmente no
disponible. Seguira en este
estado hasta que se haya
completado la descripcion de
todos y cada uno de los

elementos.

Es entonces cuando se puede
optar por la realizaciéon de un
estudio paramétrico eligiendo
pretende

qué variables se

cambiar, entre qué valores, y

File View Configuration Th hysical Properties S Tools Window Help
z@E AN HEBDE RN @) Fel 7 X ¥
= Working2 =] @
Parametrics Refrigerant
Enable Parametrics v o |
Condenser
ST
Select Heat Exchanger: | [
Number of condensers: | 1 E Modify {
Sec. fluid: Condenser Outlet:
Tnlet Temp.: Subcooling v
i
5 °c i ;

Face Velocity:

Evaporator

Select Heat Exchanger:

Number of evaporators: | 1 :}

Sec. fluid:

Inlet Temp.:
Face Velocity:

View/Modify Heat Exchanger
Accessories

Pipes

Liquid to Suction HE

4-ways valve

Dehumidifier Mode

Modify

Expansion Device:
SH (atEvap. Outlet) v

5 oc
Add Heat Exchanger |

| Define Accessories

Standby Consumption: | 0 w

Compressor

Select Compressor:

Number of compressors: |1 | =

View/Modify Compressor Add Compressor

Figura 4.16. Ventana Ciclo de Trabajo (Working Cycle).

qué otras variables se quiere obtener en funcion de las primeras. Es decir, el funcionamiento

de esta opcion es similar a su funcionamiento en el estudio del Ciclo Tedrico (Theoretical

Cycle), explicado anteriormente.

La primera opcién por la que conviene decantarse es por el refrigerante empleado,

selecciondndolo en el ment correspondiente (Refrigerant), cuyo estudio de seleccién previo

ha podido realizarse con la aplicacién RefCOMP.

4.2.2.1
calor.

Definicién de los intercambiadores de

Tras elegir el refrigerante hay que definir los
intercambiadores de calor. Haciendo clic en
Afadir Intercambiador de calor (Add Heat
Exchanger) se obtiene la ventana que muestra la ‘

Secondary Fluid:

Type:

ates
Catalogue Heat Exchanger
Inlet Temperatur(Tubes and Wire

Inket Pressure: #a

Tnlet Air

(®) Relative Humidity: %

Power: 10 o
() Tnlet Flow Rate: 5000 |mih (@S Effidency: 70 %

Fan / Pump Definition

() Wet-bulb Temperature: 20 E

cancel |

|

Figura 4.17. Habra que indicar el nombre del

intercambiador y el tipo de intercambiador de

que se trata. También habra que definir las

Figura 4.17. Ventana para la definicién de un tipo de
Intercambiador de calor (Heat Exchanger Definition,

Type).
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temperaturas de entrada y salida del fluido secundario, asi como su naturaleza. Aunque se
denomine de una u otra forma el intercambiador, IMST ART entendera que se trata de un
condensador o de un evaporador en funcién del cambio en las temperaturas del fluido
secundario. Asi, si el fluido secundario aumenta su temperatura, IMST ART tomara el

intercambiador como condensador y si la disminuye, como evaporadors.

Los tipos de intercambiador se obtienen en el menu Tipo (Type), del que se despliegan los
mostrados en la Figura 4.17. También se pueden cargar los datos de un intercambiador
previamente definido haciendo clic en Cargar Intercambiador (Load HE). Es interesante
dedicarse de una forma un poco mas pormenorizada a este apartado de intercambiadores,

por su importancia.

Las opciones posibles son Temperatura Constante de Evaporador/Condensador (Constant
Evap/Cond Temperature), Superficie Total (Total Area), (Coil), (Plates), Introducir Datos de
Catélogo (Catalogue Heat Exchanger) e Intercambiador de Tubos e Hilo (Tubes and Wire).
Unavez se elige el tipo de intercambiador, haciendo clic en Datos del Intercambiador de calor

(HE Data) se llega a una ventana diferente.

En todas ellas aparece una parte comun que es el Modo de Trabajo (Working Mode) en la que
se ven dos opciones no editables, que son Condensador (Condenser) y Evaporador
(Evaporator), con una de ellas marcada. La marca se encuentra en la interpretacion que hace
IMST ART del intercambiador en funcién de las temperaturas del flujo secundario, como
anteriormente se ha visto. También en todas ellas se permite Guardar los Datos del

Intercambiador (Save Heat Exchanger). Se detalla cada una de ellas a continuacién:

Superticie Total (Total Area).

En esta opcion se permite el establecimiento de un coeficiente de transferencia de calor
(Calculation of Heat Transfer Coefficient) Constante (Constant), definido en funcién del Flujo
de calor (U. vs. Heat Flux) o definido en funcién del Flujo Masico de Fluido Secundario (U. vs.
Sec. Fluid Mass Flow).

En los dos ultimos casos se puede definir la Correlacion por Puntos (Define correlation by

points) o por Coeficientes Polinémicos (Define correlation by polinomial coefficients). En

8 Siempre hay que determinar la temperatura del flujo secundario saliente al menos para uno de los
intercambiadores.

114



4. SOFTWARE IMST-ART.

todos los casos se pueden

visualizar las relaciones

haciendo clic en Dibujar
Grafico (Plot Graph), segin

se muestra en la Figura 4.18.

Cuando se selecciona la
opcidon Seleccion de Datos
(Data Selection) y se hace clic
en cualquier punto de la
grafica se obtienen sus
coordenadas (X Coordinate e
Y Coordinate).

deslizante Seleccion de Datos

La Dbarra

(Data Selection) permite

(Wit Ky)
B8.e-+008

4.5e+008

- 3e+008

1.5e+008

Q.

Point Data Grid

Mass Flow

. /
25. 50. 75. Q0.

100.
(kgrs)

[selected Graph

[x coordinate

[ ¥ Coordinate

U. vs. Mass Flow

84 3.0208E-+008

Selection Mode
(@) Data Selection

() Free Selection

X Scale

(s i
.

Y Scale
-

Default Scale
Data Selection

1]

Print Graph

mover el punto en la grafica.

Si se selecciona la opcién
Seleccion Libre se puede
hacer clic en cualquier punto de
la gréfica. Sus coordenadas se
mostraran en Coordenada X (X
Coordinate) y Coordenada Y (Y
Coordinate).

Intercambiador  de Tubos

Aleteados (Coil).

En la Figura 4.19 se muestra la
ventana para la definicion de
Intercambiadores de calor de
Tubos Aleteados en IMST-ART.
En debe

introducir inicialmente datos

esta opcion se

relativos a la geometria del
intercambiador.

Figura 4.18. Ventana obtenida al hacer clic en Dibujar Grafico (Plot
Graph) en la ventana de definicién del Intercambiador de calor.

Working Mode
® Condenser
General Dimensions

Number of Rows (R): 3

Number of Tubes
per Row ():

Exchanger Width: | 085 |m
Longit. Spacing (L) mm
Trans. Spacing (T): mm

Number of Circuits: &

Define Circuits

Core Height:  965.2 o

Evaporatar

Inactive Tubes: 10

m2fm?

Core Depth: &6 mm  CompactessRatio: 504,43
Input/Output Pressure Losses
Refrigerant Inlet Capillary Tube  Pressure Losses EnhF: | 1
Refrigerant Cutlet Capillary Tube

Define Pressure Losses

Tube Data
Tube Material

| Copper v add | [ Modfy |
Size
Outer Diameter: @1 | 1270 (1/2) v |mm
Thidness: (0.8 |mm
Surface

Fin Data

Thickness: | 0.1 mm  FinPitch w21 + mn

Tyoe: [Plan v Material: |Aminim v
| Add Fin Material ‘ | Modify Fin Materia| ‘
[] TubeFin Contact Area: 15 mm2

Enhancement Factors

Heat Transfer: E|
Pressure Drop: E|

Refrigerant

\ Cance |

Define Correlations

Save Heat Exchanger

| | o |

Figura 4.19. Ventana para la definicion de Intercambiadores de

calor de Tubos Aleteados.
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Haciendo clic en Coil Circuitry x|
Definir Circuitos Crauts Setup | craitrede
. . . Number of Rows: s
(Define Circuits) se Nt e e o [0 a0 " it
abre una ventana Entry Plane Distributon M M % Delete Connections
(®) Front plane ) Inline ! P i i s
como la de la Figura () Back plane (®) Staggered @ S‘\@ S‘\@, Copy Ciraiit

out

4.20. Circuit Pattern M 8’/3 %

(®) Custom pattern i @,\% a“ ——
(JU pattern AlIR @‘ 16 5 elete Circui
7 Oz pattern 5 8’/@ 45 Clear Cornections
Aqui se puede L i e

H 25 b =

establecer la number of Circuits: 5 ® . iy Delete Tube

3 TPy Flow Arrangement g‘/Q %/@ 44 Restore Tube
disposicion de los x Lo

in (@) Comnected Tube
] 20 A5 i u
tubos y el trayecto que s o . S\O © Pt
. . st - 2z 42 @ Incomplote Tube
sigue ﬂu]o que pasa ":g%% ®) Counter-current 11 ] 9 @® Fm“:
v 1 O\% Q\% ® Back une
por ellos. Cada vez que oA ® mwoutie
@ Selected Tube
se realiza un cambio es FrontConoection
) ) . oo i
necesario Aplicar —— = Al ~
Cambios (App]y Reverse Crautry Custom circuit: design your own drcut,
| Print Graph ok
Changes) para que =
éstos se reflejen en el
esquema del Figura 4.20. Ventana para la definicidn de circuitos en Intercambiadores de
Tubos Aleteados.

intercambiador.

IMST ART ofrece patrones estandar, pero la opcién Patréon Personaliza-do (Custom pattern)
activa los botones en la parte Tareas de Circuito (Circuit Tasks) que permiten la posibilidad

de construir un patrén propio.

En la ventana principal del Intercambiador de Tubos Aleteados (Coil) también se pueden
definir las Pérdidas de Carga (Define Pressure Losses). Igualmente, se pueden aportar
numerosos datos relativos al tubo (Tube Data). En primer lugar, el material de que esta hecho
el tubo. Se pueden afiadir nuevos materiales haciendo clic en Afadir (Add) o modificarlos
haciendo clic en Modificar (Modify).

También se pueden aportar sus dimensiones, tanto el Didmetro Externo (Outer Diameter)
como el Espesor (Thickness). En cuanto a la Superficie Interior de los tubos (Inner Surface),

también se puede optar por lisa u ondulada.

A continuacién, se pueden configurar también las aletas. Inicialmente hay que definir su
Espesor (Thickness) y el nimero de aletas optando bien por el Paso entre Aletas (Fin Pitch)
o bien por la Densidad de Aletas (Fin Density).
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También hay que elegir el Tipo de Aleta (Type) entre Ranurada (Louvered), Plana (Plain),

Ondulada (Wavy) o Hendida (Superslit). Al igual que para los tubos, para las aletas se puede

cambiar el material del que estd

hecha la aleta o modificarlo. Se puede
también establecer la Superficie de
Contacto entre el Tubo y la Aleta. Por
ultimo, se pueden definir para el
intercambiador los correspondientes
Factores de Mejora (Enhancement

Factors).

Para el célculo del coeficiente de
transferencia de calor, IMST ART
permite la utilizacién de unas u otras
correlaciones haciendo clic en Definir
Correlaciones (Define Correlations)
(Figura 4.21).

Intercambiador de Placas (Plates).

Laventana ala que se llega cuando
se opta por un Intercambiador de
Placas (Plates) se muestra en la
Figura 4.22.

Se
Disposiciéon

la
del (Flow

Arrangement), el Nimero Total de

pueden  configurar

Flujo
Placas, incluidas las externas
(Total number of plates, including
external) y la  Geometria
(Geometry) con arreglo al dibujo

que se muestra en la ventana.

Heat Transfer Coeffdent (HTC)
Refiigerant Side Secondary Fluid Sde
One-Phase Two-Phase
Correlation: Correlation: Correlation:
| constant v |Dobson chato v | constant V]
Liquick wimeK) 000wk by [0 | wimeR)
Vapours 00| WimzK) wee [ Wi
Pressure Drop
Refrigerant Side Secondary Fluid Side
One-Phase Two-Phase
Correlation: Correlation: Correlation:
Churchil = v |Friede = v Proprietary * v]
Liquid: | 300 Pajm 500 Pajm 300 Pajm
Vapour: 700 Pajm

Figura 4.21. Ventana de correlaciones en Intercambiadores de
calor de Tubos Aleteados.

Working Mode
Condenser

Flow Arrangement

(O Co-current

Total number of plates:
(neang xternan |

Geometry

Port Duamater(vn):El =
Plate PREAPP) 235 |mm

Channel Type:| 1

] Double refrigerant crcuit
atpartial oad

Input/Output Pressure Losses

> Refrigerant Inlet Port

> Refrigerant Inlet Distributor Orifice
- Refrigerant Outlet Distributor Orifice
> Refrigerant Outlet Port

> Sec. Fluid Inlet Port

> Sec. Fluid Outiet Port

Pressure Losses
Enh. Factor:

ER—
Define Pressure Losses
Enhancement Factors

Refrigerant

Heatresre 1 5 [1 3]
Presswebrop: (1 |2 [1 &

Secondary Fiuid

Cancel [

Define Correlations | |

Save HeatExchanger | | ok

También se solicita el Factor de

Mejora en las Pérdidas de Carga

Figura 4.22. Ventana para la definicién de Intercambiadores de
calor de Placas.

(Pressure Losses Enh. Factor) y la definicién de éstas.
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Haciendo clic en Definir Pérdidas de Carga (Define Pressure
Losses) se llega a la ventana que se muestra en la Figura
4.23.

Introducir Datos de Catdlogo (Catalogue Heat Exchanger).

La ventana que se obtiene se muestra en la Figura 4.25.
Basicamente se tiene que optar por el Tipo de
(Heat Type)

Intercambiador de Carcasa y Tubos (Shell & Tube).

Intercambiador Exchanger entre

También hay que elegir el Refrigerante (Refrigerant) y el
Fluido Secundario (Secondary Fluid) (Figura 4.24).

Si se elige una mezcla habrd que -caracterizar su
de
bien

comportamiento, bien fijando la
(Fix

determinando la Concentracidon de cada Componente (Fix

temperatura

congelacién Freezing Temperature), o

Concentration). E resto de los

datos tendrdn que ser Working Mode Refrigerant Sde
HeatExchanger Type: ) .
., N
aportados en funcién de las Refigerant e . Frer
caracteristicas obtenidas del secondary EEE

(®)Standard Rating

Refrigerant
Inlet

Vet

Qutlet

[Mport:

Secondary Flud

Inket
[¥]Port:
Outiet

[]Port:

Distributor Orifice:

[] Distributor Orifice:

Diameter

Diameter

ﬂI
3
El

Diameter

I

mm

Diameter

]

mm

Enhancement Factor

S =

1

Enhancement Factor
L ®
L ®

Enhancement Factor

L H

Enhancement Factor

L 8

Figura 4.23. Ventana para la definicion de
pérdidas de carga en Intercambiadores de

fabricante. Appiication: [\Jeer Defined © Evap.DewTemp.: [g 1111 | C
(®)5ec. Outlet Temp: «C
Rated Capacity: I:' kw
() Application Ratings
Subcooling: 5 oC Fouling Factor: 0 m2 KW
Capadity (kW)
Secandary Fluid:
] " :WE” SlycoVeter ¥] [ rudoets Sec. Flow Rate (mah): Initil: 0 Final: 0
#) standard Ratir "
" | Ammoniaptiater Sec. Inket Temp. (°C):
Appication: Calcium Chioride Water Evap. Dew Temp
Y5l acoholister Tnital: 50
Sec. Outlet Temp
Glycerol/Water Final: 50
[Magnesium Chioride [Water Rated Capacit
= Methyl Alcohol Water Number of cases: 1
) Application Ratings|potasim Acetate/\Water
Potasium Carbonate/Water
Subco( p,?m,‘ ﬁ““ﬁ‘ ,}\,,Nm, o Factor: 0 Apply Cases Plot
Sodium Chloride MWater
Capadity (kW)
.. Secondary Pressure Drop (kPa)

Figura 4.24. Ment para
elegir el fluido secundario
en el Intercambiador de
calor.

Plot

Save Heat Exchanger

calor de Placas.

Sec, Inlet Temp.:
() sec. Inlet Flow Rate:

Sec. Press. Drop:

Evaporator Temp.:

Number of cases: 1

26.666 o

ET

5000 mah

2 e

Apply Cases

Figura 4.25. Ventana para la introduccién de datos de Catalogo en
Intercambiadores de calor.
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Intercambiador de Tubos e Hilo (Tubes and Wire).

Es necesario introducir Ila
Temperatura del Recinto (Room
Temperature) en el que se
encuentra el intercambiador y la
(Inlet

caracterizar el

Presion de Entrada
Pressure), y
estado higrométrico del aire que
bien mediante la

(Relative

le rodea,
Humedad Relativa
Humidity) o bien mediante la
Temperatura del Bulbo Hiimedo
(Web-bulb Temperature).

Haciendo clic en Datos del

Tubes & Wire

Working Mode

®) Condenser

Evaporator

General Dimensions

Number of Rows: 1

Number of Tubes

3
perRow: |

Exchanger Width (W): | 0.86 m
Trans. Spacing (T): | 25.4 mm

Number of Circuits: 1

Define Circuits

[+] Double Wire

Input/Output Pressure Losses
Pressure Losses EnhF: | 1

Define Pressure Losses

Cancel Define Correlations

Tube Data
Tube Material

Copper v

Size

Outer Diameter: @73

Add Moify

12,70 (1/27) ¥ |mm

Thickness: | 0.8 mm

Surface

Inner Surface: | Smooth e

Wire Data

Diameter: | 1.3

Add Wire Material

Enhancement Factors

mm | Wire Pitch ~|0.6 - mm

Material: | Aluminium v

Modify Wire Material

Refiigerant Ar

Heat Transfer: | 1

Pressure Drop: | 1

Save Heat Exchanger

][4

Intercambiador (HE Data) se
llega a una ventana como la que

se muestra en la Figura 4.26. calor de Tubos e Hilo.

En cuanto a los fluidos secundarios que aporta IMST ART, éstos se obtienen haciendo clic en
el mend Fluido Secundario (Secundary Fluid), desplegdndose la lista. Para las mezclas se
puede precisar el comportamiento de la mezcla haciendo clic en Datos del Fluido (Fluid Data),
bien definiendo la temperatura de congelacion (Fix Freezing Temperature) o bien

introduciendo la proporcion de cada componente.

4.2.2.2 Definicion del dispositivo de expansion.

El Dispositivo de Expansion (Expansion Device) se puede modificar una vez se ha definido el
Evaporador. Las opciones que se ofrecen son Sobrecalentamiento en la Salida del Evaporador
(SH at Evap. Outlet), Sobrecalentamiento en la Entrada del Compresor (SH at Comp. Inlet),
Tubo Capilar (Capilary Tube) y Tubo Corto (Short Tube). La opcién Tubo Capilar (Capilary
Tube) permite modificaciones. Como Método de Calculo (Calculation Method) se ofrecen dos
Correlaciones: Correlacion ASHRAE (ASHRAE Correlation) o Correlacién de Flujo Bifasico

Separado (Two-Phase Separated Flow).
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4.2.2.3 Definicion de los accesorios.

En lo que se refiere a Accesorios

. “ . Pi
(Accesories) se pueden definir O
, Compressor Inlet Condenser Inlet Exp. Valv. Inlet
IOS parametros en la ventana que () Suction Temperature: 7 °C ()Fixed Temperature: 100 °C () Fixed Temperature: 42 °C
se muestra en la Figura 4.27, que @A(a;mma\ Supevgeta’t: [ ¢ (@ Desuperheat: [0 = @A(r::mnaljuhm;hgg: [0 =
o s ks
se obtiene en la opciéon Definir
() Detailed Calculation Define
Accesorios (Define Accesories). (i o Scton HE
() simplified Calculation Constant Extrasubcooling: 0 K
] b , X d O Given UA uA: 0 WK
Paralas tuberias (Pipes) se puede et ot
realizar una descripcién mucho Refigerant: 05 vl condtions
, , Evaporation Temp: o Superheat: k  Refrigeration Capacity: | 2.5 kv
mas detallada. Con el Calculo Subcodling K Condensation Temp: =c [ Liquid Volume: 5 s
Detallado (Detailed Calculation) [+ waysvabe

se activa el botén Definir (Define)

() simplified Calculation ConstantSH: 9 K

(@) Detailed Calculation

que se muestra en la Figura 4.28. tprominal: | 147 | k@s Sucton Inlet Dameter: o EvspwratonTemp: 722 o
[(internal leskage: 3000 em3jmin Conditions: subcodling: 3.3333 K

[Inominal sH: 1 K Reffigerant: superheat: 11111

Refrigeration Capadity: W Condensation Temp.: 5%.44% o

4224 Definicion del

compresor.

Cancel

Por tltimo, es necesario definir el
Compresor

Para ello, hay que pulsar

Figura 4.27. Ventana para la definicién de accesorios.

Suction Line Discharge Line

(Compressor).

Liquid Line

sobre Afadir Compresor Materl
External Diameter: mm mm mm
(Add Compressor). Se PpeThdness: oz | mn -
. Length: -1 m -1 m
presentan dos opciones.
Friction Press. Loss. EnhF: 1 = 1 %
. . . Inlet Height: o .
Eficiencias Constantes ot || 2
utiet Height: 0 m 0 m
(Constant Efficiencies).
meton: o vl = 7] v
Insulation Thickness: 1 mm 1 mm
Eficiencias por Defecto External Heat Transfer: | Natursl convection (horiz) | [Natural comvection (horiz) | [Natural convecton thoriz) v |
] ; Heat Transfer EnhF: 1 1 =]
(Default Efficiencies). o zﬂ.c EIDC
Air Velodty: 0 mfs o mfs

La ventana correspondiente

se muestra en la Figura 4.30.

Desuperheat: @ | °C

| caneel | [ addMaterl || Addnsuaton |

| Modify Material || Modify Insulation |

Datos de Catdlogo (Catalogue
Data).

Figura 4.28. Ventana para la definicion de tuberias.
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La ventana correspondiente se muestra en la
Figura 4.30. El software dispone de una base
de datos con los compresores mas usuales, lo

que simplifica notablemente su uso.

Ajustes de Punto Simple (Single Point

Adjustment).

Select Compressor's Type:

Recprocating-Hermetic
Reciprocating-Semihermetic
Rotary

Scroll-Hermetic

La ventana correspondiente se muestra en la
Figura 4.31.

Condensation Temperature (dew) (umber of rows): Evaporation Temperature (dew) (number of columns): %

Cooling Capacity (ki)
-5

35
0
45

Power Input (kW)

o]

Ssoars [ |x Osom |«
(O)Liquid Temperature: 50 = () Suction Temperature: 20 L
\ Cancel \ save | L o

Figura 4.30. Ventana para la introduccion de datos de
catalogo de compresor.

Eficiencias Detalladas (Detailed Efficiencies).

La ventana correspondiente se muestra en la
Figura 4.32.

Cargar Compresor (Load Compressor).

Esta opcién sirve simplemente para recuperar
un archivo con datos de compresor previamente

guardados.

Figura 4.29. Ventana para la seleccién de eficiencias
por defecto de compresor.

Select Compressor's Type: | Redprocating-Hermetic v
() Set Efficiencies at given Pressure Ratio
Compressor Efficiency: Volumetric Efficency: Pressure Ratio:
80 % 90 % 4
(®) Compressor Catalogue Data
- —
Evaporation | 7.22 o Condensation Temperature: | 54,444 =«
Subcooling: | 8.3333 3 Superheat: 11111 K
Reffigeration Capadity: w Power Input: w

Figura 4.31. Ventana para la introduccion de
datos de punto simple para el compresor.

Choose a correlation: | Compressor Efficiency.vs.Pressure Ratio |

(®) Define correlation by points

Number of points: Pressure Ratio
(] [Compressor Effic. (%)
(N 5

() Define correlation by polynomial coeffidents
f{x)=a+alx+alxi+.
Polynomial degree:
o

() Coefficients for EN12900 (ARI 540-99) representation of Compressor Power Input (W)
F(Ts,Td) =C 14€2 Ts+C3Td+C4Ts24C5 Td Ts +06 TdH4C7Ts3 408 Td T2 409 Ts Td2+C 10 Td3
€1 10: Map coefficients for EN12900 (ARI 540-99)
Ts: Compressor suction saturation temperarure (°C)
Td: Compressor discharge saturation temperature (°C)

Refrigerant: R22

o
g
&
3

Figura 4.32. Ventana para la introduccion de
eficiencias detalladas para el compresor.
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4. SOFTWARE IMST-ART.

4.2.3

COMPRESION EN DOBLE ETAPA (DOUBLE STAGE CYCLE).

Esta opcion incluida en IMST ART sirve
para considerar las maquinas en las que el
compresor trabaja en dos etapas entre las
que se incluye un enfriador o intercooler.
Hay que aportar la informacién habitual
del
correspondientes al intercooler (Figura
4.33).

compresor afiadiendo los datos

del
Compresor (Compressor Definition) se

Mediante el botén Definicion
llega a una ventana en la que, entre otros
parametros, se deben definir inicialmente
las Condiciones de Trabajo (Working
Conditions). En funciéon de la opcién

elegida se activaran unos u otros campos.

Eile View Configuration Thermophysical Properties Simulation Tools Window Help

= B =

AW e

DoubleStage2

ko= i & lot B

7

["JEnable Parametric Studies

il Temperature Pressure Drop

Condensation £
Evaporation D oc

Evaporator Outlet

o
o

() Fixed Temperature l o °C

(@) Fixed Superheat . a
(from dew point) | =

Heat and Pressure Losses in Pipe Lines
Suction Line

() Ccompressor Tnlet Temp. g °C

(®) Additional SuperHeat: D K
Pressure Drop: l:l K

Liquid Line

() Exp. Valve Tnlet Temp: > °c

(®) Additional SubCooling: D K
Pressure Drop: Izl K

Compressors Data

Refrigerant

'5& Refrigerant: W Info

Condenser Outlet

(" Fixed Temperature l 50

(@) Subcooling (from | —
bubble point) = l:' K
Intercooler Capacity
() Outlet Temperature 5 oC
(@) Desuperheat D K

Discharge Line

() Comp.#2 Outlet Temp

@Additiona\ Cooling:

Pressure Drop: l:l K

Intercooler Line

Pressure Drop: 0 K

‘ Compressors Definition

Cooling Capacity: 10 kw

Comp. #1 Discharge Pressure:

Ready

Figura 4.33. Ventana para la definicion del ciclo de frio por
compresion en doble etapa.
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5. ESTUDIO EXPERIMENTAL.

En el Estudio Experimental se analiza el funcionamiento de varios sistemas de refrigeraciéon
o bomba de calor por compresién, comparandose los resultados obtenidos
experimentalmente con los procedentes de la simulacién con el software IMST-ART,

mostrandose la validez de su modelizacion.

5.1 EQUIPOS UTILIZADOS Y DESARROLLO DE LOS EXPERIMENTOS.

Para la realizacion del estudio experimental se ha dispuesto del material de investigacion
existente en el Laboratorio de Termotecnia (S206 o Laboratorio de Calor y Frio) de la Escuela
de Ingenierias Industriales, Sede Paseo del Cauce, empleado por el Grupo de Investigacién
Reconocido de Termotecnia, de la Universidad de Valladolid, y en el Laboratorio de
Termodinamica e Ingenieria Térmica de la Escuela Politécnica Superior de Zamora, de la

Universidad de Salamanca.

5.1.1 DESCRIPCION DE LOS EQUIPOS.

El material de que dispone el Laboratorio y que se pone a disposicion de la realizacién de esta

tesis se relaciona a continuacion:

« Equipo de medida de variables ambientales (temperatura, humedad).

« Anemometros (de hilo caliente y de rodete).

+ Equipos Data Loger para adquisicién de datos y control de la instalacion, que permiten
realizar un seguimiento continuo y en tiempo real de las caracteristicas de
funcionamiento, con una capacidad de adquisiciéon de 280 canales y de control de 15
parametros.

+ Horno de calibracién de sondas de temperatura.

« Sistema portatil para medir variables eléctricas y pinzas amperimétricas.

+ Sistemas de bomba de calor Aire-Aire, Agua-Aire, Aire-Agua y Agua-Agua.

« Equipos informaticos para tratamiento de los resultados almacenados y el software

adecuado para el modelo matematico de simulacién.

+ Camara termografica.

De entre este material se ha empleado todo lo necesario para realizar este estudio
experimental. Igualmente, se ha dispuesto de los datos de catdlogos de diversos fabricantes

al objeto de conocer las caracteristicas de los diferentes dispositivos con que se ha trabajado.

125



5. ESTUDIO EXPERIMENTAL.

A continuacién se hace la descripcion de los principales equipos y
sondas utilizados en el estudio experimental.

51.1.1 Sondas Pt100.

Para la medicion de las temperaturas se ha dispuesto de
termorresistencias Pt100, tanto de tipo cerdmico como de pelicula
fina (Figura 5.1).

5112 Adquisidores de datos

Las sondas Pt100 se han conectado a dos adquisidores de datos
Agilent 34972A (Figura 5.2), que guardan las medidas realizadas en
una memoria USB. La frecuencia de las medidas se ha establecido en
10s.

51.1.3 Horno de calibracion.

Todas las sondas de temperatura Pt100 han sido calibradas en un
horno de calibracién, previamente a la realizacién de las mediciones.
En la Figura 5.3 se muestra el horno de calibracién FLUKE 9103

empleado.

El horno FLUKE 9103 tiene un rango de calibracién entre -25y 140
°C, y se ha utilizado como patrén primario.

51.1.4 Analizador de redes.

Parala medida de consumos eléctricos se ha empleado un analizador
de redes portatil AR5-L, Circutor, dotado a su vez de todos los
accesorios necesarios, incluidas las correspondientes pinzas

amperimétricas (Figura 5.4).

Los datos de consumo eléctrico quedan registrados en la memoria
del analizador. Luego son transferidos a un ordenador en el que con

el software adecuado pueden leerse con Microsoft Excell para ser

o
7

(@
hd
S G kY
(b)

Figura 5.1. Sondas de temperatura
Pt100 a) de pelicula fina (tAin film),
y b) de tipo cerdmico.

Figura 5.2. Equipos de adquisicion
de datos Agilent 34972A.

Figura 5.3. Horno de calibracién
FLUKE 9103.

Figura 5.4. Analizador de redes
portatil AR5-L Circutor.
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5. ESTUDIO EXPERIMENTAL.

tratados posteriormente. La frecuencia de las medidas se ha establecido en 10 s y las medidas

se han sincronizado con las medidas realizadas por las sondas de temperatura.

51.1.5 Medidor de energia. - -
g3~ B02™ ° al

Para medir los consumos de energia eléctrica en la bomba de 2350 - 3.'1‘5;| =5 rﬂn |
calor agua-agua se ha empleado el medidor de potencia PCE- | B e |5 I
-u L. a8 m'g,m

PA6000, conectado a un ordenador con un adaptador RS232 a
USB, ya que el medidor tiene la salida en ese formato. El

medidor tiene una exactitud de + 1,5 / 2 % (Figura 5.5). Figura 5.5. Medidor de potencia PCE-

PA6000.

>

5.1.1.6 Termopares tipo K. \5.5

Para medir las temperaturas en la bomba de calor agua-agua se

han empleado termopares tipo K TP-01 (Figura 5.6).

Figura 5.6. Termopar Tipo K (TP-
01).

5117 Registrador de datos.

Pararegistrar las temperaturas en la bomba de calor agua-agua,

obtenidas a partir de termopares tipo K, se ha empleado el

registrador de datos Pico Technology USB TC-08, que tiene una

recisiéon de +0,2% y 0,5 °C (Figura 5.7).
P oy (Fig ) Figura 5.7. Registrador de datos Pico

Technology USB TC-08.

5118 Camara termogrdfica.

Las temperaturas medidas por las sondas se han

contrastado con imagenes térmicas tomadas con la
Camara termografica NEC AVIO, modelo G120EX, que
tiene una matriz de 320 x 240 pixeles y una

sensibilidad de 0,04 °C (Figura 5.8).

Figura 5.8. CAmara termografica NEC Avio
La cdmara guarda las imagenes en una tarjeta de G120EX.

memoria SD para pasarlas, posteriormente, al

ordenador.
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5. ESTUDIO EXPERIMENTAL.

5119  Anemémetro de hilo caliente. 7 "
Para medir las velocidades del aire se ha empleado el Anemémetro de hilo /
]
caliente PCE-009, que tiene una resolucion de 0,1 m/s y una precision en la /:-.-
-«.0 y
velocidad del aire de + 5 % en el valor de medicién y de + 0,8 % en la ==
temperatura del aire (Figura 5.9). 4 -

Figura 5.9. Anemémetro de
5.1.2  CALIBRACION DE LAS SONDAS DE TEMPERATURA. hilo caliente PCE-009.

Para calibrar las sondas de temperatura se conectan a los adquisidores e introducen en el
porta sondas de aluminio del horno de calibracién. Se fijan en el horno las temperaturas
objetivo y se miden y almacenan los datos que van tomando de las sondas. Se espera el tiempo
suficiente a que la temperatura se estabilice (unos cinco minutos) y se varia la temperatura
objetivo. Se repite esta operacién cambiando las temperaturas en saltos de cinco o diez grados
Celsius. Los datos quedan registrados en un archivo de tipo “.csv” que se almacena en una
memoria USB. El archivo se puede leer directamente con Microsoft Excell, pero procediendo
de esta forma todos los datos tomados en cada instante (incluyendo ntimero de dato, hora y
fecha) ocupan una celda, por lo que es mucho mas conveniente cambiar la extension del
archivo a “.txt” y abrirlo entonces desde Excell.

Excell ofrece la posibilidad de separar los Tabla 5.1. Datos guardados por el Adquisidor 1 para la

datos en celdas independientes. De esta sonda 308 (C).
forma se obtienen bloques de datos como los
que se pueden observar en la Tabla 5.1, que Sweep # Time ‘ Chan 307 (C)
se ha simplificado por comodidad. La 1 03/26/2015 17:50:06:528 59470
representacion de la temperatura medida 2 03/26/2015 17:50:24:528 59473
frente al nimero de medida da lugar a una 3 03/26/201517:50:42:528 59,470
grafica como la que se representa en la Figura 4 03/26/201517:51:00:528 59,470
5.10. En un primer vistazo se puede observar 5 03/26/201517:51:18:528 59,473
cémo la temperatura se estabiliza tras la 6 03/26/2015 17:51:36:528 59,475
introduccion de una temperatura objetivo en 7 03/26/2015 17:51:54:528 59,478
el horno. 8 03/26/2015 17:52:12:528 59,184
9 03/26/2015 17:52:30:528 58,437
Sin embargo, la lectura que da la sonda no 10 03/26/2015 17:52:48:528 57,477

coincide exactamente con la temperatura en
el horno, por lo que es necesario establecer una linea de calibracién que permita determinar

la temperatura medida a partir de la obtenida de la sonda.
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5. ESTUDIO EXPERIMENTAL.

En la Figura 5.11 se ha representado dicha

linea de calibracion para la sonda 307-1.

Para la obtencién de la correspondiente
linea de calibracién se ha estimado que una
recta es suficiente para emplearse
posteriormente en la determinacién de la
temperatura real ya que asi se obtiene un
factor R? lo suficientemente préximo a la
unidad. Se hace necesario, pues, separar los
puntos correspondientes a las transiciones
entre temperaturas objetivo de aquéllos en
los que los datos indicados por las sondas
estan estabilizados, que corresponderan a

la temperatura objetivo mas préxima.

Esto se ha hecho en Microsoft Excell,
introduciendo una linea de comando que
calcula la diferencia entre cada valor y el
anterior, aceptando el resultado si es
menor o igual que la precisiéon requerida, ya
que entonces estaria dentro de una zona de
medida “estable”, o descartdndolo si es
mayor, ya que en este caso se trataria de un

valor de transicion.

El comando utilizado para el analisis de una

columna (C, por ejemplo) es:

C; = SI(ABS(B; — B;_1) < $D$2; 0; ABS(B; — B;i_1))

Temperatura vs Niimero de Barrido para la
sonda 307 (C)

70,0
60,0
50,0
40,0
30,0
20,0
10,0
0,0
-10,0
-20,0
-30,0

Temperatura (°c)

50 100 150 200 250 300 350 500

Numero de Barrido

Figura 5.10. Representacion de la temperatura medida en

funcién del nimero de medida.

Linea de Calibracién para la sonda 307-1

-40,0

Temperatura Real, t. (°C)

70,0
60,0 @
50,0 K2
40,0 o
30,0 @ £ =1,0291t,-0,5448
20,0 - R*=1
100 | @
0,0- @~
20,0 .@:50}0 20,0 40,0 60,0 80,0
@ 20,0
-30,0

Temperatura Medida, t,,, (°C)

Figura 5.11. Linea de Calibracion para la sonda 307-1.

(5.1)

donde, en este caso, la columna B corresponde a la temperaturas obtenida de la sonda y la

casilla D2 a la precisién requerida (0,01 °C). Esta linea devuelve 0 si las temperaturas se han

estabilizado y el valor absoluto de la diferencia si se encuentran en una zona de transicion.

Una vez depurados los valores se procede a realizar la regresion lineal. Asi, la temperatura

podra obtenerse de la ecuacién (5.2)
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5. ESTUDIO EXPERIMENTAL.

t-(°C) = 1,0291 t,,,(°C) — 0,5448 (5.2)

Tabla 5.2. Valores de m, n y R2 para cada una

Este procedimiento se ha seguido con todas las sondas
de las sondas empleadas.

empleadas en el estudio experimental llevado a cabo en

esta tesis. Todos los puntos de calibracién controlados se Sonda m n R2

ajustan de forma muy satisfactoria a un comportamiento 203-1 1,0406 0,9648 0,9978
lineal (en el peor de los casos, R?=0,9765), 301-1 1,0373 0,8466 1,0000
justificindose de este modo la validez de las medidas de 302-1 1,0261 0,6190 1,0000
temperatura corregidas con las correspondientes rectas 303-1 1,0930 1,2492 0,9999
de calibracién. En la Tabla 5.3 se muestran los valores de 304-1 1,0573 0,7537 0,9999
la pendiente (m), ordenada en el origen (n) y coeficiente 305-1 1,0506 1,3056 1,0000
de correlacién (R?) para cada una de las rectas de 306-1 1,0529 1,3080 1,0000
calibracién correspondientes a las regresiones lineales 307-1 1,0291 0,5448 1,0000
obtenidas para cada sonda. Las rectas de calibracién para 308-1 1,0186 0,5004 1,0000
todas las sondas se muestran en el documento 202-2 1,0626 1,3331 0,9999
“Calibracion de sondas.xlsx”, en la carpeta ANEXOS que se 204-2 1,0608 0,4584 0,9997
puede encontrar en el soporte informatico adjunto. La 207-2 10117 0,7409 0,9765
precisiéon proporcionada por los sensores se estima en 304-2 1,0073 0,0629 0,9983

+0.1 °C, suficientemente preciso para el objeto del

estudio experimental.

5.1.3 DISPOSICION DE LAS SONDAS.

Para medir las temperaturas del refrigerante en las maquinas estudiadas se han hecho
medidas en cada estado caracteristico del ciclo, colocando las sondas sobre la superficie de
los tubos y, sobre ellas, un aislamiento de espuma. De esta forma, la temperatura medida
sobre la superficie del tubo es, practicamente, la misma que la del refrigerante en su interior.
Inicialmente las medidas se han realizado sobre el tubo desnudo, pero posteriormente se ha
considerado colocar sobre las sondas un aislamiento de espuma. Se incluye en este apartado,

para justificar el procedimiento utilizado.

5131 Sonda adherida a la superficie del tubo desnudo.

Inicialmente se han dispuesto sondas adheridas a la superficie externa del tubo desnudo por

lo que, segtn la Figura 5.12, la temperatura medida es t,,.
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5. ESTUDIO EXPERIMENTAL.

Si la temperatura del fluido en el interior del tubo, t;.,, es superior
a la temperatura del fluido en el exterior, t,,, ocurre una
transferencia de calor por unidad de tiempo, 0, desde el interior
hasta el exterior, como se indica en la Figura 5.12 [60, Incropera et
al., 1999].

Para un tubo de longitud [ cuya conductividad térmica es k (Figura

5.12), el calor intercambiado por unidad de tiempo, Q, entre el

refrigerante en el interior del tubo y el aire en el exterior, a las

Figura 5.12. Transferencia de
calor en el tubo desnudo.

temperaturas t;, y t,., medidas en puntos lo suficientemente
alejados del tubo en el interior y en el exterior, respectivamente,

siendo 7; y 7, los radios interno y externo del tubo, viene dado por

. t: —
Q = hiAi(tiw — t;) = 21kl Ll T

:o = (he + hp)Ao (to — too) (5.3)

Ti

donde t; y t, son las temperaturas en la superficie interior y exterior del tubo, 4; y 4, son las
superficies interna y externa del tubo, respectivamente, h; es el coeficiente de transferencia
de calor por conveccion en el interior del tubo entre el refrigerante y el tubo, y h. y h, son los
coeficientes de transferencia de calor por conveccién y radiacion, respectivamente, en el
exterior del tubo, de modo que el coeficiente global de transferencia de calor por conveccién

y radiacién en el exterior del tubo, h,, vale

he = he + h, (54)

En la ecuacién (5.4) se ha despreciado el calor intercambiado por radiaciéon entre el
refrigerante y la superficie interior del tubo por asumir que las diferencias de temperatura en
el interior son muy pequefias. Expresando las superficies 4; y A, como 2nr;l y 2mr,l,
respectivamente, y teniendo en cuenta que r; =1, — ¢, la ecuacién (5.3) se puede escribir,

para obtener el calor intercambiado por unidad de tiempo y longitud, como

0 t—t
T =2m(r, — e)hi(tiw — ;) = anl—roo =217, (he + Ry ) (5 — tooo) (5.5)
n

,—e

El circuito térmico equivalente para la ecuacion (5.5) se representa en la Figura 5.13.
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5. ESTUDIO EXPERIMENTAL.

Las resistencia térmica total por unidad de longitud es, %

pues, > t t t t >
o S S S

R 1 ,—e 1 (5.6) 27t(r0—e)hi Lo —¢€ ano(hc+hr)

17 2n(r, —e)h; + 2rtk * 2nr,(he + hy)

Figura 5.13. Circuito térmico equivalente para el
El calor intercambiado por unidad de tiempo y calor intercambiado por unidad de longitud y

longitud, % se puede escribir, entonces, como tiempo por el tubo desnudo.

S
K
8
~
o
8

1 To
1 N In (ro - e) N 1 G7)
2n(r, — e)h; 2mk 2ar,(he + hy)

Para obtener el calor intercambiado por unidad de tiempo y longitud es necesario conocer,
ademas de la geometria del tubo (7, y e) y el material del que esta hecho (para obtener k), los
coeficientes de transferencia de calor h;, h, y h,. La ecuacién (5.7) no resulta util para
determinar la temperatura del refrigerante en el interior del tubo, t;s, ya que aun cuando se

determinan los coeficientes h;, h. y h,, en ella quedan dos incégnitas, que son % y tin- Como

la temperatura en la superficie del tubo, t,,, es medida y, por tanto, conocida, se puede obtener

—l; de la expresion
—. = + - (5.8)
] D, (he + hy)(ty — tow) 5.8

donde se ha tenido en cuenta que D, = 2r,. Una vez conocido el calor por unidad de tiempo y

longitud, % la temperatura en la superficie interna del tubo, t;, se puede obtener de

(5:9)

Con la temperatura t; obtenida de la ecuacién (5.9) se determina la del refrigerante en el

interior del tubo, t;, de la ecuacién
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5. ESTUDIO EXPERIMENTAL.

tioo = ti+

La utilizaciéon de la ecuacién (5.10)
requiere de la evaluacion del
coeficiente de transferencia de calor
por conveccion entre el refrigerante y
la superficie interior del tubo, h;. Es
necesario, por tanto, determinar los

valores de % y de los coeficientes de

transferencia de calor por conveccién
en el interior y en el exterior, y el
coeficiente de transferencia de calor
por radiacion en el exterior. En la Tabla
5.3 se indican las medidas obtenidas en
cada uno de los estados caracteristicos
del ciclo analizados en un estado
intermedio del ciclo de funcionamiento
de la bomba de calor aire-agua

estudiado.

o

2n(r, —e)h;

] (5.10)

Tabla 5.3. Medidas obtenidas para la determinacién de la
temperatura del refrigerante en el interior de los tubos.

Medidas
1 2 3 4

t, (°C) 4,02 48,03 36,35 6,03

toco (°C) 19,0 19,0 19,0 19,0
W (kW) 0,179 0,179 0,179 0,179

D, (mm) 6,35 6,35 6,35 6,35

e (mm) 0,8 0,8 0,8 0,8

D; (mm) 4,8 4,8 4,8 4,8
key (W /mK) 380,00 380,00 380,00 380,00

Determinacion del coeficiente de transferencia de calor por conveccion entre la superficie

exterior del tubo y el aire.

La conveccion en el exterior de los tubos es natural. Para la determinacion del coeficiente de

transferencia de calor por conveccién natural en el exterior, h., se emplea la correlacion de

Churchill y Chu [59, Chapman et al,, 1990; 60, Incropera et al., 1999], que se expresa como

)
| |
—Dir (5.11)

La ecuacién (5.11) permite calcular el niimero de Nusselt promedio, Nup, en la superficie

externa de un cilindro isotérmico a partir de los nimeros de Prandtl (5.12) y de Rayleigh

(5.13).
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RaD

Pr =

Cpl

kair

Ym@&m

— gﬁm(to - tooo)Do3

(5.12)

(5.13)

En la ecuacion (5.12) ¢, es el calor especifico a presion constante y kg, es el coeficiente de

transferencia de calor por conduccién, ambos del aire, y en la ecuacién (5.13) g es la

aceleracion de la gravedad, t, y t,. son la temperaturas en la superficie del tubo y en un

punto lo suficientemente alejado de ésta, D, es el didmetro exterior del tubo, £, es el

coeficiente de expansion (que para gases ideales puede escribirse como 8,,, = 1/Ty;,), Vi, €5 la

viscosidad cinematica del aire y «,, es la difusividad térmica del aire; estas tres ultimas

evaluadas a una temperatura media entre la de la superficie, ¢t,, y el entorno, t,,.

La ecuacién (5.11) es valida para Ra, < 1012 [77, Ingenieure, n.d.], lo que se cumple en todos

los estados analizados como se puede observar en la Tabla 5.4. Una vez se obtiene Nup se

puede determinar el coeficiente de transferencia de calor por conveccién en el exterior del

tubo, h,, a partir de la ecuacion

Nup - kg
. ZTW (5.14)
donde kg es el coeficiente de

transferencia de  calor  por
conduccioén del aire a la temperatura

de la superficie del cilindro.

En la Tabla

valores asi calculados del coeficiente

5.4 se muestran los

de transferencia de calor por

conveccién entre la superficie
externa del tubo y el aire. Los datos
tabulados se han obtenido a partir de
Tablas de

Termodindmicas del aire como gas

Propiedades

ideal.

Tabla 5.4. Determinacion del coeficiente de transferencia de calor
por conveccion, h,, entre el tubo y el aire.

1 2 3 4
ty (°C) 4,02 48,03 36,35 6,03
tm (°C) 11,51 33,51 27,68 12,52
B (K1) 0,003513  0,003261  0,003324  0,003500
Vi (M2/s) | 1,4393-105 1,6410-105 1,5866-105 1,4482-10
am (M?/s?) | 1,9636-105  2,2565-105 2,1769-105 1,9767-10%
Ray, 467,6 641,9 419,4 398,0
P, 0,73321 0,72722 0,72885 0,73295
Nu, 2,24189 2,38815 2,19266 2,17122
kyr W/mK) | 0,02449 0,02614 0,02571 0,02458
he (W /m2K) 8,65 9,83 8,88 8,40
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Determinacion del coeficiente de transferencia de calor por radiacion entre la superficie

exterior del tubo y los cerramientos.

El coeficiente de transferencia de calor por radiacién entre la superficie exterior del tubo y

los cerramientos, h,., viene dado por

h, = EU(Tz)Z + Tozoo)(To + Tow)

(5.15)

donde ¢ es la emisividad de la superficie, o es la constante de Stefan-Boltzmann (5,67 -

1078 W/m2K*),y T, y T, son las temperaturas absolutas en la superficie del tubo y en los

cerramientos, respectivamente. h, (W/mZ2K)
A efectos de calculo del 10~
coeficiente h,. se ha considerado
que los cerramientos se

encuentran a la misma

o
S
S

T

temperatura que el ambiente.

o
S S
s a8

=3
S

-20°C

Enla Figura 5.14 se representan
los valores del coeficiente de

transferencia de calor por

N
— T T

radiacién, h,, en W/m?K,

obtenidos para diferentes

19 21

23

25

Lt (°C
Lt (0)

temperaturas en los Figura 5.14. Valores del coeficiente de transferencia de calor por
cerramientos, T,,, para una radiacion para diferentes temperaturas en los cerramientos, para

emisividad, ¢, de 0,9, y para una

tubo comprendida entre -20 °C y 60 °C.

temperatura en la superficie

externa del tubo, T,, comprendida entre 253,15 K (-20
°C) y 333,15 K (60 °C). Del andlisis de la Figura 5.14 se
deduce que existe una leve dependencia del coeficiente
de transferencia de calor por radiacién, h,, con la
temperatura del entorno, t,,, aumentando
ligeramente a medida que aumenta aquélla. También,
como cabia esperar, h,, aumenta a medida que aumenta
la temperatura en la superficie del tubo, t,, pero en el
intervalo de temperaturas estudiado no aumenta de
una forma muy significativa. Como se puede observar,
los valores de h, estan en el intervalo comprendido
entre 4y 6 W /m?K.

una emisividad de 0,9 y una temperatura en la superficie externa del

Tabla 5.5. Determinacién del coeficiente de
transferencia de calor por radiacion, h,., entre
la superficie externa del tubo y los

cerramientos.
1 2 3 4
t, (°C) 4,02 48,03 36,35 6,03
toe (°C) 19,0 19,0 19,0 19,0
£ 0,9 0,9 0,9 0,9
h,(W/m?K) | 471 590 556 4,76
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En la Tabla 5.5 se muestran los valores del coeficiente de transferencia de calor por radiacién
entre la superficie externa del tubo y las superficies del entorno para una temperatura de
éstos, tye, de 19,0 °C.

Determinacion del calor intercambiado por unidad de

Tabla 5.6. Determinacién del calor

longitud de tubo y de la temperatura en la superficie intercambiado por unidad de longitud y
Interior del tubo tiempo, y la temperatura en la superficie

interior del tubo.

Una vez se dispone de todos los coeficientes de
transferencia de calor involucrados, con la ecuacién (5.8) 1 2 3 4
se calcula el calor intercambiado por unidad de longitud he W/m?K) | 865 983 888 840
de tubo, % y con la ecuacién (5.9), la temperatura del h(W/m?K) | 471 590 556 476
refrigerante en la superficie interior del tubo, t;. Los h, W/m?K) | 1336 1573 14,44 13,16
resultados se muestran en la Tabla 5.6. .

O/l(W/m) | -399 911 500 -3,40
Determinacion de la temperatura del refrigerante en el & (°C) 3,67 4871 36,72 579

interior del tubo.

Para determinar la temperatura del refrigerante en el interior del tubo, t;,, una vez se conoce
la temperatura en la superficie interna del tubo, t;, es necesario calcular el coeficiente de
transferencia de calor por conveccién en el interior del tubo, h;. Para ello, en primer lugar hay
que conocer el régimen del flujo y, a partir de ahi, emplear una correlacién adecuada que
permita el cilculo del nimero de Nusselt y de ahi el coeficiente h;. Se considera que el flujo

turbulento esta completamente desarrollado para valores del nimero Re superiores a 2300.

Para conductos de seccion circular, el nimero Re viene dado por

Re="2 (5.16)

donde p es la densidad del fluido, C es su velocidad media, D es el didmetro del conducto y u
es la viscosidad dindmica del fluido. La velocidad del fluido en cada estado se obtiene a partir
de la potencia en el compresor, la diferencia entre las entalpias del flujo saliente y entrante, y

la densidad del flujo en cada estado, es decir,

w

C=——rr—
pA(hy — hy)

(5.17)
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En todos los estados analizados el flujo turbulento se encuentra completamente desarrollado
(yaque en todos Re > 2300), como se muestra en la Tabla 5.7, en la que se han calculado para
una potencia de compresor de 179 W, que corresponde a la potencia consumida en un estado
intermedio del funcionamiento de la bomba de calor aire-agua analizada. Para elegir la
correlacion mas adecuada en flujo turbulento es necesario evaluar el nimero de Prandtl, Pr,
que en todos los casos esta comprendido entre 0,7 y 160, como se puede ver en la Tabla 5.7.
Ademads, como los tubos tienen un didmetro muy pequefio, en todos ellos se cumple L/D >
10, por lo que la correlacidon apropiada para la determinaciéon del nimero de Nusselt, Nu,

puede ser la de Colburn [59, Chapman et al,, 1990], que se expresa como

Nu = 0,023 - Pr1/3 . Re®8 (5.18)

Una vez se determinan los nimeros Nu en cada estado representativo del ciclo se obtiene el

coeficiente de transferencia de calor por conveccidn interno, h;, de la ecuacién

h; = (5.19)

Pero para conocer el nimero Re es necesario conocer la viscosidad, u, y la densidad, p
(ecuacion (5.16)), y éstas, para una presion determinada, dependen de la temperatura. La
dependencia de la densidad con la temperatura compromete, también, el valor de la
velocidad, C, como se desprende de la ecuacién (5.17). Igualmente, para el calculo del nimero
de Prandtl, Pr, se hace necesario conocer la dependencia de la temperatura del calor

especifico a presion constante, c¢,, y del coeficiente de transferencia de calor por conduccion,

k,, del refrigerante, como se aprecia en la ecuacidn (5.12).

Todos los parametros anteriores pueden conocerse si se conoce la temperatura del
refrigerante en el interior del tubo, t;.,. Pero ésta es justo la que se busca. Para encontrarla se
recurre a un procedimiento iterativo que consiste en asumir una temperatura para el
refrigerante en el interior del tubo, t;,, calculada inicialmente a partir de todos los
parametros anteriores evaluados a t; con la ayuda del Software de Simulacién y Disefio IMST-
ART. En la Tabla 5.7 se detallan las temperaturas obtenidas en la aproximacién descrita

anteriormente.

Asi se llega a determinar h; y, a continuacion, (Q/l)mt. Este valor del calor intercambiado por

unidad de longitud y tiempo no coincidira inicialmente con el valor de % calculado hasta aqui

(Tabla 5.6), al que ahora se denomina (Q/l)ext, por lo que serd necesario cambiar la
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temperatura del refrigerante en el interior del
tubo, t;, (obteniendo para cada caso los
valores correspondientes de y, p, C, &y k),

hasta que la diferencia entre los valores de %

sea practicamente nula, siendo entonces
cuando se habra conseguido el valor mas

aproximado para t;.

Empleando un procedimiento iterativo se
obtiene la temperatura del refrigerante en el
interior del tubo, t;,, en cada uno de los
estados analizados. Se puede consultar la
evolucion de la determinacion de cada
“Aire-Tubo-

Refrigerante”, en el documento “Medidas HP -

temperatura en la pestaia

AWxIsx” que se encuentra en la carpeta

ANEXOS, en el soporte informatico adjunto.

En la Tabla

obtenidos

5.8 se resumen los valores
del
refrigerante en el interior del tubo desnudo,

para las temperaturas

ti», en cada uno de los estados representativos

del ciclo y se muestran, también, las

Tabla 5.7. Aproximacion a la temperatura del refrigerante
en el interior del tubo.

1 2 3 4
h(k/kg) | 35458 37417 23548 23548
x - - - 0,1989
p(kg/m®) | 19493 55340 1269,500 1106907
C (m/s) 25626 9,026 0393 0,451
i (WPas) 10,758 12,720 167,650 186,441
Re 224083 189520 14379 12930
¢, (J/kgK) | 06370 0,7550 10198  0,8859
k(W/mK) | 00091 00118 00633  0,0609
Pr 075721 081618 269983 271339
Nu 399,756 358465 67,873 71,950
hi (W/m2?K) | 749,69 87403 890,62 90751
(@/),,w/m) 399 911  -500 3,40
t; (°C) 3,67 4872 36,72 5,79
tioo (°C) 340 4924 37,00 5,60

temperaturas medidas sobre el tubo desnudo, t,. Como
puede comprobar, la variacion de temperatura es
relativamente asumible en todos los estados aunque se
observa una amplitud grande en la salida del compresor,
que es el estado de mayor temperatura. Es por este motivo
que se considera oportuno estudiar la posibilidad de
aumentar la resistencia térmica para reducir el calor
intercambiado por unidad de longitud y tiempo, Q/I, con lo
que cabe esperar que se reduzca, también, la diferencia de
temperaturas entre la superficie del tubo, t,, y el

refrigerante en el interior, t;.

5132 Sonda adherida a la superficie del tubo aislado.

Tabla 5.8. Temperatura del refrigerante en el

interior del tubo desnudo, t;e,.

1 2 3 4
ty (°C) 4,02 4803 3635 6,03
tioo (°C) 332 4941 37,09 549

ty—tio (°C) | 0,70 -138 -0,74 055

En la Figura 5.15 se muestra un tubo aislado intercambiando el calor (' por unidad de tiempo.
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Con relacién a la Figura 5.12, en la Figura 5.15 se afiade un
aislamiento de espesor e, y conductividad térmica k,. Se
sigue midiendo la temperatura en la superficie del tubo, t,. Se
pretende encontrar la temperatura del refrigerante en el

interior del tubo a partir de la temperatura medida, t,,.

En este caso, para un tubo cuya conductividad térmica es k
(Figura 5.15), el calor intercambiado, Q’, entre el refrigerante

en el interior del tubo y el aire en el exterior, a las

temperaturas ti, ¥ toe, respectivamente, siendo r; y 7, los
Figura 5.15. Transferencia de calor en

radios interno externo del tubo, e, el espesor del .
y Y €a p el tubo aislado.

aislamiento, y [ su longitud, viene dado por

o, , ti —t, to —tg
Q' = hiAi(tioo —t;) = 2mkl lnr_o = 2mk,l lnr_a = (hea + hra)Ao(ta — tow) (5.20)

T To

donde t;,, ¥ t,e son las temperaturas del refrigerante y del aire, respectivamente, en puntos
lo suficientemente alejados del tubo en el interior y en el exterior, t; y t, son las temperaturas
en la superficie interior y exterior del tubo, 4; y 4, son las superficies interna y externa del
tubo, respectivamente, k y k, son los coeficientes de transferencia de calor por conduccién
en el tubo y en el aislamiento, respectivamente, h; es el coeficiente de transferencia de calor
por conveccion en el interior del tubo entre el refrigerante y el tubo, y h., ¥ h,q son los
coeficientes de transferencia de calor por conveccién y radiacién, respectivamente, en el
exterior del aislamiento, de modo que el coeficiente global de transferencia de calor por

conveccién y radiacion en el exterior del tubo, h,,, vale

hoa = heqg + hyg (5.21)

Expresando, como se hizo anteriormente, las superficies A; y A, como 2rrl y 2nr,l,
respectivamente, y teniendo en cuenta que r; =1, — e, y que 1, = 1, + e, la ecuacién (5.20)

se puede escribir, para obtener el calor intercambiado por unidad de tiempo y longitud, como

Q’ regt ’ ti’ —t to —tg
T= 2n(r, — e)hi(tin — t) = anln—ro = 2nkalnro—+ea
o —€ Ty

= 211y (heq + hra) (to = tooo) (5.22)
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De manera similar a lo presentado para el tubo sin aislar, las resistencia térmica por unidad

de longitud es,

T T, +eq

R’ 1 Ing— =5~ 1 (5.23)

—= + + + :

I 2n(r, —e)h; 2mk 2mk, 217, (heq + Rrg)
El calor intercambiado por unidad de tiempo y longitud, QT, se puede escribir como

g _ tioo — towo

! In—To_ et (5.24)

1 n T,— € " 7, " 1
2n(r, — e)h; 2mk 2mk, 21, (heq + o)
El circuito térmico equivalente para la )
ecuacion (5.24) se representa en la Figura %
5.16. Para obtener el calor intercambiado v v t o t
. . . &= S 2 3 AMN—2
por unidad de tiempo y longitud es
necesario conocer, ademas de los datos 1 In—To Info*€a 1
_ , r,—e T,

requeridos para el estudio con el tubo zn(r" e)h‘ ok ok znra(h“ +h”‘)

desnudo, el coeficiente de transferencia de
calor por conduccién del aislamiento, k,, su
geometria (1, y e;) y los coeficientes de

transferencia de transferencia de calor h;,

Figura 5.16. Circuito térmico equivalente para el calor
intercambiado por unidad de longitud y tiempo por el tubo
aislado.

heq ¥V hyq- Nuevamente, la ecuacion (5.24) no resulta util para determinar la temperatura del

refrigerante en el interior del tubo, t;.,, ya que aun cuando se determinan los coeficientes h;,

!
heq ¥ hyq, en ella quedan dos incégnitas, que son QT ¥ tis- Como la temperatura en la superficie

del tubo, t,, es medida y, por tanto, conocida, se puede obtener QT de la expresion

Q’ _ Lo — tooo
Lottt ) (5.25)
o
2mk, + D, (heq + hrg)

donde se ha tenido en cuenta que D, = 27,. Sin embargo, como en este caso no se conoce la

temperatura en la superficie del aislamiento, t,, tampoco se puede conocer el coeficiente de

transferencia de calor por conveccién entre el aislamiento y el aire, h.,, porque h, es funcién

de t,.
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Para obtener la temperatura en la superficie del aislamiento se ha empleado la ecuacién

(%),
Ve e ;I: Z (5.26)
o
2k,
y también
g _ tg — tooo
U, - 1 (5.27)

T[Da(hca + hra)

Con las ecuaciones (5.26) y (5.27) se sigue un proceso iterativo que consiste en asumir un

r
valor para t,; con ese valor para t, se obtiene el correspondiente para (QT) de la ecuacién
int

(5.26). Igualmente, con el mismo valor para t, se obtienen los correspondientes de los
coeficientes de transferencia de calor por conveccién y radiacién entre el aislamiento y el aire,

heq ¥ hyq, y de ahi, con la ecuacidn (5.27), el correspondiente para (QT) . Se cambia el valor
ext

de t, hasta que el valor obtenido para QT a partir de cada una de las ecuaciones (5.26) y (5.27)

coincida, finalizando el proceso iterativo. Se puede consultar la evolucion de la determinacién
de cada temperatura en la pestafia “Aire-Aislante-Tubo-Refrigerante”, en el documento
“Medidas HP - AW.xlsx” que se encuentra en la carpeta ANEXOS, en el soporte informatico

adjunto.

A1
Conocido el calor intercambiado por unidad de tiempo y longitud, QT, para cada estado, la

temperatura de la superficie interior del tubo, t;, se puede obtener a partir de la temperatura

medida sobre la superficie del tubo aislado, t,,, de la ecuacién

o ro
, 1] ln T, —€
L=t t T T2k (528)

Y una vez obtenida la temperatura en la superficie interior del tubo, t;, se calcula la

temperatura del refrigerante en el interior del tubo, t;,, con la ecuacién
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ti, =t + e ! (5.29)
o =T 20(r, — e)h) ’

En la ecuacion (5.29) el coeficiente de transferencia de calor por conveccién entre el
refrigerante y la superficie interna del tubo, h;j, depende de la temperatura de aquél. Para
obtener la temperatura del refrigerante se utiliza nuevamente otro procedimiento iterativo
similar al empleado en la determinacidn de la temperatura del refrigerante en el interior del
tubo en el caso del tubo aislado. La evolucion para la determinacién de cada temperatura
también se puede encontrar en la pestafia “Aire-Aislante-Tubo-Refrigerante”, en el
documento “Medidas HP - AW.xlsx” que se encuentra en la carpeta ANEXOS, en el soporte

informatico adjunto.

En la Tabla 5.9 se resumen los valores obtenidos para las temperaturas del refrigerante en el
interior del tubo aislado, t/,, en cada uno de los estados representativos del ciclo y se
muestran, también, las temperaturas medidas sobre el tubo aislado, t,. Para facilitar la
comparacion se incluyen, también, las temperaturas calculadas para el refrigerante en cada
estado con el tubo desnudo. Se puede apreciar que la utilizacidon de un aislamiento de espuma
colocado encima de las sondas reduce mas de la mitad el error cometido cuando se asume
que la temperatura del refrigerante es la

misma que la temperatura medida sobre el
Tabla 5.9. Andlisis de la temperatura calculada del

tubo. refrigerante en el interior del tubo aislado, ¢/, y sin aislar,
Lico

Con el tubo aislado, la diferencia de

temperaturas es inferior, en todos los casos, Temperatura 1 2 3 4

a medio grado Celsius, mientras que con el t, °C) 402 4803 3635 6,03

tubo desnudo esta diferencia es, como se ha

dicho, superior en mas del doble. Por tanto Sin aislar tieo (°C) 332 4941 3709 549
todas las sondas de temperatura se han to—tw (°C) 0,70  -1,38  -0,74 0,55
colocado sobre el tubo y, sobre ellas, se ha Aislado th, (°C) 3,77 4845 36,60 582
puesto un aislamiento de aproximadamente t—t.(°C) 025 -043 -025 021
1 cm de espesor.

5.2 NOMENCLATURA EMPLEADA COMUN A TODAS LAS MAQUINAS.

Para evitar la duplicidad que supone la referencia a cada estado analizado en cada maquina,
se ha establecido una nomenclatura comun a todas ellas, de modo que lo que en cada estudio

las diferenciara sera su funcionamiento, geometria, el refrigerante que empleen y la
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naturaleza de los flujos secundarios en cada intercambiador. En todas las maquinas

estudiadas se han empleado, como fluidos secundarios, aire y agua. En general, para los flujos

“_n

secundarios se emplean los subindices “a” para aire y “w” para agua, seguidos de “i” (“inlet”)

para el estado de entrada y

“0” (“outlet") para el de

Tabla 5.10. Nomenclatura asignada a cada una de las temperaturas

salida, cuando el fluido medidas en cada maquina.
secundario se encuentra en
movimiento convectivo Temperatura = Lugar en el que se mide la temperatura
forzado. Cuando el fluido t1 Entrada de refrigerante al compresor, salida del evaporador.
secundario estd confinado t2 Entrada de refrigerante al condensador, salida del compresor.
en un recipiente y su t3 Entrada de refrigerante a la valvula, salida del condensador.
movimiento convectivo es ta Entrada de refrigerante al evaporador, salida de la valvula.
natural, se emplea mismo teomp Carcasa del compresor.
subindice pero acompa-
twi Entrada del agua.
flado de “1”para el estado
PP won two Salida del agua.
inicial y “2” para el estado
. t, Inicial del agua.
final. En la Tabla 5.10 se ie 5
detalla la nomenclatura Gz Final del agua.
asignada a cada una de las tai Entrada del aire.
temperaturas medidas. tao Salida del aire.

5.3 BOMBA DE CALOR AIRE-AGUA.

5.3.1 DESCRIPCION.

Se trata de una bomba de calor muy antigua que opera con un ciclo simple de frio por
compresion de vapor y emplea refrigerante R12 como fluido de ciclo. La bomba de calor se
utiliza para la realizacion de practicas por los alumnos. En la Figura 5.17 se detallan cada una
de las tuberias en la bomba de calor aire-agua. A continuacidn se describe su funcionamiento

y la geometria de cada uno de sus componentes.

5.3.1.1 Funcionamiento.

La bomba de calor aire-agua toma calor del aire, en el evaporador, y lo cede a un circuito de

agua, en el condensador. Se miden las temperaturas del refrigerante en cada uno de los puntos
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que corresponden a estados
representativos del ciclo de frio por
compresion. Igualmente, se mide el
consumo de energia eléctrica del
compresor. El agua en el circuito del
condensador es movida por una
estd  actuando

bomba que

.
-
_J
]

constantemente y la impulsa a
través de un pequefio radiador de

calefaccion, donde se enfria. Se

L

miden las temperaturas del agua a

-,

la entrada y a la salida de la bomba,

asi como el consumo de energia

eléctrica de la bomba.

Linea de Succion

= | {nea de Descarga

s | {nea de Liquido

Por su parte, el aire en el circuito del
evaporador es impulsado por un
ventilador que actda sélo cuando

Figura 5.17. Detalle de los tubos de la bomba de calor aire-agua.

actda el compresor. Se miden las temperaturas del aire tanto a la entrada como a la salida del

evaporador, asi como el consumo de energia eléctrica del ventilador. El compresor esta

gobernado por un presostato de baja presiéon que le para cuando la presion de la linea de

aspiracion del compresor desciende por debajo de la presion de tarado.

53.1.2 Geometria del circuito de R12.

Compresor.

En la Figura 5.18 se puede observar un compresor desmontado
equivalente al de la bomba de calor analizada, sobre el que se han
medido el calibre y la carrera. El calibre medido en el cilindro del
compresor son 2,50 cm. El piston tiene una carrera de 2,06 cm. Por
tanto, el volumen desplazado por el compresor en cada carrera de

2
compresion, V =7TDTl, es 10,09 cm3. La velocidad de giro del

compresor, segun el fabricante, es 2900 rpm cuando funciona con

energia eléctrica a 50 Hz. El volumen de aceite es 0,32 dm3.

Para evaluar la superficie externa de la carcasa se ha medido su
geometria. La parte lateral de la carcasa es cilindrica, de 8,9 cm de

radio, y su altura es 16,0 cm. Asi, la superficie lateral de la parte

Figura 5.18. Compresor de la bomba
de calor aire-agua.
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cilindrica de la carcasa es 894,73 cm?. La parte superior de la carcasa esta curvada, pudiendo
aproximarse su forma a la de medio elipsoide de revolucién o esferoide achatado, cuya

superficie puede calcularse con la ecuaciéon

A=mirzt c? n 1+ sen [arccos (;)]

sefrceos @] "\ corforeeon 9

donde r es el radio ecuatorial del esferoide y c es la altura del polo respecto del ecuador [78,

(5.30)

Efimov, 1969; 79, Zwillinger, 1996]. El radio ecuatorial del esferoide, r, coincide con el del
cilindro sobre el que se apoya (8,8 cm) y la altura del polo respecto del ecuador del esferoide,
¢, es, aproximadamente 2,5 cm. Sustituyendo en la ecuacién (5.30) resulta una superficie de
297,85 cm?. Para finalizar, la superficie inferior es practicamente plana, por lo que su valor

es 248,85 cm?. De esta manera, la superficie total de la carcasa del compresor ser4, pues
Acomp = Ay + Ag + A; = 1441 cm? = 0,1441 m?.

En la Figura 5.19 se muestra una
fotografia y la correspondiente
termografia de la parte superior
de la carcasa del compresor.
Como se puede observar, la
temperatura que se alcanza en la

carcasa del compresor es

E=0.24 Th: 28.6 ALAM: OFF ZOOM : OFF

relativamente elevada, por lo

que, tras la presentacion de los ) . s
Figura 5.19. Fotografia y termografia de la carcasa del compresor de

datos obtenidos la bomba de calor aire-agua.

experimentalmente se calcula el

porcentaje de la energia que se disipa en forma de calor en la carcasa del compresor.

Condensador.

El condensador es un intercambiador de 12 tubos concéntricos, de contraflujo, por cuya
corona circular circula el refrigerante. Por el tubo interior circula agua impulsada por la
bomba, que la hace circular por el circuito cerrado formado por el condensador y el radiador
de disipacidn. El caudal que mueve la bomba se indica en su placa de caracteristicas y es
6 l/min.

En la Figura 5.20 se muestran las medidas realizadas para caracterizar la geometria del
condensador. La superficie externa se calcula como la suma de las superficies externas de 12

tubos de forma cilindrica de 11,95 mm de didmetro (d) y 95,0 mm de longitud cada uno (L)
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5. ESTUDIO EXPERIMENTAL.

(210 mm - 115mm), y de 5,5 toroides del mismo
didmetro que los tubos (11,95 mm) y de 103,05 mm
(115mm - 11,95mm) de didmetro del eje de
revolucidn del toroide (D). El espesor de los tubos, e,
es 0,762 mm. De esta forma, la superficie externa total
12 tubos es A, =12xmx
11,95 mm X 95 mm = 42798 mm? y la superficie

de los externos
externa de los 5,75 toroides, A = 5,75 X mw? X
103,05 mm x 11,95 mm = 69885 mm?. La superficie
externa total resulta A, = A, + A, = 42798 mm? +
69885 mm? = 112683 mm?. La misma geometria se
tiene para el tubo interior por el que circula agua, pero teniendo
ahora en cuenta que el didmetro externo es 6,35 mm. La superficie
externa de ese tubo se calcula de manera similar. Para los 12 tubos
internos, resulta A, =12X1mTx635mmx95mm =
22742 mm?. Para los 5,75 toroides internos, A, = 5,75 X m% x
103,05 mm x 6,35 mm = 37136 mm?. La superficie interna total
A; = Ay + Ay = 22742 mm? + 37136 mm? =

59878 mm? = 0,059878 m?. Esta es la superficie que se toma

resulta

como superficie de intercambio de calor. En la Figura 5.21 se
muestra la tuberia de entrada del refrigerante y salida del agua, en
a), y de salida del refrigerante y
entrada de agua en el condensador,
enb). =
Durante el funcionamiento de la
bomba de calor el condensador
permanece tapado con una capa de
material aislante, con el objeto de
minimizar las pérdidas de calor que
se pudieran producir hacia el
entorno. En la Figura 5.22 se

muestran una fotografia y wuna

115,0 mm

Figura 5.20. Condensador de la bomba de calor aire-

agua.

™

N

a) b)

Figura 5.21. Detalle de las tuberias de

entrada y salida en el condensador: a)

Entrada de refrigerante y salida de
aguay b) salida de refrigerante y
entrada de agua.

E=0.93 ThA: 30.4 ALAHM: OFF

ZOOM: OFF

Figura 5.22. Fotografia y termografia del aislante en el condensador
de la bomba de calor aire-agua.

termografia del aislante del compresor. Se puede observar que la temperatura es baja por lo

que se considera que el calor intercambiado es muy pequefio.

En la Figura 5.23 se muestra el condensador y una termografia del condensador. Se puede

observar como la temperatura del refrigerante en la entrada (salida del compresor) va
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disminuyendo a medida que
avanza por el interior del tubo,
manteniéndose constante
durante el cambio de fase. El
agua del circuito secundario sale

caliente del condensador.

Valvula de expansion

Es una vélvula de expansion
termostatica de bulbo remoto
gobernada por la temperatura
de salida del evaporador. En la
Figura 5.24 se muestran una
fotografia y una termografia de
la valvula de expansién, en la
que se puede apreciar como
disminuye bruscamente la
temperatura al salir el
refrigerante de la véalvula.

E=0.93 TA: 22.9 ALAM: OFF ZO0OM : OFF

Figura 5.23. Fotografia y termografia del condensador de la bomba
de calor aire-agua.

Figura 5.24. Fotografia y termografia de la valvula de expansién de la

Evaporador.

El evaporador es una bateria de
tubos de cobre aleteados de flujo
cruzado, por el que circula aire
como flujo secundario, impulsado
por un ventilador que cuando
funciona consume 17w
constantemente. El refrigerante
entra en el tubo por la parte
inferior, tras salir de la vélvula de
expansion, y sale por la parte
superior. Dos sondas de

temperatura miden las

bomba de calor aire-agua.

21 cm

Figura 5.25. Evaporador de la bomba de calor aire-agua.

temperaturas de entrada y salida del aire movido por el ventilador.

En la Figura 5.25 se muestran las

medidas realizadas para caracterizar la geometria del

evaporador. La bateria tiene ocho pasos por los tubos aleteados. Hay 71 aletas de 21 cm de

alto por 2,2 cm de profundidad. La longitud de cada paso de tubo en contacto con las aletas

71aletas _ 71aletas __

es 23 cm (9,06 in), siendo su didmetro 1 cm. La densidad de aletas es ——— =

23cm 9,06 in
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7,84 fpi.Cada aleta tiene un espesor
de 0,74mm. Estos datos son
suficientes para caracterizar
geométricamente el evaporador en
IMST-ART.

En la Figura 5.26 se muestran una

fotograffa y una termografia del LT —

evaporador. En la termografia se
Figura 5.26. Fotografia y termografia del evaporador de la bomba de

puede apreciar las temperaturas en .
calor aire-agua.

cada punto.

Tuberias.
Todas las tuberias son de cobre y en todas ellas se acepta el valor asignado por defecto en

IMST-ART para su espesor, que se indica en cada caso.

Linea de succion.
Tiene una longitud de 57 cm y un diametro de 7,92 mm. El valor asignado al espesor de la
tuberia en IMST-ART es 0,813 mun. En la tuberia de aspiracién al compresor se incluye un

sobrecalentamiento de 5 °C, asignado por defecto.

Linea de descarga.
Tiene una longitud de 15 ¢m y un diametro de 9,52 mm. El valor asignado al espesor de la
tuberia en IMST-ART es 0,813 mm. Tiene un aislamiento de espuma elastomérica marca

Armaflex, de 1 cm de espesor.

Linea de liquido.
Tiene una longitud de 44 ¢cm y un diametro de 6,35 mm. El valor asignado al espesor de la
tuberia en IMST-ART es 0,762 mm.

53.1.3 Geometria de los circuitos de fluidos secundarios. r |

Circuito de agua en el condensador.
El agua que refrigera el condensador es impulsada por una bomba que

trasiega un caudal de 6 [/min, cuyo consumo es de 20 W, coincidiendo la

medida experimental con la indicada en su placa de caracteristicas. El
agua que se calienta en el condensador se refrigera en el radiador de la
Figura 5.27.

Figura 5.27. Radiador del
circuito de agua en el
condensador de la bomba de
calor aire-agua.
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Circuito de aire en el evaporador.

Para evaluar el caudal de aire en el evaporador es necesario determinar la superficie de paso
del aire (ver Figura 5.25 en pagina 147). Teniendo en cuenta que cada aleta tiene un espesor
de 0,74 mm, la superficie de paso del aire viene dada por la superficie del rectangulo que
atraviesa el aire, de dimensiones 19,5 cm X 23 cm = 448,5 cm?, menos la superficie expuesta
de los tubos, 1 cm x 23 % x 8 tubos = 184 cm?, y menos la superficie debida al grosor de

x(1a5an—1

las aletas y expuesta al flujo de aire, es decir 71 aletas x 0,074

8 tubos) = 60,4 cm?.

cm cm
X
le bo

aleta tu.

La superficie atravesada por el flujo de aire es, pues, A, = 448,5cm? — 184 cm? —
60,4 cm? = 204,0 cm?.

Se ha medido la velocidad media del flujo de aire en 2,95 m/s, por lo que el caudal de aire que
pasa por el evaporador es V = 0,0204 m? x 2,95 m/s = 0,0602036 m3/s = 216,73 m®/h.

53.2 PROCEDIMIENTO EXPERIMENTAL.

Para analizar el funcionamiento de la bomba de calor aire-agua se han medido las
temperaturas en diferentes puntos, considerados los mas relevantes. Para ello, se han
dispuesto sondas de temperatura Pt100 conectadas a dos adquisidores que han ido
guardando los datos correspondientes a las medidas realizadas en memorias USB, en un

formato de datos compatible con Microsoft Excell para su posterior tratamiento.

Parala determinacién de la potencia del compresor, ., se ha medido inicialmente la potencia
consumida por el conjunto, 1. Luego se han medido las potencias consumidas por la bomba
(en el circuito secundario del condensador), Wp, y por el ventilador, Wf, en el circuito

secundario del evaporador, teniéndose que

W, =W - W, — W (5.31)

La ecuacién (5.31) se ha empleado en la determinacién de la potencia consumida por el

compresor, W,.

En la Figura 5.28 se muestra la distribucién de sondas utilizadas para medir las temperaturas
en los puntos indicados en la bomba de calor aire-agua. Se ha aplicado un efecto de
transparencia para visualizar el condensador que, en realidad, estd tapado por un

aislamiento.
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La frecuencia de las medidas
realizadas ha sido 10 s durante el
transcurso del experimento cuya

duraciéon ha sido 12 h.

En la Figura 5.29 se puede observar
la lectura de las temperaturas
asignadas a cada sonda en el circuito
del refrigerante, en la carcasa del
compresor y la potencia eléctrica

consumida por el equipo (ver Tabla

)
-
_
J
_l
_l
_
J
B

5.10 en pagina 143). Para evitar una

acumulacién excesiva de datos, se

muestran los resultados para un
ensayo de un tramo de duracion de  Fjgura 5.28. Distribucién de sondas de temperatura en la bomba de
aproximadamente una hora y media calor aire-agua.

de funcionamiento.

Bomba de calor aire-agua (Refrigerante)
Temperatura (°C) y Potencia (W) vs tiempo (mm:ss)

Las temperaturas mantienen un comportamiento 55 w
mondétono aceptable en todo el intervalo de j‘; Z 2 Z 2 175
5 5

medicion, lo que permite analizar solamente una < 4 ¥ 0 =

) ) < 35 NN ANVANANANANZAN us%

zona como representativa de las demds. El 2 x o E

& =

compresor para cuando la presién de la zona de ;i ;5] . §
baja disminuye por debajo de la presién de & 1; K k/& 50
tarado y arranca cuando ésta aumenta. La 5 & & & & M K« & »

0 0
interpretacion de la graflca que se presenta en la 00:00 10:00 20:00 30:00 40:00 50:00 00:00 10:00 20:00 30:00
Tiempo (mm:ss)

(°C) t5(°C)
teomp (°C)  ——— W.(W)

Figura 5.29 resulta complicada; se muestra con el £,(°C)

objeto de apreciar la repetitividad de las medidas teona (°C)

t,(°C)

realizadas, su comportamiento practicamente . L
p P Figura 5.29. Variacidon de las temperaturas del

ciclicoylajustificacion de la Figura 5.30, enla que refrigerante y de la carcasa del compresor en una hora
se muestra la variacién de las temperaturas del y media de funcionamiento de la bomba de calor aire-
refrigerante y la potencia consumida en uno de agua.

los ciclos completos de funcionamiento.

Para representar los datos en la Figura 5.30 se ha tomado como punto de partida del ciclo de
funcionamiento el instante de la puesta en marcha del compresor y, como punto final, el
instante de la nueva puesta en marcha del compresor. A la vista de la forma de la curva que
muestra la potencia consumida por el compresor (W) se puede deducir que el compresor
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Bomba de calor aire-agua (Refrigerante)
Temperatura (°C) y Potencia (W) vs tiempo (mm:ss)

Figura 5.30. Variacidn de las temperaturas del

refrigerante y de la carcasa del compresor en un ciclo
completo de funcionamiento para la bomba de calor

Temperatura (°C)

aire-agua.

Temperatura (°C)

Bomba de calor aire-agua (Refrigerante)
Temperatura (°C) y Potencia (W) vs tiempo (mm:ss)

50 ——
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w = —
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25
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15 f—d
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0
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a0 (%) t5(°C)
T teona (OO T teomp (°C) W.(w)

Figura 5.31. Variacién de las temperaturas del

t,(°C)

Potencia (W)

refrigerante, de la carcasa del compresor y media del

compresor hasta su parada para la bomba de calor

condensador desde la puesta en marcha del

aire-agua.

arranca con un maximo en el consumo de energia, disminuyendo éste a medida que va

avanzando el tiempo. Cuando arranca el compresor se aprecia una progresiva disminucién en

la temperatura de entrada del refrigerante (t;) y un progresivo aumento en la temperatura

de salida (t;). También aumenta la temperatura de descarga del condensador (t3) y

disminuye la temperatura de entrada en el evaporador (t,). También se observa un ligero

aumento en la temperatura de la carcasa del compresor (t.omp)- Cuando el compresor para,

todas las temperaturas tienden a confluir. Pero antes de que lleguen a hacerlo, se alcanza la

presidn de tarado en la zona de baja presion y el compresor arranca de nuevo.

Bomba de calor aire-agua (Fluidos Secundarios)

Temperatura (°C) y Potencia (W) vs tiempo (mm:ss)
45

40
35 <
g
30 ‘E
=
25 3
o
=9
20
15
'90:00 10:00 20:00 30:00 40:00 50:00 00:00 10:00 20:00 30:00
Tiempo (mm:ss)
£ (°C) tgo (°C) tyi (°C) two (°C) w.(w)

Figura 5.32. Variacién de las temperaturas de los

fluidos secundarios en una hora y media de
funcionamiento de la bomba de calor aire-agua.

Para

la variaciéon de

introducir todos estos datos de

funcionamiento de la bomba de calor aire-
agua en IMST-ART con objeto de modelizar su
comportamiento, en la Figura 5.31 se muestra

las temperaturas del

refrigerante, de la carcasa del compresor y
media del condensador desde la puesta en

marcha de éste hasta su parada.

En la Figura 5.32 se muestra la variacién de
las temperaturas de los fluidos secundarios en
una hora y media de funcionamiento de la

bomba de calor aire-agua. Como se puede
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Bomba de calor aire-agua (Fluidos Secundarios)
Temperatura (°C) y Potencia (W) vs tiempo (mm:ss)
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10
00:00

Bomba de calor aire-agua (Fluidos Secundarios)
Temperatura (°C) y Potencia (W) vs tiempo (mm:ss)

40
&)
g < 35
) o]
b EREN)
5 w
=} =
] Q25
1) j=9
a g
(5]
S 20
15
%
01:00 02:00 03:00 04:00 05:00 06:00 07:00 08:00 0:00 00:30 01:00 01:30 02:00 02:30
Tiempo (mm:ss) Tiempo (mm:ss)

tai (uc) tao (DC) Ly (OC) two (OC) VVc (W) toi (OC) tao (OC) twi (OC) two (OC)

Figura 5.33. Variacién de las temperaturas de los
fluidos secundarios en un ciclo completo de
funcionamiento para la bomba de calor aire-agua.

aire-agua.

observar, también estas temperaturas mantienen un comportamiento repetitivo, como cabia

esperar.

De la misma forma que se ha hecho anteriormente para las temperaturas del refrigerante y
de la carcasa del compresor, en la Figura 5.33 se muestra la variacién de las temperaturas de
los fluidos secundarios en un ciclo completo de funcionamiento. La temperatura de salida del

agua del condensador (t,,,) aumenta, y también aumenta la de entrada (t,,;).

Se puede apreciar una cierta inercia en ambas temperaturas debida a la temperatura
alcanzada en el radiador por el que sigue pasando, ya que la bomba que impulsa el agua no
para. La temperatura del aire que entra en el evaporador permanece constante,

disminuyendo a la salida (t,,), como cabia esperar.

Todas las temperaturas vuelven a tender a confluir cuando para el compresor. En la Figura
5.34 se muestra la variacion de dichas temperaturas desde la puesta en marcha del compresor

hasta su parada.
Calor intercambiado en el compresor.

Tanto en la Figura 5.31 como en la Figura 5.34 se muestra que la potencia consumida por el
compresor es variable en el tiempo. El valor promedio en el intervalo de funcionamiento
considerado es de 183,57 W. Una parte de esta energia es cedida en forma de calor al entorno,

en la carcasa. Este intercambio de calor se realiza por conveccién y por radiacién. Para
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Figura 5.34. Variacién de las temperaturas de los
fluidos secundarios desde la puesta en marcha del
compresor hasta su parada para la bomba de calor
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determinar su magnitud es necesario calcular los coeficientes de transferencia de calor por

conveccién y por radiacién.

Para obtener el coeficiente de transferencia de calor por conveccién se puede partir, por

simplicidad, de la correlacién de Churchill para esferas [59, Chapman et al,, 1990], que es:

_ 0,589 - Ray/*
NuD = 2 +—4

v o

La ecuacién (5.32) es valida para Pr > 0,7 y Ra < 10! y ambos dependen de la temperatura
de la carcasa que no es uniforme, como se puede observar en la termografia de la Figura 5.19
(pagina 145). Para evaluar Pr y Ra se asume una temperatura media de 40,0 °C. De esta forma
resulta, para una temperatura promedio entre la carcasa y del ambiente, Pr = 0,7282y Ra =

10772400 (ver ecuacién (5.13), pagina 134). Asi, de la correlacién de Churchill resulta Nup, =
28,11,y de aqui, h, = 4,09 —

m2K’

Para el coeficiente de transferencia de calor por radiacién resulta h,. = 5,67 —x (ver ecuacion

(5.15), pagina 135), por lo que se obtiene, para el coeficiente global de transferencia de calor
dah= 9,76% (ver ecuacién (5.21), pagina 139). El calor intercambiado en el compresor
serd, pues, 29,53 W. En estas condiciones, el porcentaje de la energia consumida que atraviesa

la carcasa en forma de calor es

29,53 W

kit = 9 5.33
Tea57w < 100 =1609% (5.33)

Este dato sera tenido en cuenta a la hora de introducir los datos relativos al compresor para

modelizar el funcionamiento de la maquina en IMST-ART.
5.4 BOMBA DE CALOR AGUA-AIRE.

5.4.1 DESCRIPCION.

Se trata de una bomba de calor por compresién de vapor de ciclo simple que emplea
Refrigerante R-12. En la Figura 5.35 se detalla el recorrido del refrigerante. A continuacién se

describe su funcionamiento y la geometria de cada uno de sus componentes.
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54.1.1 Funcionamiento.

La bomba de calor agua-aire toma el
calor del agua, en el evaporador, y lo
cede a un circuito de aire movido
por un ventilador en el
condensador. El agua en el circuito
del evaporador estd confinada en
un recipiente de material plastico,
abierto en su parte superior con una

masa de 22 kg.

Por su parte, el aire en el circuito del

s |,inea de Succion

condensador es impulsado por un

. , , ee——— |,in D r
ventilador que actia s6lo cuando ea de Descarga

, s |.inea de Liquido
actuia el compresor. El consumo del

ventilador se ha medido, resultando Figura 5.35. Detalle de los tubos de la bomba de calor agua-aire.
ser 17 W.

El compresor estd gobernado por un termostato que le hace actuar cuando la temperatura del
agua en el recipiente asciende por encima de la temperatura objetivo, que se ha establecido
en 5 °C mediante un termostato que mide la temperatura del agua en el recipiente. Se ha
permitido una variacién de temperatura de 0,5 °C, con lo que se evita que el agua se congele,

lo que modificaria el coeficiente de transferencia de calor en el evaporador.

54.1.2 Geometria del circuito de R12.

Compresor.

El compresor es de la marca Aspera, modelo 145CA06. Segin la marca Embraco, que es quien
actualmente comercializa los compresores Aspera, el compresor desplaza un volumen de
14,5 cm3, con un volumen de aceite de 0,45 [ y gira a 2900 rpm cuando la frecuencia de la

corriente es de 50 Hz. El volumen de aceite es 0,45 dm3.

Al igual que se hizo con la bomba de calor aire-agua, para evaluar la superficie externa de la
carcasa se ha medido su geometria. La carcasa es cilindrica de base eliptica, de 9,5 cm de radio
mayor (a) y 7,5 cm de radio menor (b), y su altura es 19,0 cm. La aproximacién de Ramanujan
es suficiente para obtener el perimetro de la elipse [80, Weisstein, 1999]. Dicha aproximacién

viene dada por la expresion
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pRT [3(a +b)—@Ba+b)(a+ 3b)] (5.34)

Asi, el perimetro resulta 53,6 cm. La superficie lateral de la carcasa es, entonces, 53,6 cm X
19,0 cm = 1018,4 cm?. La parte superior de la carcasa esta curvada pudiendo aproximarse
su forma a la de medio elipsoide de revolucion, cuya superficie puede calcularse con una

aproximacién suficiente con la expresiéon de Knud Thomsen [80, Weisstein, 1999], que es

1
aPb? 4+ aPcP + bPcPp (5.35)
3

AS=4—T[[

donde a y b son los radios mayor y menor, c es la altura del polo con respecto al plano
ecuatorial, que se estima en 4,0 cm, y p es una constante que vale 1,6075. La superficie de la
parte superior de la carcasa vale 608.6 cm?. La superficie de la parte inferior viene dada por

A; = mab por lo que resulta 4; = 223,8 cm?. La superficie total de la carcasa del compresor
serd, pues Agomp = Ac + A, + A; = 1851 cm? = 0,1851 m?.

En la Figura 5.36 se muestra una
fotografia y la correspondiente
termografia de la carcasa del
compresor. Como se puede
observar, la temperatura que se
alcanza en la carcasa del

compresor es relativamente

E=0.24 ThA: 24.2 ALAM: OFF ZOOM : OFF

elevada, por lo que, tras la

presentaciéon de los datos . s
Figura 5.36. Fotografia y termografia de la carcasa del compresor de

obtenidos experimentalmente se la bomba de calor agua-aire

calcula el porcentaje de Ila

energia que se disipa en forma de calor en la carcasa del compresor.

Condensador.

El condensador es una bateria de tubos de cobre aleteados de flujo cruzado (intercambiador
compacto), por el que circula aire como flujo secundario, impulsado por un ventilador que
cuando funciona consume 17 W constantemente. El refrigerante entra en el tubo por la parte
inferior, tras salir del compresor, y sale por la parte superior. Dos sondas de temperatura

miden las temperaturas de entrada y salida del aire movido por el ventilador.

En la Figura 5.37 se puede observar el evaporador de la bomba de calor agua-aire.
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La bateria tiene dieciséis pasos por los tubos
aleteados. Hay 71 aletas de 21 cm de alto por 6,0 cm
de profundidad. La longitud de cada paso de tubo en
contacto con las aletas es 24,8 cm (9,76 in),siendosu 243 cm

ia ; 71 alet
didmetro 0,78 cm. La densidad de aletas es 24'18661';5 =
71 alet ) . '

9—‘61:[-;15 = 7,272 fpi. Cada aleta tiene un espesor de
0,54 mm.

Estos datos son suficientes para caracterizar

geométricamente el evaporador en IMST-ART.
Figura 5.37. Condensador de la bomba de calor
Para evaluar el caudal de aire en el evaporador es agua-aire.
necesario determinar la superficie de paso del aire.
Teniendo en cuenta que cada aleta tiene un espesor de 0,54 mm, la superficie de paso del aire

viene dada por la superficie del rectidngulo que atraviesa el aire, de dimensiones 24,3 cm X

24,8 cm = 602,6 cm?, menos la superficie expuesta de los tubos, 0,78 cm x 24,8 t:;g X

8 tubos = 154,8 cm?, y menos la superficie debida al grosor de las aletas y expuesta al flujo

de aire, es decir 71 aletas X 0,054 —— x (24,3 cm — 0,78 t::o X 8 tubos) = 69,2 cm?. La

aleta
superficie atravesada por el flujo de aire es, pues, 4, = 602,6 cm? — 154,8 cm? — 69,2 cm? =

378,6 cm? = 0,03786 m?2. Se ha medido la velocidad media del flujo de aire en 1,69 m/s, por

lo que el caudal de aire que pasa por

el evaporador es V= . T
0,037865 m? x 1,69 m/s = e
0,066 m3/s = 64,0 m3/h.

En la Figura 5.38 se muestra una

K

fotografia y una termografia del

condensador. La termografia - E=0.94 TA: 24.2 ALAM: OFF ZOOM:!OFF

permite apreciar la distribuciéon de
temperaturas en el condensador. Figura 5.38. Fotografia y termografia del condensador de la bomba
de calor agua-aire.

Valvula de expansion
Es una valvula de expansién termostatica de bulbo remoto. En la Figura 5.39 se muestran el

evaporador y la valvula de expansién de la bomba de calor agua-aire.

Evaporador.
El evaporador es un tubo de 12 mm de didmetro, sumergido en un recipiente con 22 kg de

agua, con las dimensiones que se indican en la Figura 5.39.
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La superficie externa se calcula como la suma de las
superficies externas de 7 tubos rectos de forma
cilindrica de 12,7 mm de diametro (d) y 710 mm
(2 x[345mm-2 x 45 mm] + 2 X [190 mm -2 X

45 mm])) de longitud cada uno (L), y de 7 toroides del
mismo diametro que los tubos (12,7 mm) y de
77,3mm de didmetro del eje de revolucion del
toroide (D) (2 X [45 mm - 12,7/2 mm)). El espesor
de los tubos, e, es 0,813 mm. Para los 7 tubos rectos,
la superficie externa total resulta, siendo A, = mdL la
superficie externa de cada tubo, A, =7 Xm X
12,7 mm x 710 mm = 198294 mm?. Para los 7
toroides externos, la superficie externa total es,

19 cm

Figura 5.39. Evaporador de la bomba de calor
agua-aire.

siendo A, = n?Dd la superficie externa para cada toroide, A, =7 X % X 77,3 mm x

12,7 mm = 67824 mm?2. La superficie externa total del tubo del evaporador resulta
A, = Ac + Ay = 198294 mm? + 67824 mm? = 266118 mm? = 0,266118 m2.

Esta es la superficie que se toma como superficie de intercambio de calor.

En la Figura 5.40 se muestran MI
= #
F=

una fotografia y una termografia

del recipiente que contiene al
evaporador. En la termografia se
puede observar una notable
estratificacion en las
temperaturas con un fuerte

gradiente en la zona central.

RGO A Tt 2 A i e Al aM e OF o2 0 G2 OEFS

Figura 5.40. Fotografia y termografia del recipiente que contiene al

Tuberias.

evaporador de la bomba de calor agua-aire.

Todas las tuberias son de cobre, con un didmetro de 6,35 mm. Se acepta el valor asignado al

espesor de la tuberia en IMST-ART, que es 0,762 mm .

Linea de succion.

Tiene una longitud de 119 cm y un didmetro Tiene un aislamiento de espuma elastomérica

marca Armaflex de 10 mm de espesor.

Linea de descarga.

Tiene una longitud de 62 cm y no esta aislada.
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Linea de liquido.

Tiene una longitud de 115 cm.

En la Figura 5.35 se detallan cada una de las tuberias en la bomba de calor aire-agua.

5.4.2 PROCEDIMIENTO EXPERIMENTAL.

Para analizar el funcionamiento de la bomba de calor agua-aire se han medido las
temperaturas en diferentes puntos, considerados los mas relevantes. Para ello, se han
dispuesto sondas de temperatura Pt100 conectadas a dos adquisidores que han ido
guardando los datos correspondientes a las medidas realizadas en memorias USB, en un

formato de datos compatible con Microsoft Excell para su posterior tratamiento.

Parala determinacién de la potencia del compresor, I, se ha medido inicialmente la potencia
consumida por el conjunto, . Luego se ha medido la potencias consumida por el ventilador,
Wf, teniéndose que

W, = W — W, (5.36)

La ecuacién (5.36) se ha empleado en la determinaciéon de la potencia consumida por el

compresor, W,.

En la Figura 5.41 se muestra la
distribuciéon de sondas con que se
han medido las temperaturas en los
puntos indicados en la bomba de
calor agua-aire (ver Tabla 5.10 en

pagina 143).

En la Figura 5.42 se puede observar
la lectura de las temperaturas
asignadas a cada sonda en el
circuito del refrigerante y también
en la carcasa del compresor, y la

potencia eléctrica consumida por el

equipo. La frecuencia de las

medidas ha sido 10 s. La duracién  Figura 5.41. Distribucién de sondas de temperatura en la bomba de

de los ensayos fue superior a un dia calor agua-aire.
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Bomba de calor agua-aire (Refrigerante)
Temperatura (°C) y Potencia (W) vs tiempo (hh:mm)

Temperatura (°C)

*z[:mmm
1L

o

i

CINSTASTANSTASTNS
SSFRNMTFROONGLRS

t (°0)
ty (°C)

Figura 5.42. Variacién de las temperaturas del

Tiempo (hh:mm)
t2 (°C)
teomp (°C)

Potencia (W)

refrigerante y de la carcasa del compresor en una hora
y media de funcionamiento de la bomba de calor agua-

aire.

y en la Figura 5.42 se presentan las medidas
correspondientes a un ensayo de veintiocho horas

y media de funcionamiento.

Las temperaturas mantienen un comportamiento
monoétono aceptable en todo el intervalo de
medicion, lo que permite analizar solamente una
zona como representativa de las demas. Cada ciclo
de funcionamiento dura, aproximadamente, dos

horas y media.

La interpretacion de la grafica que se presenta en
la Figura 5.42 resulta complicada; se muestra con
el objeto de apreciar la repetitividad de las
medidas  realizadas, su comportamiento

practicamente ciclico y la justificacidn de la Figura

5.43 en la que se muestra la variaciéon de las temperaturas del refrigerante y la potencia

consumida en uno de los ciclos completos de funcionamiento. Para representar los datos en

la Figura 5.43 se ha tomado como punto de partida del ciclo de funcionamiento el instante de

la puesta en marcha del compresor y, como punto final, el instante de la nueva puesta en

marcha del compresor. Como se puede observar, cuando arranca el compresor hay un

maximo en el consumo eléctrico que disminuye de una manera relativamente rapida hasta un

minimo, a partir del cual se inicia un ascenso hasta estabilizarse en 290 . En cuanto arranca

Bomba de calor agua-aire (Refrigerante)
Temperatura (°C) y Potencia (W) vs tiempo (hh:mm)

Temperatura (°C)

pj g

20 b—
0:00 0:15 0:30 0:45

— t: (°0)
ty (°C)

Figura 5.43. Variacién de las temperaturas del

1:00 1:15 1:30 1:45
Tiempo (hh:mm)

t; (°C)

= teomp (°C)

2:00 2:15 2:30

— t3(°0)
W (W)

Potencia (W)

refrigerante y de la carcasa del compresor en un ciclo
completo de funcionamiento para la bomba de calor

agua-aire.

el compresor comienza a aumentar la
temperatura en la descarga (t,) y también la
temperatura en la salida del condensador (t3). La
temperatura en la carcasa del compresor se eleva
hasta algo mas de 50,0 °C, por lo que cabe esperar
que la energia intercambiada por calor en el
compresor tenga un valor relevante frente a la
energia intercambiada como trabajo. Por esta
razén, se calcula mas adelante el calor
intercambiado por el compresor. Del mismo
modo, cuando arranca el compresor disminuyen
las temperaturas de entrada en el compresor (t;)
y de salida de la valvula (t,). Las graficas que
muestran la evolucion de estas temperaturas

muestran minimos, debidos a los procesos de
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ebullicién del refrigerante, que inicialmente se encuentra en forma de vapor humedo de titulo

muy bajo en el evaporador.

Una vez que el compresor para, todas las temperaturas tienden a confluir. La temperatura de

la carcasa del compresor (f.omp) Sigue aumentando, debido a la alta inercia térmica del

conjunto hasta que tras alcanzar su valor maximo, empieza a disminuir. La temperatura de

entrada en el compresor (t;) aumenta rapidamente hasta practicamente alcanzar la

Bomba de calor agua-aire (Refrigerante)
Temperatura (°C) y Potencia (W) vs tiempo (hh:mm)

Temperatura (°C)

t3 (°C)
W, (W)

— teomp (9]

Figura 5.44. Variacion de las temperaturas de los
fluidos secundarios desde la puesta en marcha del
compresor hasta su parada para la bomba de calor

agua-aire.

Bomba de calor agua-aire (Fluidos Secundarios)
Temperatura (°C) y Potencia (W) vs tiempo (hh:mm)

EN
o

Temperatura (°C)
4NN oW ow A
588 883

=5}

Tiempo (hh:mm)

tao (°C) ty (°C) W, (W)
Figura 5.45. Variacién de las temperaturas de los

fluidos secundarios en veintiocho horas y media de
funcionamiento de la bomba de calor agua-aire.

Potencia (W)

Potencia (W)

temperatura ambiente. La temperatura de
salida del compresor (t,) y la de salida del
condensador (t3) siguen practicamente una
evolucion similar, ya que estas tuberias estan
en contacto con el aire del ambiente. La
temperatura de salida de la valvula (¢t;)
aumenta inicialmente pero luego se mantiene

debido a la formacién de hielo en el tubo.

de

funcionamiento de la bomba de calor agua-

Para introducir todos estos datos
aire en IMST-ART con objeto de modelizar su
comportamiento, en la Figura 5.44 se muestra
del

refrigerante desde la puesta en marcha del

la variacién de las temperaturas

compresor hasta su parada.

De forma equivalente a lo presentado en las
figuras anteriores, en la Figura 5.45 se
muestra la variacién de las temperaturas de
los fluidos secundarios en veintiocho horas y
media de funcionamiento de la bomba de
calor agua-aire, en la Figura 5.46 se muestra
la variacidn de las temperaturas de los fluidos
secundarios en un ciclo completo de
funcionamiento y en la Figura 5.47 la
variacién de las temperaturas durante el

funcionamiento del compresor.

Como se puede observar en la Figura 5.46,
de

secundarios comienzan a cambiar cuando

todas las temperaturas los fluidos




Bomba de calor agua-aire (Fluidos Secundarios)
Temperatura (°C) y Potencia vs tiempo (hh:min)
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Bomba de calor agua-aire (Fluidos Secundarios)
Temperatura (°C) y Potencia vs tiempo (hh:mm)
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Figura 5.46. Variacién de las temperaturas de los
fluidos secundarios en un ciclo completo de
funcionamiento para la bomba de calor agua-aire.

agua-aire.

arranca el compresor. Asi, la temperatura de salida del aire del condensador (t,,) se va
elevando hasta alcanzar un régimen practicamente estacionario a unos 35 °C. Cuando para el
compresor se observa un aumento en esta temperatura debido a la parada del ventilador y a
la proximidad de la sonda de temperatura al condensador. Luego va disminuyendo

progresivamente segtin va avanzando el tiempo.

Por su parte, la temperatura en el agua del recipiente en el que se encuentra el evaporador
(ty) aumenta ligeramente cuando se pone en marcha el compresor. Esto es debido a la
ubicacién de la sonda de temperatura con la que se ha obtenido esta medida, que se ha
colocado deliberadamente cerca de la superficie para provocar que los ciclos de
funcionamiento sean mas largos y se alcancen regimenes mas estacionarios. Asi, al arrancar
el compresor, el refrigerante que pasa por el evaporador, al absorber calor del agua que le
rodea, provoca en ésta un movimiento convectivo que envia el agua fria al fondo y al agua
caliente a la superficie (ver Figura 5.40 en pagina 157). Por esta razo6n la curva que describe
la variacién de la temperatura del agua en el recipiente que contiene al evaporador es

inicialmente creciente, decreciendo ligeramente a medida que transcurre el tiempo.
Calor intercambiado en el compresor.

En la Figura 5.47 se muestra la potencia consumida por el compresor. El valor promedio en
el intervalo estudiado es 282,40 W. Por otro lado, empleando la correlacién de Churchill para

esferas [59, Chapman et al., 1990], ya empleada en el mismo andlisis realizado en la bomba
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Figura 5.47. Variacién de las temperaturas de los
fluidos secundarios desde la puesta en marcha del
compresor hasta su parada para la bomba de calor
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de calor aire-agua (ver ecuacion (5.32) en la pagina 153 se obtiene Nu;, = 30,38, y de aqui el
w

coeficiente de transferencia de calor por conveccidn, que vale h, = 4,04 e

w .
- (ver ecuacién
K

Para el coeficiente de transferencia de calor por radiaciéon resulta h,. = 6,16 p-

(5.15), pagina 135), por lo que se obtiene, para el coeficiente global de transferencia de calor

dah = 10,2% (ver ecuacion (5.21), pagina 139). El calor intercambiado en el compresor,
empleando la superficie calculada en la pagina 155 es 45.31 W. En estas condiciones, el

porcentaje de la energia consumida que atraviesa la carcasa en forma de calor es

4531 W

— = 0, . 7
282,40WX100 16,04 % (5.37)

Como se puede ver, este valor concuerda bastante con el obtenido para la bomba de calor
aire-agua (ver ecuacién (5.33) en pagina 153). Serd introducido en IMST-ART en la definicién
del compresor.

5.5 BOMBA DE CALOR AGUA-AGUA.

5.5.1 DESCRIPCION.

Se trata de una bomba de calor que
opera con un ciclo simple de frio
por compresiéon de vapor y que
emplea Refrigerante R-134a como
fluido de trabajo. La bomba de
calor se utiliza para la realizaciéon
de practicas por los alumnos en la
Escuela Politécnica Superior de
Zamora, de la Universidad de

Salamanca.

En la Figura 5.48 se detallan cada

una de las tuberias en la bomba de

s |inea de Succion

calor aire-agua. A continuacion se
. . . == Linea de Descarga
describe su funcionamiento y la , oo
s |.inea de Liquido

geometria de cada uno de sus

componentes. Figura 5.48. Detalle de los tubos de la bomba de calor agua-agua.
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5.5.1.1 Funcionamiento.

La bomba de calor agua-agua toma calor del agua contenida en un recipiente, en el que se
introduce el evaporador, y lo cede al agua contenida en otro recipiente, en el que se introduce
el condensador. Se miden las temperaturas del refrigerante en cada uno de los puntos que
corresponden a estados representativos del ciclo de frio por compresion. Igualmente, se mide

el consumo de energia eléctrica del compresor.

El volumen de agua en cada uno de los recipientes en el evaporador y el condensador es 1 [.
Se miden las temperaturas en ambos intercambiadores, dentro del agua. Para evitar
cortocircuitos que provocarian lecturas erréneas en las sondas, se sellan dos termopares con
plastico fundido a baja temperatura y tubo termoretractil, y se introducen en el agua,
pegéandolos al tubo de los intercambiadores, intentando no incrementar la inercia de las

sondas de lectura.

El compresor estd gobernado por un presostato de alta presion que abre el circuito de
suministro de energia eléctrica al compresor, pardndolo cuando la presién de la linea de
descarga del compresor asciende por encima de la presion de tarado. El presostato esta

inicialmente precintado pero se desprecinta para poder actuar sobre la presion de tarado.

El presostato no se rearma, es decir, una vez alcanzada la presién de tarado, detiene el
compresor y éste no vuelve a arrancar hasta que no se pulsa el botén de rearme del
presostato, por lo que para mostrar la repetitividad en las medidas se decide instalar en el
equipo dos termostatos, uno en la linea de alta presion y otro en la linea de baja presion, que
cortan el suministro de energia eléctrica al compresor cuando se alcanzan las temperaturas
de destino en cada linea y lo reanudan cuando se vuelve a la temperatura programada en el

incremento de temperaturas establecido.

Los termostatos miden la temperatura mediante termorresistencias y la muestran en un
indicador digital, instalado también en el panel de la maquina. Se instala, igualmente, un
conmutador con el que se controla qué termostato ha de actuar, aunque ambos estén

constantemente midiendo la temperatura.

Los termostatos se programan para que se alcancen las temperaturas objetivo antes de que
se alcance la presién objetivo en el presostato, ya que de alcanzarse éstala maquina se detiene
y no vuelve a arrancar hasta que se accione manualmente pulsando el botén de rearme del

presostato, segin lo indicado anteriormente.
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5.51.2 Geometria del circuito de R134a.

Compresor.

El compresor es de la marca Danfoss, modelo TL3G 102G 4350. En sus especificaciones
técnicas se pueden encontrar los datos que se requieren para su caracterizacion en IMST-
ART, que son el volumen desplazado (3,13 cm?), la velocidad de giro a 50 Hz (2900 rpm) y el

volumen de aceite (280 cm?).

La superficie externa se determina de la misma manera que se hizo para la bomba de calor
agua-aire, ya que la forma de la carcasa del compresor es similar. La carcasa es cilindrica de
base eliptica, de 8,5 cm de radio mayor (a) y 7,5 cm de didmetro menor (b), su altura es
11,0 cmylaaltura del polo en el elipsoide superior es 4 cm (c). Con la ecuacién (5.34) (pagina
155) se determina el perimetro, resultando p = 50,31 cm. De aqui, la superficie lateral de la
carcasa es A; =5031cm X
11,0 cm = 553,41 cm?. La
superficie de la parte superior de
la carcasa se obtiene de la
ecuacion  (5.35) (paginals5),
resultando A = 554,74 cm?. La
superficie de la parte inferior es
A =nmX85cmXx75cm=

E=D0.24 ThA: 28.3 ALAM: OFF ZOOM : OFF

200,28 cm?.La superficie total de

la carcasa del compresor es Figura 5.49. Fotografiay termografia de la carcasa del compresor de
Acomp =Ac+Ac + 4; = la bomba de calor agua-agua.

1308,43 cm? = 0,1308 m?.

En la Figura 5.49 se muestra una fotografia y una termografia de la carcasa del
compresor. La termografia permite observar que la temperatura en la carcasa es
sensiblemente mas baja que las medidas para las bombas de calor aire-agua y agua-

aire anteriores.

Condensador y evaporador.
Tanto el condensador como el evaporador consisten en un tubo arrollado por cuyo

. . . . ~ Y . . 4,865 mm
interior circula el refrigerante, de forma y tamafo idénticos. En la Figura 5.50 se 5,50 cm

pueden apreciar las medidas realizadas para caracterizar la geometria del

condensador. La superficie externa se calcula como la suma de cada una de las Figura 5.50.
Condensador de la
bomba de calor

forma de toroide de 4,865 cm de didmetro. Para los 9,25 toroides la superficie agua-agua.

superficies externas de 9,25 vueltas de tubo de 6,35 mm de didmetro, arrollados con
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externa total es, siendo 4, =
m?Dd la superficie externa para
cada toroide, 4;, = 9,25 X w2 X
48,65 mm X 6,35 mm =
28203,18 mm? =
0,028203m?. Esta es la
superficie que se toma como
superficie de intercambio de
calor aunque, como se aprecia
en la Figura 550, es
conveniente estimar un
porcentaje de esta superficie
como apta para el intercambio
de calor con el agua, ya que no
toda la superficie estd en

contacto con el agua.

En la Figura 5.51 se muestran
una fotografia y una
termografia del evaporador (a)
y del condensador (b).

1458132
£ dzoy
18,1

(®)

Figura 5.51. Fotografia y termografia del evaporador (a) y del

condensador (b) de la bomba de calor agua-agua.

Vdlvula de expansion

Es un tubo capilar, con las

dimensiones que se pueden apreciar en la
Figura 5.52. Hay nueve vueltas, por lo que la
longitud del capilar es 0,5655 m. El diametro
es 2mm. El condensador descarga en un
deposito receptor de liquido cuyo volumen es
33,45cm® = 0,033451 = 0,03345 dm?. En
la Figura 5.53 se muestran una fotografia y
una termografia de la valvula de expansion.

Tuberias.

Todas las tuberias son de cobre.

Linea de succion.

Tiene una longitud de 43,5 cm y un didmetro

de 6,35 mm. Se acepta el valor asignado al

espesor de la tuberia en IMST-ART, que es

8,8 cm

E-0LA0) 1At SERE e AnERSEER S OHE O

Figura 5.53. Fotografia y
termografia de la carcasa
del compresor de la bomba
de calor agua-agua.

Figura 5.52. Tubo
capilar de la bomba de
calor agua-agua.
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0,762 mm.

Linea de descarga.

Tiene unalongitud de 71 cm y un didmetro de 6,35 mm. Se acepta el valor asignado al espesor
de la tuberia en IMST-ART, que es 0,762 mm.

Linea de liquido.

Tiene una longitud de 32,5 cm y un diametro de 6,35 mm. Se acepta el valor asignado al

espesor de la tuberia en IMST-ART, que es 0,762 mm.

5.5.2 PROCEDIMIENTO EXPERIMENTAL.

Para analizar el
funcionamiento de la bomba
de calor agua-agua se han
medido las temperaturas en
diferentes puntos,
considerados los mas
relevantes. Para ello, se han
dispuesto termopares
conectados a un adquisidor
que ha ido enviando los datos
de temperaturas a un
ordenador, quedando
guardados aquéllos en un
archivo  compatible  con
Microsoft Excell para su

posterior tratamiento.

Figura 5.54. Distribucién de termopares en la bomba de calor agua-
agua.

Se ha medido la potencia del compresor, W,, con un medidor de energia que también ha

enviado los datos a un ordenador en el que han quedado guardados en un archivo compatible

con Microsoft Excell. En la Figura 5.54 se muestra la distribucién de los termopares con que

se han medido las temperaturas en los puntos indicados en la bomba de calor agua-agua. La

frecuencia de las medidas realizadas ha sido 10 s durante todo el transcurso del experimento
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Potencia (W)

Bomba de calor agua-agua (Refrigerante) Bomba de calor agua-agua (, Refrigerante)
Temperatura (°C) y Potencia (W) vs tiempo (mm:ss) Temperatura (°C) y Potencia (W) vs tiempo (mm:ss)
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Figura 5.55. Variacién de las temperaturas del Figura 5.56. Variacién de las temperaturas del
refrigerante y de la carcasa del compresor en una hora refrigerante y de la carcasa del compresor en un ciclo
y media de funcionamiento de la bomba de calor agua- completo de funcionamiento para la bomba de calor
agua. agua-agua.

cuya duracién ha sido una hora y doce minutos?. En la Figura 5.55 se puede observar la lectura
de las temperaturas asignadas a cada sonda en el circuito del refrigerante y también en la
carcasa del compresor, y la potencia eléctrica consumida por el equipo. Las temperaturas
mantienen un comportamiento monétono aceptable en todo el intervalo de medicién, lo que

permite analizar solamente una zona como representativa de las demas.

La interpretacién de la grafica que se presenta en la Figura 5.55 resulta complicada; se
muestra con el objeto de apreciar la repetitividad de las medidas realizadas, su
comportamiento practicamente ciclico y la justificacion de la Figura 5.56, en la que se muestra
la variacién de las temperaturas del refrigerante y la potencia consumida en uno de los ciclos
completos de funcionamiento. Para representar los datos en la Figura 5.56 se ha tomado como
punto de partida del ciclo de funcionamiento el instante de la puesta en marcha del compresor
y, como punto final, el instante de la nueva puesta en marcha del compresor. Para gobernar
los periodos de arranque y parada del compresor se ha utilizado un termostato que mide la
temperatura en la salida del condensador, donde estd dispuesta la toma de presién del
manémetro de alta. Cuando se supera la temperatura objetivo, el compresor para. A partir de
la parada del compresor, esta temperatura comienza a bajar. Cuando es inferior a la

temperatura que corresponde al incremento programado, el compresor vuelve a arrancar. De

9 Vista la repetitividad de las medidas y teniendo en cuenta la parada de la maquina por el presostato de
alta, se considera que la duracién de estos ensayos es suficiente como para obtener los valores necesarios
con los procedentes de la simulacién informatica.
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esta forma se evita que actle el presostato que,
como se ha dicho, no se rearma y, de actuar,

provoca la parada total de la maquina.

Como se puede observar en la Figura 5.56, cuando
arranca el compresor comienzan a separarse las
temperaturas en la zona de alta y en la zona de
baja presion. El arranque del compresor da lugar a
un maximo de consumo que progresivamente se
va estabilizando. La temperatura en la entrada del
compresor (t,) presenta una zona plana debido a
la existencia de liquido saturado debajo de vapor
saturado, en el evaporador, por su forma y
disposiciéon. A medida que el compresor va

succionando el vapor, el liquido va cambiando de

Bomba de calor agua-agua (Refrigerante)
Temperatura (°C) y Potencia (W) vs tiempo (mm:ss)
55
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4 //
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01:15 01:30
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— (0

Figura 5.57. Variacién de las temperaturas de los
fluidos secundarios desde la puesta en marcha del
compresor hasta su parada para la bomba de calor

agua-agua.

fase y no es hasta que todo el vapor ha sido succionado cuando la temperatura sigue

disminuyendo. La préctica coincidencia de las temperaturas tanto en la parte de alta como de

baja presion hace pensar que los estados de entrada y salida de los intercambiadores acaban

ubicandose en el interior de la campana de saturacion. Es posible que esté entrando liquido

en el compresor.

Para introducir todos estos datos de funcionamiento de la bomba de calor aire-agua en IMST-

ART con objeto de modelizar su comportamiento, en la Figura 5.57 se muestra la variacién de

las temperaturas del refrigerante y de la carcasa
del compresor y media del condensador desde la

puesta en marcha de éste hasta su parada.

En la Figura 5.58 se muestra la variacién de las
temperaturas de los fluidos secundarios. Como se
puede observar, las temperaturas vuelven a
mantener un comportamiento muy repetitivo. En
la Figura 5.59 se muestra la variacién de las
temperaturas de los fluidos secundarios en un
ciclo completo de funcionamiento y en la Figura
5.60, la variacion de las temperaturas desde la
puesta en marcha del compresor hasta su parada.
Como se puede apreciar, la temperatura en el

recipiente del agua que contiene al condensador

Bomba de calor agua-agua (Fluidos Secundarios)
Temperatura (°C) y Potencia (W) vs tiempo (mm:ss)

o
a

Temperatura (°C)
NN W WA A G
Sr86d8&8
Potencia (W)

howom

teond (DC) tevup (OC) Lamb (OC) VVL‘ (W)
Figura 5.58. Variacién de las temperaturas de los
fluidos secundarios en una hora y media de

funcionamiento de la bomba de calor agua-agua.
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Bomba de calor agua-agua (Fluidos Secundarios)
Temperatura (°C) y Potencia (W) vs tiempo (mm:ss)
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Bomba de calor agua-agua (Fluidos Secundarios)
Temperatura (°C) y Potencia (W) vs tiempo (mm:ss)
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Figura 5.59. Variacién de las temperaturas de los
fluidos secundarios en un ciclo completo de
funcionamiento para la bomba de calor agua-agua.
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Figura 5.60. Variacién de las temperaturas del
refrigerante, de la carcasa del compresor y media del
condensador desde la puesta en marcha del

compresor hasta su parada para la bomba de calor

agua-agua.
asciende a medida que avanza el tiempo en que el compresor esta funcionando y disminuye
rapidamente en cuanto para. El agua del recipiente del evaporador se enfria rapidamente
hasta alcanzar la temperatura de solidificacién, momento a partir del cual comienza a
formarse una fina capa de hielo que no progresa porque no hay practicamente tiempo. Por
esta razon se aprecia que la temperatura se mantiene en 0°C hasta que para el compresor,
momento a partir del cual se aprecia que inmediatamente comienza a crecer, lo que indica

que practicamente no se ha formado hielo.
Calor intercambiado en el compresor.

Se ha medido la temperatura en la carcasa del compresor para evaluar, aproximadamente, el
porcentaje de energia disipada en forma de calor en relacién con la consumida por el
compresor. En la Figura 5.57 se muestra graficamente, entre otras, la evolucién de la
temperatura en la superficie externa de la carcasa del compresor. La temperatura promedio
en cada ciclo de funcionamiento es 26,22 °C; una temperatura notablemente mas baja que las
observadas en las bombas de calor aire-agua y agua-aire. La temperatura ambiente medida
ha sido 19 °C, como se puede ver en la Figura 5.60. Empleando las mismas ecuaciones ya

utilizadas para el calculo del calor intercambiado en el compresor en las bombas de calor aire-
agua y agua-aire resulta Nup = 20,84 y, de ahi, h, = 3,32 % Para el coeficiente de

transferencia de calor por radiacidn, resulta h, = 5,28 %, por lo que el coeficiente de
transferencia de calor global es h = 8,60 %; un valor sensiblemente mas bajo que el

obtenido para las bombas de calor aire-agua y agua-aire. Con la superficie calculada para la
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carcasa del compresor (pagina 164) resulta, para el calor intercambiado, 8,12 W. El consumo
promedio en cada ciclo de funcionamiento es 119,53 W por lo que, en estas condiciones, el
porcentaje de la energia consumida que atraviesa la carcasa del compresor en forma de calor

es

8,12 W

- — 0
Tos3w X 100=679% (5.38)

Este valor es sensiblemente inferior a los obtenidos anteriormente.
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6. RESULTADOS.

Los datos obtenidos en el apartado anterior correspondientes al tipo de refrigerante
empleado, geometrias de los intercambiadores de calor, valvula y tuberias se introducen en
IMST-ART. También se introducen datos relativos al funcionamiento del compresor, tanto
referentes a la velocidad de giro de su eje como al porcentaje de calor intercambiado sobre la
potencia eléctrica consumida y volumen desplazado. El software de simulacién devuelve los
resultados que se muestran a continuacién y que se comparan con los obtenidos de las
mediciones realizadas. Todos los andlisis se han realizado durante el tiempo de
funcionamiento del compresor, ya que mientras el compresor no funciona carece de sentido
el estudio al no haber energia consumida. IMST ART esta limitado a un maximo de veinte

Casos.

En cada andlisis se muestra la evolucién del error: en el caso de la potencia en el compresor
se muestra el error relativo y en el caso de las mediciones de temperaturas, se muestra el

error absoluto. En ambos casos, el valor del error que se muestra corresponde al médulo.

6.1 BOMBA DE CALOR AIRE-AGUA.

6.1.1 POTENCIA CONSUMIDA EN EL COMPRESOR.

Bomba de calor aire-agua

En la Figura 6.1 se puede apreciar la evolucion Potencia en el Compresor (W) vs tiempo (mm:ss)
. . 190,0 5,00
de la potencia consumida por el compresor s
187,5 4
durante su funcionamiento y su comparacioén 185.0 4,00
’ 3,50
con la obtenida con IMST-ART. Como se puede 1825 3,00
. e . ~ 180,0 2,50
apreciar, inicialmente y en tanto perduran los 5 Yo
177,5 ’
efectos de la transitoriedad del arranque del 1750 1,50
’ 1,00
compresor, el error es apreciable. 172,5 0,50
70,0
00:00 00:10 00:20 00:30 00:40 00:50 01:00 01:10 01:20 01:30
Pero la tendencia de las dos curvas es a Tiempo (mm:ss)
Wearr (W) — £, (%)

encontrarse, una vez se va alcanzando el

régimen estacionario. En el instante inicial, el . . )
Figura 6.1. Bomba de calor aire-agua: potencia

consumida por el compresor y obtenida con IMST
disminuye progresivamente hasta el 0,6% en la ART, y error relativo vs tiempo.

error obtenido se encuentra en el 5% pero

ultima medida realizada.
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Figura 6.2. Bomba de calor aire-agua: temperatura
medida en la entrada al compresor y obtenida con
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6.1.2 TEMPERATURAS EN LOS ESTADOS RELEVANTES DEL REFRIGERANTE.

En la Figura 6.2 se muestra la evolucion de la temperatura del refrigerante en la entrada del
compresor y el error estimado cuando se compara con el valor correspondiente obtenido con
IMST-ART. El valor obtenido con IMST ART aumenta ligeramente desde 2,0 °C hasta 2,2 °C,
mientras que el valor medido disminuye desde 4,5 °C hasta 3,7 °C, dando lugar a un error
absoluto que varia desde 2,5 °C hasta 1,5 °C.

2,50
2,25
2,00
1,75
1,50
1,25
1,00
0,75
0,50
0,25

Tiempo (mm:ss) Tiempo (mm:ss)

tyarr (°C) €aps (°C) toarr (°C)

IMST ART, y error absoluto vs tiempo.

En la Figura 6.3 se muestra la temperatura de entrada en el condensador. En la temperatura
calculada por IMST ART se observa una tendencia clara a aumentar, elevandose desde 47 °C
hasta 49,3 °C. Sin embargo, la temperatura medida se eleva desde 47,0 °C hasta 50,7 °C. En

estas condiciones, el error varia desde 1,2 °C hasta 1,3 °C.

En la Figura 6.4 se muestra la evolucion de la temperatura en la entrada de la valvula de
expansion, que aumenta desde 35,5 °C hasta 38 °C. Los valores obtenidos con IMST ART
aumentan desde 34,8 °C hasta 35,8 °C. El error absoluto, en este caso, varia desde 0,75 °C
hasta 1,4 °C.

En la Figura 6.5 se puede apreciar como la temperatura de entrada en el evaporador tiende a
disminuir (desde 7,4 °C hasta 4,6 °C), mientras que la temperatura obtenida con IMST ART
permanece practicamente constante (en 6,6 °C). El error absoluto varia, en este caso, desde
0,9 °C hasta 2,0 °C.
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Figura 6.3. Bomba de calor aire-agua: temperatura
medida en la entrada al condensador y obtenida con
IMST ART, y error absoluto vs tiempo.
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Bomba de calor aire-agua Bomba de calor aire-agua
Temperatura de entrada a la valvula (°C) vs tiempo (mm:ss) Temperatura de entrada al evaporador (°C) vs tiempo (mm:ss)
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Figura 6.4. Bomba de calor aire-agua: temperatura Figura 6.5. Bomba de calor aire-agua: temperatura
medida en la entrada a la valvula y obtenida con IMST medida en la entrada al evaporador y obtenida con
ART, y error absoluto vs tiempo. IMST ART, y error absoluto vs tiempo.

En general, se puede observar como las temperaturas de la zona de alta presion (t, y t5, Figura
6.2 y Figura 6.3, respectivamente) tienden a aumentar, mientras que las de baja presion (t, y
t,, Figura 6.4 y Figura 6.1, respectivamente), tienden a disminuir, como cabia esperar. En
todos los casos, el error obtenido de la determinacion de las temperaturas con IMST ART es

muy pequerio.

6.1.3 TEMPERATURAS EN LOS FLUIDOS SECUNDARIOS.

En la Figura 6.6 y en la Figura 6.7 se muestran las temperaturas de los flujos secundarios al
salir de sus correspondientes intercambiadores. Asi, la Figura 6.6 muestra la temperatura del
aire al salir del evaporador y la Figura 6.7 muestra la temperatura del agua al salir del

condensador.

Parala obtener la temperatura del aire al entrar del evaporador se ha tomado como constante
e igual a 19 °C (la temperatura del Laboratorio mientras se realiz6 el experimento) el valor
de la temperatura del aire entrante y para obtener la temperatura del agua al salir del
condensador se han introducido en IMST-ART las temperaturas del agua entrante en el
condensador, ya que ésta no es constante al existir un radiador de calefaccién en el que el
agua se enfria. En la Figura 6.6 se observa como el aire disminuye su temperatura desde
13,8 °C hasta 12,9 °C, mientras que en IMST ART se observa una tendencia contraria, aunque
muy leve, de aumento desde 14 °C hasta 14,1 °C. En todo caso, el error de calculo al que da
lugar varia desde 0,3 °C hasta 1,2 °C.
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Bomba de calor aire-agua
Temperatura de salida del aire (°C) vs tiempo (mm:ss)
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Figura 6.6. Bomba de calor aire-agua: temperatura
medida del aire saliente del evaporador y obtenida

con IMST ART, y error absoluto vs tiempo.

Para la temperatura del agua en la salida del

Bomba de calor aire-agua
Temperatura de salida del agua (°C) vs tiempo (mm:ss)
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Figura 6.7. Bomba de calor aire-agua: temperatura
medida del agua saliente del condensador y obtenida
con IMST ART, y error absoluto vs tiempo.

condensador se observa un aumento desde 34,9 °C hasta 36,8°C. Las temperaturas

calculadas con IMST ART varian desde 35,1°C hasta 36,1 °C, manteniendo la misma

tendencia ascendente y dando lugar a un error comprendido entre 0,3 °C y 0,49 °C. A la vista

de las dos graficas se puede concluir que el resultado es mas exacto para el condensador,

como cabia esperar, ya que por él pasa un liquido y los liquidos son menos sensibles a los

intercambios energéticos que los gases.

6.2 BOMBA DE CALOR AGUA-AIRE.
6.2.1 POTENCIA CONSUMIDA EN EL
COMPRESOR.

En la Figura 6.8 se muestra la evolucién de la
potencia consumida por el compresor durante su
funcionamiento y su comparacion con la obtenida
con IMST-ART.

La potencia medida permanece practicamente
constante en 263 W mientras que la obtenida de
IMST ART disminuye desde 269 W hasta 266 W,
dando lugar a un error relativo que varia desde el
2% hasta el 0,6%.

Bomba de caloraire-agua
Potencia en el compresor (W) vs tiempo (mm:ss)

& (%)

280,0 3,00
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~ 265,0 1,50
3 260,0 1,00
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Figura 6.8. Bomba de calor agua-aire: potencia
consumida por el compresor y obtenida con IMST
ART, y error relativo vs tiempo.
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Figura 6.9. Bomba de calor aire-agua: temperatura
medida en la entrada al compresor y obtenida con
IMST ART, y error absoluto vs tiempo.
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6.2.2 TEMPERATURAS EN LOS ESTADOS RELEVANTES DEL REFRIGERANTE.

En Figura 6.9 se muestra que la evolucién de la temperatura del refrigerante en la entrada del
compresor manifiesta una disminucién desde 9,6 °C hasta 6,9 °C. La misma tendencia a
disminuir muestra la temperatura calculada con IMST ART, pero en este caso lo hace desde
7,3 °C hasta 4,6 °C. El error absoluto varia en el intervalo considerado pero se mantiene

aproximadamente constante entre 2,0 °C'y 2,5 °C.

Bomba de calor agua-aire Bomba de calor agua-aire
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IMST ART, y error absoluto vs tiempo.

En la Figura 6.10 se observa como la tendencia de la temperatura medida en la entrada al
condensador es creciente, mientras que la obtenida con IMST ART es decreciente. Sin
embargo, a pesar de esta discrepancia, ambos valores tienden a confluir. La temperatura
medida varia desde 56,0 °C hasta 63,0 °C, mientras que la obtenida a partir de IMST ART
cambia desde 72,5 °C hasta 70,0 °C. El error varia desde 17,5 °C hasta 7,5 °C. Esto puede ser
debido a la presencia de un elemento, el evaporador, inmerso en un recipiente de agua y

sujeto, por tanto, a una evolucion muy transitoria, no prevista en IMST ART.

En la Figura 6.12 se muestra la evolucién de la temperatura de entrada en la valvula de
expansion. La temperatura medida aumenta desde 45,5 °C hasta 51 °C, mientras que la
temperatura calculada con IMST ART disminuye desde 48,5 °C hasta 48,0 °C. El error, sin
embargo, no es excesivamente grande, variando desde 3,0°C hasta 2,8 °C, habiendo

disminuido hasta 0,7 °C.

Por su parte, la evolucion de la temperatura del refrigerante al entrar en el evaporador, que
se muestra en la Figura 6.12, aun manteniéndose inicialmente discrepante en la tendencia de

crecimiento (ya que la medida es creciente y la obtenida con IMST ART es decreciente),
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Figura 6.10. Bomba de calor aire-agua: temperatura
medida en la entrada al condensador y obtenida con
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Bomba de calor agua-aire Bomba de calor agua-aire

Temperatura de entrada a la valvula (°C) vs tiempo (mm:ss) Temperatura de entrada al evaporador (°C) vs tiempo (mm:ss)
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— taunrr (°O) E4ps (°C) — tarr (°C) &5 (C0)
Figura 6.11. Bomba de calor aire-agua: temperatura Figura 6.12. Bomba de calor aire-agua: temperatura
medida en la entrada a la valvula y obtenida con IMST medida en la entrada al evaporador y obtenida con
ART, y error absoluto vs tiempo. IMST ART, y error absoluto vs tiempo.

alcanza en el instante 4:30 una tendencia comun, dando lugar a un error de 0.2 °C. La
temperatura medida varia desde —3,2 °C hasta —2,5 °C, mientras que la obtenida con IMST
ART lo hace desde —2,0 °C hasta —2,5 °C.

6.2.3 TEMPERATURAS EN LOS FLUIDOS SECUNDARIOS.

La evolucidén del agua contenida en el recipiente del evaporador es transitoria. IMST ART no

hace analisis en régimen de transitorio. A continuacion se muestran los resultados obtenidos.

Enla Figura 6.13 y en la Figura 6.14 se muestran las temperaturas de los fluidos secundarios.
En la Figura 6.13 se muestra la temperatura del agua en el recipiente que contiene al
evaporador. Tanto la temperatura medida como la obtenida con IMST ART disminuyen desde

7 °C hasta 4 °C, dando lugar a un error practicamente nulo.

En la Figura 6.14 se muestra la evolucién de la temperatura del aire saliente del condensador.
La temperatura medida asciende desde 33,6 °C hasta 35,0 °C, mientras que la calculada
desciende ligeramente desde 37,5 °C hasta 37,2 °C, dando lugar a un error que varia desde 4
°C hasta 2,5 °C.

Para la obtencién de la temperatura del aire al entrar al condensador se ha tomado como
constante e igual a 25,4 °C (la temperatura del Laboratorio mientras se realizé el

experimento) la temperatura del aire entrante.
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Bomba de calor agua-aire
Temperatura del agua en el evaporador (°C) vs tiempo (mm:ss)

10,0

0,050
9,0 0,045
8,0 0,040
7,0 0,035
S 60 0,030
S ©
T 50 0,025 ¢
Z N9
<40 0,020 3
3,0 0,015 *
2,0 0,010
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0,0 0,000
00:00 01:30 03:00 04:30 06:00 07:30 09:00 10:30
Tiempo (mm:ss)
-— t,, () tyonrr (°C) €5 (°C)

Figura 6.13. Bomba de calor aire-agua: temperatura
medida del agua en el evaporador y obtenida con IMST

ART, y error absoluto vs tiempo.

6.3 BOMBA DE CALOR AGUA-AGUA.

6.3.1 POTENCIA CONSUMIDA EN EL

COMPRESOR.

En la Figura 6.15 se muestra la evolucién de
la potencia consumida por el compresor
durante su funcionamiento y su comparacién
con la obtenida con IMST-ART.

La potencia medida varia desde 117 W hasta
122 W, mientras que la calculada disminuye
desde138 W hasta 127 W. El error relativo
disminuye hasta el 4%.

Ambos valores manifiestan una tendencia a

confluir a medida que transcurre el tiempo.

6.3.2

Bomba de calor agua-aire
Temperatura de salida del aire (°C) vs tiempo (mm:ss)

40,0 10,00
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& 34,0 400 3
33,0 300 ¥
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Ly (°C) taonrr (°C) €455 (°C)

Figura 6.14. Bomba de calor aire-agua: temperatura
medida del aire saliente del condensador y obtenida
con IMST ART, y error absoluto vs tiempo.

Bomba de calor agua-agua
Potencia en el Compresor (W) vs tiempo (mm:ss)
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Figura 6.15. Bomba de calor agua-agua: potencia
consumida por el compresor y obtenida con IMST
ART, y error relativo vs tiempo.

TEMPERATURAS EN LOS ESTADOS RELEVANTES DEL REFRIGERANTE.

Enla Figura 6.16 se muestrala evolucién de la temperatura medida y la obtenida en la entrada

del compresor. La temperatura medida disminuye desde 2,5 °C hasta —1 °C, aumentando

posteriormente hasta —0,2 °C, aproximadamente. La temperatura obtenida se mantiene
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Bomba de calor agua-agua

Temperatura de entrada al compresor (°C) vs tiempo (mm:ss)
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Figura 6.16. Bomba de calor agua-agua: temperatura

medida en la entrada al compresor y obtenida con

IMST ART, y error absoluto vs tiempo.

Temperatura de entrada al condensador (°C) vs tiempo (mm:ss)

Bomba de calor agua-agua

55,0 5,00
54,0 4,50
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Figura 6.17. Bomba de calor agua-agua: temperatura
medida en la entrada al condensador y obtenida con

IMST ART, y error absoluto vs tiempo.

constante en unos —7,0 °C. La diferencia entre ambas da lugar a un error variable pero que

toma un valor minimo de 5,5 °C.

En la Figura 6.17 se muestra la evolucidon de la temperatura medida en la entrada del

condensador y la obtenida con IMST ART. La temperatura medida asciende desde 47 °C hasta

51,9 °C, mientras que la obtenida lo hace desde 50 °C hasta 52,8 °C. El error absoluto a que

da lugar la diferencia entre ambas varia desde 3 °C hasta 1,0 °C. En la Figura 6.18 se muestra

la evolucién de la temperatura medida en la entrada de la valvula de expansién y también la

evolucion de la temperatura obtenida con IMST ART. La temperatura medida asciende desde

Bomba de calor agua-agua

Temperatura de entrada a la valvula (°C) vs tiempo (mm:ss)

55,0
54,0
53,0
52,0
51,0
50,0
49,0
48,0
47,0
46,0
45,0

3 (°C)

2,50
2,25
2,00
1,75
1,50
1,25
1,00
0,75
0,50
0,25

0,00

00:00 03:00 06:00 09:00 12:00 15:00

Tiempo (mm:ss)

t3 (°C) — taur (°0) — & (°0)

Eaps (°C)

Figura 6.18. Bomba de calor agua-agua: temperatura
medida en la entrada a la valvula y obtenida con IMST

ART, y error absoluto vs tiempo.

Temperatura de entrada al evaporador (°C) vs tiempo (mm:ss)
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Bomba de calor agua-agua
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Figura 6.19. Bomba de calor agua-agua: temperatura

medida en la entrada al evaporador y obtenida con
IMST ART, y error absoluto vs tiempo.
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47,3 °C hasta 51,2 °C, mientras que la temperatura calculada lo hace desde 49,0 °C hasta

51,9 °C. La diferencia entre ambas da lugar a un error que varia desde 1,8 °C hasta 0,4 °C.

En la Figura 6.19 se muestra la evolucion de la temperatura en la entrada al evaporador. La
temperatura medida disminuye inicialmente desde —0,7 °C hasta —1,2 °C para aumentar,
posteriormente, hasta 1,3 °C. La temperatura calculada disminuye desde —1,2 °C hasta
—1,8°C, ascendiendo después ligeramente hasta —1,6 °C. El error obtenido en este caso varia
desde 0,6 °C hasta 1,75 °C.

6.3.3 TEMPERATURAS EN LOS FLUIDOS SECUNDARIOS.

Tanto el evaporador como el condensador estan sumergidos en un bafio de 1 [ de agua, por lo

que su evolucion tiene un marcado caracter transitorio.

En la Figura 6.20 se muestra la evolucién de la temperatura del agua en la que estd sumergido
el evaporador. La temperatura medida disminuye desde 0,9 °C hasta 0,1 °C, aumentando
ligeramente y volviendo a disminuir. La temperatura obtenida mantiene el mismo
comportamiento pero 0,1 °C por debajo. La variacién de la temperatura es debida a los

movimientos convectivos que tienen lugar en el agua contenida en el recipiente.

Bomba de calor agua-agua Bomba de calor agua-agua
Temperatura del agua en el evaporador (°C) vs tiempo (mm:ss) Temperatura del agua en el condensador (°C) vs tiempo (mm:ss)
1,0 0,250 52,0
0,9 0,225 51,5
0,8 0,200
51,0
0,7 0,175
S 06 0,150 o o 95
T 05 0,125 ¢ < 50,0
=] St o
=04 0,100 ,é- ° 49,5
0,3 0,075
49,0
0,2 0,050
0,1 0,025 48,5
0,0 0,000 48,0
00:00 03:00 06:00 09:00 12:00 15:00 00:00 03:00 06:00 09:00 12:00 15:00
Tiempo (mm:ss) Tiempo (mm:ss)

Figura 6.20. Bomba de calor agua-agua: temperatura
medida del agua en el recipiente que contiene al
evaporador y obtenida con IMST ART, y error absoluto
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vs tiempo. absoluto vs tiempo.
En la Figura 6.21 se muestra la evolucion de la temperatura del agua en la que estd sumergido
el condensador. Tanto la temperatura obtenida como la calculada mantienen el mismo
comportamiento creciente, con un error absoluto de menos de una décima de grado entre

ambas.
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Eabs (°C)

Figura 6.21. Bomba de calor agua-agua: temperatura
medida del agua en el recipiente que contiene al
condensador y obtenida con IMST ART, y error
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6.4 RESUMEN E INTERPRETACION DE LOS RESULTADOS.

En la Tabla 6.1 se muestra un resumen de los Tabla 6.1. Resumen de errores.

errores promedio obtenidos en la determinacién

de las temperaturas y en las potencias W t ‘ t2 ‘ ts &
consumidas por cada una de las bombas de calor HP | & (%) &abs (°C)

analizadas (AW corresponde a la bomba de calor AW 1,8 1,9 0,7 1,6 1,1
aire-agua, WA a la bomba agua-aire y WW a la WA 1,4 2,1 7,6 2,0 0,4
bomba agua-agua). wWw | 5.2 5,8 1,7 0,9 1,1

Las medidas obtenidas experimentalmente y la muy aceptable aproximacién con las
obtenidas a partir del Software de Simulacion IMST-ART ponen de manifiesto la validez de

esta herramienta en la modelizacién de sistemas de refrigeraciéon y bomba de calor.

Cualquier calculo posterior sélo seria reiterativo sobre la validez de los datos aportados por
IMST-ART. Asi pues, en estas condiciones, se puede afirmar que la utilizacién de esta
herramienta permite obtener resultados fiables sin tener que recurrir necesariamente a la

experimentacion.

6.4.1 REFRIGERANTES SUSTITUTIVOS.

Uno de los potenciales de IMST-ART, empleado en la obtencién de resultados en esta tesis,
reside en la posibilidad de realizar estudios paramétricos. Otro, no empleado hasta aqui, es el
de analizar el comportamiento de las maquinas cuando se cambia de refrigerante. En el futuro
muchas maquinas tendran que ir cambiando de refrigerante y adaptandose a los nuevos que

vayan apareciendo en el mercado.

Independientemente de la resolucién de cuestiones como es la solubilidad del aceite o la
limpieza de los circuitos, que no son objeto de esta tesis, habra que ir encontrando
refrigerantes que puedan emplearse durante la transicion, sustituyendo a los que vayan

quedando prohibidos por el impacto ambiental que genera su utilizacion.

En una primera aproximacion se puede afirmar que un refrigerante es intercambiable por
otro cuando los niveles de presién en que ambos trabajan son semejantes. En este apartado
de conclusiones se describe el comportamiento del sistema en cuanto a su EER y a su COP

cuando se cambia el refrigerante.
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Para la realizacién de este analisis se emplea el software desarrollado en la presente tesis,
RefCOMP, que, aunque en una versidn beta, tiene plenas funcionalidades con los refrigerantes
mas empleados en la actualidad, anteriores (como el R-12 y R-22) y también con los nuevos

refrigerantes.

La bomba de calor aire-agua estudiada emplea R12. Utilizando la herramienta RefCOMP se

pueden encontrar facilmente refrigerantes que tengan el mismo nivel de presion.

En la Figura 6.22 se pueden comparar los diagramas p-h para el R12 y para el R134a. En ella
se ha empleado la aplicacion RefCOMP y se ha dado una opacidad del 65% al diagrama del
R12y del 35% al del R134a. Se puede apreciar facilmente que la presién de saturaciéon que
corresponde a cada temperatura es muy similar para ambos refrigerantes en el intervalo

habitual de uso.

x

Di

File Disgram Refrigerant A Refrigerant B Help

Enthalpy (k1/kg)

Figura 6.22. Comparacion de diagramas p-h del R12 y del R134a mediante RefCOMP.

Una situacién parecida se encuentra si se compara el R12 con el R1234yf. En la Figura 6.23 se

muestra la comparacion obtenida con RefCOMP de los diagramas p-h.

183



6. RESULTADOS.

o x

File Disgram Refrigerant A Refrigerant B Help
] = o) { v v B ~ g

o x

File Diagram Refrigerant A Refrigerant B Help

Figura 6.24. Comparacion de diagramas p-h del R12 y del R409a mediante RefCOMP.

Otros refrigerantes cuyo diagrama p-h es similar son el R401a, R401b y R409a. En la Figura
6.24 se muestra la comparacion obtenida con RefCOMP para el R12 y el R409a.
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P x

File Diagram Refrigerant A Refrigerant B Help

Figura 6.25. Comparacién de diagramas p-h del R12 y del R32 mediante RefCOMP.

En la Figura 6.25 se muestra la comparacion obtenida con RefCOMP para el R12 y el R32.

i x

File Diagram RefrigerantA Refrigerant B Help

480 500

Figura 6.26. Comparacién de diagramas p-h del R12 y del R407c mediante RefCOMP.
En la Figura 6.26 se muestra la comparacion obtenida con RefCOMP para el R12 y el R407c.
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[ ] Refrigerant Comparative 1.0p = =
File Diagram Refrigerant A RefrigerantB  Help

3
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Enthalpy (k)/kg)

Figura 6.27. Comparacion de diagramas p-h del R12 y del R410a mediante RefCOMP.

Y en la Figura 6.27 se muestra la comparacion obtenida con RefCOMP para el R12 y el R410a.
En el soporte informatico adjunto a esta tesis se encuentra, dentro de la carpeta ANEXOS y
dentro de la carpeta RefCOMP, la aplicacién “RefCOMP 1.0b” que se ha empleado y en las

paginas 36, 37 y siguientes se indica la composicién y el impacto ambiental de estos

refrigerantes.

6.4.2 CAMBIO DE REFRIGERANTE EN LA BOMBA DE CALOR AIRE-AGUA.

Una vez se han encontrado los refrigerantes que tienen similares niveles de presiones a los
del empleado en cada una de las bombas de calor estudiadas, empleando RefCOMP, se ha
procedido con la simulacién de los ciclos en IMST ART cambiando el refrigerante. Se han

empleado los mismos casos que los estudiados experimentalmente.

En las figuras que se presentan aqui se han empleado los colores normalizados para los
refrigerantes. Algunos de los colores son muy parecidos. Para evitar confusiones se han

colocado en las leyendas en orden de mayor a menor COP y EER.
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En la Figura 6.28 se representa la evolucién del COP y en la Figura 6.29, la evolucién del EER,

ambas para la bomba de calor aire-agua para cada uno de los refrigerantes que pueden

sustituir al R12. La Figura 6.28 y la Figura 6.29 muestran al R12 como el refrigerante mas

eficiente en todos los casos.

COP en la bomba de calor aire-agua para cada refrigerante
52
5,1

5,0
4,9 |
4,38

47

S e s e
45 \

4,

cop

4
00:00 00:10 00:20 00:30 00:40 00:50 01:00 01:10 01:20 01:30
Tiempo (mm:ss)

R12 R134a R32
R401b R410a R407c¢
R290 R409a R1234yf

Figura 6.28. Representacion del COP para cada uno de
los refrigerantes que pueden sustituir al R12 en la
bomba de calor aire-agua.

EER en la bomba de calor aire-agua para cada refrigerante
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R401b R410a R407c
R290 R409a R1234yf

Figura 6.29. Representacion del EER para cada uno de
los refrigerantes que pueden sustituir al R12 en la
bomba de calor aire-agua.

En la Figura 6.30 se muestran los valores medios del COP en el intervalo estudiado

experimentalmente y en la Figura 6.31, los del EER.

COP promedio en la bomba de calor aire-agua para
cada refrigerante

5,10
5,1 —
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50 —
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OR12 OR134a DOR32 DOR401b OR410a
DOR407c BR290 DR409a BR1234yf

Figura 6.30. COP promedio en la bomba de calor aire-
agua para cada refrigerante.

EER promedio en la bomba de calor aire-agua para
cada refrigerante
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Figura 6.31. EER promedio en la bomba de calor aire-
agua para cada refrigerante.

Ambas figuras evidencian el mejor comportamiento del R12, seguido del R134a.

En ambos casos, el peor comportamiento recae en el R1234yf, seguido del R409a, mientras

que el R401a, R401b yR32 muestran un comportamiento intermedio.
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6.4.3 CAMBIO DE REFRIGERANTE EN LA BOMBA DE CALOR AGUA-AIRE.

De la misma forma que se ha hecho para la bomba de calor aire-agua, se introducen en IMST

ART los refrigerantes sustitutivos del empleado en la bomba de calor agua aire.

COP en la bomba de calor agua-aire para cada refrigerante EER en la bomba de calor agua-aire para cada refrigerante
4,0 | 3,5
3,8 3,3
3,5 3,0
3,3 28
3,0 2,5
5 28 £ 23
o m
25 2,0
2,3 1,8
2,0 1,5 | I
00:00 00:10 00:20 00:30 00:40 00:50 01:00 01:10 00:00 00:10 00:20 00:30 00:40 00:50 01:00 01:10
Tiempo (mm:ss) Tiempo (mm:ss)
R134a R409a R12 R134a R409a R12
R401b R1234yf R290 R401b R1234yf R290
R407¢ R32 R410a R407c R32 R410a
Figura 6.32. Representacion del COP para cada uno de Figura 6.33. Representacion del EER para cada uno de
los refrigerantes que pueden sustituir al R12 en la los refrigerantes que pueden sustituir al R12 en la
bomba de calor agua-aire. bomba de calor agua-aire.

En la Figura 6.32 se muestran los resultados obtenidos para el COP y en la Figura 6.33, los

obtenidos para el EER, ambos en el intervalo estudiado.

En ambos casos se puede observar que en la maquina agua-aire se obtendria una mayor
eficiencia, funcionando tanto como bomba de calor como funcionando como sistema de
refrigeracion, si emplease R134a en lugar de R12, ya que la curva que describe el
comportamiento de ambos pardmetros para este refrigerante esta siempre por encima del

resto. La eficiencia seria mejor, incluso, si emplease R409a.

En la Figura 6.34 se muestran los valores medios del COP en el intervalo estudiado

experimentalmente y en la Figura 6.35, los del EER.

En ambas figuras se evidencia el mejor comportamiento del R134a, seguido del R409a. El peor
comportamiento recae en el R410a seguido, en esta ocasion, del R32. Se mantienen en un
intervalo aceptable el R409a, el R12, el R410b y el R1234yf. En esta maquina el propano

(R290) presenta un comportamiento mejor que en la maquina aire-agua.
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COP promedio en la bomba de calor agua-aire para EER promedio en la bomba de calor agua-aire para
cada refrigerante cada refrigerante
4,0 3,85 3,5
38 3,63 359 356 3,52 33 3,07
35 3,36 30 285 281 577 575
33 2,8
N 3,00 » 2,56
S 30 12,5
m 2,19
2,8 23
2,47 2,45
2,5 2,0
. D D - - i
PYOQRA N | S § S - s L Oc.
OR134a OR409a OR12 OR401b BR1234yf OR134a OR409a OR12 OR401b BR1234yf
@R290 OR407c OR32 OR410a @R290 OR407c OR32 OR410a
Figura 6.34. COP promedio en la bomba de calor agua- Figura 6.35. EER promedio en la bomba de calor agua-
aire para cada refrigerante. aire para cada refrigerante.
6.4.4 CAMBIO DE REFRIGERANTE EN LA BOMBA DE CALOR AGUA-AIRE.
La bomba de calor agua-agua emplea R134a. Este refrigerante ya no puede ser sustituido por
el R12. No obstante, se ha incluido el R12 en los calculos, a efectos comparativos.
Conviene recordar que la bomba de calor agua-agua es un prototipo con el que simplemente
se pretende visualizar el comportamiento de un sistema de frio por compresién y, por tanto,
su funcionamiento no esta optimizado.
COP en la bomba de calor agua-agua para cada refrigerante EER en la bomba de calor agua-agua para cada refrigerante
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Figura 6.36. Representaciéon del COP para cada uno de Figura 6.37. Representacion del EER para cada uno de
los refrigerantes que pueden sustituir al R134a en la los refrigerantes que pueden sustituir al R134a en la
bomba de calor agua-agua. bomba de calor agua-agua.

En la Figura 6.36 se muestra la evoluciéon del
COP en el intervalo estudiado y en la Figura 6.37, la del EER.
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Las dos graficas muestran una fuerte dependencia del tiempo en los dos parametros. El
intervalo estudiado comienza con un aumento, tanto en el COP como en el EER, alcanzandose
un maximo y disminuyendo, después. El R1234yf muestra también este maximo, pero es
mucho menos pronunciado que en el resto. El comportamiento de la maquina con R32 es el

peor de los estudiados al finalizar el intervalo.

En la Figura 6.38 y en la Figura 6.39 se representan los valores promedio para cada uno de

los refrigerantes empleados.

Como se puede observar, los valores tanto de COP como de EER son muy bajos, como cabe
esperar en un prototipo de las caracteristicas de éste. El mejor comportamiento como bomba

de calor se encontraria si la maquina funcionase con R401b, seguido del R409a y del R12.

El peor comportamiento, como bomba de calor y como sistema de refrigeracion, recae en el
R32.

Por su parte, el EER mas alto se obtendria si la maquina funcionase con R12, seguido del
R409ay del R401b. E1 R32 es la peor opcidn, seguida del R410a, el propano y el R407c.

cada refrigerante cada refrigerante
13
1,2
11

1,0 0,96 0,93 0,92

1,76 1,76 1,74 1,73 0,89 0,88

1,68 009
1,58 1,57 E 0,8 0,72
1,51 ' 720,70
1,45 07 0,62
0,6
0,5
0,4

BOR409a OR12 OR134a BR1234yf OR12 BOR409a OR401b OR134a
BR290 OR410a OR32 BOR407c BR290 OR410a OR32

agua para cada refrigerante. agua para cada refrigerante.

6.4.5  ANALISIS PARAMETRICO DE UNA BOMBA DE CALOR.

Para ilustrar nuevamente el potencial de IMST ART se han elegido algunos ejemplos que

serian aplicables a sistemas de refrigeracion o bomba de calor a los que se quisiera modificar
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cualquier parametro de funcionamiento, visualizando la repercusién que dicha modificacién

tuviera sobre su eficiencia.

Los andlisis que se presentan a continuacion se han realizado cobre la bomba de calor aire-

agua funcionando con su refrigerante inicial (R12).

6.4.5.1 Variacion de la temperatura en el condensador.

La bomba de calor aire-agua funciona, como se ha
visto, realizando regimenes transitorios en los que la
temperatura del condensador varia notablemente.

Esta variacion tiene una repercusion en el COP.

Para analizar la relacion entre ambos parametros se
ha introducido en IMST ART una variacién en la
temperatura de entrada en el condensador (IMST
ART permite un analisis de hasta 20 parametros),
obteniéndose la representaciéon que se muestra en la
Figura 6.40.

Como se puede observar, el COP disminuye
notablemente a medida que aumenta la temperatura
de entrada en el condensador, como cabia esperar,
debido a la influencia directa que tiene el aumento
de dicha temperatura sobre la potencia del

compresor, lo que se muestra en la Figura 6.53.

6.4.5.2 Variacion en la temperatura del
evaporador.

La temperatura del evaporador es otro de los
parametros que varia en el funcionamiento

transitorio de cualquier maquina.

SUmmArY

4625

3875

35
40. 45, 50. 55,

Summay —> COP(HPA) Auxiary Included
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Q

60.
¢
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Figura 6.40. COP vs temperatura de entrada
en el condensador.
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Figura 6.41. Potencia del compresor vs
temperatura de entrada en el condensador.
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En IMST ART se ha

temperatura en el evaporador con la que se ha obtenido la

introducido una variacion de

grafica que se muestra en la Figura 6.42, en la que se
representa la potencia consumida por el compresor en
funcién de la temperatura en el evaporador. La grafica
muestra un minimo en el entorno de los —25°C pero
también alerta de la posible formacién de hielo en la

superficie del evaporador.

Este minimo en el consumo energético del compresor no
tiene una gran repercusién en el COP que, como se muestra
en la Figura 6.43 mantiene una trayectoria ascendente a
medida que se eleva la temperatura en el evaporador, como
cabia esperar, al ser menor la diferencia de temperaturas
medias de intercambio de calor entre el condensador y el

evaporador, como se vio en la ecuacién (2.49), pagina 71.

6.4.5.3 Variacion en las presiones del condensador y del

evaporador.

Otro de los parametros que varia en el funcionamiento de
cualquier maquina es la presidn, tanto en el condensador

como en el evaporador.

Cuando las maquinas estan paradas (y llevan un tiempo

suficientemente largo paradas), las presiones y
temperaturas en el condensador y en el evaporador se
igualan. Pero cuando arranca el compresor, las presiones en
el condensador y en el evaporador se van distanciando,
variando con ellas el resto de los parametros de

funcionamiento.

En IMST ART se han introducido una serie de valores,
crecientes para la presion en el condensador y decrecientes
para la presiéon en el evaporador, obteniéndose los
resultados que se muestran en este apartado. En la Figura

6.44 se muestra la potencia en el compresor en funcién de
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Figura 6.42. Potencia del compresor vs
temperatura de entrada en el evaporador.
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en el evaporador.
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la presion en el condensador, observandose un aumento de aquella a medida que dicha

presion crece.

En la Figura 6.45 se muestra la variacién en la
potencia en el compresor en funcién de la presién en
el evaporador. La gréfica vuelve a mostrar un claro
aumento de la potencia en el compresor con la

presion en el evaporador.

En la Figura 6.46 se muestra la variacién de la
capacidad de calefaccion de la bomba de calor,
indicando claramente un crecimiento de ésta a
medida que aumenta la presion en el condensador,

como cabia esperar.

Y en la Figura 6.47 se muestra el COP en funcién de
la presion en el condensador, observandose cémo
aumenta a medida que aumenta la presiéon en el
condensador y se distancia, por tanto, de la presiéon

en el evaporador.

(ki
7

Summary

09
900, 950. 1000. 1050. 1100, 1150,
(kPa)

Summary —> Condensation Press.

Figura 6.46. Capacidad de calefaccion vs

presion en el condensador.

6.4.5.4 Variacién en la carga de refrigerante.
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Figura 6.47. COP vs presion en el
condensador.

El software IMST ART calcula la masa de refrigerante 6ptima a partir de los datos aportados

por el usuario en la definicién de la geometria del circuito recorrido por el refrigerante, tanto

por intercambiadores de calor como por valvula, compresor y tubos de interconexion. No
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obstante, también permite que el usuario defina con qué

cantidad de refrigerante desea cargar el circuito.

Introduciendo, como parametro, la carga de refrigerante en
un entorno razonable en orden de magnitud a partir del
recomendado por el software (0,06 kg), se obtienen los

parametros que definen el funcionamiento de la maquina.

En la Figura 6.48 se muestra la potencia consumida por el
compresor en funcién de la carga del refrigerante. En los
casos analizados se observa que la grafica presenta un
maximo en el entorno de la masa calculada por IMST ART,
aunque la grafica obtenida no muestra una tercera cifra
decimal (la correspondiente a g) ni tampoco hay forma de
configurar esto, lo cual seria deseable. Para valores
inferiores, el software alerta de no haber podido conseguir
resultados con un nivel de precision aceptable, y eso es
justamente lo que se observa en la grafica, en la que se
aprecian ciertas irregularidades para valores de la masa de
refrigerante inferiores a los que dan lugar a la maxima
potencia del compresor. Para valores de la carga de
refrigerante superiores al maximo se observa una

tendencia decreciente en la potencia del compresor.

Una tendencia similar se aprecia en la grafica que se
presenta en la Figura 6.49, en la que se muestra la capacidad

de refrigeracion en funcién de la carga de refrigerante.

Tanto en la Figura 6.48 como en la Figura 6.49 se observa
que la ordenada correspondiente a la carga que calcula
IMST ART por defecto (0,06 kg) no corresponde al valor
maximo ni para la potencia del compresor ni tampoco para
la capacidad de calefaccion. Tanto la potencia de compresor
maxima como la maxima potencia de calefaccion se
producen con 0,062 kg, aproximadamente (entendiendo,
de la grafica, que el primer 0,06 corresponde a 0,060 y el
segundo, a 0,065).
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Enla Figura 6.50 se muestra el COP frente ala carga de refrigerante. Como se puede observar,
el maximo valor de COP se obtiene para una carga de 0,058 g, valiendo 4,566. Este maximo
COP (5,5592) es debido al menor valor que toma la potencia del compresor cuando la carga
es 0,058 g (0,17 kW, Figura 6.48) y el practicamente idéntico valor que, para esa misma
carga, toma la potencia de calefaccidn (0,94556 kW, Figura 6.49).

6.4.5.5 Variacién en la velocidad del compresor.

Se ha elegido este ejemplo por cuanto podria ser aplicable a un sistema de refrigeracién o
bomba de calor por compresion simple de vapor al que se quisiera instalar un sistema
Inverter, es decir, un sistema en el que pudiese cambiar la velocidad de giro del compresor.
Inicialmente la idea persigue eliminar el maximo de consumo eléctrico que se produce en el
arranque y, efectivamente, ese maximo se elimina. Pero el comportamiento de la maquina no
es el mismo cuando se varia la velocidad de giro del compresor. En IMST ART se ha
introducido, sobre los datos relativos a la bomba de calor aire-agua, una variacién en la
velocidad de giro del compresor desde 200 rpm hasta 5900 rpm. Como se permiten veinte
casos, se han elegido las velocidades con incrementos de 300 rpm desde 200 rpm, para que
el caso correspondiente a 2900 rpm (que es la velocidad nominal del compresor a 50 Hz)

quede incluido en el décimo lugar.

Al ejecutar, IMST ART muestra alertas en las velocidades mas bajas y en las mas altas. En las
mas bajas, las alertas son relativas a la eficiencia del ventilador en el evaporador
(“Evaporator: Fan/Pump efficiency is greater than 100%.Check Fun/Pump Power input”, es
decir, la eficiencia del ventilador del evaporador, que se ha mantenido constante, es superior
al 100% si se mantienen también constantes las

temperaturas tanto del flujo secundario como del )

refrigerante, en sus respectivas salidas, casos 1, 2 y :

3). En las velocidades de giro del compresor mas

&

altas, las alertas son relativas a la velocidad en la
tuberia de succioén, que se hacen demasiado altas,
como cabia esperar (“Suction pipe: Refrigerant
velocity is too high”, casos 15, 16,17, 18,19y 20).

o
o

Condenser —> Capocity

0. 1500. 3000. 4500. 60C0.

Con la herramienta “Plot Utilities” se selecciona la e
Compressor —> Speed

velocidad de giro del compresor para el eje de

abscisas y se seleccionan diversos parametros para

Condenser

Figura 6.51. Capacidad del condensador en

el eje de ordenadas. Asi, cuando se selecciona la

capacidad del condensador para el eje de ordenadas, rpm.
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6. RESULTADOS.

el software muestra la grafica de la Figura 6.51. En ella se puede apreciar cdmo la capacidad

en el condensador aumenta con la velocidad de giro del compresor.

Cuando se representa la capacidad en el evaporador en funcién de la velocidad de giro del

compresor se obtiene una grafica como la mostrada en la Figura 6.52, que tiene la misma

apariencia que la de la Figura 6.51, es decir, la capacidad del evaporador también aumenta

con la velocidad de giro del compresor.

Si tan solo se analizasen las dos graficas anteriores
pareceria ventajosa una velocidad de giro alta en el
compresor. Sin embargo, cuando se representa el COP
en funcién de la velocidad de giro del compresor se
obtiene una gréfica como la que se muestra en la Figura
6.53. En ella se puede apreciar como el COP aumenta
rapidamente en las velocidades mas bajas (aunque los
tres primeros casos no son considerados), alcanza un
maximo cerca de la velocidad nominal propuesta por el
fabricante a 50 Hz (2900 rpm) y, a partir de ahi,

comienza a disminuir.

(kW)
15
Ewaporater
S
"g 1125
o]
A
| 075
5
B
5 0375
o
o.
o 1500. 3000. 4500, 60C0.

(rpm)
Compressor —> Speed

Figura 6.52. Capacidad del evaporador en kW

vs velocidad de giro del compresor en rpm.

Es decir, que la regulacion en la velocidad de giro del compresor propuesta por el sistema

Inverter evita, efectivamente, el maximo de energia en
el arranque, pero puede estar haciendo trabajar a la
maquina en un punto en el que no se da el maximo COP.
La pendiente de la grafica es menor en velocidades
superiores a la que da lugar al maximo COP, por lo que
la regulacion es mas deseable en esa zona, en la que una
variaciéon grande de la velocidad produce variacién en el
COP mas pequefia que la que tendria lugar en

velocidades menores a la que produce el maximo COP.

Para saber, pues, si el sistema Inverter es eficiente o no,
habria que recurrir a evaluar el tiempo en el que la
maquina esta funcionando fuera del punto de maximo

COP para, entonces, conocer la energia intercambiada y
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Figura 6.53. COP vs velocidad de giro del
compresor en rpm.

valorar si el sistema es eficiente desde el punto de vista econémico. Un estudio de estas

caracteristicas no forma parte de los objetivos de esta tesis pero de esta forma se deja abierta

una nueva via de estudio para futuros trabajos.
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Aunque el ciclo de frio por compresion se estudia de una forma genérica cuando se realiza
una primera aproximacion a él, si se realiza un estudio mas profundo cada maquina tiene sus
particularidades y requiere de un analisis propio de su comportamiento, como se vio en el
inicio de esta tesis cuando se enunciaban sus objetivos y ha quedado puesto de manifiesto a
lo largo de la misma. De dicho anélisis se ha de concluir la forma en la que se puede obtener
el mejor COP (o EER) posible sea de una maquina ya funcionando, sobre la que haya que

realizar modificaciones, o sea de una maquina en disefio.

En la tesis se ha puesto de manifiesto que la eficiencia de las maquinas depende de muchos
parametros, casi todos ellos relacionados entre si mediante relaciones mas o menos

complejas.

No obstante, se ha desarrollado una metodologia que permite analizar la eficiencia de las

maquinas en funcién de sus condiciones de disefio y de sus condiciones de trabajo.

7.1 CONCLUSIONES FINALES.

En el inicio de esta tesis se plantearon una serie de objetivos cuyas conclusiones mas

relevantes procede aqui relacionar, de manera resumida:

v En el seguimiento del recorrido de la energia eléctrica hasta su utilizacién en los sistemas
de refrigeracion y bomba de calor por compresiéon de vapor se observa el consumo de
estos sistemas y se ha obtenido la masa de CO2z asociada a la generaciéon de energia
eléctrica.

v En la trayectoria histérica y el estado actual de la tecnologia en las maquinas de frio por
compresion se observa una evolucion en la tecnologia tanto en lo referente a los nuevos
compresores, intercambiadores de calor y valvulas, como al control de las maquinas
donde, no obstante, se aprecia camino aun por andar.

v Al estudiar el impacto ambiental de los refrigerantes, se aprecia una vuelta a los
refrigerantes naturales, observandose una tendencia al uso de refrigerantes basados en
hidrocarburos.

v' En el estudio del ciclo de frio por compresiéon y en el anlisis del comportamiento
energético de cada uno de sus componentes se aprecia, por el lado de la Termodinamica,

una evolucién en la determinacién de propiedades termodindmicas, y por el lado de la
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Transferencia de Calor, la aparicién del modelo de SWETLE empleado para el analisis de
intercambiadores de calor en el software de simulacién IMST-ART.

v' En la revisién del software existente para calculos en sistemas de refrigeracién y su
adecuacion al objeto de esta tesis se aprecia una proliferacién de programas y
aplicaciones en los ultimos afios, incluso para teléfonos maviles y tabletas, aunque, en
muchos casos, con una utilidad muy limitada. En este apartado se centra la atencién en el
software de simulaciéon IMST-ART, que se muestra como el mas completo de todos los
estudiados, se analiza y se emplea en la simulaciéon posterior. En este apartado se aprecia,
ademds, que aunque muchos programas muestran diagramas de estado para
refrigerantes (p-h y T-s), existe una carencia de algin software que permita comparar los
diagramas para los refrigerantes (lo que, en definitiva, permite comparar su
comportamiento termodindmico) y se decide generar el software propio RefCOMP, con
este fin, que es empleado al analizar los resultados obtenidos junto con IMST-ART.

v' En el estudio experimental sobre tres prototipos de bombas de calor diferentes se aprecia
que, aunque todas ellas funcionan cualitativamente de acuerdo con el ciclo de frio por
compresion, cada una presenta un comportamiento cuantitativo caracteristico y
diferente, lo que queda evidenciado al obtener y analizar los correspondientes resultados
para cada maquina.

v' Tras obtener los resultados para cada maquina y analizar los resultados obtenidos se

proponen opciones de mejora empleando tanto IMST-ART como RefCOMP.

De esta forma, en esta tesis se ha establecido un procedimiento general que permitira estudiar
el comportamiento energético particular de cualquier sistema de refrigeracion y bomba de
calor por compresion simple de vapor y tomar decisiones acerca de cudl sera la mejor forma

de funcionamiento.

7.2 DESARROLLOS FUTUROS.

En un futuro inmediato sera necesario ampliar el software RefCOMP a los nuevos
refrigerantes que vayan apareciendo. Una opcién de futuro puede encontrarse en la
integracion de RefCOMP en IMST ART o, en todo caso, en la implementaciéon en IMST-ART de
un entorno que permita una comparacion entre refrigerantes similar a la que ofrece
RefCOMP. Aunque en IMST-ART se ofrecen diagramas de estado que permiten ubicar las

propiedades termodindmicas del refrigerante, no existe la posibilidad de visualizar las
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diferencias o similitudes entre los diagramas generados para cada refrigerante en cada

condicion de funcionamiento.

Otra opcion de desarrollo, quizas mucho mas compleja, sea la de incluir la posibilidad de
analizar regimenes transitorios con IMST-ART. En el momento actual de este paquete de
software esto se puede realizar aproximando el régimen transitorio a sucesivos regimenes
estacionarios ligeramente distanciados en el tiempo. Pero el limite de veinte casos para los
estudios paramétricos se ha mostrado insuficiente como para abordar con una precisién
algunas condiciones de comportamiento de las maquinas en las que prevalece la

transitoriedad de los regimenes en cada elemento.

El aumento del niimero de casos es, pues, una sugerencia de mejora pero dado que estas
maquinas estdn constantemente funcionando en regimenes transitorios, es mucho mas
necesario investigar en su modelizacién para poder caracterizarlos desde esta herramienta

de simulacién.

Por otro lado, el material dedicado a la experimentacién en el laboratorio esta siendo cada dia
mas barato. Se pueden encontrar sondas de temperatura, anemémetros, manémetros, etc., y,
en general, equipos de adquisicion de todo tipo de variables basados en Arduino®10 o similar
a precios realmente bajos, lo que reduce notablemente los costes del material asociados a la

experimentacion, aunque siempre habra de considerarse el coste asociado a su calibracion.

Pero, es mas, también es posible que una vez montados los equipos de medida en la maquina
éstos guarden los datos obtenidos en tarjetas de memoria, no siendo necesario un ordenador
en las inmediaciones de la maquina, reduciéndose asi el espacio necesario y pudiendo,
entonces, implementarse en el interior de una carcasa de practicamente cualquier maquina
(un médulo Arduino UNO, por ejemplo, tiene unas dimensiones de 8,0 cm X 5,5 cm X 1,5 cm,

existiendo mddulos Arduino incluso mas pequefios).

También es posible un montaje que permita el envio de los datos medidos que describen el
estado de la maquina via Internet (ya sea mediante Wifi, alli donde esté disponible, 0 3G o 4G,
empleando la red telefénica mavil alli donde no haya una red Wifi disponible) para su analisis
posterior. En este orden de cosas, también es posible disponer un montaje que permita

controlar la maquina remotamente.

10 Es una marca registrada.
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Estas opciones son, sin duda, interesantes tanto a nivel de investigacién como a nivel
industrial, en maquinas de alta potencia, donde la comunicacién con las maquinas tiene que
ser fluida y el control de su eficiencia se hace necesario por cuanto repercute notablemente
en los costes de funcionamiento, como se ha visto en esta tesis. En maquinas de potencias
menores el control sobre la eficiencia pudiera parecer irrelevante a primera vista, pero no lo

es si se tiene en cuenta el gran niimero de maquinas existente.

Si la comunicacién con muchas maquinas puede llegar a ser lo suficientemente fluida (y con
las propuestas hechas hasta aqui, puede serlo), se puede disponer de un espacio muestral lo
suficientemente amplio como para tomar decisiones que permitan influir en la eficiencia de

las maquinas en tiempo real.

En una fase ya mucho més avanzada, y en funcién ya de los resultados obtenidos en fases
anteriores, se podrian implementar programaciones adaptadas a cada maquina que

consiguiesen que siempre trabajasen en condiciones de maxima eficiencia.

Asi, en esta tesis, como en todas las tesis, se dejan caminos abiertos para nuevas

investigaciones que puedan mejorar ain mas los resultados obtenidos.
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