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RESUMEN 

Los acuerdos internacionales plasmados en la nueva reglamentación sobre gases fluorados (F-Gas) 
han establecido futuras pero próximas restricciones al uso de refrigerantes de alto-GWP en Europa. 
Estas restricciones favorecerán la implantación de sistemas de refrigeración con refrigerantes de bajo-
GWP, especialmente en aplicaciones con elevados ratios de fuga, como es la refrigeración comercial 
centralizada. Para clarificar posibles soluciones para cumplir con la reglamentación F-Gas, se presenta 
el análisis de cinco sistemas de refrigeración de doble etapa de compresión con diferentes refrigerantes 
de bajo-GWP (HFC, HFO y naturales). Se analiza el comportamiento energético frente a un amplio 
rango de temperaturas de evaporación y ambiente, y se evalúa su comportamiento medioambiental 
(basado en el TEWI) frente a un mismo escenario de operación, típico de la refrigeración comercial 
centralizada. Se concluye que para refrigerantes de alto-GWP las emisiones directas de refrigerante 
tienen un peso mucho más importante que las indirectas, por lo que las futuras soluciones de 
refrigeración estarán basadas en fluidos de bajo-GWP, en algunos casos con riesgo de toxicidad o 
inflamabilidad. Se observa que los sistemas indirectos de doble etapa en cascada con CO2 como fluido 
de baja temperatura son soluciones prometedoras, especialmente para regiones cálidas. 
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1. Introducción 
El impacto medioambiental asociado a la refrigeración con compresión de vapor mueve a la 

comunidad científica hacia soluciones medioambientalmente más sostenibles, enfocadas a reducir el 
efecto directo de emisión de refrigerantes y reducir el efecto indirecto debido al consume energético. 
Los nuevos acuerdos internacionales están restringiendo ya el uso de refrigerantes de alto GWP. En 
concreto la legislación europea limitó el uso de refrigerantes con GWP>150 en aplicaciones de 
automoción [1] e incrementó la supervisión de plantas y emisiones de refrigerantes [2]. Además, 
existen normativas específicas que graban la compra de refrigerantes del tipo HFC, como en 
Dinamarca, Suecia, Alemania o España. Adicionalmente, en Marzo de 2014, la Comisión Europea 
aprobó el texto final de la revisión de la Normativa F-Gas [3] que ha entrado en vigor en 2015 siendo 
su objetivo la eliminación total o parcial de fluidos fluorados con elevado GWP. Esta legislación 
prohíbe el uso de HFC con GWP>150 en aplicaciones domésticas, en frigoríficos y congeladores de 
uso comercial y en sistemas de aire acondicionado. Además, solo permite el uso de fluidos con 
GWP<150 para sistemas de refrigeración centralizados de uso comercial de capacidad igual o superior 
a 40kW, con excepción de los sistemas primarios de cascadas, donde se permite el límite de GWP de 
1500. Adicionalmente establece un límite de recarga de instalaciones de 40 toneladas de CO2 
equivalente con refrigerantes de GWP>2500. Estas dos últimas prohibiciones afectan enormemente a 
la refrigeración comercial, especialmente a los supermercados, donde el uso del R404A y R507A 
estará prohibido.  

Según UNEP [4], los fluidos más utilizados en refrigeración comercial son el R404A para media 
y baja temperatura y el R134a para alta temperatura. El R404A es un fluido de alto GWP y el R134a 
de medio GWP ( Tabla 1). Su uso estará limitado por dicha regulación, por tanto nuevas opciones 
están siendo estudiadas. Entre los naturales están el amoniaco, dióxido de carbono y diferentes 
hidrocarburos, todos ellos de muy bajo GWP. Por razones de seguridad el R717 se analiza con 
instalaciones indirectas de doble etapa [5, 6] o sistemas de fluido secundario [7-9]. El R744 con ciclos 
transcríticos de simple [10, 11]  o doble etapa [12, 13], en instalaciones en cascada [14]  o como fluido 
secundario [15, 16]. Y los hidrocarburos, en especial el R290, se utilizan como refrigerante de alta 
temperatura en cascadas [17] o con fluidos secundarios [18]. Además, pueden considerarse los nuevos 
HFO de muy bajo GWP [R1234yf, R1234ze(E)] y el HFC de bajo GWP R152a. todos ellos con 
características de inflamabilidad. Sus principales propiedades se presentan en la Tabla 1. 

De la discusión sobre las presentes y futuras opciones de refrigerantes para refrigeración 
comercial, sugerimos desde un punto de vista de seguridad que todos los fluidos de bajo-GWP, con 
excepción del CO2, no son recomendables para sistemas centralizados directos, ya que presentan 
características de inflamabilidad y por tanto la seguridad de los usuarios no estará garantizada. La 
opción más lógica para ellos es implementar sistemas indirectos, por ejemplo cascadas con CO2 como 
fluido de BT o sistemas indirectos de fluido secundario con CO2 u otro fluido. Podemos considerar 
sistemas de simple o doble etapa, pero solo se analizarán sistemas de doble etapa por sus mayores 
prestaciones energéticas. Por tanto, la discusión lleva a analizar solo cinco sistemas: dobles etapas 
directas con CO2 (subcooler o flash tank), dobles etapas indirectas con un refrigerante de bajo GWP en 
AT y CO2 en BT, y sistemas directos de doble etapa (subcooler o flash tank) combinados con un 
sistema de fluido secundario. Los sistemas directos de doble etapa se han analizado con fluidos HFC 
con subcooler en [19-21] y con CO2 con flash tank en [22] y sin sistemas intermedios en [23]. Las 
cascadas se han estudiado con las combinaciones NH3/CO2 en [6, 24] y con R134a/CO2 in [14]. 
Finalmente, sobre sistemas de fluido secundario Wang et al.[25]presenta resultados experimentales 
con CO2. Como se observa se han realizado diferentes trabajos previos, pero no está suficientemente 
claro que sistema con que combinación de refrigerantes de bajo GWP es más atractiva. 
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Tabla 1. Características físicas, medioambientales y de seguridad de los refrigerantes considerados 
[26, 27] 

 R717  R744  R290  R152a R1234ze(E) R134a R404A 
Fórmula química o 
composición (%peso) 

NH3 CO2 CH3CH2CH2 CH3CHF2 CHF=CHCF3 CH2FCF3 44 
4 
52 

R125 
R134a 
R143a 

Peso molecular (g·mol-1) 17.03 44.01 44.10 66.05 114.04 102.03 97.60 
P.N. ebullición (ºC) -33.3 -56.6 -42.1 -24 -19.0 -26.1 -46.2 
Temp. crítica (ºC) 132.3 31.0 96.7 113.3 109.4 101.1 72.0 
GWP100 años <1 1 ~20 133 6 1370 3700 
Grupo de seguridad B2 A1 A3 A2 A2 (A2L) A1 A1 
OEL (PPMv) 25 5000 1000 1000 1000 1000 1000 
LFL (% vol.) 16.7 0 2.1 4.8 7.6 ninguno n 
HOC (MJ·kg-1) 22.5 n.d. 50.4 17.4 n.d. 4.2 -6.6 

La bibliografía proporciona pocos trabajos comparativos entre las soluciones. Girottoet 
al.[28]presentó la energía consumida por un supermercado con dos soluciones, CO2transcrítico 
(simple etapa para MT y doble etapa compound para BT) con un sistema de doble etapa directo con 
R404A. Observaron menor eficiencia para el CO2 pero afirmaron que con mejoras puede alcanzarse la 
del R404A. Da Silva et al.[29]presentaron una comparación experimental de un sistema de 
supermercado trabajando a -30ºC con una cascada R404A/CO2 con una simple etapa con R404A y 
R22. Concluyeron que la cascada reduce el consumo de energía entre un 13 y un 24%. Mumanachitet 
al.[30], con una aproximación teórica, presentaron la comparativa energética y de costes de una 
cascada NH3/CO2 con un sistema de doble etapa de amoníaco. Concluyeron que la cascada es más 
eficiente a bajas temperaturas. Finalmente, Messineo[31] presentó un análisis de una cascada 
NH3/CO2 con una doble etapa de R404A, afirmando que la cascada es un sistema atractivo para 
refrigeración comercial por razones de energía, seguridad y medioambientales. 

Como se observa, existen pocos resultados e informes de soluciones de refrigeración para adaptar 
la refrigeración comercial a las nuevas regulaciones y se presentan pocas soluciones en la 
comparativa. Por tanto, pretendemos proporcionar un comparativa más amplia sobre las instalaciones 
de doble etapa para refrigeración comercial, incluyendo sistemas de refrigeración y diferentes 
refrigerantes ante una misma base de comparación. Analizamos teóricamente cinco sistemas de 
refrigeración con los fluidos actuales y con otros no ampliamente usados en refrigeración comercial 
pero que serán interesantes cuando la nueva reglamentación entre en vigor. Presentamos el análisis 
con énfasis en los principales parámetros de diseño, analizamos su comportamiento energético en 
diferentes condiciones de operación y los comparamos entre ellos utilizando el parámetro de afección 
medioambiental TEWI. El objetivo es presentar una comparativa más clara sobre las soluciones que 
cumplirán los requisitos de la F-Gas, estableciendo sus ventajas e inconvenientes. 

2. Fluidos considerados y modelos de los sistemas 
 Como mencionamos en la introducción, se pretende proporcionar una comparación teórica en 
base energética y medioambiental de diferentes ciclos de doble etapa trabajando con refrigerantes de 
bajo GWP, candidatos a sustituir los sistemas actuales de refrigeración en sistemas centralizados de 
refrigeración comercial para baja temperatura. Se han seleccionado los refrigerantes y sus sistemas 
en base a la siguiente restricción: el refrigerante enviado a uso final (sala de ventas del 
supermercado) tiene que ser un refrigerante de alta seguridad, o sea, de clase A1 (Figura 1). Sin 
embargo, se incluyen fluidos de baja seguridad en la parte del ciclo que no está en contacto con el 
usuario final (sala de máquinas del supermercado). 
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 Por lo tanto, se comparan los refrigerantes más utilizados en refrigeración comercia con los 
siguientes de bajo GWP: R717, R744 y R290 de la familia de naturales, R1234ze(E) de los HFO, y el 
R152a de la familia HFC con GWP inferior a 150. Sus propiedades están detalladas en la Tabla 1. 

Se evalúan sus prestaciones utilizando sus ciclos más recomendados, como se muestra en la 
Figura 1. Se consideran ciclos de doble etapa directos para fluidos de clase A1 (sistemas A y B) y 
ciclos indirectos (cascada o con fluido secundario) para fluidos que no son A1. Las combinaciones que 
se han considerado son las siguientes: 

• Doble etapa directa con subcooler (sistema A, Figura 1): usado generalmente con mezclas 
zeotrópicas. Utiliza el subcooler como sistema intermedio, donde parte del refrigerante de la 
salida del condensador se expande a la presión intermedia para subenfriar el resto de líquido y 
desrecalentar entre etapas. Con este ciclo se evalúa el R404A y el CO2 en condiciones 
subcríticas y transcríticas. 

• Doble etapa directa con flash tank (sistema B, Figura 1): Usado para fluidos puros. Utiliza un 
sistema de doble etapa de expansión y un depósito de separación de líquido y vapor a presión 
intermedia. Ello permite incrementar la producción frigorífica específica y desrecalentar entre 
etapas. Se evalúa el CO2 en condiciones subcríticas y transcríticas. 

• Doble etapa directa con flash tank y CO2 como fluido secundario (sistema C, Figura 1): Para 
refrigerantes inflamables o tóxicos. Se selecciona el sistema B combinado con un sistema de 
CO2 de fluido secundario. Se evalúan las combinaciones R717/CO2,sf y R290/CO2,sf. 

• Doble etapa directa con subcooler y CO2 como fluido secundario (sistema D, Figura 1): Para 
inflamables o de alto GWP. Se combina el sistema A con un sistema de CO2 como fluido 
secundario. Se evalúan las combinaciones R404A/CO2,sf, R152a/CO2,sf and R1234ze(E) 
/CO2,sf. 

• Sistema de doble etapa indirecto o cascada (sistema E, Figura 1): También para fluidos 
inflamables, tóxicos o de alto GWP, se considera el ciclo en cascada con el fluido de clase no 
A1 o de alto GWP en el ciclo de AT y el CO2 en el de BT. Se evalúan las combinaciones: 
R717/CO2, R1234ze(E) /CO2, R290/CO2, R152a/CO2 and R134a/CO2. 

 

 
Figura 1. Ciclos de doble etapa considerados 

Se analizan los ciclos de la Figura 1 en base a la aproximación energética más eficiente pero 
considerando los efectos derivados de las eficiencias de los compresores. Las comparativas se basan 
en las siguientes suposiciones: diferencia de temperatura entre ambiente y condensación de 10ºC para 
todos los ciclos con excepción de los transcríticos, donde se considera una aproximación de 
temperatura de 5ºC debido a las mejores propiedades de transmisión de calor del CO2; salida de 
evaporadores y condensadores en saturación; recalentamientos, subenfriamientos y recalentamiento 
provocado por compresores despreciable. Los procesos de expansión se consideran isentrópicos. El 
comportamiento de los compresores en todos los ciclos se modeliza con la misma curva de 
rendimiento interno, ecuación ( 1 ), para todos los refrigerantes. Las propiedades termodinámicas se  
evalúan utilizando el Refprop [27]. Es necesario mencionar que cuando se traslade este estudio a 
sistemas reales será necesario considerar las diferencias de temperatura reales en los intercambiadores 
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y las diferencias entre los rendimientos de los compresores, por lo que los resultados exactos pueden 
variar ligeramente. 

𝜂𝜂𝑖𝑖 = 1 − 0.04 · 𝑡𝑡 ( 1 ) 

Los parámetros energéticos de los ciclos dependen del nivel intermedio de trabajo, de la presión 
intermedia en ciclos de doble etapa y en la temperatura de condensación del ciclo de BT en las 
cascadas. Se obtiene este nivel intermedio óptimo mediante un proceso iterativo y se utiliza este para 
la comparación. Para los ciclos transcríticos de CO2 se evalúa también la presión óptima de cesión de 
calor, siendo esta última utilizada para las comparativas. 

Además de las suposiciones anteriormente detalladas para todos los ciclos, en el trabajo de [32] se 
describen otros condicionantes específicos para cada uno de los ciclos. 

3. Comparación energética de sistemas de doble etapa 
Como se ha comentado en la sección 2, los ciclos presentan un rendimiento energético que 

depende de los parámetros de operación. Este depende del nivel intermedio, que es analizado en 
detalle en [32], y de las diferencias de temperatura en los intercambiadores (en el intercambiador de la 
cascada o en el evaporador en el caso de sistemas de fluido secundario). 

Establecer valores de referencia para estos parámetros es difícil, ya que dependen de las 
características finales de las instalaciones. Por tanto, se analiza en este apartado la influencia de las 
diferencias de temperatura en los intercambiadores. 

A continuación, dado que el objetivo es analizar el rendimiento de los ciclos y comparar su 
dependencia con las condiciones externas, se consideran los valores para dichos parámetros que son 
recomendados por diferentes investigadores. Con ello se realiza la comparativa de rendimientos de 
cada uno de los ciclos con las diferentes combinaciones de refrigerantes para diferentes niveles de 
evaporación y diferentes temperaturas ambiente. 

3.1. Influencia de los parámetros de diseño 

En este apartado se analiza la influencia de los parámetros de diseño en el COP alcanzado por 
cada ciclo. Los parámetros son: la eficiencia térmica del subcooler, para el ciclo de doble etapa con 
subcooler (sistema A); la diferencia de temperatura en el intercambiador de cascada (sistema E); y la 
diferencia de temperaturas entre la evaporación y fluido secundario en sistemas con fluido secundario 
(sistemas C y D). Ellos se analizan para una temperatura de evaporación de -30ºC y una ambiente de 
30ºC, condición general en sistemas de refrigeración comercial. 

Respecto a la eficiencia térmica del subcooler, podemos afirmar que el COP del ciclo 
correspondiente tiene mayor valor cuanto mayor sea la eficiencia. No se incluye el análisis ya que se 
ha analizado extensamente en el trabajo de Torrellaet al.[33]. Sin embargo, cabe destacar que este 
valor no suele superar el 70%, ya que para mayores valores de eficiencia el coste del intercambiador 
suele ser elevado. 

En las cascadas (sistema E) el parámetro que influye más en su rendimiento es la diferencia de 
temperatura en el intercambiador de cascada (Δ𝑇𝑇casc), reduciéndose el COP cuando esta aumenta. En 
la Figura 2 se presenta el COP (eje izquierdo, línea continua) y la reducción de COP (eje derecho, 
línea discontinua) de las combinaciones de refrigerantes para una temperatura de evaporación de -
30ºC y ambiente de 30ºC. Se observa que conforme aumenta dicha temperatura se reduce el COP. La 
reducción es similar para todos los refrigerantes, y es de aproximadamente un 2% de reducción de 
COP por cada 1ºC de incremento de la diferencia de temperatura. Obviamente, es recomendable 
reducir al máximo dicha diferencia de temperaturas, sin embargo este comentario se debe relacionar 
con el coste económico que tendría el intercambiador de la cascada. 

Para los sistemas con fluido secundario (sistemas C y D), se presenta en la Figura 3 el COP (eje 
izquierdo, línea continua) y su reducción (eje derecho, línea discontinua) frente a la diferencia de 
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temperaturas entre evaporación y la necesaria en el fluido secundario. Los datos para el sistema D se 
evalúan considerando una eficiencia térmica del subcooler del 70%. Un incremento de esta diferencia 
resulta en un descenso del COP para todos los refrigerantes, de aproximadamente un 2.3% por cada 
1ºC de diferencia de temperaturas, siendo la tendencia entre ellos similar. No obstante se observa que 
este incremento de temperaturas es más sensible que en el caso de las cascada. Adicionalmente hay 
que considerar que esta diferencia de temperatura ocurre a una menor temperatura de evaporación que 
en las cascadas, donde los coeficientes de transmisión de calor son menores. Ello implica que el 
diseño de los intercambiadores para sistemas de fluido secundario tiene que ser más preciso que para 
las cascadas. 

 
Figura 2. COP (línea continua eje izquierdo) y reducción de COP (línea discontinua eje derecho) vs. 

diferencia de temperatura en el intercambiador de cascada  
(TO = -30ºC, Tamb= 30ºC) 

 
Figura 3. COP (línea continua eje izquierdo) y reducción de COP (línea discontinua eje derecho) vs. 

diferencia de temperatura en el evaporador de fluido secundario (TO = -30ºC, Tamb= 30ºC) 

3.2. COP vs. temperaturas de operación 

Anteriormente se ha mencionado que establecer parámetros de operación para los ciclos es difícil, 
ya que dependen del diseño final de las plantas. Para comparar el rendimiento de los ciclos con los 
diferentes refrigerantes, se ha seleccionado una base de comparación establecida por diferentes autores 
que han estudiado ampliamente, pero por separado, dichos sistemas: 
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• Doble etapa directa con subcooler: eficiencia térmica de un 70% [33] 
• Cascadas: diferencia de temperatura en el intercambiador de la cascada de 4ºC. [14, 34] 
• Sistemas indirectos con CO2 como fluido secundario: Eficiencia térmica del subcooler del 

70% y diferencia de temperatura en el evaporador de 6ºC. [35] 

Con esta base de comparación se evalúa la dependencia del COP frente a diferentes temperaturas 
de evaporación y ambiente.  Los cálculos se presentan para los niveles intermedios óptimos y para los 
ciclos transcríticos también a las presiones óptimas de cesión de calor en gas-cooler. 

Se presenta la comparativa de rendimientos entre los sistemas para diferentes niveles de 
evaporación en la Figura 4 y para diferentes temperaturas de evaporación en la Figura 5. (Línea 
continua para dobles etapas directas, línea discontinua para cascadas y línea punteada para sistemas 
con CO2 como fluido secundario). A raíz de los resultados se obtienen las siguientes observaciones: el 
sistema con más rendimiento es el de doble etapa con subcooler con R404A, las cascadas presentan un 
nivel intermedio de eficiencia y finalmente están los ciclos con fluido secundario. Sin embargo, se 
observa que el ciclo de R404A es sobrepasado por las cascadas en bajas temperaturas de evaporación 
(<-30ºC) o elevadas temperaturas ambiente (>31ºC). Adicionalmente, las cascadas con CO2 son las 
menos dependientes a variaciones de temperatura ambiente o evaporación y su rendimiento no varía 
mucho según el fluido utilizado en el ciclo de AT. Por otra parte, se observa que el COP para sistemas 
con CO2 como fluido secundario depende del fluido utilizado en el ciclo, con variaciones importantes 
entre ellos. Mención aparte requieren los sistemas directos de CO2 (sistemas A y B). En general su 
eficiencia es mucho menor a elevados niveles de evaporación y altas temperaturas ambiente, lo que no 
los hace recomendables para regiones cálidas. Su reducción de COP es especialmente importante para 
temperaturas ambiente por encima de 25ºC (Figura 5). La operación en régimen subcrítico no aporta 
beneficios respecto a la transcrítica hasta temperaturas ambiente por debajo de 15ºC. 

En cuanto a las opciones de bajo GWP, la mejor combinación son las cascadas con CO2 como 
fluido de baja temperatura con R717, R152a o R290 como fluido de alta, con pequeñas diferencias 
entre ellos. Finalmente los sistemas con CO2 como fluido secundario solo ofrecen valores razonables 
de COP a elevados niveles de evaporación o altas temperaturas ambiente, pero solo para los 
refrigerantes R290, R717 o R152a. 

Resumiendo los resultados de este apartado, se puede afirmar que el sistema con más rendimiento 
energético es el ciclo directo de R404A. La adaptación de los sistemas de refrigeración comercial a los 
fluidos de bajo GWP (junto a los sistemas correspondientes) resultará en una reducción de eficiencia a 
bajas temperaturas de evaporación y bajas temperaturas ambientes, siendo los sistemas más 
prometedores las cascadas con CO2 como fluido de baja temperatura combinados con fluidos tóxicos o 
inflamables en alta temperatura, como el R717, R152a o el R290. Adicionalmente, el diseño, coste y 
regulación de estos últimos sistemas para fluidos de bajo GWP será notablemente más complejo que 
para las soluciones actuales. 
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Figura 4. COP a Tamb=30ºC, ε=70%, ΔTcasc=4ºC, ΔTsf=6ºC 

 
Figura5. COP a TO=Tsf=-30ºC, ε=70%, ΔTcasc=4ºC, ΔTsf=6ºC 

4. Comparación medioambiental basada en el TEWI 
En la sección 3 solo se han tenido en cuenta consideraciones energéticas, sin embargo, para 

proporcionar una visión más amplia sobre la afección medioambiental de los refrigerantes/sistemas es 
necesario considerar el impacto medioambiental de las soluciones, incluyendo el efecto de fugas de 
refrigerante a la atmósfera. En este apartado se presenta una comparativa medioambiental de las 
opciones consideradas basadas en el parámetro TEWI (Impacto Total Equivalente de Calentamiento 
Atmosférico), ecuación ( 2 ), que considera las emisiones totales equivalentes de CO2 debido a las 
emisiones de refrigerante y las asociadas al consumo de energía de los sistemas de refrigeración. 

𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 = [𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 · 𝐿𝐿 · 𝑛𝑛] + [𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 · 𝑚𝑚 · (1 − 𝛼𝛼)] + [𝑛𝑛 · 𝐸𝐸𝑎𝑎𝑎𝑎 · 𝛽𝛽] ( 2 ) 

De esta forma, en esta sección se presenta una comparación medioambiental basada en el TEWI 
para clarificar el impacto ambiental total de las soluciones. 
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4.1. Escenario de comparación 

De nuevo, establecer la base de comparación para sistemas de refrigeración basados en el TEWI 
es difícil, porque es necesario considerar muchas suposiciones. En esta comparativa se selecciona un 
escenario de comparación basado en un método estandarizado propuesto por el AIRAH [36] que se 
aplica a la refrigeración comercial centralizada a baja temperatura de evaporación. Representa una 
condición normal de operación de un sistema de refrigeración de baja temperatura de un supermercado 
de tamaño medio. Se considera una potencia frigorífica promedio, carga de refrigerante en el sistema y 
horas de operación recomendadas por la UNEP [4] y Rhiemeier et al [37]. Las suposiciones y el 
escenario de comparación es el siguiente: 

• Condiciones de operación: temperatura de evaporación o en el fluido secundario de -30ºC, 
temperaturas ambiente de 20 y 30ºC. 

• Parámetros de diseño de los ciclos: doble etapa con subcooler con ε=70% [33], cascada con 
CO2 como fluido de baja temperatura ΔTcasc=4ºC [34], ciclos con CO2 como fluido secundario  
ΔTsf=6ºC [35]. 

• Carga de refrigerante: para ciclos directos (sistemas A y B) 500kg; para el resto de sistemas 
25kg en el ciclo dentro de la sala de máquinas y 500kg de CO2 en el circuito de fluido 
secundario o en el ciclo de baja temperatura en las cascadas. 

• Potencia y parámetros de operación: Se analiza un sistema de refrigeración que proporciona 
125kW de potencia frigorífica durante 4380 horas año. Se considera una vida útil de la 
instalación de 25 años. 

• Ratios de fuga: AIRAH [36] recomienda tres ratios de fuga anual para evaluar aplicaciones de 
supermercado: uno bajo de un 5%, uno típico de un 12.5% y uno elevado del 23%. Se 
selecciona el típico de 12.5%. Se utiliza este ratio para el sistema de distribución (en la zona 
del supermercado) y de un 5% para el ciclo contenido en la sala de máquinas. Por simplicidad 
se omite el factor de reciclaje en la ecuación ( 2 ). 

• Factor indirecto de emisiones: Aunque cada país presenta un factor diferente de emisiones, se 
realizan los cálculos para el factor de emisiones indirecto de España para el año 2012, de 
0.241 kgCO2/kWh[38]. 

Los resultados con esta base de comparación pueden variar entre diferentes usos de los sistemas 
de refrigeración, localización de la planta y número de horas de operación. No obstante, dado que se 
pretende comparar los sistemas en una misma base de funcionamiento, se considera este escenario 
como apropiado. 

4.2. Comparativa medioambiental 

Se presentan los valores del TEWI para una temperatura ambiente de 20ºC en la Figura 6 y para 
30ºC en la Figura 7. Se presenta en verde el efecto indirecto asociado al consumo energético, en rojo 
el efecto directo del refrigerante en la sala de ventas (que es prácticamente insignificante) y en azul el 
efecto directo del refrigerante en la sala de máquinas. El TEWI es la suma de los tres términos. 

A partir de los resultados se obtienen las siguientes observaciones sobre las contribuciones 
parciales al TEWI: 

• Sobre el efecto indirecto (consumo de energía): la mejor solución es la de doble etapa directa 
con R404A a ambas temperaturas de evaporación, ya que su COP es el mayor (Figura 5). No 
obstante, su contribución indirecta es similar a las de otras soluciones. Por ejemplo, las 
cascadas de R152a/CO2 o R134a/CO2 tienen solo un 0.44 y 3.17% más contribución para una 
temperatura ambiente de 30ºC y de un 4.3 y 6.3% respectivamente para una temperatura 
ambiente de 20ºC. Estas diferencias no son muy significativas. 

• Respecto el efecto directo causado por la fuga de CO2 en las cascadas y los circuitos de fluido 
secundario con CO2, se afirma que su contribución es insignificante, debido al bajo valor de 
GWP del CO2. Con el ratio de fuga considerado su contribución en el TEWI es inferior al 
0.15% en cualquiera de las soluciones. 
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• Sobre el efecto directo de emisión de refrigerante por los sistemas A y B, el refrigerante en la 
sala de máquinas de los sistemas C y D y del refrigerante del ciclo de alta temperatura en el 
sistema E, es insignificante para todos los fluidos de bajo GWP. Pero él supone un 70% del 
TEWI en el sistema A con R404A, refrigerante de muy elevado GWP. Si este refrigerante se 
combina con un sistema de fluido secundario con CO2 (sistema D) la contribución del efecto 
directo se reduce a menos de un 10% del TEWI. Y el efecto directo de la solución trabajando 
con el fluido de alto GWP R134a en la sala de máquinas supone menos de un 3.5% del TEWI, 
que es una baja contribución. Por tanto, refrigerantes de alto o muy alto GWP pueden ser 
utilizados con sistemas de fluido secundario sin tener una alta repercusión en el TEWI, por el 
contrario no ocurre lo mismo con sus ciclos directos. 

• Respecto a los ciclos directos de CO2 (sistemas A y B): su principal contribución es el efecto 
indirecto, puede despreciarse el efecto indirecto. La mejor configuración corresponde a la 
doble etapa con flash tank. Para esta configuración (sistema B), a 30ºC de temperatura 
ambiente su TEWI es el mayor de entre todas las soluciones de bajo GWP. Su valor está entre 
un 8 y un 19% más alto. Cuando la temperatura ambiente se reduce a 20ºC, debido al 
incremento de COP de los ciclos transcríticos, las diferencias en el TEWI se reducen a 
incrementos del 1.8 a 10%, no obstante su TEWI sigue siendo superior al de otras soluciones. 
Ello indica que los ciclos transcríticos puros de CO2 no sean recomendables para climas 
cálidos. 

Finalmente, desde el punto de vista del TEWI, pueden realizarse la siguiente observación: si el 
TEWI es el único criterio de decisión, todas las soluciones analizadas con refrigerantes de bajo GWP 
están en una banda muy estrecha, no se observan diferencias significativas del TEWI entre ellas. Se 
concluye que todas las soluciones analizadas son buenas opciones para reemplazar los actuales 
sistemas de refrigeración para baja temperatura, a excepción de los ciclos transcríticos de CO2, cuya 
recomendación es solo posible para zonas con climas fríos. Sin embargo, además del TEWI es 
necesario valorar otros aspectos, como el coste económico, complejidad de regulación, etc… 

 
Figura 6. TEWI a To=-30ºC, Tenv=20ºC, ε=70%, ΔTcasc=4ºC, ΔTsf=6ºC 
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Figura 7. TEWI a To=-30ºC, Tenv=30ºC, ε=70%, ΔTcasc=4ºC, ΔTsf=6ºC 

5. Conclusiones 
En este trabajo se han analizado teóricamente, desde un punto de vista energético y 

medioambiental, cinco posibles soluciones de doble etapa que trabajan con refrigerantes de bajo GWP, 
candidatos a reemplazar los actuales sistemas de refrigeración centralizada para baja temperatura que 
utilizan fluidos de alto GWP. 

Se han desarrollado modelos matemáticos simplificados de los siguientes sistemas: doble etapa 
directa con subcooler o flash tank, su combinación con circuitos de fluido secundario con CO2 y 
cascadas con CO2 como fluido de baja temperatura. Los ciclos se han analizado utilizando la misma 
relación de dependencia del rendimiento interno con la tasa para todos los compresores. Con los 
modelos se han evaluado energéticamente diferentes combinaciones de refrigerantes, incluyendo los 
más utilizados actualmente y varios candidatos de bajo GWP. 

El análisis de los parámetros de diseño muestra que en las cascadas se produce una reducción de 
un 2% de COP por cada 1ºC de diferencia de temperatura en el intercambiador de cascada, mientras 
que en los sistemas de fluido secundario la reducción de COP es de un 2.3% por cada 1ºC de 
incremento de temperatura en el evaporador. Por tanto se concluye que el diseño de los sistemas con 
fluido secundario tiene que ser más preciso que el de las cascadas. 

Se han comparado los ciclos con diferentes refrigerantes en diferentes niveles de evaporación y 
temperaturas ambiente. Se concluye que el sistema con mayor rendimiento energético es el de doble 
etapa directo con R404A, sin embargo su uso estará restringido por la regulación F-Gas en Europa. De 
entre los candidatos analizados las cascadas ofrecen altos niveles de COP, los ciclos con fluido 
secundario están en una posición intermedia y finalmente se posicionan los ciclos directos de CO2. 

Se han comparado las combinaciones de los sistemas/refrigerantes desde un punto de vista 
medioambiental utilizando el TEWI como parámetro de comparación utilizando un método 
estandarizado y un mismo escenario de comparación, para una temperatura de servicio de -30ºC y 
temperaturas ambiente de 20 y 30ºC. Se concluye que todas las posibilidades que operan con 
refrigerantes de bajo GWP están dentro de una banda muy estrecha. No se observan diferencias 
significativas entre ellos con excepción de de las soluciones que trabajan solo con CO2. Estas últimas 
presentan valores de TEWI más elevados, debido a la contribución indirecta, en elevadas temperaturas 
ambiente. 
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Para concluir, se puede afirmar que las futuras soluciones de refrigeración comercial centralizada 
pueden estar basadas en fluidos de bajo GWP, con algún riego de inflamabilidad o toxicidad. Para 
refrigeración comercial centralizada a baja temperatura los candidatos más prometedores son las 
cascadas con CO2 como fluido de baja temperatura. Con esta solución el sector podrá adaptarse a las 
nuevas restricciones y operar con sistemas de alto rendimiento energético. 
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