[ X ] 4] . ,
“%‘ :25@%’{&0 INSTITUTO DE INGENIERIA ENERGETICA
Engergé’rico UNIVERSIDAD POLITECNICA DE VALENCIA

CPI, Edificio 8E, Cubo F, 5% planta, Camino de Vera s/n, 46022 Valencia, Spain Tel. (34) 963877270, Fax (34) 963877272, Email: energeti@upvnet.upv.es

INSTITUTO DE INGENIERIA ENERGETICA
(Institute for Energy Engineering)

Research Publications

WARNING:

The following article appeared in Conference Proceedings orin a
scientific Journal. The attached copy is for internal non-
commercial research and education use, including for
instruction at the authors institution and sharing with
colleagues.

Other uses, including reproduction and distribution, or selling or
licensing copies, or posting to personal, institutional or third
party websites are prohibited. Please refer to the corresponding
editor to get a copy






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

ANALISIS DE DISTINTAS TECNICAS DE CONTROL PARA
OPERAR CON LA PRESION DE DESCARGA OPTIMA EN CICLOS
TRANSCRITICOS DE CO;

Santiago Martinez-Ballester!, Ashish Kadam?, Atul Padalkar?, Jose Gonzalvez-Macia'

1 - Instituto de Ingenieria Energética. Universitat Politécnica de Valéncia. Camino de Vera, s/n, 46022. Espafia
Tel: +34 963 879 121, Fax: +34 963 879 126
e-mail: sanmarba@iie.upv.es - web: http://www.iie.upv.es

2 - Sinhgad College of Engineering. S. No. 44/1, Vadgaon Bk., Pune, 411041. India

3 — Flora Institute of Technology. 49/1, Khopi, Pune, 412205. India

Palabras clave: ciclo trancritico, diéxido de carbono, optimizacion, simulacion, COP

Resumen

En los ciclos de compresién de vapor, cuando la cesion de calor en el foco caliente ocurre a presiones supercriticas existe
una presion que maximiza el COP. Las aplicaciones mas comunes son las aplicaciones para CO2 operando en trascritico. 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 presion del enfriador de gas a su valor 6ptimo. Se han realizado diversos estudios de
simulacion para comparar las diferencias de prestaciones entre ellos, evaluar la ganancia de COP respecto a un sistema
que no poseia ningun tipo de control y obtener la funcién de presion 6ptima en cada sistema. Finalmente se realizé una
comparativa entre los valores de la presién optima 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 funcion del
sistema analizado.

1 Introduccion

Eficiencia energética, medio ambiente y economia son las fuerzas impulsoras del mercado actual de la refrigeracion y
climatizacion. La interrupcion de los refrigerantes artificiales quimicos, 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
climaticas.

Para un sistema de CO2 transcritico la presién en el enfriador de gas (EG) es independiente de la temperatura y las
isotermas tienen una forma de 'S' en dicha region, lo que resulta en la variacion no monétona del COP conforme la presién
del EG varia. El objetivo principal del presente trabajo es evaluar, con estudios de simulacion, las mejoras de rendimiento
existentes cuando hay un control de la presién del EG, para mantenerla igual a la presién 6ptima, respeto a un sistema que
no tiene control alguno sobre la presién del EG.

Liao et al. [1] propusieron una correlacidn para la presion dptima del EG en sistemas de aire acondicionado split de COz
transcritico utilizando modelos termodinamicos tedricos. La investigacion concluye en que la presidn dptima del EG depende
de la temperatura de evaporacion, 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 frio combinado de CO:2 transcritico, una correlacion de la presion
Optima del EG en términos de la temperatura de evaporacién y de la temperatura de salida del EG, despreciando la
eficiencia isentropica del compresor. La temperatura de evaporacién 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
saturacion del evaporador fija, la disminucion de la temperatura de salida del EG disminuye la presion 6ptima del EG y
aumenta considerablemente el COP del sistema. Chen y Gu [3] investigaron la relacion entre la presidn optima del EG con
una temperatura ambiente de 30 °C a 50 °C, una eficiencia del intercambiador de calor en la linea de succionde 0 a 1,y
temperatura de saturaciéon del evaporador de -10 °C a 10 °C, para un sistema de refrigeracion transcritico de COs..
Honghyun et al. [4] estudiaron la apertura de la valvula de expansion electronica (EEV), la longitud del intercambiador de
calor en la linea de succion (SLHX), la frecuencia del compresor y la carga de refrigerante en el COP de refrigeracion. La
carga de refrigerante dptima se determind para el maximizar el COP en las condiciones nominales de ensayo de
refrigeracion. El trabajo recomienda mantener un equilibrio entre la apertura de la EEV y la frecuencia del compresor para
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mantener la presiéon dptima del EG y el recalentamiento del evaporador. Cabello et al. [5] presentaron un estudio
experimental sobre maximizar la eficiencia energética mediante la presion del EG para temperaturas de evaporacion por
debajo de cero y diferentes temperaturas de salida del EG, lo que les permitid realizar una comparacién con datos
experimentales de varias correlaciones existentes en la literatura (Liao, Kauf, Chen y Sarkar). Observaron que el uso de un
modelo tedrico para el compresor por Liao y Sarkar predecia bien los resultados pese a no ser un hipétesis cierta. Ge y
Tassou [6] estudiaron el ciclo transcritico del CO2 para aplicaciones de refrigeracion de alimentos de media temperatura.
Mostraron que tanto la presion 6ptima del EG como la diferencia de temperaturas entre refrigerante y aire en la seccion de
salida del refrigerante del EG (DTAR) dependen de la temperatura ambiente. Describian 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 investigacion propuso una correlacion de la presion 6ptima del EG en
funcién de la temperatura ambiente. Para una temperatura de evaporacién de -10 °C, incrementando la temperatura de
salida del EG de 33 °C a 45 °C, la presion optima del EG se incrementé en un 23,06%. Aprea y Maiorino [7] realizaron una
optimizaciéon experimental de la presion del EG para un aire acondicionado de tipo split de COz, funcionando con
temperaturas ambiente entre 25 °C y 35 °C. Los autores usaron una valvula de presién manual (MBPV) en serie con una
valvula de expansion electrénica (EEV) para tener un control preciso sobre la capacidad de refrigeracion. El efecto del
recalentamiento de la succion en la presién éptima del EG fue investigado por Zhang et al. [8] para una bomba de calor
agua-agua. Los investigadores consideraron: modelo semi-teérico de compresor, dos etapas de estrangulacion en serie,
temperatura de evaporacion entre 10 °C y 20 °C y la salida del EG entre 33 °C y 45 °C. El trabajo mostré una desviacion de
0,397% en la presion optima del EG para una diferencia del recalentamiento en la aspiracion 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 vy las diferencias en las presiones dptimas del EG, para unas condiciones climaticas
subtropicales, tipicas en la India. Estos sistemas se corresponden con mddulos split de aire acondicionado. Asi mismo, se
presentan resultados sobre la sensibilidad del COP, en ambos sistemas, con la variacién de las temperaturas de bulbo
humedo (WBT) interior y de bulbo seco (DBT) del exterior. Finalmente se compararon los resultados de la presion éptima
del EG obtenidas con las correlaciones desarrolladas por Sarkar et al. [2] y Aprea y Maiorino [7].

2 Descripcion 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 metodologia diferente de regulacion para controlar la presion del EG, cuyas
ventajas e inconvenientes se describen a continuacion.

El sistema de referencia, que no tiene ningtin control, se compone de: un compresor de piston-hermético, un enfriador de
gas de tubos y aletas, un intercambiador de calor liquido-succién (IHX), una vélvula de expansién termostética 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 excepcion de la valvula de expansion electronica, y el recipiente de liquido a la entrada del
compresor que solo esta en el sistema B. El disefio 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 disefio se usé la herramienta comercial de simulacion IMST-ART [10]. Este software es
una herramienta detallada para la simulacién de cualquier sistema de compresién de vapor, que se presentara en la
préxima seccion. La Tabla 1 contiene un resumen de los datos utilizados para definir todos los componentes.

Por Ultimo, para definir completamente el ciclo de referencia, se necesitan dos pardmetros 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 fijo un DTAR de 2 °C, y el recalentamiento se vari6 hasta que se alcanzd
el COP maximo. 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 valvula de expansion termostatica.

El sistema de referencia trabajara con una carga y un recalentamiento constante, por lo que la presién del EG variara
cuando cambien las condiciones de exterior / interior, siendo distinta que la 6ptima debido a la ausencia de control. A
continuacion se describen los sistemas aqui analizados con control de la presion del EG.
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Evaporador
Longitud tubo [mm] 550 Altura [mm] 180
Anchura [mm] 50 Anchura [mm] 500
NUmero de hileras de tubo 4 Diametro [mm] 4.75
NUmero de tubos por hilera 10 Tipo de aleta Louvered
Numero de circuitos 5 Espaciado aletas [mm] | 1.37

Gascooler

Longitud tubo [mm] 550 Altura [mm] 375
Anchura [mm] 36 Anchura [mm] 700
Numero de hileras de tubo 2 Diametro [mm] 4.75
Numero de tubos por hilera 15 Tipo de aleta Louvered
Numero de circuitos 5 Espaciado aletas [nm] | 1.37

Compressor
Fabricante y modelo ?ﬁlq]}? g * | Cilindrada [cm?] 2.46

Internal Heat Exchanger (IHX)
Resistencia térmica global 4
(1/UA) [WIK]
Connecting tubes/lines

Longitud lineas circuito [mm] | 1000 | |

Tabla 1.

2.1Sistema A

Descripcion de las principales caracteristicas de los componentes del sistema de referencia

La principal caracteristica 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 Unica diferencia en la valvula de expansion. El sistema A tiene
una valvula de expansion electrénica, que controla el recalentamiento en la salida del evaporador. Dado que el sistema
tiene una carga de refrigerante fija, para unas condiciones climaticas interiores/exteriores determinadas, la presion del EG
cambiara si mediante la valvula se varia el recalentamiento a la salida del evaporador. De este modo, la valvula de
expansion electrénica permite mantener la presion del EG en su valor 6ptimo 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 liquido,
y una carga total de refrigerante en el sistema mas baja que el sistema B. Por otro lado la carga es fija, por lo que no seria

adecuado para sistemas

reversibles pues en modo bomba de calor funcionaria con un rendimiento peor que si se reajustara

la carga para este nuevo modo de funcionamiento.

Enfriador de Enfriador de
gas gas
3
2 3 2
[ ]
SISTEMA A SISTEMA B
Y Y
1 1
IHX IHX
4 T 4

Evaporador Evaporador

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 liquido en la salida
del evaporador y utiliza una valvula de expansion electronica para controlar la presion 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 presién 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 ademas este sistema puede ser utilizado en modo inverso, bomba de calor.

Algunos de los inconvenientes de este sistema son: posible acumulacion del aceite en el receptor y un mayor costo de la
instalacion 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 simulacién utilizada para este trabajo es IMST-ART. Se trata de un preciso software para modelar
detalladamente sistemas de refrigeracion por compresién de vapor, permitiendo también modelar, con una gran variedad de
modelos de distinta precisién, cada uno de los componentes tales como el compresor, el intercambiador de liquido-succién
(IHX), la valvula de expansion... Para los intercambiadores de calor se aplica un modelo detallado que realiza una
discretizacion segmento-a-segmento.

Los primeros estudios corresponden a analizar el rendimiento de cada sistema cuando la presion del EG varia. Este estudio
permite conocer la sensibilidad de cada sistema a la variacion de la presion del EG, como consecuencia de la variacion de
las condiciones de interior/exterior cuando no existe ningin control sobre ella. Fig. 2 presenta el COP que obtenido en cada
sistema cuando la presién del EG se cambia para diferentes valores de DBT exterior. EI 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 mas sensible que el sistema B a las variaciones de la presion del EG, ya que su
pendiente cerca de la COP maximo es mas pronunciada. Este hecho indica que un sistema como el B es mas adecuado
para aplicaciones con grandes variaciones de las condiciones interiores/exteriores. El sistema A, necesitaria por tanto un
sistema de control, de lo contrario el COP podria sufrir grandes detrimentos.

2.6 - A_33
.. e B 33

2.4 - A_35
== B 35

2.2 A 37
2 - == B 37
i A 39
S 18 - - - =B_39
o A_41
1.6 - - e B 41
A_43

1.4 - — B 43
A_45

1.2 ' ' ' ' ' ' ' ' ceeeee B 45

8500 9500 10500 11500 12500 13500 14500 15500 16500

P_EG [kPa]
Figura 2. . Influencia en los sistemas A y B de la variacion 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 presion 6ptima del EG en funcion de la WBT interior y DBT exterior. La figura
muestra que la WBT interior tiene una influencia muy pequefia en la presién dptima. La presion dptima crece conforme lo
hace la DBT exterior, independientemente del valor de la WBT interior.
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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. EI COP del sistema sin control se ha obtenido con el sistema de
referencia para cada combinacion de condiciones interior/exterior. Este pardmetro 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
méaxima, 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 1.5y 2.75.

() p_opt [kPa] (b) cop improvement [%]

44 44
42 42
_ 40 _ 40
g e
53 & 38
[a) [a]
36 36
34 34
18 20 22 18 20 22
WBT [°C] WBT [°C]

Figura 3. Presion 6ptima 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 presién del EG actuando directamente sobre ella. Fig. 4(a) muestra la presion 6ptima 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 presion tiene una dependencia insignificante con el WBT, y cuanto mayor es la DBT
mas elevada es la presién optima. Los valores de esta presion son también similares a los que mostraron para el sistema A,
aunque para el sistema B son ligeramente inferiores.

(a) P_opt [kPa] (b) COP improvement [%)]

44 44

42

36

34

18 20 22 18 20 22
WBT [°C] WBT [°C]

Figura 4. . Presion dptima 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 relaciéon con el ciclo termodindmico, 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 presién 6ptima son muy pequefas. Por lo tanto, este hecho podria
significar que la influencia de el recalentamiento tiene un efecto insignificante en la presion optima 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 explico
en la descripcion 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 mas 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%. EI COP del sistema B vari6 entre 1.5y 2.75.

3.3 Optimizacion de la presion del EG

La presién éptima del EG depende del comportamiento individual de cada uno de los componentes y del comportamiento de
todos los componentes cuando estan 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 comparacién entre la presion dptima del EG obtenida con las simulaciones realizadas, para cada
sistema, y las obtenidas con la correlaciones de Sarkar y Aprea para diferentes temperaturas de evaporacién, donde la
presién dptima se representa en funcion de la temperatura de salida del refrigerante del EG para diferentes temperaturas de
evaporacién. Dada una temperatura de salida del refrigerante del EG, la presién dptima incrementa conforme decrece la
temperatura de evaporacion. Para el sistema A, las desviaciones promedio de la presion optima 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 andlisis de las Fig. 5(a) y (b) revela que la presion 6ptima simulada en este trabajo estd mucho mas cerca de las
correlaciones de los autores mencionados para el sistema B que para el sistema A. Aprea y Maiorino [7] desarrollaron su
correlacion para un sistema como el sistema B, con un recipiente de liquido 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 razén de las diferencias entre los resultados de Ay B.

125 4 125 -
= 120 - . g é 120 4
= T Teva i % = ﬁ
e 115 - p i |
g vEg g Xe| & = g % g
- 110 - % % X g g8 o 110 - g <) g g8
L]
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Figura 5. Presién 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 evaporacién en el valor de la presién éptima. EL modelo
empleado en este trabajo muestra una dependencia mucho mas 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 podria
ser el modelo detallado que se utiliza en el presente trabajo en comparacion con el nivel de detalle empleado por los otros
modelos. IMST-ART usa un modelo de rendimiento real del compresor de pistdn, una discretizacion segmento-por-
segmento en los intercambiadores de calor, caida de presion en los intercambiadores y en las lineas del sistema, y un
modelo cero-dimensional para el IHX. De todos modos, un andlisis mas profundo de los resultados con datos
experimentales va a ser elaborado por los autores para obtener razones més claras y obtener una correlacion exacta de la
presion optima.
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4 Conclusiones
Los sistemas de aire acondicionado transcriticos de CO2 A y B, funcionando en condiciones climaticas subtropicales han
sido estudiados en términos de COP y de su presion optima del EG. Estos dos sistemas usan técnicas distintas de control
para ajustar la presion del EG a la dptima. En el sistema A se utiliza el recalentamiento del evaporador para controlar la
presion del EG mientras que en el sistema B se actua directamente sobre la presion del EG. Las siguientes conclusiones se
desprenden después de analizar las simulaciones presentadas:
= Elsistema A es mas barato que el sistema B, pero el sistema de B permite trabajar en un ciclo reversible.
= EICOP del sistema de A es mas sensible que el del B a las variaciones de las condiciones de interior/exterior. Por
lo tanto, el sistema B es mas adecuado para condiciones climaticas con grandes variaciones.
= La presion optima del EG es casi la misma para ambos sistemas A y B. La razon podria estar en el efecto
insignificante del recalentamiento en el valor de la presion optima.
= Las mejoras del COP en un sistema con control frente a otro sin control de la presion del EG son de un 5.5%
€Omo Maximo.
= Para ambos sistemas, la presion optima del EG es creciente conforme lo hace la temperatura de salida del
refrigerante del EG y baja la temperatura del evaporador. La presion optima para el sistema de A es un 4% mayor
que la del sistema B para las mismas condiciones.
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