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Resumen: El subenfriamiento se está popularizando en los últimos años como solución de me-
jora energética de los sistemas de refrigeración con CO2. En concreto, los sistemas de subenfria-
miento mecánico muestran un potencial de mejora muy prometedor. En este trabajo se estudia 
experimentalmente una planta de refrigeración comercial transcrítica que trabaja con el sub-
enfriamiento mecánico integrado y el subenfriamiento mecánico dedicado y su rendimiento 
se compara con la misma planta trabajando con compresor en paralelo, solución considerada 
como el estado del arte en la actualidad. La planta de laboratorio ha sido probada a tres tem-
peraturas diferentes de cesión de calor: 25 ºC, 30 ºC y 35 ºC, para un nivel de evaporación de 
-10ºC. El grado de subenfriamiento y la presión del gas-cooler se han optimizado experimen-
talmente para lograr el máximo COP. Se estudia el comportamiento de estos tres sistemas, con-
cluyendo cuál es el ciclo más conveniente para su aplicación.

Palabras clave: CO2, compresión paralela, estudio experimental, mejora energética, suben-
friamiento mecánico dedicado, subenfriamiento mecánico integrado,

1. INTRODUCCIÓN
La creciente necesidad de mitigar el calentamiento global ha tenido un impacto importante 
en el mundo de la refrigeración, que en los últimos años, e impulsado por distintas norma-
tivas, como la F-Gas [1], ha dado un salto hacia el uso de refrigerantes menos nocivos y la 
mejora de los sistemas con el objetivo de reducir sus emisiones indirectas. En refrigeración 
comercial centralizada, el CO2 es el único refrigerante que cumple con las limitaciones de 
GWP y que a su vez es seguro (A1 ASHRAE). Por el contrario, a pesar de ser un fluido que 
soluciona el problema de las emisiones directas, este refrigerante requiere de la mejora de 
las instalaciones para que sean lo suficientemente eficientes, y así evitar un exceso de emi-
siones indirectas.
La reducción del COP de los sistemas clásicos de CO2 cuando la temperatura ambiente es ele-
vada ha obligado a buscar soluciones para mejorar el rendimiento de estos sistemas. Aunque 
existen diferentes alternativas, el uso del compresor paralelo (PC) fue una de las primeras 
propuestas y ya se puede considerar como el sistema de referencia en los últimos años. 
Sarkar y Agrawal [2] optimizaron el ciclo transcrítico de CO2 con compresor paralelo en un 
estudio numérico y alcanzaron incrementos de COP de hasta 47,3 % con respecto al sistema 
base. El PC se ensayó experimentalmente sin optimizar la presión intermedia por Chesi et 
al. [3] porque se habían definido los límites de operación en un estudio teórico realizado 
previamente. Posteriormente, las presiones optimas de gas-cooler e intermedia fueron final-
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mente determinadas de manera experimental [4].
En los últimos años se han desarrollado diversas líneas de investigación con el objetivo de 
seguir mejorando el rendimiento de estos sistemas. Una de estas líneas es el subenfriamien-
to mecánico [5], que permite subenfriar el CO2 a la salida del gas-cooler. Este subenfriamien-
to mecánico puede ser dedicado (DMS), donde el ciclo de apoyo funciona con cualquier otro 
refrigerante, o integrado (IMS), cuando sólo utiliza CO2. La propuesta de utilizar un sistema 
de subenfriamiento mecánico dedicado comenzó a ganar impulso cuando Llopis et al. [6] 
analizó de manera teórica el uso del DMS logrando incrementos en el COP y la capacidad 
frigorífica incluso sin optimizar el grado de subenfriamiento. Como resultado de este estu-
dio, dicho sistema fue analizado experimentalmente, optimizando únicamente la presión de 
gas-cooler y se corroboraron las mejoras conseguidas [7]. Las condiciones óptimas de traba-
jo, presión del gas-cooler y grado de subenfriamiento, fueron determinadas experimental-
mente por Nebot-Andrés et al. [8]. El uso de mezclas zeotrópicas para el ciclo DMS también 
han demostrado una mejora del rendimiento [9, 10].
Paralelamente, se propuso por primera vez el uso de IMS aplicado al CO2 en la patente de 
Kantchev y Lesage [11] con el objetivo de potenciar el COP. Un análisis termodinámico del 
ciclo IMS permitió demostrar la necesidad de optimizar dicho sistema en términos de pre-
sión de gas-cooler y el grado de subenfriamiento [12], y posteriormente se determinaron 
experimentalmente dichos parámetros de operación [13].
Estos sistemas han demostrado tener un gran potencial y las mejoras teóricas obtenidas son 
significativas. Las mejoras energéticas teóricas que ofrecen los sistemas de subenfriamiento 
mecánico dedicado e integrado en booster de CO2 para aplicaciones de supermercados en 
comparación con el booster con compresor paralelo alcanzan reducciones anuales de consu-
mo energético de hasta un 5,1 % en climas cálidos [14]. Sin embargo, el rendimiento opti-
mizado de estos sistemas nunca se ha comparado con el del ciclo de compresión en paralelo 
de forma experimental. El objetivo de este trabajo es comparar el rendimiento de los ciclos 
mecánicos de subenfriamiento frente al ciclo con compresión paralela en una instalación de 
laboratorio para diferentes niveles de cesión de calor (25,0 ºC, 30,4 ºC y 35,1 ºC) y cuantifi-
car experimentalmente las mejoras que se pueden alcanzar.

2. METODOLOGÍA
A continuación, se describe la planta de laboratorio en la que se han realizado los ensayos, 
la metodología seguida para la elaboración de los mismos y el proceso de localización de los 
puntos óptimos.

2.1. Instalación experimental
Los tres sistemas han sido testados en una misma instalación de ensayos, donde diferentes 
válvulas permiten probar cada configuración por separado, siendo los elementos principales 
comunes a los tres ciclos: evaporador, gas-cooler, sistema de expansión y compresor prin-
cipal. El compresor principal es un compresor semihermético con una cilindrada de 3,48 
m3·h−1 a 1450 rpm y una potencia nominal de 4 kW. La expansión se realiza mediante un sis-
tema de doble etapa, compuesto por una válvula de expansión electrónica (Back- Pressure) 
que controla la presión del gas-cooler, un depósito de líquido y una válvula de expansión 
electrónica, que controla el proceso de evaporación. El evaporador y el gas-cooler son inter-
cambiadores de placas soldadas con una superficie de intercambio de 4,794 m2 y 1,224 m2, 
respectivamente.
En los ciclos auxiliares, PC e IMS utilizan el mismo compresor, un semihermético de veloci-
dad variable con cilindrada de 1,12 m3·h−1 a 1450 rpm y el compresor del ciclo DMS es un 
semihermético con cilindrada de 4,06 m3·h−1 a 1450 rpm, también de velocidad variable.
Los subcoolers son intercambiadores de placas soldadas con una superficie de intercambio 
de 0,850 m2 (IMS) y 0,576 m2 (DMS). La instalación experimental se muestra en la Figura 1.
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La disipación de calor en el gas-cooler y el condensador DMS se realiza con un bucle de agua, 
a temperatura y caudal másico fijos. El evaporador se alimenta con otro circuito, trabajando 
con una mezcla de propilenglicol-agua (60 % en volumen) que permite una temperatura de 
entrada constante en el evaporador.
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2.1. Instalación experimental 

Los tres sistemas han sido testados en una misma instalación de ensayos, donde diferentes válvulas permiten 
probar cada configuración por separado, siendo los elementos principales comunes a los tres ciclos: 
evaporador, gas-cooler, sistema de expansión y compresor principal. El compresor principal es un compresor 
semihermético con una cilindrada de 3,48 m3·h−1 a 1450 rpm y una potencia nominal de 4 kW. La expansión 
se realiza mediante un sistema de doble etapa, compuesto por una válvula de expansión electrónica (Back-
Pressure) que controla la presión del gas-cooler, un depósito de líquido y una válvula de expansión 
electrónica, que controla el proceso de evaporación. El evaporador y el gas-cooler son intercambiadores de 
placas soldadas con una superficie de intercambio de 4,794 m2 y 1,224 m2, respectivamente. 
En los ciclos auxiliares, PC e IMS utilizan el mismo compresor, un semihermético de velocidad variable con 
cilindrada de 1,12 m3·h−1 a 1450 rpm y el compresor del ciclo DMS es un semihermético con cilindrada de 
4,06 m3·h−1 a 1450 rpm, también de velocidad variable. 
Los subcoolers son intercambiadores de placas soldadas con una superficie de intercambio de 0,850 m2 
(IMS) y 0,576 m2 (DMS). La instalación experimental se muestra en la Figura 1.   
La disipación de calor en el gas-cooler y el condensador DMS se realiza con un bucle de agua, a temperatura 
y caudal másico fijos. El evaporador se alimenta con otro circuito, trabajando con una mezcla de 
propilenglicol-agua (60% en volumen) que permite una temperatura de entrada constante en el evaporador.  

 

Figura 1. Instalación experimental.  

2.2. Metodología de ensayo 

La instalación experimental está provista de termopares tipo T situados a lo largo de todo el ciclo, sondas de 
presión, caudalímetros coriolis y wattimetros que permiten conocer el consumo de los compresores. A su 
vez, los bucles de fluido secundario estan provistos de termopares a la entrada y salida de los 
intercambiadores y caudalímetros volumétricos. La instalación se monitoriza en tiempo real y los ensayos se 
realizan en condiciones estacionarias, tomando datos cada 5 segundos durante como mínimo 10 minutos. 
Cada uno de los puntos se obtiene como el promedio de los puntos obtenidos durante el tiempo que ha 
durado el ensayo.  
La condiciones de ensayo son:  

 Tres temperaturas de cesión de calor: 25ºC, 30ºC y 35ºC. Dichas temperaturas corresponden a la 
temperatura de entrada del agua en gas-cooler (y en el condensador del DMS). La temperatura y el 
caudal de agua se mantienen fijos durante todo el ensayo.  

 Una condición de evaporación. La temperatura de la mezcla propilenglicol – agua se mantiene 
constante a lo largo de todos los ensayos (3.8ºC) al igual que su caudal.  

Figura 1. Instalación experimental.

2.2. Metodología de ensayo
La instalación experimental está provista de termopares tipo T situados a lo largo de todo 
el ciclo, sondas de presión, caudalímetros coriolis y wattimetros que permiten conocer el 
consumo de los compresores. A su vez, los bucles de fluido secundario están provistos de 
termopares a la entrada y salida de los intercambiadores y caudalímetros volumétricos. La 
instalación se monitoriza en tiempo real y los ensayos se realizan en condiciones estaciona-
rias, tomando datos cada 5 segundos durante como mínimo 10 min. Cada uno de los puntos 
se obtiene como el promedio de los puntos obtenidos durante el tiempo que ha durado el 
ensayo.
La condiciones de ensayo son:
§	Tres temperaturas de cesión de calor: 25 ºC, 30 ºC y 35 ºC. Dichas temperaturas correspon-

den a la temperatura de entrada del agua en gas-cooler (y en el condensador del DMS). La 
temperatura y el caudal de agua se mantienen fijos durante todo el ensayo.
§	Una condición de evaporación. La temperatura de la mezcla propilenglicol – agua se man-

tiene constante a lo largo de todos los ensayos (3.8 ºC) al igual que su caudal.
§	El compresor principal opera a velocidad nominal mientras que la velocidad de los compre-
sores auxiliares se varía en cada ensayo, para estudiar su influencia y buscar el valor que 
maximice el COP.
§	La válvula Back-Pressure se regula con un controlador PID para conseguir la presión desea-
da en cada ensayo y mantenerla fija a lo largo del mismo.
§	Las propiedades termofísicas de cada punto se han obtenido con Refprop v.9.1.

2.3. Optimización
Para cada condición ensayada (temperaturas de entrada de agua y de propilenglicol fijas) se 
ensayan varios valores de presión en gas-cooler y velocidad de giro del compresor auxiliar. 
Esto permite dibujar un mapa de puntos en el cual podemos observar la evolución del COP, 
que depende de estos dos valores. El mapa de color, un ejemplo del cual se presenta en la 
Figura 2, permite observar la tendencia del COP y modificar la presión y la velocidad de giro 
para obtener valores de COP mayores y así encontrar el valor máximo, que correspondería el 
punto óptimo de operación.
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 El compresor principal opera a velocidad nominal mientras que la velocidad de los compresores 
auxiliares se varía en cada ensayo, para estudiar su influencia y buscar el valor que maximice el 
COP. 

 La válvula Back-Pressure se regula con un controlador PID para conseguir la presión deseada en 
cada ensayo y mantenerla fija a lo largo del mismo.  

 Las propiedades termofísicas de cada punto se han obtenido con Refprop v.9.1.  

 2.3. Optimización 

Para cada condición ensayada (temperaturas de entrada de agua y de propilenglicol fijas) se ensayan varios 
valores de presión en gas-cooler y velocidad de giro del compresor auxiliar. Esto permite dibujar un mapa de 
puntos en el cual podemos observar la evolución del COP, que depende de estos dos valores. El mapa de 
color, un ejemplo del cual se presenta en la Figura 2, permite observar la tendencia del COP y modificar la 
presión y la velocidad de giro para obtener valores de COP mayores y así encontrar el valor máximo, que 
correspondería el punto óptimo de operación.  

          

Figura 2. COP y capacidad frigorífica del sistema con IMS a 35ºC de temperatura de entrada al gas-cooler en 
función de la presión de gas-cooler y del grado de subenfriamiento. El punto que corresponde al máximo COP está 

marcado en azul.  

Los datos presentados a partir de esta sección corresponden a los datos óptimos, es decir, operando en 
aquellos valores de presión y velocidad de giro del compresor auxiliar para los cuales el COP es máximo. 

3. RESULTADOS 

En este apartado se presentan los principales resultados del estudio experimental: potencia frigorífica, COP y 
mejora del rendimiento.  

3.1. Potencia frigorífica 

La potencia frigorífica, calculada como el producto entre el caudal que trasiega el evaporador y el salto 
entálpico entre entrada y salida del mismo (Eq.(1)) se presenta en la Figura 3. La entalpía a la entrada del 
evaporador se calcula con la presión y la temperatura a la salida del subcooler  para los ciclos DMS e IMS 
(Eq. (2)) y como función de la presión en depósito y liquido saturado para la configuración PC (Eq.(3)). 
 

Figura 2. COP y capacidad frigorífica del sistema con IMS a 35 ºC de temperatura de entrada al gas-
cooler en función de la presión de gas-cooler y del grado de subenfriamiento. El punto que corresponde 

al máximo COP está marcado en azul.

Los datos presentados a partir de esta sección corresponden a los datos óptimos, es decir, 
operando en aquellos valores de presión y velocidad de giro del compresor auxiliar para los 
cuales el COP es máximo.

3. RESULTADOS
En este apartado se presentan los principales resultados del estudio experimental: potencia 
frigorífica, COP y mejora del rendimiento.

3.1. Potencia frigorífica
La potencia frigorífica, calculada como el producto entre el caudal que trasiega el evapora-
dor y el salto entálpico entre entrada y salida del mismo (Eq.(1)) se presenta en la Figura 3. 
La entalpía a la entrada del evaporador se calcula con la presión y la temperatura a la salida 
del subcooler para los ciclos DMS e IMS (Eq. (2)) y como función de la presión en depósito y 
liquido saturado para la configuración PC (Eq.(3)).

𝑄̇0 = 𝑚̇ 0 · (ℎ0,𝑜𝑢𝑡 − ℎ0,𝑖𝑛) (1)

ℎ0,𝑖𝑛 = 𝑓(𝑃𝑀𝑆,𝑜𝑢𝑡, 𝑇𝑀𝑆,𝑜𝑢𝑡) (2)

ℎ0,𝑖𝑛 = 𝑓(𝑃𝑡𝑎𝑛𝑘, 𝑥 =  0) (3)

La Figura 3 muestra los valores de potencia frigorífica medidos en cada uno de los ensayos. 
Hay que remarcar que estos valores corresponden a los puntos donde el COP es máximo. 
Se observa que el ciclo con compresión paralela el que proporciona mayor capacidad fri-
gorífica, pero la capacidad del DMS e IMS no son mucho menores. Se puede observar como 
la capacidad frigorífica del IMS es prácticamente la misma que la del PC y es la capacidad 
frigorífica del ciclo DMS la que es ligeramente inferior para las condiciones evaluadas, un 
4,1 % inferior de media. Cabe destacar que los tres ciclos tienen la posibilidad de adaptar 
la capacidad frigorífica en función de las necesidades de cada aplicación simplemente va-
riando la velocidad de giro del compresor auxiliar. Los valores oscilan alrededor entre los 
8,4 kW y 9,0 kW para las temperaturas más bajas y sobre los 7,6 kW para la temperatura de 
agua de 35,0 ºC.
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𝑄̇𝑄0 = 𝑚̇𝑚0 · (ℎ0,𝑜𝑜𝑜𝑜𝑜𝑜 − ℎ0,𝑖𝑖𝑖𝑖) (1) 
ℎ0,𝑖𝑖𝑖𝑖 =  𝑓𝑓(𝑃𝑃𝑀𝑀𝑀𝑀,𝑜𝑜𝑜𝑜𝑜𝑜, 𝑇𝑇𝑀𝑀𝑀𝑀,𝑜𝑜𝑜𝑜𝑜𝑜) (2) 

ℎ0,𝑖𝑖𝑖𝑖 =  𝑓𝑓(𝑃𝑃𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡, 𝑥𝑥 = 0) (3) 

 
La Figura 3 muestra los valores de potencia frigorífica medidos en cada uno de los ensayos. Hay que 
remarcar que estos valores corresponden a los puntos donde el COP es máximo. Se observa que el ciclo con 
compresión paralela el que proporciona mayor capacidad frigorífica, pero la capacidad del DMS e IMS no 
son mucho menores. Se puede observar como la capacidad frigorífica del IMS es prácticamente la misma 
que la del PC y es la capacidad frigorífica del ciclo DMS la que es ligeramente inferior para las condiciones 
evaluadas, un 4,1% inferior de media. Cabe destacar que los tres ciclos tienen la posibilidad de adaptar la 
capacidad frigorífica en función de las necesidades de cada aplicación simplemente variando la velocidad de 
giro del compresor auxiliar. Los valores oscilan alrededor entre los 8,4 kW y 9,0 kW para las temperaturas 
más bajas y sobre los 7,6 kW para la temperatura de agua de 35,0ºC.  
 

 
Figura 3. Capacidad frigorífica de los tres sistemas ensayados para cada una de las temperaturas de entrada de 

agua. 

3.2. COP y mejora energética 

El COP de los sistemas se calcula como se muestra en la ecuación (4), considerando el consumo de energía 
del compresor principal y del auxiliar. 
 

𝐶𝐶𝐶𝐶𝐶𝐶 =  𝑄̇𝑄0
𝑃𝑃𝑐𝑐𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 + 𝑃𝑃𝑐𝑐𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎

 (4) 

 
Los valores COP medidos para cada condición en los tres ciclos se presentan en la Figura 4. Como se puede 
observar, los COP más bajos se obtienen para el ciclo con compresor paralelo, siendo el ciclo con DMS el de 
mayor rendimiento en todas las temperaturas evaluadas. Los incrementos en COP obtenidos por los ciclos 
con subenfriamiento mecánico en comparación con el ciclo con PC se presentan en la Figura 4 (dcha.). Los 
incrementos obtenidos por el IMS son de 4,1% a 25,0ºC, 7,2% a 30,4ºC y 9,5% a 35,1ºC. En cuanto a las 
mejoras conseguidas con el DMS, son superiores y son del 7,8%, 13,7% y 17,5% respectivamente. 
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Figura 3. Capacidad frigorífica de los tres sistemas ensayados para cada una de las temperaturas de 
entrada de agua.

3.2. COP y mejora energética
El COP de los sistemas se calcula como se muestra en la ecuación (4), considerando el consu-
mo de energía del compresor principal y del auxiliar.
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𝑄̇𝑄0 = 𝑚̇𝑚0 · (ℎ0,𝑜𝑜𝑜𝑜𝑜𝑜 − ℎ0,𝑖𝑖𝑖𝑖) (1) 
ℎ0,𝑖𝑖𝑖𝑖 =  𝑓𝑓(𝑃𝑃𝑀𝑀𝑀𝑀,𝑜𝑜𝑜𝑜𝑜𝑜, 𝑇𝑇𝑀𝑀𝑀𝑀,𝑜𝑜𝑜𝑜𝑜𝑜) (2) 

ℎ0,𝑖𝑖𝑖𝑖 =  𝑓𝑓(𝑃𝑃𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡, 𝑥𝑥 = 0) (3) 

 
La Figura 3 muestra los valores de potencia frigorífica medidos en cada uno de los ensayos. Hay que 
remarcar que estos valores corresponden a los puntos donde el COP es máximo. Se observa que el ciclo con 
compresión paralela el que proporciona mayor capacidad frigorífica, pero la capacidad del DMS e IMS no 
son mucho menores. Se puede observar como la capacidad frigorífica del IMS es prácticamente la misma 
que la del PC y es la capacidad frigorífica del ciclo DMS la que es ligeramente inferior para las condiciones 
evaluadas, un 4,1% inferior de media. Cabe destacar que los tres ciclos tienen la posibilidad de adaptar la 
capacidad frigorífica en función de las necesidades de cada aplicación simplemente variando la velocidad de 
giro del compresor auxiliar. Los valores oscilan alrededor entre los 8,4 kW y 9,0 kW para las temperaturas 
más bajas y sobre los 7,6 kW para la temperatura de agua de 35,0ºC.  
 

 
Figura 3. Capacidad frigorífica de los tres sistemas ensayados para cada una de las temperaturas de entrada de 

agua. 

3.2. COP y mejora energética 

El COP de los sistemas se calcula como se muestra en la ecuación (4), considerando el consumo de energía 
del compresor principal y del auxiliar. 
 

𝐶𝐶𝐶𝐶𝐶𝐶 =  𝑄̇𝑄0
𝑃𝑃𝑐𝑐𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 + 𝑃𝑃𝑐𝑐𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎

 (4) 

 
Los valores COP medidos para cada condición en los tres ciclos se presentan en la Figura 4. Como se puede 
observar, los COP más bajos se obtienen para el ciclo con compresor paralelo, siendo el ciclo con DMS el de 
mayor rendimiento en todas las temperaturas evaluadas. Los incrementos en COP obtenidos por los ciclos 
con subenfriamiento mecánico en comparación con el ciclo con PC se presentan en la Figura 4 (dcha.). Los 
incrementos obtenidos por el IMS son de 4,1% a 25,0ºC, 7,2% a 30,4ºC y 9,5% a 35,1ºC. En cuanto a las 
mejoras conseguidas con el DMS, son superiores y son del 7,8%, 13,7% y 17,5% respectivamente. 
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Los valores COP medidos para cada condición en los tres ciclos se presentan en la Figura 
4. Como se puede observar, los COP más bajos se obtienen para el ciclo con compresor 
paralelo, siendo el ciclo con DMS el de mayor rendimiento en todas las temperaturas eva-
luadas. Los incrementos en COP obtenidos por los ciclos con subenfriamiento mecánico 
en comparación con el ciclo con PC se presentan en la Figura 4 (dcha.). Los incrementos 
obtenidos por el IMS son de 4,1 % a 25,0 ºC, 7,2 % a 30,4 ºC y 9,5 % a 35,1 ºC. En cuanto 
a las mejoras conseguidas con el DMS, son superiores y son del 7,8 %, 13,7 % y 17,5 % 
respectivamente.
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Figura 4. Evolución del COP máximo para condiciones óptimas en función de la temperatura del agua de entrada 

(izq.) e incrementos de COP con respecto al ciclo con compresión en paralelo (dcha.).  

3.4. Parámetros óptimos de operación 

Tal y como se ha presentado en las secciones anteriores, existe un COP máximo para cada condición de 
temperatura externa, y este valor depende de la presión de gas-cooler y del grado de subenfriamiento (para 
los ciclos de subenfriamiento) y de la presión intermedia (para el ciclo con PC). En la Tabla 1 se presentan 
las condiciones de operación, el COP obtenido y la potencia frigorífica conseguida para cada uno de los 
puntos óptimos. Como puede verse, las presiones óptimas para el DMS y el IMS son bastante similares, 
mientras que las presiones óptimas de la PC son significativamente más altas. Esta diferencia en la presión 
óptima del gas-cooler está provocada por el subenfriamiento del CO2 ya que permite reducir la presión 
óptima de trabajo [6]. Comparando las presiones óptimas, el sistema DMS permite una reducción de la 
presión óptima de 2,7 bar para 25,0ºC, 8,2 bar para 30,4ºC y 9,2 bar para 35,1ºC. El IMS alcanza reducciones 
de 2,9 bar, 6,3 bar y 11,2 bar respectivamente. 
 
Tabla 1. Condiciones óptimas y parámetros energéticos principales de los puntos óptimos obtenidos para cada ensayo.  

Ciclo Tw,in (ºC) pgc,o (bar) SUB (K) / 
Pi (bar) 𝑄̇𝑄𝑜𝑜 (kW) COP(-) 

IMS 
25,0 74,7 16,1 8,9 2,13 
30,4 81,9 15,1 8,2 1,82 
35,2 87,9 14,4 7,4 1,58 

DMS 
25,0 74,9 12,3 8,4 2,21 
30,3 79,9 12,6 7,9 1,93 
35,0 89,9 13,7 7,6 1,69 

PC 
24,9 77,6 46,8 9,0 2,05 
30,3 88,1 49,8 8,2 1,70 
35,2 99,1 51,6 7,7 1,44 

 
En los sistemas de subenfriamiento se deben optimizar parámetros distintos a los del ciclo PC, por lo que no 
se pueden comparar directamente. En el sistema PC, la presión intermedia debe optimizarse ajustando la 
velocidad de rotación del compresor auxiliar. La reducción de esta presión permite incrementar la capacidad 
frigorífica específica pero también conlleva un aumento de la relación de compresión. Como se puede 
observar en la Tabla 1, esta presión es mayor cuanto mayor es el nivel de cesión de calor. Para los sistemas 
de subenfriamiento mecánico, ambos optimizan el grado de subenfriamiento. Como se puede observar en la 
Tabla 1, los grados óptimos de subenfriamiento son mayores para el IMS.  
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Figura 4. Evolución del COP máximo para condiciones óptimas en función de la temperatura del agua 
de entrada (izq.) e incrementos de COP con respecto al ciclo con compresión en paralelo (dcha.).
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3.4. Parámetros óptimos de operación
Tal y como se ha presentado en las secciones anteriores, existe un COP máximo para cada 
condición de temperatura externa, y este valor depende de la presión de gas-cooler y del 
grado de subenfriamiento (para los ciclos de subenfriamiento) y de la presión intermedia 
(para el ciclo con PC). En la Tabla 1 se presentan las condiciones de operación, el COP obte-
nido y la potencia frigorífica conseguida para cada uno de los puntos óptimos. Como puede 
verse, las presiones óptimas para el DMS y el IMS son bastante similares, mientras que las 
presiones óptimas de la PC son significativamente más altas. Esta diferencia en la presión 
óptima del gas-cooler está provocada por el subenfriamiento del CO2 ya que permite reducir 
la presión óptima de trabajo [6]. Comparando las presiones óptimas, el sistema DMS permite 
una reducción de la presión óptima de 2,7 bar para 25,0 ºC, 8,2 bar para 30,4 ºC y 9,2 bar 
para 35,1 ºC. El IMS alcanza reducciones de 2,9 bar, 6,3 bar y 11,2 bar respectivamente.

Tabla 1. Condiciones óptimas y parámetros energéticos principales de los puntos óptimos obtenidos 
para cada ensayo.

Ciclo Tw,in (ºC)
pgc,o 

(bar)
SUB (K) /
Pi (bar) 𝑄̇𝑜 (kW) COP(-)

IMS
25,0 74,7 16,1 8,9 2,13
30,4 81,9 15,1 8,2 1,82
35,2 87,9 14,4 7,4 1,58

DMS
25,0 74,9 12,3 8,4 2,21
30,3 79,9 12,6 7,9 1,93
35,0 89,9 13,7 7,6 1,69

PC
24,9 77,6 46,8 9,0 2,05
30,3 88,1 49,8 8,2 1,70
35,2 99,1 51,6 7,7 1,44

En los sistemas de subenfriamiento se deben optimizar parámetros distintos a los del ciclo 
PC, por lo que no se pueden comparar directamente. En el sistema PC, la presión intermedia 
debe optimizarse ajustando la velocidad de rotación del compresor auxiliar. La reducción de 
esta presión permite incrementar la capacidad frigorífica específica pero también conlleva 
un aumento de la relación de compresión. Como se puede observar en la Tabla 1, esta pre-
sión es mayor cuanto mayor es el nivel de cesión de calor. Para los sistemas de subenfria-
miento mecánico, ambos optimizan el grado de subenfriamiento. Como se puede observar 
en la Tabla 1, los grados óptimos de subenfriamiento son mayores para el IMS.

4. CONCLUSIONES
En este trabajo se presenta la comparación experimental de una planta de refrigeración 
transcrítica de CO2 que trabaja con compresión paralela (PC), subenfriamiento mecánico 
dedicado (DMS) y subenfriamiento mecánico integrado (IMS). Los ensayos experimentales 
mostraron incrementos en COP de 4,1 % a 25,0 ºC, 7,2 % a 30,4 ºC y 9,5 % a 35,1 ºC gracias 
al uso del IMS y de 7,8 %, 13,7 % y 17,5 % respectivamente al usar el DMS en comparación 
con el PC. Ambos sistemas de subenfriamiento mecánico permiten trabajar a presiones de 
gas-cooler inferiores a las óptimas del ciclo con compresión paralela, hecho que también 
beneficia a estos sistemas.
La importancia de este trabajo es la cuantificación experimental de las mejoras que introdu-
cen los ciclos de subenfriamiento mecánico respecto al ciclo con compresión paralela ya que 
realmente demuestra el potencial de estas soluciones para su aplicación.
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