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@Resumen:

Proceso ciclico termodinamico sin condensacion del
fluido y con prescripciones acotadas sobre sus puntos
de minima y maxima entalpia, y dispositivo para su
realizacion.

Se prescribe un ciclo de gas en el cual la temperatura
del punto de minima entalpia del ciclo esté por debajo
de la temperatura critica del fluido de trabajo, y por
encima de la temperatura ambiental de refrigeracion;
y la presion de dicho punto esta por encima de la
presion critica. Esta presion de la rama isGbara baja
se elige en funcién de un parametro que se denota
como factor logaritmico de dilatacion isébara, con el
gue se establecen propiedades entre las is6baras e
isentropicas del ciclo. Para realizar el proceso, es
necesario usar una fuente y flujo de calentamiento
auxiliar, en el intercambiador regenerativo, bien de
manera continua, bien a saltos.
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PROCESO CiCLICO TERMODINAMICO SIN CONDENSACION DEL FLUIDO Y CON
PRESCRIPCIONES ACOTADAS SOBRE SUS PUNTOS DE MIiNIMA Y MAXIMA
ENTALPIA, Y DISPOSITIVO PARA SU REALIZACION

DESCRIPCION

SECTOR DE LA TECNICA
La invencion se encuadra en el campo de los ciclos termodinamicos que transforman
energia térmica en energia cinética de rotacion, en una turbina donde se expansiona el gas

de trabajo.

PROBLEMA TECNICO A RESOLVER Y ANTECEDENTES DE LA INVENCION

El problema consiste en maximizar el rendimiento de la instalacion donde se lleva a cabo el
proceso ciclico. Para ello, se han de estudiar con rigor las propiedades de los fluidos en los
distintos dominios que manifiestan, caracterizados por unos rangos determinados de presion

y temperatura.

Noétese que la presion esta limitada por el espesor dado a las paredes de recipientes y
tuberias, y por la calidad del material que las constituye, mientras que la temperatura
generalmente viene limitada por el proceso fisico donde se genera el calor, es decir, donde
se le proporciona al fluido (que en nuestro caso estara en estado supercritico) la maxima

entalpia posible, y es la mas alta de todo el ciclo que experimenta el fluido.

Es bien sabido que el rendimiento termo-mecanico esta limitado al rendimiento de Carnot,
tedricamente. En la realidad, repercuten contra el rendimiento las irreversibilidades y
rozamientos de todo tipo que se puedan dar a lo largo del ciclo, que por lo general se define
suponiendo procesos reversibles, dado que es en ese ambito donde se puede definir la
novedad del ciclo. Lo que atafie a la disminucion de irreversibilidades seria cuestion del

disefio de las maquinas y equipos.

Como precedente directo, que a su vez tiene en su parte expositiva el analisis de diversos

antecedentes de estos ciclos, hay que citar la patente ES 2427648 B2, que trata de un ciclo
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Brayton con refrigeracion ambiental proxima a la isoterma critica, siendo su primer inventor

el mismo que el de esta solicitud.

El invento aqui presentado no sélo mejora la explotacion de las caracteristicas fisicas de los
fluidos de trabajo habituales o potenciales, sino que busca que los procesos puedan llevarse
a cabo en las maquinas de la mejor manera. El resultado es un ciclo de tipo Brayton, por
tanto sin condensacion, con especificaciones muy precisas en la definicién de los puntos de

minima y maxima entalpia del fluido de trabajo que ejecuta el ciclo.

Los antecedentes mas importantes de la invencibn son las propias relaciones
termodinamicas establecidas como reglas universales, pero que se materializan en
comportamientos fisicos muy especificos segun se tome una u otra alternativa en las

especificaciones a definir.

EXPLICACION DE LA INVENCION

La invencién consiste en especificar unas prescripciones inequivocamente definidas, sobre
un proceso ciclico termodinamico, que en su definicion ideal o sin irreversibilidades, trabaja
entre una is6bara de menor presion, o isdbara baja, que esta a Py, y una isébara alta, o de

mayor presion, P4, existiendo

- una fase de compresion, en la que un compresor aspira el fluido en su punto de menor
entalpia especifica de todo el ciclo, a presion P, y temperatura Ty, y lo eleva de presion a
lo largo de una evolucidn isentrépica, hasta P4, saliendo del compresor con una
temperatura Tg;

- siguiendo una fase de calentamiento en la cual concurren tres tipos de fuentes de calor,
que son

o el propio fluido, en otra fase del ciclo, en la que esta mas caliente

o la fuente principal de aportacion del calor al fluido de trabajo, con la que el fluido
se calienta hasta Ty, que es la temperatura maxima que alcanza el fluido de
trabajo

o una fuente térmica auxiliar, que puede actuar sobre el fluido de trabajo bien al
mismo tiempo que la fuente principal, bien alternadamente con ella, pero sin

llegar hasta la temperatura Ty, en ningun caso;
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- una fase de expansion, desde el punto de maxima entalpia especifica del ciclo, en el
cual el fluido de trabajo estd a presion P; y temperatura Ty, evolucionando
isentropicamente hasta la presion Py, saliendo de la turbina o maquina expansora donde
se realiza esta fase con una temperatura T

- siguiendo una fase de enfriamiento en la cual concurren dos tipos de acciones
refrigeradoras, que son

o el propio fluido, en otra fase del ciclo en la que esta mas frio

o el sumidero exterior de refrigeracion, que enfria el fluido hasta T,
y en la cual las prescripciones fundamentales son

- la presion del punto de minima entalpia especifica, Py, es mayor que la presion critica,
P, del fluido de trabajo; y su temperatura, Ty, €s menor que la temperatura critica, T,
de dicho fluido;

- el cociente entre las temperaturas maxima y minima del fluido, Tw/To, ha de ser mayor
que la razén de compresion r, correspondiente al cociente P4/Py, elevada a la suma de
los exponentes térmicos en las evoluciones isentrépicas de compresion y expansion, lo
cual equivale a establecer que la temperatura de salida de la turbina, T;, es mayor que la

temperatura de salida del compresor, T;

Las prescripciones se completan con las propiedades o relaciones establecidas en lo que

sigue, entre diversos parametros de la ecuacion de estado del fluido de trabajo.

En principio se tratara de un fluido no degradable en los rangos de variables que se van a
suponer, y cuyo estado se puede determinar con dos variables, como son la temperatura y
la presion. De ellas dependera, a través de la ecuacion de estado, el Volumen, la Entalpia y
la Entropia, todas ellas en su formulacion especifica, es decir, por unidad de masa, siendo

por tanto las unidades respectivas m*/kg; kJ/kg; y kJ/(kg-K).

Como ecuacion de estado generalizada se hara uso de la de Gas Ideal con inclusion del

llamado “factor de compresibilidad”, identificado por “z”, y que en cada punto es el que hace

que se cumpla

P-V=z-R-T
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Es importante sefalar que z es adimensional, pero no asi R (que se medira en kJ/(kg-K)).
Para las aplicaciones conviene utilizar el Sistema Internacional de Unidades, pero esto no

forma parte de la invencion ni de sus explicaciones.

El factor de compresibilidad z vale 1 cuando la sustancia se comporta como gas ideal; pero

en general difiere bastante de ese valor.

Un punto termodinamico esencial en cualquier sustancia es el punto critico, definido por su
temperatura critica y su presion critica, existiendo su correspondiente volumen critico. Es el
punto de maxima presion y de maxima temperatura de la curva que delimita en su interior la
curva bifasica de cambio de estado liquido-vapor. Por encima de esa temperatura, el gas no
puede condensarse. Y ademas no hay discontinuidad en el volumen especifico del fluido por
encima de la presion critica, ni existe la ebullicion convencional, con temperatura y presion

constante mientras se produce el cambio de fase.

Si para una sustancia se determinan experimentalmente los valores de P, Ty V en el punto
critico, denotadas como P, T Yy Ve, se encuentra su factor de compresibilidad en el punto

critico, z., que es

PCTI/CT

ZCT - RTCT

Dicho z. vale alrededor de 0,25 para cualquier sustancia (de hecho, la inmensa mayoria de
las sustancias conocidas tienen su z. entre 0,2 y 0,3), pero es mas importante aun analizar
la topologia de los valores de z, lo cual puede explicarse con notoria aproximacion en

funcion de la entalpia especifica del fluido, representada por H y medida en kJ/kg.

Existe un dominio en el diagrama termodinamico de las sustancias que interesan, que se
extiende a entalpias menores que la de la isoterma critica, para valores de la presion por
encima de P.; que l6gicamente se puede llamar “dominio supercritico en presién, de baja
entalpia”, o DSPBE. En él, el valor de z depende fundamentalmente de la presion, y casi
nada de T y V. De hecho, se puede escribir para este dominio:
NG
“=(7,)

5
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En esta expresién w es un exponente algo menor que la unidad (0,9 para las sustancias de
interés) y Pr es una presion de referencia, que se puede fijar en 25 MPa, y que en realidad
no afecta para nada al analisis termodinamico completo y sus conclusiones; pues al estar el
ciclo definido entre dos isdbaras, de alta y baja, y ambas referidas a Pg, el efecto global de
ésta se anula. No asi el del exponente w, que es muy importante para caracterizar las

transformaciones termodinamicas en este dominio.

En el planteamiento termodinamico que se necesita, no es suficiente el valor del parametro z
como una funcién de punto para hacer iguales dos términos energéticos, (P-V)y (R-T); sino
gue es necesario tener caracterizadas sus variaciones mas importantes, para lo cual se
introduce un parametro, f,, no usado previamente en Termodinamica (segun conocimiento
de los autores), pero que tiene su utilidad para calcular la derivada parcial de la entalpia
especifica respecto de la presion, a temperatura constante, que corresponde a
(6H> Vof
op)y TP
siendo V7 el volumen especifico a lo largo de la isoterma T, y f, un parametro que se ha

denominado “factor logaritmico de dilatacién is6bara”, y corresponde a

_ (6Ln z>
fo = aLnT/p

Este parametro tiene gran utilidad para definir una linea en el diagrama termodinamico,
fundamentalmente en el que se usa entalpia especifica en abscisas y presion (en escala
logaritmica) en ordenadas, o diagrama (H, logP) y es una linea propuesta, a juicio de los
inventores, llamada “linea de discontinuidad secundaria®, y es el lugar geométrico que
forman los puntos de mas alto valor de f, en cada isébara, por encima de la presion critica.
Esa linea delimita dos regiones diferentes en el mencionado diagrama. A la izquierda de la
misma, las curvas de z=constante, o curvas iso-nivel de z, son casi horizontales en el
diagrama antedicho (H, logP); mientras que a la derecha de la linea, tal como aumenta la
entalpia, las curvas iso-nivel de z adquieren componente vertical, que se hace dominante.
Mas aun, en esa linea de discontinuidad secundaria, 0 en sus cercanias, desaparecen las

curvas iso-nivel de z que tengan valor inferior a 0,5 aproximadamente.
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A su vez, este parametro sirve para calcular con caracter general el exponente de evolucion
de la temperatura en una compresion o expansion isentrépica, que se ha denotado por g,

que vale, segun se demuestra a continuacion,
ZR

9= a+7)
14

y el cual determina la citada evolucion térmica, que arranca en un estado caracterizado por
la presion Py y la temperatura T, y evoluciona hasta la presion P4, cumpliéndose entonces

que la temperatura final T 168
71 (1 1)
70 10

Conviene sefialar que para un gas ideal se tienen los siguientes valores de estos

parametros

g=(v-1)
con y=C,/C,

siendo C, y C, los calores especificos a presion constante y a volumen constante.

Para obtener la ecuacién de g se parte de la siguiente ecuacion de Maxwell:
<6T> _ (6V>
oP/s  \dS/p

en la que se aplican las igualdades siguientes

oY)
<

(6_V> _ (W)p
as/p
(@),
(65) 1 (6 _Cp
aT/)p T\OT/)p T
), - 1), 7+
ar), — pl\ar/),” T*
Y combinando ambas derivadas se obtiene el valor previo de g:

P(OT) _ (6LnT) _ R [<6an> 4 1] _
T\aP); ~ \aLnpP)s ~ “C,N\atar/), " 1179

7

Q.)lQ.)
|95

E
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En el dominio supercritico en presion, de baja entalpia (DSPBE) el exponente g es mucho
menor que 0,1; mientras que para altos valores de la temperatura (el doble de la critica o
mas) g vale por encima de 0,1; siendo cercano a 0,2 para moléculas pesadas, y a 0,3 para

5 las mas ligeras (como el aire).

Como soporte tedrico riguroso, se afiade a continuacién el andlisis de la evolucion

isentrépica, caracterizado por dS=0, siendo S la entropl'a

ds = cv (aTV

En el analisis se incorpora la ecuacion de estado incluyendo z, o que da
&), 7 (&), )
aTt/y, V aT
0z
&), = Ge ) (ﬁ) =< ), 7 (G, )
wz
(7, [ 7] -

<6P) —R(T Z+) z R
aT/)y VvV 1—wT 1—wV

10  pudiendo utilizar esta ultima ecuacion en la condicién isentrépica

darT z
d.S'—O—CVT+1

RdV
wVl

De lo cual se deducen las relaciones entre las variaciones de P, Ty V
ar ZzR dV
T  1-w/V
ar zR dvV  zRdP
TTTawG TGP

av (1-w)C, dpP

vV ¢ P

Vi <P1>'m
Vo \P
siendo m el exponente de variacion logaritmica de la densidad,

_ (1-w)Cy
= G

Cv—

que lleva el signo — en el exponente cuando se aplica al inverso de la densidad, que es el

15  volumen especifico.
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Para el caso de gas ideal, z vale 1, y no depende por tanto de P, lo que equivale a w=0. Si

se aplica a la ultima ecuacién, queda m=1/y (como ya es sabido).

Por el contrario, en el DSPBE w vale casi 1, y m resulta un valor diminuto, lo cual es

fundamental para la compresiéon en la zona DSPBE.

Para ello, hay que afiadir que la derivada de la entalpia especifica respecto de la presion, a
entropia constante, es el volumen especifico (Vs, a lo largo de la isentropica, dada por un

valor constante de la entropia S). Esto es

(6H> _v
oP/s %

Ello permite calcular el trabajo especifico de compresion para pasar del estado de minima
entalpia especifica en el fluido, caracterizado por Py y Ty, en la entrada del compresor, y

llevarlo a presion P4y a la T4 que corresponda, que sera
T1 = TOT'gC

Siendo r la razén de compresion, que es igual a P4/Py; y siendo gc el exponente g
particularizado para la isentrépica de compresion. El trabajo en cuestién se expresa en
términos de variacion de entalpia especifica, y se denota por AH,, correspondiendo a

Vo
1+ gc

AH, = (P79¢ — Fy)

De manera analoga se calcula el trabajo realizado por la maquina expansora o turbina, AH,,
aunque en este caso la variable realmente vinculante o limitativa es la maxima temperatura
alcanzable por el fluido de trabajo con las condiciones que tiene el foco caliente del que se

dispone, denotando dicha temperatura por Ty.

_ CpzyTy

AH, = (1 — r~2R/Cp)

zZ

donde z y C, son los valores medios de dichos coeficientes a lo largo de la isentropica en

cuestion, y zy el valor de z correspondiente al punto de maxima entalpia.
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Queda por formular la variacion de entalpia especifica que se produce al pasar de Ppa P, a

lo largo de una isoterma de temperatura dada, T;; lo cual se denota por AH; y obedece a

Py
AH = — f VE,dP = —Vpif,i(Py — Py)

Py

donde se ha hecho uso del valor medio de V (V) y de f, (f,). El signo menos se debe a que

la entalpia especifica decrece cuando se incrementa la presion a lo largo de una isoterma.

Hay que afiadir que en la ventana termodinamica que representa un ciclo de este tipo, que
esta delimitado por dos valores, minimo y maximo de presion, que son Py y P4, y por dos
temperaturas extremas menor y mayor, Ty y Ty, existe una temperatura intermedia, que se
denota por T,, en la cual se observa la siguiente asimetria: para temperaturas mas altas que
T., el calor especifico isdbbaro es mas alto a mayor presién; y a temperaturas por debajo de
Ta, el calor especifico isdbaro es mas alto a menor presion, lo cual hace que en T, aparezca
un estrangulamiento en el proceso de transferencia de calor en el intercambiador de calor
regenerativo, que obliga a buscar soluciones adecuadas a la configuracion y condiciones

apropiadas de funcionamiento de dicho intercambiador.

Esto ultimo esta asociado al proceso de variacion de la entalpia a lo largo de una isébara,
que tiene a su vez repercusiones en S, T y V, lo cual se puede caracterizar a partir de la

ecuacion

| o
I
|

En ella, el miembro de la izquierda permanece constante en una isdbara, por lo cual se

deduce, tomando diferenciales

dz dT dV

z T Vv
Despejando dV/V y dividiendo todo ello por dT/T se tiene
v
% =fpt+1
T /7p

10
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Y dividiendo por el calor especifico a presion constante, C,, se obtiene, introduciendo la

variable entropia, S:

av
v o_ frt+1
as Cp

Esta relacion es muy importante, al estar delimitado el ciclo por dos isentrépicas, de
compresion y de expansion, lo cual quiere decir que el incremento de entropia cuando se
calienta el fluido por la is6bara alta es igual en valor absoluto, en la aproximacion reversible
seguida, a la reduccion de entropia por la is6bara baja, y tanto por una como por otra se

cumple la relacién anterior.

Si se consideran los volumenes especificos al principio y al final de la compresion,
denotados por Vo y V4, Yy asimismo se denotan como Vi y Vi los volumenes especificos al
principio y al final de la expansion en la turbina, se puede escribir

Vi1 frpt1
L (—) = AS
n V., ( Cy )p1

Ln (%) = AS(M)PO

c0 CP

Se aprecia pues la importancia del cociente (f, +1)/C, de cara a obtener un crecimiento

considerable de V para un incremento dado de entropia.

Ademas, en la isentropica de compresion las variaciones de T y de V son minusculas,

tomando la forma

T
Ty

h — —m
VCO

Donde los exponentes son muy pequefos en valor absoluto, tipicamente gc=0,02 (y menor
que 0,05, por restriccion de las especificaciones) y m=0,05 (y menor que 0,1 por igual

motivo).

11
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Si se plantea ahora cémo crece V a lo largo de una isdbara, a medida que aumenta su

temperatura, y por ende su entropia, se denominan Ag y A,

+1
A, =AS (f” )
Cp P1
+1
Ay = AS (f” )
Cp PO

Y se obtiene, para los volumenes especificos a la entrada y a la salida de la turbina, a través
del comportamiento en las isdbaras alta y baja, la relacién

Va .
——=1""exp(4; — 4o)
Vio

Por otra parte, en la isentrépica de expansion se tiene

Ty
— = y4t

Tto

Esto lleva a poder escribir

Ver _Zm e

Vio  Zo
Donde el exponente gt sera muy aproximado a (y — 1)/y.Para valores de Ty por encima de
dos veces la T (en escala absoluta) que son los que tienen interés en estas aplicaciones,
Zm Y Zyp son practicamente iguales, de modo que su cociente puede tomarse como 1.
Igualando esta ultima ecuacion a la razdn anteriormente escrita para esos mismos
volumenes, se obtiene la relacion de cierre del ciclo

Ao — 4y

In(r) = T—oicm “gt—m

Mas importante aun para la caracterizacion del rendimiento es la comparacién, en valor
absoluto, de la pérdida de entalpia especifica al subir por la isoterma de la temperatura de
salida de la turbina, Ty , desde la presién P, a P4, con la entalpia convertida en trabajo
especifico de la turbina, pues conviene que la primera sea pequefa respecto de esta ultima,
para obtener un buen rendimiento; dado que, como minimo, la fuente principal de calor
tendra que suministrar la suma de los valores absolutos de ambas cantidades, de lo cual
solo se transforma en trabajo util la segunda de las cantidades. Si fy es el factor logaritmico

de dilatacion is6bara, promediado a lo largo de la mencionada isoterma de Ty, ¥ Vi es el

12
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volumen especifico a la salida de la turbina, el valor absoluto de su variacién de entalpia

especifica, AHy, es

AH,, = fptOVtoPOLn(r)

Y la entalpia especifica convertida en trabajo especifico de la turbina, AHy, es (suponiendo

que el valor de z es ya muy proximo a 1 en dicha isentrdpica)

V,oP,
AH,, = 22 (rgt — 1)
gt

Para tener un buen rendimiento, la entalpia cedida en la turbina AHy ha de ser mayor que
AHy, lo cual comporta que f esté acotado
rdt —1

foro < gt - Ln(r)

Es importante sefialar que para valores usuales de r en esta disciplina, entre 1,5y 5, y
valores asimismo usuales en gt, por debajo de 0,3; el valor que se obtiene en el cociente del
miembro derecho de esta ultima ecuacion es siempre ligeramente mayor que 1. Por
ejemplo, para r=3 y gt=0,1 el valor de f,o- es 1,057; y sube a 1,118 para gt=0,2. Con este

ultimo exponente y r=4 sale el valor 1,152.

Existe una linea isoterma de importancia, que corresponde a la de mayor pendiente media
negativa en la representacion con la entalpia especifica en abscisas y la presion en
ordenadas. Esta linea marca la asimetria en los calores especificos a presiéon constante,
pues para temperaturas superiores a esta isoterma, es mas alto el calor especifico en la
isdbara alta que en la baja, mientras que por debajo de esa isoterma ocurre lo contrario, y es
mayor el calor especifico en la isdébara baja. Esta isoterma que marca la asimetria
corresponde al mayor valor medio del producto V-f, a lo largo de una isoterma entre Py y Py;
dentro de los limites marcados por T y Ty; Yy se situa en la isoterma critica o ligeramente por

encima, hasta unas decenas de grados K.

Cuando la temperatura de la asimetria coincide con la isoterma de la temperatura de salida
del compresor, T, se produce la peor situaciéon en cuanto al rendimiento, pues el foco

caliente, o el auxiliar, pero a temperatura cercana a la de salida de la turbina, T;, han de

13
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compensar toda la entalpia especifica que no puede proporcionar el intercambiador

regenerativo. Y esto es la diferencia de entalpia entre T,y Ty a presion Po.

Esta cercania se limita fijando un maximo en los valores del factor logaritmico de dilatacién
isébara en el punto de minima entalpia del ciclo; ademas de fijar un valor minimo para P,
por encima de P, para limitar la entalpia no recuperable en la transferencia de calor

regenerativa. Esta entalpia corresponde a:

AHnR = Vmaxfpmax(Pl - PO)

Este valor depende notoriamente de Py, pues fymax S€ puede identificar con el maximo valor
de f, para la is6bara en cuestion. Es decir, el valor que adquiere f, en el corte entre la
isbbara en cuestion y la linea de discontinuidad, que se introdujo como novedad en esta
invencion. Ello conduce a establecer la prescripcion de que P, sea igual o mayor que la
presion para la cual se produce que la entalpia no recuperable es igual al trabajo especifico

de la turbina, es decir

VioP
tol o 9t — 1)
gt

Vmaxfpmax(Pl - PO) =

A su vez V., ¥ Vi estan relacionadas por la ecuacion

v
Ln( to ): ASER (¢

Vmax

frt+1
_CP )po

siendo ASt? . la entropia, medida en P, entre el punto de esa isdbara que tiene la
temperatura de asimetria, T, , y el de salida de la turbina. La prescripcion completa puede
escribirse como que Py es la presion para la que se cumple

1
fpmax =—"—€xp ASfr?ax (—)ro

(rot = 1) fot
gtir—1) Cp

Y como referencia general, con los valores usuales de los fluidos relevantes, se tiene que el
maximo valor de f, es de 20, en el punto de corte de P, con la linea de discontinuidad. Esto

fija el valor de la presion en la is6bara baja.

Por otro lado, en la isentropica de compresion radica una parte crucial de la innovacion,

pues se busca un trabajo especifico de compresion que sea bajo. Al mismo tiempo se busca
14
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que, en valor absoluto, sea también moderada la entalpia especifica ganada por el fluido al
pasar del punto P4, T, al Po, T, es decir, a lo largo de la isoterma T.. Esta no es una linea
termodinamica que represente una fase del ciclo, sino una disposicion que se adopta para
caracterizarlo. En concreto, la prescripcion se puede definir por la igualdad entre ambos

términos, que seria
V5c(P1 - Po) = chpc(P1 - Po)

Y dado que Vs, y V. corresponden a dos lineas termodinamicas muy cercanas entre si,
tendran valores muy similares, y por tanto f,. debe ser 1, o cercano a este valor, pero no

mucho mayor.

Como consecuencia de esta caracterizacion novedosa de la termodinamica de un ciclo sin
condensaciéon, se ha configurado esta invencién, que se materializa en prescripciones

fundamentales para definir el ciclo. Estas son:

- el valor de la presion de la isébara baja, Py, que ha de ser superior a la presion critica, se
escoge de tal modo que el punto en que corta a la isoterma Ty, que es la de minima
temperatura que alcanza el fluido de trabajo, tenga un valor del denominado factor
logaritmico de dilatacion is6bara menor que 6; siendo 1 el valor de referencia
especificado por esta invencion;

- el valor del denominado factor logaritmico de dilatacion isébara, promediado a lo largo
de la isentropica de compresion, no excede de 3; siendo 0,5 el valor de referencia
especificado por esta invencion;

- el valor del denominado factor logaritmico de dilatacion isébara, promediado a lo largo
de la linea isoterma de temperatura igual a la temperatura de salida de la turbina, desde
la presion de baja P, a la presion de alta P4, no excede de 2,5; siendo 0,5 el valor de
referencia especificado por esta invencion;

- el cociente entre la presion de alta P, y presidon de baja P, llamado relacion de
compresion, r, cumple la relacion de cierre del ciclo

Ag — A4

In(r) = T—et—m “gt—m

donde gt es el exponente de la variacion de la temperatura, respecto de la presion, en la
isentropica de expansion; m es el valor absoluto del exponente de la variacién del volumen
especifico, respecto de la presion, en la isentrépica de compresion; y Ay y A; son

respectivamente, para las isébaras baja y alta, el valor del incremento de entropia
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multiplicado por el promedio a lo largo de la isébara, del cociente entre el factor logaritmico

de dilatacion is6bara, mas 1, y el calor especifico a presion constante.

La invencion del proceso se completa con las especificaciones de los componentes en los
que se materializan estos ciclos, y particularmente en los intercambiadores de calor
regenerativos, que en la invencidon no son de una pieza continua, con dos flujos del mismo
fluido a distinta presion en contracorriente, uno que se calienta, siendo éste el de alta
presion, y otro que se enfria, siendo éste el de baja presion, sino que en la invencién, al
intercambiador regenerativo se le afnade un flujo auxiliar (no regenerativo) de calentamiento
del fluido de trabajo a alta presion, y se selecciona la actuacion de este flujo auxiliar,

siempre en contracorriente, de modo que sea de forma continua o de forma discreta,

-y en el modo continuo se afnade el flujo auxiliar de calentamiento como un tercer flujo,
que o bien aporta el calor al fluido de baja presidn, que por otra superficie de contacto
calienta al fluido de alta presidén, o bien aporta el calor directamente al fluido de alta
presion, por una superficie de contacto distinta de la que separa los dos flujos del mismo
fluido;

- y en el modo discreto, se secciona el intercambiador regenerativo al menos en dos
partes, introduciendo entre dos partes consecutivas un intercambiador auxiliar a
contracorriente en el que el fluido de baja presion no interviene, y el fluido de alta presion
se calienta, a partir del flujo auxiliar de calentamiento, que proviene de una fuente
auxiliar de menor temperatura que la que lleva al fluido de trabajo hasta su estado de

maxima entalpia.

EXPLICACION DE LAS FIGURAS

Las figuras corresponden en muchos casos a diagramas termodinamicos, bien de tipo
general, bien de un fluido representativo, como es el refrigerante comercial R-125, que es el

penta-fluoruro de etilo.

La figura 1 muestra un esquema de un montaje de un dispositivo en el que se podria

materializar el proceso de la invencion.
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La figura 2 muestra un diagrama termodinamico basico, del R 125, usando la entalpia

especifica como abscisa y la presion, en escala logaritmica, como ordenada.

La figura 3 muestra un diagrama del R 125 con exposicion de curvas de nivel de z y de f,.

La figura 4 es similar a la 3, pero ampliando la parte de alta entalpia para llegar al dominio

del gas ideal.

La figura 5 incluye en el diagrama la traza de un ciclo del tipo prescrito en la invencion.

La figura 6 expone tan solo las fases del ciclo y sus elementos relevantes, sin las lineas del

diagrama.

La figura 7 muestra dos disposiciones, (a) y (b) de montaje del tercer flujo, o flujo auxiliar

continuo.

La figura 8 muestra un intercambiador regenerativo seccionado en partes, con el

calentamiento auxiliar (no regenerativo) efectuado entre secciones consecutivas.

Para mejorar la comprension de la explicacion de las figuras se enumeran a continuacion los

elementos que componen la invencion:

1. Turbina (de gas)

2. Escape de la turbina y conexién con el circuito de baja presion del intercambiador
regenerativo

Circuito de baja presion del intercambiador regenerativo

Intercambiador regenerativo

Salida del circuito de baja presién del intercambiador regenerativo

Circuito del fluido de trabajo en el sumidero de calor

Sumidero de calor

© N o o kW

Salida del fluido de trabajo del sumidero de calor, y conexion a la entrada del
compresor
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Entrada del refrigerante exterior del sumidero de calor

Salida del refrigerante exterior del sumidero de calor

. Compresor
12.

Salida del compresor y conexién con el circuito de alta presion del intercambiador
regenerativo

Circuito de alta presion del intercambiador regenerativo

Foco calorifico auxiliar

Circuito a contracorriente del fluido de calentamiento auxiliar

Salida del circuito de alta presién del intercambiador regenerativo y conexion con
el foco caliente

Foco caliente

Salida del fluido a alta presion y a la mas alta temperatura, para entrada en la
turbina

En la seccion recta del intercambiador de calor regenerativo con calentamiento
auxiliar continuo desde el flujo auxiliar al de baja presion, tubo por el que circula
el fluido a alta presion.

En la seccion recta del intercambiador de calor regenerativo con calentamiento
auxiliar continuo desde el flujo auxiliar al de baja presion, conduccion de seccion
anular por el que circula el fluido a baja presion.

En la seccion recta del intercambiador de calor regenerativo con calentamiento
auxiliar continuo desde el flujo auxiliar al de baja presion, conduccion de seccion
anular por el que circula el fluido auxiliar.

En la variante dada para las etiquetas numéricas 19, 20 y 21, flujo de calor desde
el fluido de baja presion al de alta.

En la variante dicha en 22, flujo de calor desde el fluido auxiliar al de baja
presion.

Aplicable a la variante en la que el flujo auxiliar calienta directamente al fluido a
alta presion, y es la marca que indica ese flujo de calor. En este caso,
representado en la figura 7b, el fluido de alta presién circula por la conduccién
anular 19b, y el de baja presién, por el tubo central 20b, pasando en este caso el
calor, segun se indica en 22b, desde el tubo central al anular que le rodea.

Foco caliente principal

Foco caliente auxiliar

Calentadores auxiliares del fluido a alta presion, segun la linea LT

Secciones o partes del intercambiador regenerativo.
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En los diagramas aparecen diversas lineas definidas por una propiedad, o por ser constante
el valor de una variable dada. La letra H siempre representa entalpia especifica en kJ/kg,

esté en mayuscula o minuscula. Las etiquetas empleadas en las figuras son:
LB: linea bajo la cual coexisten las fases de liquido y vapor, es decir, zona bifasica.

LD: linea de discontinuidad secundaria, en la cual se alcanza el mayor valor del

factor f para cada presion.
Pcr: punto critico.

Para hacer inequivocos los diagramas de entalpia-presion de las figuras 2,3 y 4 se emplean
cinco conjuntos de etiquetas, correspondientes a una letra seguida de un numero, siendo las

letras

V: volumen especifico

T: temperatura

S: entropia

Z: factor de compresibilidad

F: factor logaritmico de dilatacion is6bara
La especificacion completa de las etiquetas mostradas, es:

V1=0,0008 m*/kg

V2=0,001 m*kg

V3=0,002 m*kg

V4=0,005 m*/kg

V5=0,015 m*/kg

V6=0,04 m’/kg

T1=0°C

T2=100 °C

T3=200 °C

T4=300 °C

T5=400 °C

T6=500 °C
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T7=10°C
T8=32°C

T9= 66 °C
T10=99 °C
T11=134°C
S1=1,2 kd/kgK
S2= 1,6 kJ/kg K
S3=2 kJ/kgK
S4= 2.4 kJ/kgK
S5= 1 kJ/kgK
S6=1,2 kJ/kg-K
S7=1,4 kJ/kg-K
S8= 1,6 kJ/kgK
S9= 1,8 kJ/kgK
Z1=0,1

72=0,2

73=0,4

74=0,6

75=0,8

76=1

F1=19

F2=7

F3=3

F4=1

F5=0
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Ademas en las figuras en las que se representa el ciclo, o parte de él, como es el

calentamiento parcialmente regenerativo, se emplean etiquetas con las siglas siguientes:

LP para isébaras. La marca LP, sefiala precisamente la linea en la cual la presion es
constante y vale Py. LP, es la is6bara alta. También se usan como etiquetas para designar

dichas isobaras Py y P;.

LT para las isotermas, como es el caso de la de mayor inclinacién en el diagrama (entalpia,
log P) que es la linea LT,. Nétese que la etiqueta LT,, es una linea paralela a la linea LT.,.
También se usan las etiquetas Ty, y T, para designar respectivamente a estas dos ultimas
isotermas; y ademas T para designar a la isoterma de la temperatura de escape de la

turbina, y T, para la de la impulsién desde el compresor.

T, es la temperatura del punto de minima entalpia del ciclo, y Ty el de maxima entalpia.

LSc es la isentropica de compresion (también como S;).

LSt es al isentropica de expansion en la turbina (también denotada S;)

En la figura 8, LTPO es la linea de enfriamiento, hasta T,, de la isébara baja; y LTP1 es la
linea de calentamiento de la isébara alta, que conjuga partes regenerativas, recibiendo calor

desde la isébara baja, con partes en las que se calienta con el fluido auxiliar.

MODO DE REALIZACION DE LA INVENCION

La invencion se materializa disponiendo de un conjunto de elementos o componentes de
ingenieria térmica, que van desde el compresor (11) a la turbina (1), pasando por el
intercambiador regenerativo (4), mas los medios (14, 17) para calentar el fluido de alta
presion con los medios auxiliares, bien de forma continua, bien a saltos. La materializaciéon
incluye como cuestion esencial fijar los niveles de las variables relevantes en la definicion
del ciclo, cumpliendo las prescripciones ya expresadas. Estos niveles dependen

sustancialmente del fluido de trabajo que se use.
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La figura 1 muestra un esquema que visualiza una forma preferente de realizacion de la
invencion. El dispositivo sobre el que se realiza el ciclo termodinamico comprende una
turbina de gas (1), cuyo escape (2) se conecta con un circuito de baja presion (3) de un
intercambiador regenerativo (4) que, como se ve mas adelante, también dispone de un
circuito de alta presion. La salida (5) de dicho circuito de baja presion (3) se conecta con un
sumidero de calor (7) a través del correspondiente circuito (6) del fluido de trabajo en dicho
sumidero. Este sumidero de calor (7) esta refrigerado, contando con una entrada (9) y una
salida (10) del refrigerante exterior del sumidero de calor. La salida (8) del fluido de trabajo
del sumidero de calor (7), fija las condiciones en las que dicho fluido de trabajo entra en el

compresor (11).

Una vez que el fluido de trabajo ha finalizado su evolucién en el compresor (11), la salida
(12) del compresor (11) supone la conexion al circuito de alta presion (13) del
intercambiador regenerativo (4). Dicho intercambiador regenerativo (4) dispone de un foco
calorifico auxiliar (14) que alimenta al intercambiador (4) mediante un circuito a
contracorriente (15). Asi, cuando el fluido de trabajo evoluciona por la salida (16) del circuito
de alta presiéon (13) del intercambiador regenerativo (4), esta en condiciones de iniciar su
evolucion en el foco caliente (17), aumentando su entalpia. A la salida (18) de dicho foco
caliente (17), el fluido se encuentra en condiciones de evolucionar en la turbina (1),

iniciandose asi un nuevo ciclo.

Las principales caracteristicas del ciclo termodinamico caracteristico de esta invencion se

muestran en la figura 6.

En las figuras 7a y 7b se muestran diferentes disposiciones de realizacién del
intercambiador regenerativo (4) actuando en modo continuo. En la figura 7a se aprecian
diferentes secciones por las que circulan fluidos; asi, la referencia (19) indica el fluido de alta
presion que circula por el intercambiador (4); la referencia (20) sefala el fluido de baja
presion que circula por el intercambiador (4), y la referencia (21) muestra la seccién por la
que circula el fluido auxiliar procedente del foco calorifico (14). La referencia (23) representa
la transferencia de calor que se da desde el fluido auxiliar que circula por la seccion (21) al

fluido de baja presion que circula por la seccion (20). Similarmente, la referencia (22)
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representa la transferencia de calor que se da desde el fluido de baja presion que circula por

la seccion (20) al fluido de alta presién que circula por la seccion (19).

En la figura 7b se muestra otra configuracion sobre el funcionamiento del intercambiador
regenerativo (4) en el modo continuo de funcionamiento. La referencia (19b) indica el fluido
de alta presion que circula por el intercambiador (4); la referencia (20b) sefiala el fluido de
baja presion que circula por el intercambiador (4), y la referencia (21) muestra la seccién por
la que circula el fluido auxiliar procedente del foco calorifico (14). La referencia (24)
representa la transferencia de calor que se da desde el fluido auxiliar que circula por la
seccion (21) al fluido de alta presion que circula por la seccién (19b). Similarmente, la
referencia (22b) representa la transferencia de calor que se da desde el fluido de baja
presion que circula por la seccién (20b) al fluido de alta presiéon que circula por la seccion
(19b). Es decir, en la figura 7b el fluido a alta presion confinado en la seccién (19b) se
encuentra ‘rodeado internamente” por el fluido a baja presién de la seccién (20b), y
“‘externamente” por el fluido auxiliar de la seccién (21) procedente del foco calorifico (14).
Tanto en el caso de la figura 7a como en el de la figura 7b lo que se consigue es aportar al
fluido a alta presién el calor complementario que el calentamiento regenerativo no puede

transferir. Este calor lo suministra una fuente auxiliar, a menor temperatura que la principal.

En la figura 8 se muestra la disposicién de realizacion del intercambiador regenerativo (4)
actuando en modo discreto. El intercambiador de calor regenerativo se divide en secciones
(28), introduciendo entre cada una de ellas un intercambiador de calor auxiliar (27) en el que
se calienta el fluido de alta presion a partir de un flujo auxiliar proveniente de una fuente

auxiliar (26) de menor temperatura que la principal (25).

Los materiales para construir esos elementos seran en general de metales convencionales,
pues al fluido de trabajo no le tienen por qué acompafar propiedades muy intensas en
corrosion y similares, sino mas bien al contrario, manifestar propiedades bastante inertes;

siendo ejemplos de esto el CO, y el refrigerante R-125 (que es el pentafluoruro de etilo).

La exigencia basica que ha de cumplir el fluido de trabajo es que su temperatura critica sea
varios grados centigrados superior a la temperatura ambiental mas alta que se tenga para

refrigerar. En eso los dos fluidos de trabajo citados tienen notables diferencias, porque la
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temperatura critica del CO, es de 31 °C y la del R-125 de 66 °C. Hay por tanto mucho mas
margen en general para trabajar con este ultimo, que ademas tiene una presion critica
menor que la mitad del CO,, que es de casi 74 bar (7,37 MPa), mientras que la del R-125 es
de 36 bar.

A modo de ejemplo, si se toma un ciclo en el que se usa R-125 como fluido de trabajo,
definido por una temperatura minima T,=50 °C, una temperatura maxima Ty=500 °C, una
presion de baja ligeramente por encima de la critica, en concreto Py=1,01P.,, y un ratio de
compresion r=3, se observa que la maxima eficiencia que se puede obtener sin afadir

fuentes auxiliares de calor es 0,41.

Sin embargo, considerando que el coste de la fuente de calor aumenta proporcionalmente al
cuadrado de la temperatura (lo cual es facilmente imaginable si uno piensa en aplicaciones
termosolares donde aumentar la temperatura de la fuente incrementa considerablemente el
coste de los equipos necesarios para tal fin), se obtendria que, para el ciclo mencionado, el
anadir una fuente auxiliar (ya sea para usarla de manera continua o discreta) a una
temperatura de 250 °C, daria lugar a una eficiencia igual a 0,57, y en el caso de afiadir dos
fuentes auxiliares, una a 200 °C y otra a 325 °C, la eficiencia ascenderia a 0,61, es decir,
casi un 50% superior a la conseguida sin anadir las fuentes auxiliares descritas en la

invencion.

En el ejemplo anterior, con el fin de considerar el coste de la temperatura, el rendimiento se
ha definido como sigue

W, —We

- 2
"I

siendo W, el trabajo especifico hecho por la turbina, W, el trabajo especifico consumido por
el compresor, Q el calor aportado por cada fuente, a su temperatura T, que s6lo iguala a Ty

en el caso del foco principal de calentamiento.

Aunque el CO; ofrezca menos margen de temperatura y requiera mayores presiones, no
debe ser descartado. Hay que tener en cuenta que se puede acercar mas Ty a T, Si se sube
un poco P, sobre P, ya que se aumenta la temperatura a la cual se produce la maxima
variacion de entalpia.
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Si se considera la isébara de 8 MPa, los valores de f, para las temperaturas del rango de

interés son

T(°C) fo

17,5 1,7
22,5 2,7
27,5 57

Incluso en el limite de T¢=30 °C, que estaria en el borde de la prescripciéon fundamental, se
encuentra que en su isentropica desde 8 MPa se llega a 20 MPa (es decir, con r=2,5) con
una temperatura de 50 °C, lo que representa un exponente térmico gc= 0,07 que es
aceptable (pero también al limite). Asimismo, la densidad sube desde 700 kg/m® a 775, lo

que significa que el valor del exponente m=0,111.

Precisamente por estar tan en el limite, la diferencia de entalpia especifica entre el punto de
T=50 °C y T=30 °C a 8 MPa es muy alta, de 135 kJ/kg. Este calor se ha de extraer
precisamente con el foco frio exterior, y se ha de reponer con el fluido auxiliar en el fluido a

alta presion, antes de que reciba el calentamiento final en el foco principal.

Si se considera una Ty =773 K, con un comportamiento del CO, en la turbina de gas ideal,
saldria (expandiéndose de 20 MPa a 8) a 630 K; y produciria un trabajo especifico de 120
kJ/kg. El trabajo de compresion seria de 15 kJ/kg. Sin considerar ningun tipo de pérdidas
térmicas, el rendimiento seria de (120-15)/(120+135)=0,41.

Los anteriores datos ponen de manifiesto la amplitud de posibilidades que existen para
materializar esta invencion, que fundamentalmente se basa en elaborar un mapa de los
valores del factor f, en la ventana de disefio de interés, en funcién de la disponibilidad de

fuente de calor, concretada en Ty y de refrigeracion exterior, en To.
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Corresponde ahora especificar las prescripciones del fluido del calentamiento auxiliar, que
se concretan sobre todo en el caudal masico o gasto (en kg/s) que ha de fluir para hacer
posible el calentamiento complementario al regenerativo. En el caso del modo de
funcionamiento continuo, el intercambiador de calor regenerativo (4), dispone de un foco
calorifico auxiliar (14) que alimenta dicho intercambiador (4) mediante un circuito a
contracorriente (15), y se denomina m’, al gasto masico del flujo auxiliar, cuya temperatura
se denota por T,y tiene un calor especifico a presion constante C,,, y m’ al gasto masico del
fluido de trabajo del Brayton, y C,;y C, a los calores especificos a presion constante en las

isbbaras de alta y baja, el gasto m’, es

Para el caso del dispositivo representado en la figura 7(a), en el intercambiador de calor

regenerativo (4):

o se produce una transferencia de calor (23) desde un fluido auxiliar procedente de un
foco (14), que circula por una seccion (21) del intercambiador (4), al fluido de baja

presion (3) que circula por otra seccion (20);

o se produce una transferencia de calor (22) desde el fluido del circuito de baja presion
(3) que circula por dicha seccion (20), al fluido del circuito de alta presion (13) que

circula por otra seccion (19) del intercambiador (4)

y se da la jerarquia térmica T,>T,>T; entre las temperaturas del flujo auxiliar, T,, del flujo de
baja presion T, y de alta presién T4, dependiendo la relacién entre ellas de los valores del
Numero de Unidades de Transmision, N, de cada interfaz de transmision de calor, entre el
flujo auxiliar y el de baja presion, N,, y entre éste y el de alta Ny,;, teniendo cada N en el
numerador el coeficiente global de transmisién de calor multiplicado por el area de
trasmision, y el denominador es el menor de los productos, de los dos fluidos involucrados,
del gasto masico por el calor especifico a presion constante, y se cumple la relacion

NxO

To—T) = —-—
O 17 Ny + Noy

(Tx - Tl)

que prescribe el valor requerido de T, segun se dimensionen los numeros de unidades de

transmision en las interfaces, siendo las tres lineas de las temperaturas paralelas entre si.

Para el dispositivo de la figura 7 (b), el flujo de alta presion con temperatura T, es calentado

por dos caras independientes, una desde el flujo de baja presion con T, y otra desde el
26
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auxiliar con T,; y el intercambiador en su conjunto funciona de modo equilibrado, con

evoluciones paralelas en las tres temperaturas. En el intercambiador de calor regenerativo
(4):

o se produce una transferencia de calor (24) desde un fluido auxiliar procedente de un
foco (14), que circula por una seccion (21) del intercambiador (4), al fluido de alta

presion (13) que circula por otra seccion (19b);

o se produce una transferencia de calor (22b) desde el fluido del circuito de baja
presion (3) que circula por una seccion (20b) del intercambiador (4), al fluido del

circuito de alta presion (13) que circula por otra seccion (19b) del intercambiador (4),

y las tres temperaturas cumplen

To—Ty =T — Tx)L

Ny1 — No1
siendo N,; el numero de unidades de transmision entre el fluido auxiliar, cuya temperatura
es T, y el fluido de alta presion, de temperatura T, y siendo Ny, el nUmero de unidades de
transmisién entre el fluido de baja presion, cuya temperatura es Ty, y el fluido de alta

presion; y cuando N,; = N, la solucion es T, = T,, 0 viceversa.

Una vez descrita de forma clara la invencion, se hace constar que las realizaciones
particulares anteriormente descritas son susceptibles de modificaciones de detalle siempre

que no alteren el principio fundamental y la esencia de la invencion.
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REIVINDICACIONES

1. Proceso ciclico termodinamico sin condensacion del fluido y con prescripciones acotadas

sobre sus puntos de minima y maxima entalpia, donde el ciclo trabaja entre una isdbara de

menor presion, o isdbara baja, que esta a Py, y una isobara alta, o de mayor presion, P4,

existiendo:

una fase de compresion, en la que un compresor (11) aspira el fluido en su punto de
menor entalpia especifica de todo el ciclo, a presion Py y temperatura Ty, y lo eleva de
presion a lo largo de una evolucioén isentrépica, hasta P, saliendo del compresor (11)
con una temperatura Tg;

siguiendo una fase de calentamiento;

caracterizado por que la presion Pg es superior a la presion critica del fluido de trabajo, y la

temperatura T, es inferior a la temperatura critica de dicho fluido, y porque en dicha fase de

calentamiento concurren tres tipos simultaneos de fuentes de calor, que son:

el propio fluido, en otra fase del ciclo, en la que esta mas caliente que el propio fluido a
su salida del compresor (11),

un foco caliente (17), fuente principal de aportacion del calor al fluido de trabajo, con la
que el fluido se calienta hasta la temperatura maxima que alcanza el fluido de trabajo Ty,
un foco térmico auxiliar (14), que precalienta el fluido de trabajo sin llegar hasta la

temperatura Ty, en ningun caso;

existiendo ademas:

una fase de expansion, desde el punto de maxima entalpia especifica del ciclo, en el
cual el fluido de trabajo estd a presion P, y temperatura Ty, evolucionando
isentropicamente hasta la presion Py, saliendo de la turbina (1) o maquina expansora
donde se realiza esta fase con una temperatura T
siguiendo una fase de enfriamiento en la cual concurren dos tipos de acciones
refrigeradoras, que son:

o el propio fluido, en otra fase del ciclo en la que esta mas frio que el propio fluido a

su salida de la turbina (1),

o el sumidero exterior de refrigeracion, que enfria el fluido hasta Ty,

2. Proceso ciclico termodinamico sin condensacion del fluido y con prescripciones acotadas

sobre sus puntos de minima y maxima entalpia, segun lo establecido en la reivindicacion 1,

caracterizado por que las prescripciones son:
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la presidn de la isdbara baja, que es la presion del punto de minima entalpia, Py,
presenta un valor maximo del denominado factor logaritmico de dilatacion is6bara menor
que 20, dandose este valor en el corte de la isdbara con la linea de discontinuidad
secundaria que presentan los fluidos por encima del punto critico;

el cociente entre las temperaturas maxima y minima del fluido, Tw/To, ha de ser mayor
que la razén de compresion r, correspondiente al cociente P4/Py, elevada a la suma de
los exponentes térmicos en las evoluciones isentropicas de compresion y expansion;

el valor de la presion de la isobara baja, Py, que ha de ser superior a la presion critica, se
escoge de tal modo que el punto en que corta a la isoterma Ty, que es la de minima
temperatura que alcanza el fluido de trabajo, tenga un valor del denominado factor
logaritmico de dilatacion is6bara menor que 6; siendo 1 el valor de referencia
especificado por esta invencion;

el valor del denominado factor logaritmico de dilatacion isébara, promediado a lo largo
de la isentropica de compresion, no excede de 3; siendo 0,5 el valor de referencia
especificado por esta invencion;

el valor del denominado factor logaritmico de dilatacion isébara, promediado a lo largo
de la linea isoterma de temperatura igual a la temperatura de salida de la turbina, desde
la presion de baja P, a la presion de alta P4, no excede de 2,5; siendo 0,5 el valor de
referencia especificado por esta invencion;

y la presion de alta P4 se prescribe porque el cociente entre dicha presién de alta P4 y la
presion de baja Py, llamado relacion de compresion, r, cumple la relacion de cierre del
ciclo

Ag — A4

) =1 gt-m

donde gt es el exponente de la variacién de la temperatura, respecto de la presion,
en la isentrépica de expansiéon; m es el valor absoluto del exponente de la variacion
del volumen especifico, respecto de la presion, en la isentropica de compresion; y Ag
y A, son respectivamente, para las isobaras baja y alta, el valor del incremento de
entropia multiplicado por el promedio a lo largo de la is6bara, del cociente entre el
factor logaritmico de dilatacion isébara, mas 1, y el calor especifico a presién

constante.
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3. Proceso ciclico termodinamico sin condensacion del fluido y con prescripciones acotadas
sobre sus puntos de minima y maxima entalpia, segun reivindicacion primera o segunda,

caracterizado por que las fases de calentamiento que tienen lugar con:

o el propio fluido de trabajo, en otra fase del ciclo, en la que esta mas caliente,
o un foco térmico auxiliar (14), que precalienta el fluido de trabajo pero sin llegar hasta la

temperatura Ty, en ningun caso,

se realizan en un intercambiador regenerativo (4) al que se le afade un flujo auxiliar, no
regenerativo, de calentamiento del fluido de trabajo a alta presion, actuando este flujo
auxiliar siempre en contracorriente (15) respecto el circuito (13) del fluido de trabajo a alta

presion.

4. Proceso ciclico termodinamico sin condensacion del fluido y con prescripciones acotadas
sobre sus puntos de minima y méaxima entalpia, segun reivindicacion tercera, caracterizado
por que el intercambiador regenerativo (4) trabaja en un modo continuo, afiadiendo un
tercer flujo de calentamiento, procedente de una fuente auxiliar (14), que o bien aporte el
calor (23) al fluido de baja presion, que por otra superficie de contacto aporte el calor (22) al
fluido de alta presion; o bien aporta el calor (22b, 24) directamente al fluido de alta presion,

por una superficie de contacto distinta de la que separa los dos flujos del mismo fluido.

5. Proceso ciclico termodinamico sin condensacion del fluido y con prescripciones acotadas
sobre sus puntos de minima y maxima entalpia segun reivindicacion tercera, caracterizado
por que el intercambiador regenerativo (4) trabaja en un modo discreto, seccionando dicho
intercambiador regenerativo (4) en, al menos, dos partes, introduciendo entre dichas dos
partes consecutivas un intercambiador auxiliar a contracorriente en el que el fluido de baja
presion no interviene, y el fluido de alta presion se calienta, a partir de otro fluido auxiliar que
recibe el calor de una fuente auxiliar (14) de menor temperatura que la que lleva al fluido de

trabajo hasta su estado de maxima entalpia.

6. Dispositivo para la realizacion de un proceso ciclico termodinamico sin condensacion del
fluido y con prescripciones acotadas sobre sus puntos de minima y maxima entalpia, segun
cualquiera de las reivindicaciones primera a quinta, caracterizado por que dicho dispositivo

sobre el que se realiza el ciclo termodinamico comprende:
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- un intercambiador de calor regenerativo (4), que integra al menos un circuito de alta

presion (13) y un circuito de baja presion (3);

- una turbina de gas (1), cuyo escape (2) se conecta con la entrada del circuito de

baja presion (3) del intercambiador regenerativo (4);

- un sumidero de calor (7) conectado a la salida (5) del circuito de baja presion (3) del
intercambiador regenerativo (4), estando dicho sumidero de calor (7) refrigerado,

contando con una entrada (9) y una salida (10) de refrigerante exterior;

- un compresor (11), cuya entrada esta conectada a la salida (8) del fluido de trabajo
del sumidero de calor (7), y cuya salida de compresor esta conectada a la entrada

del circuito de alta presion (13) del intercambiador de calor regenerativo (4);

- un foco caliente (17), cuya entrada esta conectada a la salida (16) del circuito de
alta presion (13) del intercambiador de calor regenerativo (4), y cuya salida (18) esta

conectada a la turbina de gas (1).

7. Dispositivo para la realizaciéon de un proceso ciclico termodinamico sin condensacion del
fluido y con prescripciones acotadas sobre sus puntos de minima y maxima entalpia, segun
la reivindicacion sexta, caracterizado por que el intercambiador de calor regenerativo (4),
dispone de un foco calorifico auxiliar (14) que alimenta dicho intercambiador (4) mediante un
circuito a contracorriente (15), y se denomina m’, al gasto masico del flujo auxiliar, cuya
temperatura se denota por T, y tiene un calor especifico a presion constante C,,, y m’ al
gasto masico del fluido de trabajo del Brayton, y C,1y C, a los calores especificos a presion

constante en las isébaras de alta y baja, el gasto m', es

8. Dispositivo para la realizacion de un proceso ciclico termodinamico sin condensacion del
fluido y con prescripciones acotadas sobre sus puntos de minima y maxima entalpia, segun
cualquiera de las reivindicaciones sexta o séptima, caracterizado por que, en el

intercambiador de calor regenerativo (4):

o se produce una transferencia de calor (23) desde un fluido auxiliar procedente de un
foco (14), que circula por una seccion (21) del intercambiador (4), al fluido de baja

presion (3) que circula por otra seccion (20);
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o se produce una transferencia de calor (22) desde el fluido del circuito de baja presion
(3) que circula por dicha seccion (20), al fluido del circuito de alta presion (13) que

circula por otra seccion (19) del intercambiador (4)

y se da la jerarquia térmica T,>To>T4 entre las temperaturas del flujo auxiliar, Ty, del flujo
de baja presion Ty y de alta presion T4, dependiendo la relacion entre ellas de los valores
del Numero de Unidades de Transmision, N, de cada interfaz de transmision de calor,
entre el flujo auxiliar y el de baja presion, N, y entre éste y el de alta N,,, teniendo cada
N en el numerador el coeficiente global de transmision de calor multiplicado por el area
de trasmision, y el denominador es el menor de los productos, de los dos fluidos
involucrados, del gasto masico por el calor especifico a presién constante, y se cumple
la relacion

NxO

To—T) = —-—
O 17 Ny + Noy

(Tx - Tl)

que prescribe el valor requerido de T, segun se dimensionen los numeros de unidades de

transmision en las interfaces, siendo las tres lineas de las temperaturas paralelas entre si.

9. Dispositivo para la realizaciéon de un proceso ciclico termodinamico sin condensacion del
fluido y con prescripciones acotadas sobre sus puntos de minima y maxima entalpia, segun
cualquiera de las reivindicaciones sexta o séptima, y octava, caracterizado por que, en el

intercambiador de calor regenerativo (4):

o se produce una transferencia de calor (24) desde un fluido auxiliar procedente de un
foco (14), que circula por una seccion (21) del intercambiador (4), al fluido de alta

presion (13) que circula por otra seccion (19b);

o se produce una transferencia de calor (22b) desde el fluido del circuito de baja
presion (3) que circula por una seccion (20b) del intercambiador (4), al fluido del

circuito de alta presion (13) que circula por otra seccion (19b) del intercambiador (4),

y el intercambiador en su conjunto funciona de modo equilibrado, con evoluciones

paralelas en las tres temperaturas, que cumplen

le
To—Th=MTo—T)y—xn=
x1 01

siendo Ny; el numero de unidades de transmision entre el fluido auxiliar, cuya temperatura
es Ty, y el fluido de alta presion, de temperatura T, y siendo Ny, el nUmero de unidades de
transmisién entre el fluido de baja presion, cuya temperatura es Ty, y el fluido de alta

presion; y cuando N,; = Ny, la solucion es T, = T, 0 viceversa.
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