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Resumen

En este trabajo se detallan algunos aspectos cla-

ve en la optimización de la operación de sistemas

de refrigeración por compresión de vapor. Se ana-

liza un ciclo básico de una etapa de compresión

y un recinto a refrigerar. Se plantea la optimiza-

ción global según criterios de máxima eficiencia

energética, considerando restricciones tanto tec-

nológicas como de operación, y se analizan los re-

sultados para ciertos rangos de potencia frigoŕıfi-

ca, que muestran el amplio margen de mejora que

existe respecto al procedimiento tradicional de se-

lección de referencias óptimas para el control.

Palabras clave: Sistemas de refrigeración, Ciclo
de compresión de vapor, Optimización global.

1. INTRODUCCIÓN

La compresión de vapor es el método más utiliza-
do mundialmente para la generación de fŕıo, tanto
en refrigeración doméstica, comercial e industrial
como en climatización [14]. El peso de la refri-
geración en los balances energéticos globales no
es en absoluto despreciable, aśı como su impacto
medioambiental. En [5] se indica que aproxima-
damente el 20% del consumo energético global se
debe a procesos de acondicionamiento de aire o
HVAC (del inglés Heating, Ventilating, and Air

Conditioning), mientras que algunos estudios re-
velan que los equipos de aire acondicionado y refri-
geradores suponen el 28% del consumo doméstico
en EEUU [15]. Por otra parte, los supermercados
son uno de los mayores consumidores del sector
energético. Un supermercado medio consume has-
ta 3 millones de kWh al año [2], y en torno al 50%
se consume en refrigeración. Respecto a los edifi-
cios de oficinas, el consumo en sistemas de acon-
dicionamiento de aire supone entre un 20 y un
40% del consumo de enerǵıa total en el primer
mundo [13]. Dada la escasez de fuentes de enerǵıa
no renovables y el desarrollo aún lento de tecno-
loǵıas renovables, la eficiencia energética y opera-
ción óptima de los procesos de refrigeración se ha
convertido en un aspecto cada vez más urgente de
abordar.

Tal como muestra la Figura 1, un ciclo de refrige-
ración de una etapa de compresión y un recinto a
refrigerar está formado por un compresor de velo-
cidad variable, una válvula de expansión electróni-
ca y dos intercambiadores de calor (un evaporador
y un condensador). Se extrae enerǵıa térmica del
recinto a refrigerar (en concreto del fluido secun-
dario del evaporador) y se aporta calor al fluido
secundario en el condensador. Las variables ma-
nipulables son la velocidad de giro del compresor
N y la apertura de la válvula de expansión Av,
mientras que los caudales de los fluidos secunda-
rios y sus temperaturas de entrada se consideran
perturbaciones.

Recinto a refrigerar

Condensador

Compresor
Válvula de

expansión

Línea de succión

Línea de descargaLínea de líquido

Fluido secundario

Fluido secundario

Figura 1: Sistema de refrigeración por compresión
de vapor

El principal objetivo de control es fijar la tempera-
tura del recinto a refrigerar en el punto requerido,
lo que puede reflejarse, entre otras formas, en una
cierta referencia para la temperatura de salida del
fluido secundario del evaporador (Tout,sec,e). Co-
mo se dispone de dos acciones de control, es po-
sible plantear un segundo objetivo, consistente en
producir la potencia frigoŕıfica requerida con la
máxima eficiencia energética posible. En este área
de conocimiento la eficiencia del ciclo se describe a
través del Coeficiente de Comportamiento (COP ),
que suele tomar valores mayores que la unidad y
cuya definición se incluye en (1).

COP =
Q̇e

Ẇcomp

=
he,out − he,in

hc,in − he,out

(1)
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Tabla 1: Nomenclatura
Śımbolos latinos Śımbolos griegos

A
Peŕımetro de transferencia de calor
[m]

α

Coeficiente global de transferencia de calor
entre el refrigerante y el fluido secundario
[W m-2 K-1]

Av Apertura de la válvula [%] γ̄ Fracción media de vaćıo
b Parámetro del compresor ε Eficiencia del intercambio de calor

COP Coeficiente de Comportamiento ζ
Fracción de la longitud total del
intercambiador

C Cociente de capacidades térmicas ρ Densidad [kg m-3]
c Parámetro del compresor [W K-1] χ Conjunto caracteŕıstico de variables

ceev
Parámetro de la válvula de
expansión [m2]

cp
Calor espećıfico a presión constante
[J kg-1 K-1]

Sub́ındices

cv
Calor espećıfico a volumen
constante [J kg-1 K-1]

c condensador

e Error iterativo del modelo estático comp compresor

g Función caracteŕıstica del
intercambiador

ciclo ciclo de compresión de vapor

h Entalṕıa espećıfica [J kg-1] e evaporador

L Longitud del intercambiador [m] f ĺıquido saturado

ṁ Caudal másico [kg s-1] g vapor saturado

NTU
Número de unidades de
transferencia

he intercambiador de calor

N Velocidad del compresor [Hz] in entrada
P Presión [Pa] is isentrópico

Q̇ Potencia térmica [W] max máximo
q Tı́tulo de vapor mid intermedio
St Parámetro del compresor [m3] min mı́nimo
T Temperatura [K] out salida
TSC Grado de subenfriamiento [K] sc zona de ĺıquido subenfriado
TSH Grado de sobrecalentamiento [K] sec fluido secundario

UA
Coeficiente global de transferencia
de calor [W K-1] sh zona de vapor sobrecalentado

VR
Volumen interno del
intercambiador [m3]

surr entorno

υ Volumen espećıfico [m3 kg-1] tp zona bifásica

Ẇ Potencia mecánica [W] transf transferencia de calor
y Vector de salida valve válvula de expansión

La eficiencia del evaporador, que es realmente el
elemento más importante del ciclo, es decir, su ca-
pacidad de extraer calor de su fluido secundario
correspondiente, depende principalmente del coe-
ficiente de transferencia de calor. Este es mucho
mayor para el flujo bifásico que para el vapor so-
brecalentado, debido al cambio de fase, de forma
que se alcanzaŕıa alta eficiencia energética si el flu-
jo de refrigerante en el evaporador fuera totalmen-
te bifásico. Sin embargo, puesto que la salida del
evaporador es la entrada del compresor, se debe
evitar la presencia de gotas de refrigerante ĺıqui-
do en la succión del mismo. Esto se ha conseguido
tradicionalmente en la industria operando el sis-
tema con un cierto grado de sobrecalentamiento
del refrigerante (TSH) a la salida del evaporador,
que se suele mantener bajo para alcanzar un alto
COP .

Sin embargo, es posible plantear una optimización

global cuya solución sea un ciclo que genere la po-
tencia frigoŕıfica requerida con máxima eficiencia
energética y respetando las restricciones f́ısicas de
los actuadores y componentes del ciclo, además de
ciertas restricciones de operación, como un valor
mı́nimo de TSH para garantizar el funcionamien-
to seguro del compresor. En esta ĺınea, en [10] se
plantea una optimización global que minimiza la
exerǵıa destruida; se alcanza un ciclo óptimo, a la
vez que se calculan valores óptimos de las varia-
bles manipulables, útiles para estrategias de con-
trol feedforward. Por otra parte, en [18] se propo-
ne un método global de optimización basado en
la disipación de entranśıa, que caracteriza la irre-
versibilidad de todos los procesos involucrados, y
en [19] se propone un algoritmo genético para la
minimización de la enerǵıa total consumida.

En el presente trabajo se estudia el número mı́ni-
mo de variables que definen un ciclo básico, se
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plantea una optimización global y se analizan al-
gunos resultados obtenidos para un cierto criterio
de eficiencia energética. Aśı, en la Sección 2 se
plantea el problema de optimización global, en la
Sección 3 se describe el modelo estático del sistema
y la estrategia de resolución del mismo, mientras
que en la Sección 4 se analizan algunos resultados
de simulación obtenidos para un cierto rango de
potencia frigoŕıfica. Finalmente, en la Sección 5 se
resumen las principales conclusiones y se propo-
nen algunos trabajos futuros.

2. PLANTEAMIENTO DEL

PROBLEMA

Tal como se ha comentado en la Sección 1, existen
dos formas de plantear la optimización energéti-
ca de un ciclo de refrigeración. La tradicional se
basa en mantener un grado de sobrecalentamiento
bajo a la salida del evaporador, lo que garantiza
la operación segura del compresor y teóricamen-
te un valor alto de COP . Sin embargo, es posible
plantear alternativamente una optimización glo-
bal, cuya solución sea un ciclo óptimo que genere
la potencia frigoŕıfica requerida siguiendo un de-
terminado criterio de eficiencia energética y respe-
tando las restricciones f́ısicas de los actuadores y
componentes del ciclo.

Independientemente del criterio de eficiencia
energética considerado en la optimización, es ne-
cesario definir el número mı́nimo de variables in-
dependientes que caracterizan completamente un
ciclo en estado estacionario, dados unos determi-
nados componentes f́ısicos. En el caso de un ciclo
básico de una etapa de compresión y un recinto
a refrigerar, el número mı́nimo de variables inde-
pendientes es tres, que por ejemplo pueden ser ele-
gidas como las indicadas en (2).

χciclo = [he,out hc,out ṁ] (2)

Esta elección del conjunto de variables que descri-
ben el ciclo permite definir fácilmente la potencia
frigoŕıfica generada en el evaporador Q̇e, tal como
se refleja en (3), considerando que la expansión en
la válvula es isentálpica.

Q̇e = ṁ(he,out − hc,out) (3)

De esta forma, si se pretende obtener el ciclo ópti-
mo que genera una determinada potencia frigoŕıfi-
ca, (3) impone una restricción sobre las tres varia-
bles que definen el ciclo. Una vez impuesta dicha
restricción, es posible plantear una optimización
global para encontrar el vector χciclo que propor-
ciona la potencia frigoŕıfica requerida con máximo

COP . En esta optimización global (en dos grados
de libertad) es necesario imponer restricciones f́ısi-
cas de los equipos, tales como valores ĺımite de las
acciones de control, y también se pueden consi-
derar otras restricciones de operación, como ĺımi-
tes superior e inferior de las presiones de evapora-
ción y condensación, de relación de compresión, de
mı́nimo sobrecalentamiento, etc. También se debe
imponer un salto térmico mı́nimo en los intercam-
biadores de calor, para garantizar su eficiencia de
acuerdo con su diseño particular.

3. MODELO ESTÁTICO

Es necesario disponer de un modelo estático del
sistema completo para caracterizar los vectores
χciclo factibles. Se consideran modelos separados
para todos los componentes y se propone una es-
trategia de resolución para el sistema no lineal que
generan en conjunto. En la Tabla 1 se detalla la
nomenclatura utilizada.

3.1. VÁLVULA DE EXPANSIÓN

El modelo de la válvula se basa en [16, 17]. El mo-
delo recibe como entradas las presiones Pc y Pe

y la entalṕıa espećıfica a la entrada de la válvu-
la hc,out, y proporciona como salida el caudal de
refrigerante expandido ṁ, como se indica en (4).

ṁ = ceevAv

√

2ρc,out(Pc − Pe) (4)

ρc,out = ρ(Pc, hc,out) es una función caracteŕıstica
del refrigerante para el cálculo de sus propiedades
termodinámicas. Se usa la herramienta CoolProp

[3] para la evaluación de las propiedades termo-
dinámicas del refrigerante y de los fluidos secun-
darios. ceev es un parámetro caracteŕıstico de la
válvula, mientras que la expansión a través de la
misma se considera isentálpica (he,in = hc,out).

3.2. COMPRESOR

De la misma forma, el modelo estático del compre-
sor se basa en el procedimiento descrito en [16, 17].
El modelo recibe como entradas las presiones Pc

y Pe y la entalṕıa espećıfica en la succión he,out, y
proporciona como salidas el caudal de refrigerante
comprimido ṁ, la entalṕıa espećıfica en la descar-
ga hc,in y la potencia consumida por el compresor

Ẇcomp, tal como se expresa en (5).
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ṁc,in = St



1− c

(

(Pc

Pe

)

cv,e,g

cp,e,g − 1

)





N

ve,out

Ẇcomp = b ṁc (hc,in,is − he,out)

Tc,in,is = Tc +
hc,in,is − hc,g

cp,c,g

hc,in = he,out +
Ẇcomp − UAcomp(Tc,in,is − Tsurr)

ṁc

(5)

Los parámetros b, c, St y UAcomp son caracteŕısti-
cos del compresor. Asimismo se usa CoolProp para
la evaluación de las propiedades termodinámicas
[3], que se incluyen en la Tabla 2, donde q = 1
implica propiedades del vapor saturado.

Tabla 2: Evaluación de propiedades termodinámi-
cas en el modelo del compresor

Variable Función Argumentos
υe,out υ(P, h) Pe he,out

cv,e,g cv(P, q) Pe 1
cp,e,g cp(P, q) Pe 1
se,out s(P, h) Pe he,out

hc,in,is h(P, s) Pc
se,out

Tc T (P, q) Pc 1
hc,g h(P, q) Pc 1
cp,c,g cp(P, q) Pc 1

3.3. EVAPORADOR

El modelado del evaporador se realiza siguiendo
el enfoque denominado moving boundary model

[7, 8, 12, 14]. Las ecuaciones que definen el modelo
estático del evaporador dependen de su configura-
ción. Se considera un intercambiador de placas a
contracorriente, cuyo diagrama de temperaturas
se incluye en la Figura 2, tanto para el refrigeran-
te como para el fluido secundario.

0 1
Longitud normalizada del evaporador

T
em

pe
ra

tu
ra

Diagrama de temperatura del evaporador

Te,sec,out

Te,sec,mid

Te,sec,in

Te,out

TeTe

Q̇e,sh

Q̇e,tp

ZONA BIFÁSICA
ζe,tp

Refrigerante
Fluido secundario

ZONA VAPOR
SOBRECALENTADO

Figura 2: Diagrama de temperaturas a lo largo del
evaporador

Las ecuaciones que describen la transferencia de
calor en el evaporador con esta configuración se
indican en (6), para la zona de vapor sobrecalenta-
do, y (7), para la zona bifásica. Se utiliza el méto-
do ε-NTU [4, 9] para el cálculo de las potencias
térmicas Q̇e,sh y Q̇e,tp.

Q̇e,sh = εe,sh(ṁcp)min(Te,sec,in − Te)

Ce,sh =
(ṁcp)min

(ṁcp)max

NTUe,sh =
UAe,sh

(ṁcp)min

UAe,sh = αe,sh(1− ζe,tp)Ae,trnsfLe

εe,sh = ghe(NTUe,sh, Ce,sh)

Q̇e,sh = ṁe(he,out − he,g)

Te,sec,mid = Te,sec,in −
Q̇e,sh

ṁe,sec cp,e,sec

(6)

Q̇e,tp = εe,tp(ṁcp)min(Te,sec,mid − Te)

Ce,tp =
(ṁcp)min

(ṁcp)max

= {cambio de fase} = 0

NTUe,tp =
UAe,tp

(ṁcp)min

UAe,tp = αe,tpζe,tpAe,trnsfLe

εe,tp = ghe(NTUe,tp, Ce,tp)

Q̇e,tp = ṁe(he,g − he,in)

Te,sec,out = Te,sec,mid −
Q̇e,tp

ṁe,sec cp,e,sec
(7)

ε = ghe(NTU,C) es la función caracteŕıstica del
intercambiador de calor que se utiliza en el método
ε-NTU [6]. Te es la temperatura de saturación a
la presión Pe. Las propiedades del refrigerante a la
salida del evaporador se calculan según se muestra
en (8).

Te,out = T (Pe, he,out)

TSH = Te,out − Te

(8)

αe,tp y αe,sh son los coeficientes globales de trans-
ferencia de calor en la zona bifásica y de va-
por sobrecalentado, respectivamente, mientras que
Te,out = T (Pe, he,out) se calcula utilizando la he-
rramienta CoolProp [3].

3.4. CONDENSADOR

El modelado del condensador también se basa en
el enfoque del moving boundary model [7, 8, 12,
14]. En [11] se definen diversos modos de funcio-
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namiento para el condensador, entre los cuales, los
que pueden ser alcanzados en régimen permanente
con mayor probabilidad son los modos 1 y 2. Es-
tos modos tienen en común las zonas bifásica y de
vapor sobrecalentado, mientras que se diferencian
en que en el modo 1 aparece una tercera zona de
ĺıquido subenfriado a la salida, mientras que en el
modo 2 el refrigerante a la salida del condensador
se encuentra aún en estado bifásico. El resto de
modos se centran en los procesos de arranque y
parada del ciclo.

Las ecuaciones que describen la transferencia de
calor en el condensador dependen también de su
configuración espećıfica. Se analiza un intercam-
biador de aire de flujo cruzado; en las Figuras 3
y 4 se representan diagramas cualitativos de tem-
peratura a lo largo del intercambiador para el re-
frigerante y el fluido secundario, en modo 1 y 2
respectivamente.
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em
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Diagrama de temperatura del condensador en modo 1

 

Tc,sec,in

Tc,sec,sh,out
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Q̇c,sh

Q̇c,tp

Q̇c,sc
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ζc,sh ζc,sh + ζc,tp = 1− ζc,sc

TSC
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Fluido secundario

ZONA VAPOR
SOBRECALENTADO

ZONA LÍQUIDO
SUBENFRIADO

Figura 3: Diagrama de temperaturas a lo largo del
condensador en modo 1
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ZONA BIFÁSICA
ζc,sh
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Fluido secundario

ZONA VAPOR
SOBRECALENTADO

Figura 4: Diagrama de temperaturas a lo largo del
condensador en modo 2

Para esta configuración, en (9) se presentan las
ecuaciones correspondientes a la zona de vapor so-
brecalentado, en (10) las de la zona bifásica, y en
(11) las de la zona de ĺıquido subenfriado, conside-
rando el modo 1. De nuevo el método ε-NTU [4, 9]
se utiliza para el cálculo de las potencias térmicas.

Q̇c,sh = εc,sh(ṁcp)min(Tc,in − Tc,sec,in)

Cc,sh =
(ṁcp)min

(ṁcp)max

NTUc,sh =
UAc,sh

(ṁcp)min

UAc,sh = αc,shζc,shAc,trnsfLc

εc,sh = ghe(NTUc,sh, Cc,sh)

Q̇c,sh = ṁc(hc,in − hc,g)

(9)

Q̇c,tp = εc,tp(ṁcp)min(Tc − Tc,sec,in)

Cc,tp =
(ṁcp)min

(ṁcp)max

= {cambio de fase} = 0

NTUc,tp =
UAc,tp

(ṁcp)min

UAc,tp = αc,tpζc,tpAc,trnsfLc

εc,tp = ghe(NTUc,tp, Cc,tp)

Q̇c,tp = ṁc(hc,g − hc,f)
(10)

Q̇c,sc = εc,sc(ṁcp)min(Tc − Tc,sec,in)

Cc,sc =
(ṁcp)min

(ṁcp)max

NTUc,sc =
UAc,sc

(ṁcp)min

UAc,sc = αc,scζc,scAc,trnsfLc

εc,sc = ghe(NTUc,sc, Cc,sc)

Q̇c,sc = ṁc(hc,f − hc,out)

(11)

En el modo 2 las ecuaciones que describen la zona
bifásica vaŕıan ligeramente, como se indica en (12).

Q̇c,tp = εc,tp(ṁcp)min(Tc − Tc,sec,in)

Cc,tp =
(ṁcp)min

(ṁcp)max

= {cambio de fase} = 0

NTUc,tp =
UAc,tp

(ṁcp)min

UAc,tp = αc,tpζc,tpAc,trnsfLc

εc,tp = ghe(NTUc,tp, Cc,tp)

Q̇c,tp = ṁc(hc,g − hc,out)
(12)

ε = ghe(NTU,C) es la función caracteŕıstica del
intercambiador de calor que se utiliza en el método
ε-NTU [6]. αc,sh, αc,tp y αc,sc son los coeficientes
globales de transferencia de calor en cada una de
las zonas, mientras que Tc es la temperatura de
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Figura 5: Procedimiento iterativo para el modelo estático del ciclo

saturación a la presión Pc. Para calcular las pro-
piedades del refrigerante a la salida se aplica (13)
ó (14), en modo 1 o 2.

hc,out = hc,sc

Tc,out = T (Pc, hc,out)

TSC = Tc − Tc,out

(13)

q̄c = Thom−1(Pc, γ̄c)

qc,out = 2q̄c − 1

hc,out = (1 − qc,out)hc,f + qc,outhc,g

Tc,out = Tc TSC = 0 K

(14)

Tc,out = T (Pc, hc,out) se calcula utilizan-
do CoolProp, mientras que la función q̄ =
Thom−1(P, γ̄) se refiere a la correlación utiliza-
da para la fracción de vaćıo [1]. La temperatura
de salida del fluido secundario se calcula como se
indica en (15).

Tc,sec,sh,out = Tc,sec,in +
Q̇c,sh

ṁc,sec ζc,sh cp,c,sec

Tc,sec,tp,out = Tc,sec,in +
Q̇c,tp

ṁc,sec ζc,tp cp,c,sec

Tc,sec,sc,out = Tc,sec,in +
Q̇c,sc

ṁc,sec ζc,sc cp,c,sec

Tc,sec,out = ζc,sh Tc,sec,sh,out +

+ ζc,tp Tc,sec,tp,out +

+ ζc,sc Tc,sec,sc,out

(15)

3.5. ESTRATEGIA DE RESOLUCIÓN

Se ha diseñado una estrategia iterativa para la re-
solución del modelo estático del sistema completo.
Se propone como solución un conjunto de varia-
bles χciclo, se aplica la restricción de la demanda
frigoŕıfica (3), y se suponen ambas presiones Pe y
Pc. Utilizando los modelos previamente descritos
para todos los elementos del ciclo, se obtienen dos
condiciones de cierre para he,in y hc,in, tal como
se indica esquemáticamente en la Figura 5. Con
esas condiciones de cierre se itera sobre las pre-
siones y finalmente, cuando el algoritmo converge,
se calculan también el resto de variables implica-
das en el ciclo, que se almacenan en los vectores
indicados en (16).

yvalve =
[

Av

]

ycomp =





hc,in

N

Ẇcomp





ye =





TSH

Te,sec,out

ζe,tp



 yc =









TSC

Tc,sec,out

ζc,sh
ζc,tp









(16)

4. RESULTADOS DE

SIMULACIÓN

Para una instalación determinada, se ha estudiado
la evolución del ciclo óptimo conforme aumenta la
potencia frigoŕıfica requerida. Aśı, en la Figura 6
se representa la evolución del COP y el grado de
sobrecalentamiento, las presiones de evaporación
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y condensación, y las acciones de control, respec-
tivamente, correspondientes al ciclo óptimo para
cada valor de potencia frigoŕıfica que puede pro-
porcionar la planta.
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(b) Presiones de evaporación y condensación
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Figura 6: Caracteŕısticas del ciclo óptimo para di-
versas potencias frigoŕıficas requeridas

Se observa que el óptimo global no se alcanza con
mı́nimo TSH (se ha impuesto un valor mı́nimo de
seguridad de 2 K para el sobrecalentamiento) para
todo el rango de potencias, sino que para poten-
cias bajas y medias el ciclo óptimo requiere mayor
grado de sobrecalentamiento. Asimismo, se obser-
va que el COP se reduce drásticamente cuando
para proporcionar la potencia requerida, el ciclo
necesita aumentar la velocidad de giro del com-
presor, circunstancia que ocurre solo cuando deja
de ser posible satisfacer la demanda frigoŕıfica me-
diante la apertura de la válvula de expansión, lo
que implica que circule un mayor caudal de refrige-
rante por el ciclo. En cuanto a las presiones, para

demandas muy bajas de potencia, la restricción
que domina es la de mı́nima presión de condensa-
ción, determinada por la temperatura de entrada
del flujo secundario en el condensador y el salto
térmico mı́nimo impuesto para garantizar la efi-
ciencia de intercambio de calor en el mismo.

En la Figura 7 se representa el diagrama presión-
entalṕıa espećıfica (P − h) del ciclo óptimo pa-
ra una cierta demanda de potencia frigoŕıfica. Se
observan los focos calientes y fŕıo del ciclo y su
implicación sobre las presiones de evaporación y
condensación, pero en este tipo de diagrama no se
aprecia la influencia del caudal de refrigerante, al
ser una magnitud extensiva.
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Figura 7: Diagrama P − h del ciclo óptimo para
una cierta potencia frigoŕıfica

5. CONCLUSIONES Y

TRABAJOS FUTUROS

En el presente art́ıculo se ha analizado desde el
punto de vista estático el desempeño de un ciclo
básico de un compresor y un recinto en cuanto a
su eficiencia energética, y se han presentado re-
sultados de la optimización global diseñada para
obtener el ciclo óptimo que satisface una cierta
demanda frigoŕıfica. Se observa que la selección
tradicional de referencias óptimas para el control
con mı́nimo sobrecalentamiento no implica alcan-
zar máxima eficiencia en todo el rango de poten-
cias frigoŕıficas, lo que muestra el amplio margen
de mejora que existe en la operación de sistemas
de refrigeración.

En cuanto a trabajos futuros, se está estudian-
do actualmente la aplicación del procedimiento de
optimización a ciclos con dos recintos a refrigerar
y una o varias etapas de compresión, lo que in-
crementa el número de variables de decisión del
algoritmo de optimización y aumenta la dificultad
de resolución del modelo estático del ciclo com-
pleto. Por otra parte, se están investigando leyes
de control que permitan alcanzar los ciclos ópti-
mos obtenidos mediante el algoritmo presentado
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en este art́ıculo, teniendo en cuenta las acciones
de control disponibles.
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