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RESUMEN

Este trabajo presenta un andlisis termoecondémico y ambiental de un sistema de refrigeracion por compresién mecanica en cascada orientado a aplicaciones de
baja temperatura, empleando refrigerantes con bajo GWP. Se construyd un modelo termodindmico empleando Spyder y la libreria CoolProp para el célculo de
propiedades termodindmicas, con la finalidad de analizar pardmetros clave del sistema, como la temperatura del evaporador y la temperatura del intercambiador
de calor de cascada. Se identificd que el par R744 -RE170 mostré el mejor comportamiento integral, alcanzando valores maximos de COP y ECOP de 143 y 0.34,
respectivamente. Los compresores concentran el 45 % de la exergia destruida total. De igual forma, el condensador es el componente con menor eficiencia
exergética, debido al elevado gradiente entrépico asociado al cambio de fase. Desde el punto de vista econdmico, los retornos de inversién estan en torno a los 3.5y
8.1 afos, con mejoras al aumentar la temperatura del evaporador y disminuir la temperatura del intercambiador de calor en cascada. En términos ambientales, el
par R744-RE170 permitié minimizar las emisiones indirectas derivadas del consumo eléctrico, alcanzando valores minimos de 56.23 ton CO/afio. En conjunto, los
resultados confirman que los sistemas en cascada constituyen una alternativa viable y sostenible cuando se emplean refrigerantes de bajo GWP.
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ABSTRACT

This work presents a thermoeconomic and environmental analysis of a cascade mechanical vapor-compression refrigeration system aimed at low-temperature
applications, using low-GWP refrigerants. A thermodynamic model was developed using Spyder and the CoolProp library for the calculation of thermodynamic
properties, with the purpose of evaluating key system parameters such as the evaporator temperature and the cascade heat exchanger temperature. It was found
that the R744-RE170 pair exhibited the best overall performance, achieving maximum COP and ECOP values of 1.43 and 0.34, respectively. The compressors account
for 45% of the total exergy destruction. Likewise, the condenser is the component with the lowest exergetic efficiency due to the high entropic gradient associated
with the phase-change process. From an economic perspective, payback periods range from 3.5 to 8.1 years, with improvements observed when increasing the
evaporator temperature and decreasing the cascade heat exchanger temperature. From an environmental standpoint, the R744-RE170 pair enabled the
minimization of indirect emissions derived from electricity consumption, achieving minimum values of 56.23 ton CO»/year. Overall, the results confirm that cascade
systems constitute a viable and sustainable alternative when low-CWP refrigerants are employed.
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INTRODUCCION

La refrigeracion a bajas temperaturas es esencial para la conservacion de
alimentos, medicamentos y bioproductos, asi como para el acondicionamiento
térmico de edificaciones y recintos criticos, incluyendo laboratorios, centros de

El crecimiento sostenido de la demanda de servicios de refrigeracion plantea,
sin embargo, retos energéticos y ambientales de gran escala. El International
Institute of Refrigeration (IIR) estima que el sector de la refrigeracion,

salud e instalaciones industriales especializadas. En este contexto, los sistemas
de refrigeracion por compresion de vapor constituyen la tecnologia
predominante para la produccion de frio, debido a sus elevados coeficientes de
desempefio (COP, por sus siglas en inglés) y a su amplio rango de aplicacion en
refrigeracion y aire acondicionado [1]. No obstante, cuando se requieren
temperaturas de operacién por debajo de -10 °C, en el rango de baja y ultra-
baja temperatura, los ciclos de compresiéon de una sola etapa presentan
relaciones de compresién muy altas y una reduccion apreciable del COP, lo
que compromete su eficiencia y limita su campo de aplicacién [2]. Para mitigar
estas restricciones, los sistemas de refrigeraciéon por compresién en cascada
(VCRS, por sus siglas en inglés) dividen el salto térmico en dos o mas etapas
acopladas mediante un intercambiador de calor intermedio, lo que permite
alcanzar temperaturas de evaporacidon mas bajas manteniendo presiones y
temperaturas de descarga del compresor en rangos aceptables [3]. De este
modo, los VCRS se han consolidado como una alternativa robusta para
aplicaciones de baja temperatura que exigen un control térmico estricto, tales
como la congelacién y almacenamiento de productos alimentarios, la
conservacion de vacunas y farmacos, y el enfriamiento de materiales o equipos
sensibles al calor [2].

incluyendo refrigeracién, acondicionamiento de aire y bombas de calor,
representa alrededor del 20 % del consumo mundial de electricidad y
contribuye con aproximadamente el 7.5 % de las emisiones globales de CO, [4].
Este peso sobre la demanda eléctrica se traduce en una mayor carga para las
redes y en un incremento de las emisiones de gases de efecto invernadero. De
forma complementaria, la Agencia Internacional de Energias Renovables
(IRENA) reporta que el suministro de calefaccion y refrigeracién en los sectores
residencial, comercial e industrial concentra cerca de la mitad del consumo
final de energia a nivel mundial, lo que refuerza la necesidad de transitar hacia
soluciones mas eficientes y basadas en energias renovables [5]. Ademas, el
Programa de las Naciones Unidas para el Medio Ambiente (PNUMA/UNEP)
advierte que, bajo escenarios de continuidad de las politicas actuales, la
demanda global de servicios de refrigeracion podria mas que triplicarse hacia
2050 si no se adoptan de forma masiva estrategias de eficiencia energética y
enfoques de refrigeracion sostenible [6].

En los sistemas de compresién en cascada, la seleccion de los refrigerantes
constituye un factor de disefo critico.
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Histéricamente se han empleado refrigerantes fluorados (CFC, HCFC y HFC)
con elevados valores de Potencial de Calentamiento Global (GWP, por sus
siglas en inglés), cuya reduccién o eliminacién progresiva ha sido impulsada
por regulaciones internacionales orientadas a la proteccién de la capa de
ozono y la mitigacion del cambio climatico [7]. En este contexto, los
hidrocarburos ligeros (R290, R600a, R1270) se han consolidado como
alternativas de bajo GWP, con Potencial de Agotamiento de Ozono (ODP, por
sus siglas en inglés) nulo y propiedades termodinamicas favorables, capaces
de ofrecer desempefios energéticos y exergéticos comparables a los de R134a,
al tiempo que reducen de manera significativa la huella de CO, equivalente
del sistema [8].

La evaluacion del desempefo de ciclos de compresiéon de vapor, incluidos los
sistemas en cascada, se ha basado tradicionalmente en indicadores
energéticos de la Primera Ley de la Termodinamica, tales como el COP. Sin
embargo, el analisis energético no permite localizar ni cuantificar las
irreversibilidades internas del ciclo ni la degradacién de la calidad de la
energia. En contraste, el andlisis exergético —formulado a partir de la Primera
y la Segunda Ley de la Termodindmica— permite desagregar la destruccion de
exergia por componente e identificar qué equipos (compresores,
condensadores, evaporadores, valvulas de expansion) concentran las mayores
irreversibilidades, proporcionando una base mas sdlida para priorizar acciones
de mejora [7]. Aplicado a sistemas en cascada con refrigerantes de bajo GWP,
este enfoque ha demostrado que la destruccion de exergia se concentra
tipicamente en el compresor y en los elementos asociados a la transferencia
de calor, en particular el condensador y el intercambiador de calor en cascada,
siendo estos los principales candidatos para estrategias de intensificaciéon y
optimizacién termodinamica [9], [10], [11].

Los sistemas en cascada que emplean CO; en el ciclo de baja temperatura y
NHz en el de alta han sido objeto de numerosos estudios tedricos y de
optimizacion, en los que se evallan COP y eficiencia exergética en funcién de
parametros de diseflo como las temperaturas de evaporacion y condensacioén,
la temperatura intermedia y el salto térmico en el intercambiador de calor
intermedio [3], [9], [10], [11]. Sobre esta base se han desarrollado metodologias
de optimizacion termoecondmica y andlisis exergético avanzado que
descomponen la destruccién de exergia en fracciones evitables/inevitables y
propias/ajenas, proporcionando criterios cuantitativos para priorizar mejoras
en compresores, valvulas de expansion e intercambiadores de calor dentro del
ciclo CO2/NHs [10], [11]. De forma complementaria, el analisis conjunto de
energia y exergia se ha extendido al estudio de parejas de refrigerantes de bajo
GWP en sistemas en cascada, evaluando multiples combinaciones y
mostrando que ciertos pares, como R41/R161 o R170/R161, presentan ventajas
claras en términos de COP, eficiencia exergética y distribucion de
irreversibilidades [12]. En sistemas en cascada con R41/R404A y R23/R404A se
ha demostrado, ademas, que el par R41/R404A conduce a temperaturas de
descarga mas bajas, menor destruccion de exergia y mayores valores de
eficiencia  exergética, por lo que se considera un sustituto
termodinamicamente mas ventajoso de R23 [12]. A escala de aplicacién real,
estudios en supermercados han comparado sistemas en cascada R744/R404A
con configuraciones convencionales basadas en R404A y R22, reportando
reducciones apreciables en el consumo eléctrico y en la relacién de
compresiéon del compresor de CO,, lo que confirma el potencial de las
arquitecturas en cascada para mejorar el desempefo energético en el sector
comercial [13].

A pesar de estos avances, la mayor parte de la literatura sobre ciclos de
compresion de vapor y sistemas en cascada continda enfocandose en
métricas  estrictamente termodindmicas (COP, eficiencia exergética,
distribucion de irreversibilidades), sin integrar de manera sistematica criterios
econdmicos ni indicadores ambientales. En afos recientes han surgido
enfoques integrados de tipo “3E" que combinan analisis exergético, econdmico
y ambiental en ciclos en cascada CO./NHs, permitiendo evaluar de forma
simultédnea la eficiencia, los costos de inversion y operacion y el impacto
climatico del sistema [10]. De manera paralela, se han propuesto analisis
conjuntos energético/exergético/ambiental para sistemas de compresion de
vapor con refrigerantes de bajo GWP, en los que se cuantifica la contribucion
directa e indirecta a las emisiones equivalentes de CO, mediante indicadores
como el TEWI (Total Equivalent Warming Impact) [8], [9].

-FIUACAM

En este contexto, se identifica la necesidad de estudios que aborden de forma
coherente, y en un mismo marco metodolégico, el desempefio termodinamico,
econdémico y ambiental de sistemas de refrigeracion en cascada con
refrigerantes de bajo GWP. En este trabajo se lleva a cabo una evaluacion
integrada del desempefio termodindmico, econdmico y ambiental de un
sistema de refrigeracién por compresion en cascada de baja temperatura que
emplea refrigerantes de bajo GWP, representativo de aplicaciones industriales y
comerciales exigentes. Se busca proporcionar una base cuantitativa robusta
que apoye el disefo y la adopcidn de sistemas de refrigeracién en cascada mas
eficientes y alineados con los objetivos de descarbonizacion del sector de la
refrigeracion.

2. MATERIALES Y METODOS

2.1 DESCRIPCION DEL SISTEMA

El sistema de refrigeracién en cascada se muestra en la Figura 1, la
configuracion opera mediante dos ciclos independientes pero interconectados
térmicamente: un ciclo de baja temperatura (LT) y otro de alta temperatura
(HT).

El acoplamiento entre ambos se realiza a través de un intercambiador de calor
en cascada (CHX), que actua como el condensador del ciclo LT y el evaporador
del ciclo HT. En el ciclo de baja temperatura, el refrigerante absorbe calor en el
evaporador (EVA), donde se evapora para producir el efecto refrigerante. Este
vapor es luego comprimido en el compresor de baja presion (COMP LT),
incrementando su presién y temperatura. A continuacion, el vapor
sobrecalentado libera su calor en el CHX, condensandose al transferir energia al
ciclo HT.

Por su parte, en el ciclo de alta temperatura, el refrigerante capta esta energia
en el CHX, evaporandose. El vapor resultante es comprimido en el compresor
de alta presiéon (COMP HT), donde alcanza su mayor nivel de presién y
temperatura. Finalmente, el fluido se condensa en un condensador enfriado por
aire (CON), cediendo su calor latente al ambiente. Para completar ambos ciclos,
los refrigerantes en estado liquido pasan por sus respectivas valvulas de
expansion (V-1 y V-2), donde experimentan una reduccién de presién y
temperatura antes de retornar a los evaporadores, reiniciando asi el proceso.

2.2 DESCRIPCION DEL SISTEMA

EPara la simulacion se implementd un entorno de programacion Python

(Spyder 6.0.4) [14], empleando la biblioteca CoolProp [15], para la determinaciéon

de las propiedades termodinamicas de los refrigerantes. La eleccién de esta

herramienta se basa en la necesidad de facilitar el acceso y a la reproducibilidad

de la investigacion.

Con el objetivo de simplificar el andlisis y mantener una consistencia con

investigacion precias, se emplearon las siguientes suposiciones reportadas en

literatura:

e -Operacion en estado estacionario.

« -Laenergia cinética y potencial, son despreciables.

e -Los refrigerantes se encuentran en estado de saturacion a la salida de
evaporadores y condensadores.

e :Las valvulas de expansiéon se
estrangulamiento isoentalpico.

e -Se consideran despreciables las pérdidas de calor al ambiente y las caidas
de presion en tuberias y componentes.

o -El estado muerto para el andlisis exergético se define a 298.2 K (25 °C) y 101.3
kPa.

modelan como dispositivos de
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donde m1 es el flujo masico (kg/s), X es la fraccion masica (kg de soluto/kg de

d aﬂ}m’u solucién), h es la entalpia especifica (kJ/kg), Wy son los flujos de trabajo y
i calor respectivamente, en kW. Los subindices “” y “0” y denotan entrada y
salida.

Por otro lado, el analisis exergético se fundamenta en la Segunda Ley de la
Termodinamica, donde la exergia total de una corriente compone por exergia
fisica y exergia quimica [17]:

Ex = Ex:,;, + .-':fxc].J 4
[/ — Mientras que, la exergia fisica de una corriente se define como [17]:
Exuh =1 [(h - ha] - Ta(s - so)] (5]

donde s es la entropia especifica (kJ/kg°C). Los subindices O denotan los valores
en el estado de referencia (estado muerto). Por otra parte, la exergia quimica en
una mezcla se expresa como [18]:

0
Weamp-rz Ex_ . = [_em] (1-X.) (6)
ehie = "
FPM N

i donde, &, es la exergia estandar de formacion (kJ/kmol) del componente k, y
4 1 PM es el peso molecular (kg/kmol) del componente k. Otro indicador
importante es eficiencia exergética de cada equipo que denota la relacién entre
la exergia suministrada (sum) y la exergia producida (prod) del sistema definida
por 17]:
Espacio .
enfriado = EXproa
Mo = ——— % 100 (7)
sum

Figura 1. Sistema de compresién de vapor en cascada.

La exergia destruida (irreversibilidades) del sistema son cuantificados mediante
En la Tabla 1 se muestran los pardmetros de operacién para el analisis, donde nej:
se incluye la carga térmica del evaporado, la eficiencia isoentrépica de los
compresores, los intervalos de temperatura en el evaporador, intercambiador -
Exp = ) Ex, - Z Ex,

(8)

de casas y condensador.

Tabla 1. Parametros operativos del sistema de compresion. donde Ex; es la exergia de entrada y Ex, es la exergia de salida en cada

Parametro Valor componente expresada en kW. Mientras que, el coeficiente de desempefio
. : T stico (COP) y el coeficiente de desempefio exergético (ECOP) se
Carga térmica del evaporador (Qgy4) 10 kW energe

. - . . determina por:
Eficiencia isentropica en los 0.8 P
compresores (1;) ’ Qsm

;T ;L COP = (]
Eficiencia mecanica en {
1 0.9 Weomp ar + Weomp 1t
0s compresores (Myyee ) .
Eficiencia eléctrica en (1 - ?—Q) Ceva
0.95 ECOP = (10)
los compresores (Mepee ) W W
Temperatura a la salida del evaporador N COMP HT COMP LT
(1)) -40a-10°C
1 . .
Temperatura a la salida del circuito LT 2.4 ANALISIS ECONOMICO
del intercambiador de calor de cascada =20 a 0°C ) ) .
T,) Para obtener el costo del sistema es necesario calcular el area de los
( 3 intercambiadores de calor dados mediante [19]:
Temperatura a la salida del condensador 40°C
(T3) y
) A=—" (11)
2.3 PRIMERA Y SEGUNDA LEY DE LA TERMODINAMICA UAT,,
El balance de masa y energia para cada equipo del sistema de compresion se donde Q es la potencia térmica (kW) obtenida a partir del balance energético,
establece a partir de la Primera Ley de la Termodinamica [16]: A es el drea de transferencia de calor (m? y U es el coeficiente global de
transferencia de calor (kW/m? °C).
Z . = Zm n El costo de cada equipo de intercambio de calor esta en funcién del area de
! ° transferencia de calor. Por lo que, se han establecido correlaciones que calculan
Z 'hiXi —_ Z ’ﬁo Xo (2) el costo de inversion en equipamiento. Debido a pardmetros econdémicos como
la inflacion es necesario realizar un ajuste con respecto al tiempo, para ello se
Z mihi + Z Q‘i + Mfl — Z 1, ha + Z QD (3) utiliza el indice de Costos de Plantas de Ingenieria Quimica (CEPCI) que

muestra la relacién entre el precio reciente del equipo (CEPCI2025) y el precio
del mismo equipo en afos anteriores (CEPCI ref) resultando en [20]:
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PEC PEC, . x b h202s (12) =
k2023~ FEL g ref™ o 145 ok
CEPCl,¢ o e ¥
. 5 o7 S

La tasa de costo de inversiéon del equipo (Zk} , s la suma del costo de capital = 1404 JE “a

(ZE’) y de los costos de operaciéon y mantenimiento (2}3”) determinado por :ﬂb L *

nsj: 5 ¥

y r 1 7 OM ‘,_Eé_ ] *
L= Z 76+ Z 7 13 : '-
tof k k ( } g TE\'.3.= 40 °C
ol PEC; CRF = 1304 Tep=40°C B
20 = kT (14) 3 ke
PEC, CRF 3 Qeua=10kW %
: ¢ k = b
ZEM = (15) B as --- Faruque gtal, "Mi=0.8 \
T 'S 125 qu f .
- #* Este estudio Nmech= 0.8 3
donde P es el factor de mantenimiento (Cp=1.06 ), ¥ son las horas operacio_ 0 =08 *
nales anuales (8280 h) del sistema. Mientras que el factor de recuperacion de 120 ’ ' fl]ﬂ“ : ; | .
la inversion (CRF) calculado mediante [20]: =30 =20 -10 0 10 20 30
LTC temperatura de condensacion (*C)
. AN
i(1+1)
CRF= m (16) Figura 2. Validacion del sistema de compresion en cascada.

donde “i" es la tasa de interés anual (i=0.10) [21], y el periodo de vida util del
sistema (N=20 afos) [21]. Mientras que el costo del suministro eléctrico se
calcula por [21]:

3.2. DESEMPENO DEL SISTEMA EN CASCADA PARA
DIVERSOS REFRIGERANTES

. Con la finalidad de obtener el desempefio de los refrigerantes empleados, la
= mafkefef [1]"] Figura 3 muestra el COP y el ECOP para diversos refrigerantes. Incrementar la
T temperatura del CHX en cierto punto ocasiona un aumento maximo del COP y
ECOP. Después de alcanzar su valor maximo ambos indicadores empiezan a
disminuir. En un inicio incrementar la Tcuy, Ocasiona una subida en el trabajo del
COMP-LT, pero se ve compensada con un aumento mayor en la carga de
refrigeraciéon. Sin embargo, al llegar al punto éptimo, predomina el trabajo del

F

Donde, k es el costo asociado por la electricidad (0.09 $/kWh) . El costo
nivelado de enfriamiento (LCOC) viene dado por [21]:

CF s Z'-r " compresor sobre el efecto de refrigeraciéon, ocasionando que un aumento en la

o R . . . -
LCOC = ———— (18) Tenx €xija mas trabajo al COMP-LT, mientras que la carga de enfriamiento va
Xprod,Eva disminuyendo. Este comportamiento se puede observar en los 4 pares de

2.4 ANALISIS AMBIENTAL

Con la finalidad de obtener el desempefio ambiental del sistema, es necesario
estimar las toneladas de CO, liberadas por 1 kW de energia eléctrica utilizada.
La cantidad estimada en toneladas de CO, se obtiene a partir de [22]:

tico, = AT(Weor) (19)

donde es el factor de emisiones liberadas para haber consumido un kWh de
energia eléctrica consumida (0.968 kg CO,/ kWh) [22] , y H-'m es la potencia
eléctrica consumida por los compresores del sistema por compresion de
vapor.

3 RESULTADOS
3.1 VALIDACIOM DEL SISTEMA

Con la finalidad de determinar la fiabilidad del modelo computacional, se
compararon datos de este estudio con los reportados por Faruque et al [23]. La
Figura 2 muestra la comparacion de los datos obtenidos con los del modelo
reportado en literatura, para el par de trabajo R41/R601A considerando la
variacion de la temperatura del condensador del ciclo de compresién de baja
temperatura frente al COP del sistema.

trabajo planteados, tanto para COP, como para ECOP. El par de trabajo que
resulto con mayor COP y ECOP fue el R744-RE170, con 142 y 0.33,
respectivamente. Los COP y ECOP mas altos para R744-R717, R744-R600 y
R744-R600a se obtuvieron para temperaturas del CHX de -12, -10 y -8 °C,
respectivamente. Esto se asocia a las propiedades termodinamicas del
refrigerante del ciclo de alta presién, como el calor latente de vaporizacién o la
presion de vapor para una temperatura dada para cada refrigerante.

T T ¥ T T T T T
1.40 4 - 0.38
1.33 - .36
0
5 1.26 Fo
—&—COF, RT44REI
—t— COR, RI44RTI7 )
1.19 —g— COP, R744R600 0.31
—&— COB, R744R600a
—5— ECOP, RT44RELT
—ia— BECOR, RT
1.12 4 —&— ECOF, R7T44-R600 -0.29
e —&— ECOF, R744-R 6002
L] L] T L T
-30 —20 -10 0 10

Tempernatura CHX (°C)

Figura 3. COP y ECOP para diversos refricFerantes del ciclo de compresion en
cascada.
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Por otro lado, la Figura 4 muestra la exergia destruida total para cada
refrigerante. El par R744-RE170 es el equipo con menor exergia destruida (4.60
kW), mientras que el equipo que presenté mayor destruccion de exergia fue el
R744-R600a (5.4 kW). Al igual que en el COP y ECOP, los pares restantes de
refrigerantes encuentran su valor minimo de exergia destruida en -12, -10 y -8
°C. Esto se asocia a que la destruccion de exergia esta relacionada con el ECOP
global del sistema. El par R744-RE170 muestra que esta operando mas cerca
de los limites ideales, desperdiciando menos energia para el mismo sistema.

5.70
Teya=-40°C
Tco:": 40°C
o " Qey = 10 kW ;
Z 532- \ n=08 s/
. L . Tomae™ 0.8
:é.i A o T . M= 08
Sao  aale |
@ A i WP
5] L Ny .
£ T ee?
-y e —=—R744-RE170
4,56 —a— R744.R717
—#— R744-R600
—#— R744-R600a
-30 -20 -10 0 10

Temperatura CHX (°C)

Figura 4. Exergia destruida para diversos refrigerantes del ciclo de
compresion en cascada.

Mientras que, en la Figura 5 se muestra el costo nivelado de enfriamiento
(LCOC) del sistema de compresion. Aumentar la T, Ocasiona que el LCOC
aumente para todos los refrigerantes, esto debido a que incrementa la presion
del COMP-LT, ocasionando un aumento en el costo del sistema de
refrigeracién. El par refrigerante con menor LCOC fue el R744-R717, este
fenomeno se asocia a que con este par de trabajo se obtienen los menores
costos por unidad de tiempo en el sistema de compresién, por su calor de
vaporizacién mas alto en comparacién con los otros refrigerantes; es decir, el
R717 absorbe mas calor por kg de fluido, esto permite reducir el flujo masico
para una misma capacidad, reduciendo el trabajo del compresor.

7
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Figura 5. LCOC para diversos refrigerantes del ciclo de compresién en
cascada.

Para el desempeno ambiental del sistema, se evaluaron las emisiones de CO,
del sistema de compresién en ton/afio. Como se observa en la Figura 6, al
incrementar la Teux disminuyen las emisiones de CO,, hasta llegar a un punto
Sptimo. Después de esa temperatura las emisiones vuelven a aumentar, la Teyx
ocasiona que el sistema consuma energia eléctrica adicional en ambos
compresores aumentando las emisiones por kWh consumida. El par con
menores emisiones es el R744-RE170 (56.23 ton/afio), mientras que el de
mayores emisiones fue el R744-R600a (63 ton/afo).
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Figura 6. Emisiones de CO, para diversos refrigerantes del ciclo de
compresion en cascada.

Es evidente que los indicadores de desempefo termodinamico (COP y ECOP), y
las emisiones de CO,, derivadas del consumo eléctrico del sistema de
compresion presentan un comportamiento inverso. Mientras que el COP y
ECOP alcanzan su maximo, las emisiones alcanzan su minimo. Debido a esta
relacién opuesta, la robusticidad del sistema, las diversas variables operativas y
la existencia de varios puntos optimos, ambos parametros, se consideran
candidatos para procesos de optimizacién multiobjetivo, especialmente en
futuros estudios de eficiencia energética, desempefio econdmico y reduccion
de impacto ambiental en sistemas de refrigeracion.

3.3 CASO DE ESTUDIO

Con la finalidad de obtener diversos parametros termodindmicos, econémicos y
ambientales del sistema de refrigeracion por compresién mecdnica, se
desarrollard un caso de estudio orientado a analizar como varian los principales
indicadores termodindmicos, econdmicos y ambientales del sistema,
empleando los refrigerantes R744 en el circuito de LT y R600 en el circuito de
HT.

En la Figura 7 se muestran las eficiencias exergéticas, es evidente que las
valvulas de expansion son los equipos con mayor eficiencia exergética, porque
las principales pérdidas energéticas se asocian a efectos de pequefios cambios
de presion y pequefas disipaciones de calor, en lugar de grandes procesos
termodinamicos irreversibles. Mientras que en otros equipos como el CON, la
baja eficiencia exergética se asocia al gradiente de entropia (8 ki/kg °C) por el
proceso de cambio de fase del refrigerante de vapor sobrecalentado a liquido
saturado. En general, el cambio de entropia afecta al flujo de exergia,
provocando pérdidas representativas de exergia, y a su vez provocando una
relacién desproporcionada entre exergia suministrada y producida ocasionando
una disminucién significativa en la eficiencia exergética en este equipo. Ambos
compresores presentaron una eficiencia exergética cercana al 70 %.
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La Figura 9 muestra la grafica de contorno del tiempo de retorno de la inversion
en funcién de la temperatura de evaporacién del ciclo de baja (Teya) y de la
temperatura del intercambiador en cascada (Tcuy) para el caso de estudio. Los
menores tiempos de recuperacién (~ 3.5 afos) se concentran en la region
donde Tgya Se sitda en torno a -30 °C y Tk adopta valores cercanos a -15 °C,
mientras que la combinacién de evaporaciones mas profundas (Teya ® -55 °C)
con temperaturas elevadas en el intercambiador de calor de cascada (Tcyx * 10
°C) conduce a retornos superiores a 7-8 afios.

Retomo de
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Figura 7. Eficiencia exergética por equipo para el sistema de compresién en ﬁ
cascada.
15 4
Por otro lado, la Figura 8 muestra la contribucién de exergia
destruida(irreversibilidades) por equipo, donde es evidente que la mayor
contribucién de exergia es por parte del COMP-LT y el COMP-HT con un 23.6y =55 =50 —45 —40 =35 =30
21.5 %, respectivamente. Esto debido a que estos equipos tienen un principio Tﬂluptfl’a‘l‘l.lm EVA (°C)
de operacion que implica trabajo mecanico significativo, suministrado por una
gran cantidad de energia electrica (kW por ambos compresores). Desde una Figura 9. Superficie de contorno del retorno de la inversién en funcién de Teya
perspectiva termodinamica, un compresor opera bajo un proceso isentrépico, Y Tewe

es decir, provoca incrementos de netropia asociados al calentamiento del
refrigerante durante la compresiéon. Aunado a eso, existe un salto de presién y
de temperatura requerido en cada etapa (LT y HT), implicando que existan
gradiente térmicos entre cada etapa del ciclo de compresion en cascada.
Mientras que, el CHX, muestra una contribucién de exergia destruida cercana
al 11.3 %, a pesar de no involucrar trabajo mecanico, este procentaje se asocia
alos gradientes térmicos significativos entre las corrientes que intercambian
calor en este equipo. Cuando la trasnferencia de calor ocurre, se incrementa la
generacion de entropia en cada corriente y, por ende, ocurre un incremento
en la destruccién de exergia. Finalmente, las valvulas (V-1 y V-2), son los
equipos con menor contribucion en la destruccion de exergia, esto debido a
que son dispositivos que no realizan ningun trabajo mecanico, y que tampoco

Esta tendencia refleja el compromiso entre carga térmica y consumo eléctrico:
al aumentar Teya disminuye el salto térmico del ciclo de baja, se reduce el caudal
masico requerido y mejora el desempefo de los compresores, lo que se traduce
en menores potencias de compresion instaladas y en una reduccion tanto de
los costos de inversion (menores areas de intercambio de calor en el evaporador
y el intercambiador en cascada) como de los costos de operacién asociados al
trabajo de compresion.

Para una Teux fija, el incremento de Tgy, acorta de forma casi mondtona el
tiempo de retorno desde valores cercanos a 8 aflos hasta aproximadamente 3.5
afos, mientras que variaciones moderadas de Teux @ Teya CONstante tienen un
efecto comparativamente menor. En términos econémicos, esta relajacion de
X X X i las condiciones de evaporacion reduce el consumo eléctrico anual y, en
implican algun proceso de transferencia de calor desde o hacia el entorno, su

. - L D . . consecuencia, acelera la recuperacion de la inversién. La pendiente marcada de
unica funcién es disminuir la presion de los refrigerantes del circuito de LTy de . .
ur las bandas de color a lo largo del eje de Tgya confirma que, dentro del rango

analizado, el indicador econémico es mucho mas sensible a la temperatura de
evaporacién que a cambios en Teux.

83% B COMPHT

|| CO?‘LH)LT Por otro lado, en la Figura 10 muestra la superficie de contorno del LCOC, en
| CO:\Y funcion de Teya Y Teux. El valor optimo del LCOC, se localiza en la regiéon donde
= gﬂ; Teva = 55 °C y Teux = -15, esto indica que con estos pardmetros operativos
- by 1 permiten mejores valores de LCOC, en esta zona es aprovechada la exergia

- va producida del EVA.
- Cuando la Teyx aumenta manteniendo constante Tgy,, el LCOC se incrementa
TE"A.= -40 °C debido a la razén de compresion del ciclo de alta, incrementando el trabajo
TCO}-; 40 °C especifico y reduciendo la exergia neta disponible en el evaporador. La
Q =10 kW disminucién de exergia util, combinada con mayores costos eléctricos, provoca
EVA un aumento directo en el LCOC al crecer el numerador (costo operativo) y
= 0.8 disminuir el denominador (exergia producida). De forma similar, al incrementar
Mopaer™ 0.8 Teva Manteniendo fija Teuy, €l LCOC también se incrementa, aunque mediante
Moo= 0.8 un mecanismo distinto. Un aumento en Tg, disminuye la entalpia de
E'l" ;‘ 87 kW vaporizacién y reduce la exergia del proceso de evaporacion, lo que obliga a
16 Raga™ 0% incrementar el caudal masico para sostener la misma capacidad frigorifica. Este
incremento en el flujo masico implica mayores areas de transferencia de calor
Figura 8. Porcentaje de exergia destruida por equipo para el sistema de en el evaporador y en el intercambiador de cascada, elevando los costos de

compresién en cascada. inversion. Al mismo tiempo, la exergia especifica del frio producido disminuye,

lo que reduce el valor del denominador en el célculo del LCOC.
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LCOC ($/GT) De forma similar, al disminuir Teya hacia temperaturas mas bajas, manteniendo
fija Tcux, las emisiones también incrementan. Una Tgys demasiado baja (por
ejemplo -55 °C) ocasiona un aumento en la diferencia de temperatura en el
evaporador, elevando la carga térmica que debe ser compensada por el
sistema. Para mantener la capacidad de enfriamiento, el flujo masico en el ciclo
de compresién debe aumentar, lo cual incrementa la potencia del COMP-LTy la

1288

1226

L demanda energética total. Adicionalmente, la exergia especifica del proceso de
1103 evaporacién disminuye cuando la temperatura cae demasiado, reduciendo la

eficiencia global del ciclo. Este deterioro exergético obliga al sistema a trabajar
1041 con mayor potencia para generar la misma capacidad de frio, incrementando

las emisiones resultantes
9793

9175 CONCLUSIONES

8558 Este trabajo presenté el analisis termo-econémico y ambiental de un sistema

de compresidn en cascada para aplicaciones de baja temperatura (O a -60 °C),
7940 utilizando pares refrigerantes de bajo GWP. Los resultados obtenidos permiten
=55 =50 —45 —40 =35 =30 destacar las siguientes conclusiones:

Temperatura EVA (°C)

Temperatura CHX (°C)

e Los valores maximos de COP y ECOP fueron de 1.43 y 0.34, respectivamente.

Figura 10. Superficie de contorno del LCOC en funcién de Teya Y Teuxe o El par R744-RE170 mostré los mejores resultados globales, al presentar los
valores mas altos de COP y ECOP, las menores tasas de exergia destruida, asi
Finalmente, la Figura 11 muestra la superficie de contorno muestras las como  los Yalores ma§ bajos de LCOC e |rr?pacto amb{er?tall. Este
emisiones de CO,, del sistema de compresién de vapor en cascada. El valor comportamiento se atribuye a la elevada estabilidad termodindmica del
optimo de las emisiones se localiza en la region donde Ty, = -30 °Cy Ty = -15 RE170y a su buena compatibilidad con el ciclo transc'r|t|c<? c':iel €Oz
°C, lo cual indica que en este rango operativo las potencias tanto de la turbina * Los compresores (COMP-LT y 'COM.P-HT) fueron |de.nt|f|cados como los
de alta como de la turbina de baja se mantienen en niveles moderados, componentes con mayor contribucion a la destruccién de exergia, con
e . . P T . .z b ici i i
permitiendo un funcionamiento mas equilibrado del sistema. En esta region, valorgs cercanos al 45 %, lo que !OS posiciona como los pr|r‘1c|pales
el gradiente térmico entre los componentes es suficiente para sostener la candidatos para implementar estrategias de optimizacién, como mejoras en
produccién de exergia sin exigir incrementos abruptos de flujo masico ni uso de compresién asistida o recupe'rauon de trabajo, etc.
demandas energéticas adicionales, lo que se traduce en menores emisiones * El' c'ond.ensador ('CON) S? determing como' el componente con .menor
indirectas asociadas al consumo eléctrico en ambos compresores. Por otra eficiencia exergética, debido al elevado gradiente de entropia asociado al
parte, cuando Tew aumenta, manteniendo constante Tes se observa un proceso de rechazo de calor y al cambio de fase (de vapor sobrecalentado a
incremento pronunciado en las emisiones de CO,. Esto ocurre debido a que liquido §aturado). ) B .
una Teyx Mas elevada reduce la capacidad del intercambiador de cascada para + Los periodos de retorno de Ié m\{erﬁlon (payback)' € ub|caron.entre 35y8l
disipar calor, obligando al ciclo de alta a operar con una mayor razén de afios. Aumentar |a Teys y disminuir la Teix mejora sustancialmente este
compresion. Este incremento ocasiona un aumento en la potencia consumida indicador, al reducir los costos operativos asociados al trabajo especifico de
por el COMP-HT y aumenta las pérdidas irreversibles por compresion. A su vez, compresion. . . o .
la mayor potencia requerida se traduce en un incremento directo de e Incrementar Tgya contribuye a reducir las emisiones de CO,, debido a la
emisiones por unidad de exergia Util producida. Conforme Ty« se aproxima a d|sm|nu'C|on enla ps)tenoa combmad'a de los compresores y a una mejora
valores positivos (especialmente alrededor de 10 °C), este efecto se vuelve mas en la calidad exergética del frio producido

marcado, alcanzando el maximo incremento de emisiones. ) ) ) )
Los sistemas de compresién mecanica en cascada se erigen como una

Emisiones CO, alternativa viable cuando se emplean refrigerantes de bajo GWP, como el
(ton/afio) RE170, permitiendo obtener un buen desempefio termoecondmico y
7.4 ambiental. Se recomienda complementar estos estudios con analisis
} exergoecondmicos y exergéticos avanzados, asi como el uso de herramientas
821 de optimizacion multiobjetivo, que permitan identificar los pardmetros éptimos
) del sistema de refrigeracion.
— 76.9
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Figura 11. Superficie de contorno de emisiones de CO, en funcién de Tg, y
TCNX'
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