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Resumen 

En los ciclos de compresión de vapor, cuando la cesión de calor en el foco caliente ocurre a presiones supercríticas existe 

una presión que maximiza el COP. Las aplicaciones más comunes son las aplicaciones para CO2 operando en trascrítico. El 

trabajo presenta dos sistemas de aire acondicionado de aire, trabajando en condiciones de clima subtropical, que tienen 

distintas formas de llevar y controlar la presión del enfriador de gas a su valor óptimo. Se han realizado diversos estudios de 

simulación para comparar las diferencias de prestaciones entre ellos, evaluar la ganancia de COP respecto a un sistema 

que no poseía ningún tipo de control y obtener la función de presión óptima en cada sistema. Finalmente se realizó una 

comparativa entre los valores de la presión óptima del enfriador de gas obtenidos a través de las simulaciones con los 

valores obtenidos del uso de correlaciones disponibles en la literatura, mostrando distintas las desviaciones en función del 

sistema analizado. 

 

1 Introducción  

Eficiencia energética, medio ambiente y economía son las fuerzas impulsoras del mercado actual de la refrigeración y 

climatización. La interrupción de los refrigerantes artificiales químicos, propuesto por los protocolos de Montreal y Kyoto ha 

planteado la necesidad de buscar y probar alternativas de refrigerantes sostenibles para una amplia gama de condiciones 

climáticas. 

Para un sistema de CO2 transcrítico la presión en el enfriador de gas (EG) es independiente de la temperatura y las 

isotermas tienen una forma de 'S' en dicha región, lo que resulta en la variación no monótona del COP conforme la presión 

del EG varía. El objetivo principal del presente trabajo es evaluar, con estudios de simulación, las mejoras de rendimiento 

existentes cuando hay un control de la presión del EG, para mantenerla igual a la presión óptima, respeto a un sistema que 

no tiene control alguno sobre la presión del EG. 

Liao et al. [1] propusieron una correlación para la presión óptima del EG en sistemas de aire acondicionado split de CO2 

transcrítico utilizando modelos termodinámicos teóricos. La investigación concluye en que la presión óptima del EG depende 

de la temperatura de evaporación, temperatura de salida del refrigerante del EG y de la eficiencia del compresor. Sarkar et 

al. [2] formularon, para un equipo agua-agua de calor y frío combinado de CO2 transcrítico, una correlación de la presión 

óptima del EG en términos de la temperatura de evaporación y de la temperatura de salida del EG, despreciando la 

eficiencia isentrópica del compresor. La temperatura de evaporación y la temperatura de salida del EG variaban entre -

10 °C y 10 °C, y de 30 °C a 50 °C, respectivamente. Los investigadores observaron que para una temperatura de 

saturación del evaporador fija, la disminución de la temperatura de salida del EG disminuye la presión óptima del EG y 

aumenta considerablemente el COP del sistema. Chen y Gu [3] investigaron la relación entre la presión óptima del EG con 

una temperatura ambiente de 30 °C a 50 °C, una eficiencia del intercambiador de calor en la línea de succión de 0 a 1, y 

temperatura de saturación del evaporador de -10 °C a 10 °C, para un sistema de refrigeración transcrítico de CO2. 

Honghyun et al. [4] estudiaron la apertura de la válvula de expansión electrónica (EEV), la longitud del intercambiador de 

calor en la línea de succión (SLHX), la frecuencia del compresor y la carga de refrigerante en el COP de refrigeración. La 

carga de refrigerante óptima se determinó para el maximizar el COP en las condiciones nominales de ensayo de 

refrigeración. El trabajo recomienda mantener un equilibrio entre la apertura de la EEV y la frecuencia del compresor para 
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mantener la presión óptima del EG y el recalentamiento del evaporador. Cabello et al. [5] presentaron un estudio 

experimental sobre maximizar la eficiencia energética mediante la presión del EG para temperaturas de evaporación por 

debajo de cero y diferentes temperaturas de salida del EG, lo que les permitió realizar una comparación con datos 

experimentales de varias correlaciones existentes en la literatura (Liao, Kauf, Chen y Sarkar). Observaron que el uso de un 

modelo teórico para el compresor por Liao y Sarkar predecía bien los resultados pese a no ser un hipótesis cierta. Ge y 

Tassou [6] estudiaron el ciclo transcrítico del CO2 para aplicaciones de refrigeración de alimentos de media temperatura. 

Mostraron que tanto la presión óptima del EG como la diferencia de temperaturas entre refrigerante y aire en la sección de 

salida del refrigerante del EG (DTAR) dependen de la temperatura ambiente. Describían que para condiciones de alta 

temperatura ambiente es posible mantener constante el DTAR cambiando la velocidad del aire incidente sobre el EG 

mediante ventiladores de frecuencia variable. La investigación propuso una correlación de la presión óptima del EG en 

función de la temperatura ambiente. Para una temperatura de evaporación de -10 °C, incrementando la temperatura de 

salida del EG de 33 °C a 45 °C, la presión óptima del EG se incrementó en un 23,06%. Aprea y Maiorino [7] realizaron una 

optimización experimental de la presión del EG para un aire acondicionado de tipo split de CO2, funcionando con 

temperaturas ambiente entre 25 °C y 35 °C. Los autores usaron una válvula de presión manual (MBPV) en serie con una 

válvula de expansión electrónica (EEV) para tener un control preciso sobre la capacidad de refrigeración. El efecto del 

recalentamiento de la succión en la presión óptima del EG fue investigado por Zhang et al. [8] para una bomba de calor 

agua-agua. Los investigadores consideraron: modelo semi-teórico de compresor, dos etapas de estrangulación en serie,  

temperatura de evaporación entre 10 °C y 20 °C y la salida del EG entre 33 °C y 45 °C. El trabajo mostró una desviación de 

0,397% en la presión óptima del EG para una diferencia del recalentamiento en la aspiración de 15 °C. 

El presente trabajo se centra en el estudio de dos sistemas diferentes respecto un sistema de referencia, para comparar las 

distintas mejoras en el COP y las diferencias en las presiones óptimas del EG, para unas condiciones climáticas 

subtropicales, típicas en la India. Estos sistemas se corresponden con módulos split de aire acondicionado. Así mismo, se 

presentan resultados sobre la sensibilidad del COP, en ambos sistemas, con la variación de las temperaturas de bulbo 

húmedo (WBT) interior y de bulbo seco (DBT) del exterior. Finalmente se compararon los resultados de la presión óptima 

del EG obtenidas con las correlaciones desarrolladas por Sarkar et al. [2] y Aprea y Maiorino [7]. 

 

2 Descripción del sistema  

El trabajo estudia el funcionamiento de dos sistemas, que se muestran en la Fig. 1, para una amplia gama de condiciones 

de interior / exterior. Cada sistema tiene una metodología diferente de regulación para controlar la presión del EG, cuyas 

ventajas e inconvenientes se describen a continuación. 

El sistema de referencia, que no tiene ningún control, se compone de: un compresor de pistón-hermético, un enfriador de 

gas de tubos y aletas, un intercambiador de calor liquido-succión (IHX), una válvula de expansión termostática y un 

evaporador de tubos y aletas. Los dos sistemas planteados para estudiar, se basan en el sistema de referencia utilizando 

los mismos componentes, a excepción de la válvula de expansión electrónica, y el recipiente de líquido a la entrada del 

compresor que sólo está en el sistema B. El diseño de estos componentes se ha llevado a cabo para las condiciones 

nominales mencionadas por la norma IS 1391 Parte 1 [9]: 27 C de DBT interior, 19 C de WBT interior, 35 C de DBT 

exterior, y  24 C de WBT. Para el diseño se usó la herramienta comercial de simulación IMST-ART [10]. Este software es 

una herramienta detallada para la simulación de cualquier sistema de compresión de vapor, que se presentará en la 

próxima sección. La Tabla 1 contiene un resumen de los datos utilizados para definir todos los componentes. 

Por último, para definir completamente el ciclo de referencia, se necesitan dos parámetros adicionales: la carga de 

refrigerante y el sobrecalentamiento del evaporador. Estos valores fueron determinados utilizando IMST-ART, para las 

condiciones nominales, de la siguiente manera: se fijó un DTAR de 2 C, y el recalentamiento se varió hasta que se alcanzó 

el COP máximo. Los resultados fueron los siguientes: una carga de refrigerante en el sistema de 0.143 kg, y un 

recalentamiento de 7 C a ajustar en la válvula de expansión termostática. 

El sistema de referencia trabajará con una carga y un recalentamiento constante, por lo que la presión del EG variará 

cuando cambien las condiciones de exterior / interior, siendo distinta que la óptima debido a la ausencia de control. A 

continuación se describen los sistemas aquí analizados con control de la presión del EG. 
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Evaporador 

Longitud tubo [mm] 550 Altura [mm] 180 

Anchura [mm] 50 Anchura [mm] 500 

Número de hileras de tubo 4 Diámetro [mm] 4.75 

Número de tubos por hilera 10 Tipo de aleta Louvered 

Número de circuitos 5 Espaciado aletas [mm] 1.37 

Gascooler 

Longitud tubo [mm] 550 Altura [mm] 375 

Anchura [mm] 36 Anchura [mm] 700 

Número de hileras de tubo 2 Diámetro [mm] 4.75 

Número de tubos por hilera 15 Tipo de aleta Louvered 

Número de circuitos 5 Espaciado aletas [mm] 1.37 

Compressor 

Fabricante y modelo 
Danfoss, 
TN1416 

Cilindrada [cm3] 2.46 

Internal Heat Exchanger (IHX) 

Resistencia térmica global 
(1/UA) [W/K] 

4   

Connecting tubes/lines 

Longitud líneas circuito  [mm] 1000   

Tabla 1. Descripción de las principales características de los componentes del sistema de referencia 

 

2.1 Sistema A 

La principal característica de este sistema es que tiene una carga de refrigerante fija. Este sistema se compone de los 

mismos componentes que el sistema de referencia, con la única diferencia en la válvula de expansión. El sistema A tiene 

una válvula de expansión electrónica, que controla el recalentamiento en la salida del evaporador. Dado que el sistema 

tiene una carga de refrigerante fija, para unas condiciones climáticas interiores/exteriores determinadas, la presión del EG 

cambiará si mediante la válvula se varía el recalentamiento a la salida del evaporador. De este modo, la válvula de 

expansión electrónica permite mantener la presión del EG en su valor óptimo mediante el control del sobrecalentamiento, 

cuando cambien las condiciones interiores / exteriores. 

Las principales ventajas de este sistema son un menor coste que el sistema B, puesto que no tiene el recipiente de líquido, 

y una carga total de refrigerante en el sistema más baja que el sistema B. Por otro lado la carga es fija, por lo que no sería 

adecuado para sistemas reversibles pues en modo bomba de calor funcionaría con un rendimiento peor que si se reajustara 

la carga para este nuevo modo de funcionamiento. 
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Figura 1. Esquemas de los dos sistemas estudiados 
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2.2 Sistema B 

El Sistema B se compone de los mismos componentes que el sistema A, pero incluye un recipiente de líquido en la salida 

del evaporador y utiliza una válvula de expansión electrónica para controlar la presión del EG en lugar del recalentamiento. 

El recipiente impone que el refrigerante a la entrada del IHX sea siempre vapor saturado. Con el fin de fijar una presión en el 

EG en este sistema para diferentes condiciones de interior/exterior, es necesaria variar la carga de refrigerante en el 

sistema, absorbiendo/suministrando el recipiente la carga excedente/necesaria en el sistema. La principal ventaja de este 

sistema es la presencia de este componente, ya que permite tener en el sistema una carga de refrigerante no constante, por 

lo que además este sistema puede ser utilizado en modo inverso, bomba de calor. 

Algunos de los inconvenientes de este sistema son: posible acumulación del aceite en el receptor y un mayor costo de la 

instalación por un componente adicional (recipiente). 

 

3 Resultados de las simulaciones  

Las simulaciones del sistema de A y B se llevaron a cabo para cuarenta y dos combinaciones de seis WBTs interiores y 

siete DBTs exteriores presentes en condiciones subtropicales. Los rangos de la WBT interior y DBT exterior considerados 

son de 18 a 23 °C y de 33 a 45 °C, respectivamente. La DBT interior se mantuvo siempre a 27 °C. 

La herramienta de simulación utilizada para este trabajo es IMST-ART. Se trata de un preciso software para modelar 

detalladamente sistemas de refrigeración por compresión de vapor, permitiendo también modelar, con una gran variedad de 

modelos de distinta precisión, cada uno de los componentes tales como el compresor, el intercambiador de líquido-succión 

(IHX), la válvula de expansión... Para los intercambiadores de calor se aplica un modelo detallado que realiza una 

discretización segmento-a-segmento. 

Los primeros estudios corresponden a analizar el rendimiento de cada sistema cuando la presión del EG varía. Este estudio 

permite conocer la sensibilidad de cada sistema a la variación de la presión del EG, como consecuencia de la variación de 

las condiciones de interior/exterior cuando no existe ningún control sobre ella. Fig. 2 presenta el COP que obtenido en cada 

sistema cuando la presión del EG se cambia para diferentes valores de DBT exterior. El WBT interior era igual a 19 °C y la 

DBT interior de 27 °C. 

En la Fig. 2, se observa que el sistema A es más sensible que el sistema B a las variaciones de la presión del EG, ya que su 

pendiente cerca de la COP máximo es más pronunciada. Este hecho indica que un sistema como el B es más adecuado 

para aplicaciones con grandes variaciones de las condiciones interiores/exteriores. El sistema A, necesitaría por tanto un 

sistema de control, de lo contrario el COP podría sufrir grandes detrimentos. 

 

 

Figura 2. . Influencia en los sistemas A y B de la variación de la P del EG sobre el COP para distintas DBT exteriores 

 

3.1 Resultados del sistema A 

La Fig. 3(a) representa, para este sistema, la presión óptima del EG en función de la WBT interior y DBT exterior. La figura 

muestra que la WBT interior tiene una influencia muy pequeña en la presión óptima. La presión óptima crece conforme lo 

hace la DBT exterior, independientemente del valor de la WBT interior. 

1.2

1.4

1.6

1.8

2

2.2

2.4

2.6

8500 9500 10500 11500 12500 13500 14500 15500 16500

C
O

P
  [

-]
 

P_EG [kPa] 

A_33
B_33
A_35
B_35
A_37
B_37
A_39
B_39
A_41
B_41
A_43
B_43
A_45
B_45



CYTEF-2012. VI Congreso Ibérico y VI Congreso Iberoamericano de Ciencias y Técnicas del Frío 
 
 

   

La mejora del COP se ha definido como la diferencia relativa entre el COP del sistema que posee control y el del sistema sin 

control trabajando ambos en las mismas condiciones. El COP del sistema sin control se ha obtenido con el sistema de 

referencia para cada combinación de condiciones interior/exterior. Este parámetro ha sido estudiado para el sistema A y los 

resultados se representan en la Fig. 3(b). Para valores altos de WBT y bajas DBT, la mejora del COP para el sistema A es 

máxima, en torno al 5,5% con respecto el sistema de referencia. Los valores de COP para el sistema A operando en tales 

condiciones estaban comprendidos entre 1.5 y 2.75. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 3. Presión óptima del EG (a) y mejora relativa del COP (b) para el sistema A bajo distintas condiciones de WBT interior y DBT 

exterior. 

 

3.2 Resultados del sistema B 

En el sistema B, la EEV controla la presión del EG actuando directamente sobre ella. Fig. 4(a) muestra la presión óptima en 

el sistema B, para temperaturas exteriores e interiores comprendidas en los valores descritos anteriormente. La tendencia 

es muy similar a la del sistema A; la presión tiene una dependencia insignificante con el WBT, y cuanto mayor es la DBT 

más elevada es la presión óptima. Los valores de esta presión son también similares a los que mostraron para el sistema A, 

aunque para el sistema B son ligeramente inferiores. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 4. . Presión óptima del EG (a) y mejora relativa del COP (b) para el sistema B bajo distintas condiciones de WBT interior y DBT 

exterior 

 

La principal diferencia, en relación con el ciclo termodinámico, entre ambos sistemas es que el sistema A tiene un 

recalentamiento en la salida del evaporador, el cual es distinto del que tiene  el sistema B, que es siempre igual a cero. Se 

puede apreciar que las diferencias en los valores de la presión óptima son muy pequeñas. Por lo tanto, este hecho podría 

significar que la influencia de el recalentamiento tiene un efecto insignificante en la presión óptima del EG, lo que ha sido 

concluido por varios autores ([1], [7],[8]). 

La Fig. 4(b) muestra la mejora COP alcanzada por el sistema B con respecto al sistema de referencia, tal y como se explicó 

en la descripción de los resultados del sistema A. Ahora, la tendencia es bastante diferente de la del sistema de A, pues 
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ahora es más independiente de la WBT exceptuando para bajas DBT donde aparece la dependencia con la WBT. Sin 

embargo, los valores de mejora son casi iguales para ambos sistemas A y B. La mejora es mayor para DBT bajas, con 

valores de hasta 5.54%. El COP del sistema B varió entre 1.5 y 2.75. 

 

3.3 Optimización de la presión del EG 

La presión óptima del EG depende del comportamiento individual de cada uno de los componentes y del comportamiento de 

todos los componentes cuando están integrados juntos en el sistema. Este comportamiento depende de las condiciones de 

contorno del sistema. Muchos autores han analizado distintas condiciones de contorno, tales como el recalentamiento en el 

evaporador, la eficiencia del compresor y la temperatura de salida del refrigerante del EG. 

Fig. 5 (a) y (b) muestra la comparación entre la presión óptima del EG obtenida con las simulaciones realizadas, para cada 

sistema, y las obtenidas con la correlaciones de Sarkar y Aprea para diferentes temperaturas de evaporación, donde la 

presión óptima se representa en función de la temperatura de salida del refrigerante del EG para diferentes temperaturas de 

evaporación. Dada una temperatura de salida del refrigerante del EG, la presión óptima  incrementa conforme decrece la 

temperatura de evaporación. Para el sistema A, las desviaciones promedio de la presión óptima entre las correlaciones 

Sarkar y Aprea con los resultados simulados son de un 4.4% y un 7.51% respectivamente. Estos valores para el sistema B 

son de 1.3% y 4.3%, respectivamente, para toda el rango de condiciones subtropicales considerados en este estudio. 

El análisis de las Fig. 5(a) y (b) revela que la presión óptima simulada en este trabajo está mucho más cerca de las 

correlaciones de los autores mencionados para el sistema B que para el sistema A. Aprea y Maiorino [7] desarrollaron su 

correlación para un sistema como el sistema B, con un recipiente de líquido y sin sobrecalentamiento del evaporador. Dado 

que la principal diferencia entre el sistema A y B es la presencia de un recalentamiento en la salida del evaporador, este 

hecho resulta como una posible razón de las diferencias entre los resultados de A y B. 

 

  
 

Figura 5. Presión optima simulada comparada con otras correlaciones para (a) el sistema A y (b) el sistema B 

 

Otra diferencia importante es la influencia de la temperatura de evaporación en el valor de la presión óptima. EL modelo 

empleado en este trabajo muestra una dependencia mucho más fuerte que el resto de los modelos de los autores 

estudiados, aunque esta influencia se reduce para el sistema B 

Otra de las posibles razones de las diferencias entre los resultados presentados y las correlaciones de otros autores podría 

ser el modelo detallado que se utiliza en el presente trabajo en comparación con el nivel de detalle empleado por los otros 

modelos. IMST-ART usa un modelo de rendimiento real del compresor de pistón, una discretización  segmento-por-

segmento en los intercambiadores de calor, caída de presión en los intercambiadores y en las líneas del sistema, y un 

modelo cero-dimensional para el IHX. De todos modos, un análisis más profundo de los resultados con datos 

experimentales va a ser elaborado por los autores para obtener razones más claras y obtener una correlación exacta de la 

presión óptima. 

 

 

 

 

 

 

   

80

85

90

95

100

105

110

115

120

125

35 37 39 41 43 45 47

P
re

si
ó

n
 ó

p
ti

m
a 

d
e

l E
G

 [
b

ar
] 

T salida EG [C] 

Aprea and Maiorino (2009)

Sarkar et al. (2004)

Authors

 Tevap  

80

85

90

95

100

105

110

115

120

125

35 37 39 41 43 45 47

P
re

si
ó

n
 ó

p
ti

m
a 

d
e

l E
G

 [
b

ar
] 

T salida EG [C] 

Aprea and Maiorino (2009)

Sarkar et al. (2004)

Authors

 Tevap  



CYTEF-2012. VI Congreso Ibérico y VI Congreso Iberoamericano de Ciencias y Técnicas del Frío 
 
 

   

 

4 Conclusiones  

Los sistemas de aire acondicionado transcríticos de CO2 A y B, funcionando en condiciones climáticas subtropicales han 

sido estudiados en términos de COP y de su presión óptima del EG. Estos dos sistemas usan técnicas distintas de control 

para ajustar la presión del EG a la óptima. En el sistema A se utiliza el recalentamiento del evaporador para controlar la 

presión del EG mientras que en el sistema B se actúa directamente sobre la presión del EG. Las siguientes conclusiones se 

desprenden después de analizar las simulaciones presentadas: 

 El sistema A es más barato que el sistema B, pero el sistema de B permite trabajar en un ciclo reversible. 

 El COP del sistema de A es más sensible que el del B a las variaciones de las condiciones de interior/exterior. Por 

lo tanto, el sistema B es más adecuado para condiciones climáticas con grandes variaciones. 

 La presión óptima del EG es casi la misma para ambos sistemas A y B. La razón podría estar en el efecto 

insignificante del recalentamiento en el valor de la presión óptima. 

 Las mejoras del COP en un sistema con control frente a otro sin control de la presión del EG son de un 5.5% 

como máximo. 

 Para ambos sistemas, la presión óptima del EG es creciente conforme lo hace la temperatura de salida del 

refrigerante del EG y baja la temperatura del evaporador. La presión óptima para el sistema de A es un 4% mayor 

que la del sistema B para las mismas condiciones. 
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