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@Resumen:

Sistema térmico con compresor y turbina de
expansion de gas en circuito cerrado, con aportacion
de calor por fuente exterior y recuperacion interna de
calor y de energia mecénica, para generacion de
electricidad, que consiste en una sucesion de
componentes que incluyen recuperadores mecanicos
abocinados para transformar presion dindmica en
estética, en los tramos que van desde la salida de
fluido de cada maquina, compresor o turbina, a la
entrada correspondiente del regenerador de calor, de
alta y baja presion respectivamente; pudiéndose

encadenar varios ciclos en uno solo, con incremento
de rendimiento.

INTERNA DE CALOR Y DE ENERGIA MECANICA, PARA GENERACION DE ELECTRICIDAD

Figura 4
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DESCRIPCION

Sistema térmico con compresor y turbina de expansién de gas en circuito
cerrado, con aportacién de calor por fuente exterior, y recuperacion interna de

calor y de energia mecanica, para generacion de electricidad.

SECTOR DE LA TECNICA
La invencion se encuadra en el campo de los ciclos termodinamicos que
transforman energia térmica en energia cinética del eje de rotacién de su

maquina expansora o turbina, cuyo eje va acoplado al de un generador eléctrico.

PROBLEMA TECNICO A RESOLVER Y ANTECEDENTES DE LA
INVENCION

El problema consiste en aprovechar al maximo la energia de una fuente
externa de calor, ideando un montaje termodinAmico que use maquinas y
equipos relativamente convencionales, pero interconectados de forma novedosa,
explotando al maximo las cualidades termo-fisicas del fluido real de trabajo,
mediante recuperacion interior de energia térmica y energia mecanica,

obteniendo unos resultados que van mas alla del estado el arte.

Desde el punto de vista teérico y de analisis de propuestas, el estado del arte
puede verse descrito en las solicitudes previas del inventor de la presente
solicitud; en concreto la patente ES 2427648 B2 trata de un ciclo Brayton con
refrigeracion ambiental préxima a la isoterma critica, siendo el segundo
documento, con nimero de solicitud de patente espafiola P 201731263, que
describe un ciclo con punto de menor entalpia que tiene temperatura por debajo

de la critica, pero su presion esta por encima de la presion critica.

Es perfectamente conocido que el rendimiento termo-mecanico esta
limitado al rendimiento de Carnot, como maximo tedrico. Adicionalmente,
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. No obstante, habida cuenta la imposibilidad de reducir a
cero las irreversibilidades, es muy importante que la novedad propuesta incluya

los efectos de las irreversibilidades, lo cual se sefalara al describir la invencion.

Una parte importante del estado del arte es la formulacién tedrica del
ciclo Brayton en sus diversas especificidades, lo cual se revisa sucintamente a

continuacion:
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Para un ciclo Brayton abierto, en el que la entrada de aire al compresor
es a presion atmosférica, y lo mismo sucede con el escape de la turbina, el
rendimiento con gas ideal es

821_7‘_13

donde [3 es el exponente térmico de una evolucion isentrdpica, siendo r la razén
de compresion. Particularmente se aplica a la compresion isentropica iniciada
con presion Pyy temperatura To; y llegando a presion P, y temperatura T,, siendo
el valor de ésta

Ty

B
T, |

siendo r la razén de compresion, igual a P./P,. Para un gas ideal el valor de B

corresponde a (y-1)/y; siendo y el coeficiente adiabatico.

Propiamente hablando, el rendimiento antedicho se alcanza en el mejor de los
casos de un Brayton abierto, que es cuando alcanzan el mismo valor las
temperaturas de salida del compresor y de la turbina, por lo que el cociente de
Carnot u (=Tw/Ty) es

Iy _TmTc _

= =2 ¢ — 28
To TiTo

U

Notese que los subindices de la temperatura son

0= entrada en el compresor (que es la minima del fluido en el ciclo)

C=salida del compresor

t=salida de la turbina

M= entrada en la turbina (que es la maxima temperatura del fluido en el ciclo).

A primera vista extrafia que el rendimiento no dependa del cociente de
temperaturas extremas, |, pero en realidad si depende, por la Ultima ecuacion,

por lo que se puede reescribir
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Este rendimiento siempre es peor que el de Carnot (1-p™Y).

Es muy importante sefialar que, en el ciclo abierto, el rendimiento aumenta tal

como lo hace la razon de compresion.

Esta tendencia cambia absolutamente en un ciclo cerrado regenerativo, que en

el caso de gas ideal se rige por

donde W¢ es el trabajo especifico absorbido por el eje del compresor, y W+ es el

entregado por el eje de la turbina.

RT
MQz—E9@5—1)
Wy = 50 (8 _ 1)

Y por tanto, en el ciclo ideal Brayton cerrado, con gas ideal se llega a

rB

e=1-——

u
Se aprecia que el rendimiento aumenta segun crece o, y segun decrece r. Mas
aun, se tiene que el limite de este rendimiento, cuando r tiende a 1, es
precisamente el rendimiento de Carnot; pero hablando con propiedad, ese limite

no existe, pues no habria ciclo, porque coincidirian las is6baras alta y baja.

Notese en este caso, que el cociente de Carnot tiene una expresion diferente a
la anterior, pues incluye el efecto del regenerador; que exige que la temperatura
de salida de la turbina sea mayor que la de salida del compresor. El cociente de
Carnot se descompone ahora en:

T _TuTeTc

= _AMtc_ B
ey T,
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donde m es el factor que caracteriza la regeneracion. En la ecuacion se ha
indicado que, en los casos reales, los exponentes de expansion (B’) y de
compresion (B) seran distintos, asi como las razones de compresion respectivas,
ry r, siendo esta Ultima menor que la primera, por razones de pérdida de carga

en el circuito.

En la ecuacién anterior se resume que, en cada semiciclo, hay tres fases:
compresion, regeneracion y calentamiento exterior, en el semiciclo de subida en

entalpia; y expansion, regeneracion y enfriamiento exterior en el de bajada.

El ciclo se cierra mediante el balance de entropia, teniendo en cuenta que tanto
la compresion como la expansion las consideramos isentrépicas. Ello permite
formular el balance simplemente, como que la entropia ganada desde el final de
la compresion, hasta el comienzo de la expansion, por la is6bara alta, es igual,
en valor absoluto, a la entropia perdida desde el final de la expansion, hasta el

principio de la compresion, por la isébara baja.

Para cada una de las fases isObaras, se puede escribir la variacion de entropia y
de entalpia en estos términos, en funcion del calor especifico C, y de las

temperaturas de comienzo y final de fase, Ty Y Ty

Txf dT Tys
ASX = f CPT = GxLTl (T—)
Txi Xl

Txf
AH, = f Cp dT = Cy(Tyr — Tai)
Tyi
A partir de ello se puede definir la temperatura T, que caracteriza cada fase, y
corresponde a
AHx _ Cx (Txf - Txi) _ Cx

T, = = =—T
TSy T GeLn(Tys/T) ~ Gy *°

Donde T, es la temperatura que seria caracteristica en un gas ideal en esas

condiciones, pues en el gas ideal C, es constante, y C, =G,.

El balance de entropia se pude escribir, usando a y b como identificadores de las
is6baras de alta y de baja presion; y correspondiendo el subindice r al

intercambiador regenerativo, el h al foco caliente, y el f al foco frio:

5
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AS, = AS,q + AS, = AS; + Ay, = AS),

Para su definicién precisa, hay que identificar la temperatura T, en la que acaba
la regeneracion de alta presidn, y comienza el calentamiento externo. Dicha T,
debe ser menor que la temperatura de salida de la turbina T,, pudiendo escribir
T= T,+AT, donde se ha introducido el valor AT como diferencia (practicamente
constante) entre el fluido caliente y el frio en el intercambiador regenerativo. Para
el caso absolutamente ideal, que requeriria un intercambiador de longitud

infinita, y por ende imposible dicha diferencia entre ambas corrientes seria AT=0.

Las definiciones quedan pues

Ty
ASyq = Gygln <7c)

Ty
AS), = GyLn (=2
Sh Gh Tl(T )

a

AS. = G.L (TC+AT)
f =T,
T, + AT
ASrp = Grpln (TC n AT)

Es bien sabido que cuando los gases se acercan mucho a la campana bifasica
liquido-vapor, es decir, a la curva de saturacién por comienzo de condensacion,
el comportamiento del gas real se aleja bastante de gas ideal; y se aleja aln mas

cuando se acerca al punto critico.

Como ecuacion de estado generalizada se emplea 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

Es importante sefialar que z es adimensional, pero no asi R (que se mide
en kJ/(kg-K)).

El factor de compresibilidad z vale 1 cuando la sustancia se comporta

como gas ideal.
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Existen una serie de propiedades termodindmicas que forman parte del
estado del arte, y ayudan a formular la invencién. Una propiedad indispensable

es la expresion de la variacion de la entalpia en un proceso isentropico:

<6H> v
— | =V
oP ).

Otro parametro util para caracterizar la ecuacion de estado es fp,

denominado “factor logaritmico de dilatacién isébara”, y corresponde a
_(0Lnz
fo = oLnT/,

Este factor logaritmico vale O para gases ideales.

La variacion de entalpia especifica que se produce al pasar de Poa P; a
lo largo de una isoterma de temperatura dada, T;; lo cual se denota por AH;
obedece a

Py
B == [ VAP = ~Vrify(Pr = )

Py

donde se ha hecho uso del valor medio de V (V7)) y de f, (f,). El signo menos se
debe a que la entalpia especifica decrece cuando se incrementa la presién a lo

largo de una isoterma.

A su vez, el factor logaritmico de dilatacién isGbara sirve para calcular con
caracter general el exponente térmico de evolucion de la temperatura en una
compresion o expansion isentrépica real, que se ha denotado por 8, que vale,

segun se demuestra a continuacion,
ZR
B=r(+f)
p

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

P1, cumpliéndose entonces que la temperatura final T, es

=)
To  \P

Para obtener la ecuacion de B se parte de la siguiente ecuacion de

(), ~ (),

Maxwell:
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en la que se aplican las igualdades siguientes
av
(OV) (W)p
as aS
(),
Gr), = 7Gr), =7
dT/p d
(%—Kﬁﬂ]
ar/), ~ pllar)," 77
Y combinando ambas derivadas se obtiene el valor previo de [3:
P(@T) _ (6LnT) _ R [(aLnZ) 4 1] _
7\ap), = \amnp)s = 2 \atar ), T H = F

Es importante recordar que la evolucion isentrépica general,

caracterizada por dS=0, parte de la definicion de entropia
dT
dS = CV ( )VdV

5 En esta ecuacién se incorpora la ecuacién de estado real, con z dando
), =7(r (), )
aTt/y VvV aT/y
&), =), &), =),k G, +)]
aT/y dP/, \aT/y daP/y LV aT/y
Al sefalar una presiéon P, junto a Ty, se esta eligiendo una isentrépica. Cuando

se elija la presién de alta P,, habiendo ya fijado la temperatura maxima que se

admite, Ty, se obtendrd la isentrépica alta que cierra el ciclo.

Al considerar los procesos de compresion y de regeneracion, aparecen dos
10 incrementos entélpicos, que no se pueden recuperar en la regeneracion o

recuperacion térmica:

- Uno, el incremento en entalpia C,-AT, siendo AT la diferencia entre las
temperaturas caliente y fria en el intercambiador regenerativo.

- Dos, el incremento de entalpia que se produce al bajar por la isoterma

15 desde P,, T, a Py, T.. Esta ultima bajada no forma parte del ciclo material

del fluido, pero pertenece al proceso de transferencia de calor

regenerativo, pues es su limite, por el extremo de baja entalpia.
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Este dltimo valor de incremento entalpico, denominado antes AH;, es lo minimo
gue se pierde en la regeneracion, por motivos de la ecuacién de estado. A ello
hay que sumar lo del punto primero, y asi se puede definir la entalpia
descompensada, o0 no recuperada, Qa en el intercambio regenerativo, que se

puede expresar por
Qa = H; + G, AT

donde C,n, es el valor medio del calor especifico en la isbbara de baja en la
regeneracion. Esta cantidad no recuperable hay que minimizarla, y como el
primer sumando vale —Vr;f,;(P; — P,), resulta aconsejable minimizar f (que vale
0 para gas ideal). Es decir, se debe escoger un dominio del diagrama del gas
empleado como fluido de trabajo, en el que se comporte como gas ideal. En ese
diagrama, el valor de C, sera apreciablemente constante, no dependiendo

significativamente de T ni de P.

Esta es una prescripcion ya perfectamente conocida en el estado del arte, pero
se incluye aqui porque la novedad de la invencién se implanta con mejores

resultados en este dominio de gas ideal.

Si tenemos en cuenta el trabajo especifico (entalpia especifica) de la turbina W+,
del compresor, W¢ y la entalpia descompensada Q. el rendimiento puede

escribirse como

1 -We /Wy
1+ Qa/Wr

Esta ecuacion incluye, por Q,, el efecto de la imposibilidad de regenerar estas

instalaciones al 100%.

Junto a este efecto, puramente termodinamico, hay que contabilizar otras dos
fuentes de irreversibilidades de tipo mecanico: las debidas a las maquinas,
turbina y compresor, que presentan flujos intersticiales y rozamientos; y el efecto

de pérdida de carga manométrica en todas las conducciones.

Estas tres fuentes de irreversibilidad termodinamica, por las maquinas, por la
pérdida de carga manométrica, y por la imposibilidad de recuperar al 100 % el
calor de regeneracion, son hechos fundamentales que deben tenerse en cuenta

rigurosamente en la definicion del ciclo real; pues si no se consideran
9
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apropiadamente, el resultado propuesto podria ser una entelequia, no una
realidad construible.

Conviene ahondar para ello en la estructura de la ecuacion del rendimiento del
ciclo, que con ecuacion de estado de un fluido real, sin incluir irreversibilidades

todavia, podria escribirse

_ 1 3 rﬁ'ﬁ'(rﬁ — 1)
STTYQ/Wr T mBGF - 1)

Donde se ha distinguido entre el exponente B de la compresion y el B’ de
la expansion (que sera muy proximo al de gas ideal, es decir R/C,). De hecho, si
el gas se comporta como ideal en todo el dominio del ciclo, ambos exponentes

seran iguales y constantes, dados por:

siendo y

P

y=-2>

v

la  razobn entre calores especificos, is6ébaro e is6caro.
Como referencia del estado del arte, se parte de un proceso ciclico que
en su definicion ideal o sin irreversibilidades, trabaja entre una is6bara de menor
presion, o is6bara baja, que esta a Py, y una is6bara alta, o de mayor presion, P,

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 Py y
temperatura Ty, ¥ lo eleva de presion a lo largo de una evolucién
isentrdpica, en el caso de ciclo ideal, hasta P, saliendo del compresor
con una temperatura T., que esta ligada a T, a través de que su
cociente (T/To) es igual a r?, siendo r el cociente de presiones (P./Py)
y B el exponente térmico de la compresion. (Se incluye al final del
ciclo el efecto de los diversos rendimientos de fase en el rendimiento
global).

- Le sigue una fase de calentamiento en la cual actian sucesivamente

dos tipos de fuentes de calor, que son

10
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o el propio fluido de trabajo, desde otra fase del ciclo, en la que
esta méas caliente, que es a la salida de la turbina, llevandose
a cabo por tanto una fase térmicamente regenerativa, que en
esta fase de calentamiento llega hasta una temperatura T, que
estd por debajo de la temperatura de salida de la turbina, T,
en una cantidad que se denomina diferencia terminal superior
de temperatura, Dy, cuyo valor esta entre 0,001 K y la
diferencia de temperaturas entre la salida de la turbina y la
salida del compresor, y como referencia de la invencién se
toma el valor de 20 K.

o La fuente externa de aportacién 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, seleccionando la
procedencia de dicho calor entre la combustion de un
combustible en una camara de combustion exterior al circuito
cerrado del fluido de trabajo, u otra fuente de calor como la
solar térmica, transfiriendo el calor generado, o captado, al
fluido de trabajo, a través de un intercambiador de calor
denominado calentador.

Una fase de expansion, desde el punto de maxima entalpia especifica
del ciclo, en el cual el fluido de trabajo estd a presion Py y
temperatura Ty, evolucionando, en el caso de ciclo ideal,
isentrépicamente hasta la presion Py, saliendo de la turbina o
maquina expansora, donde se realiza esta fase, con temperatura T
siendo T, =Tw/r®

La sigue una fase de enfriamiento regenerativo, en la que el fluido frio
es el propio fluido de trabajo, en otra fase del ciclo en la que esta mas
frio, que es a la salida del compresor. Esa transferencia de calor se
realiza en un intercambiador de calor regenerativo, enfriandose el
fluido hasta una temperatura T, que estd por encima de la
temperatura T. de salida del compresor, en una cantidad denominada
diferencia terminal inferior de temperatura, representada por Dy;, cuyo
valor esta entre 0,001 K y la diferencia de temperaturas entre la salida
de la turbina y la salida del compresor, y como referencia de la

invencion se toma el valor de 20 K.

11
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- Y hay una ultima fase, que se produce en el sumidero exterior de
refrigeracion, que enfria el fluido hasta Ty, que fue el punto tomado

como inicial del ciclo.

Asi pues, en el ciclo hay basicamente dos tipos de fases, que se

describen en el diagrama termodinamico, con sus especificidades muy claras:

- Fases is6baras, que son las presentes en los calentamientos vy
enfriamientos.

- Fases isentrépicas, que son las que rigen los cambios de presion, y
en los que se producen (idealmente) las transformaciones termo-

mecanicas.

La evolucion fisica de los estados del fluido a lo largo del ciclo, queda definida
por 5 variables, que se han de conocer en cada punto, y que son: presion (P),
temperatura (T), densidad (p), velocidad (c) y seccién recta (S) del paso del
fluido. En general, se supondra que todos los conductos son de seccion recta
circular. Si no lo son, se podran tratar como tales, usando el concepto de

Diametro hidraulico.

Las cinco ecuaciones necesarias para determinar la evolucién son las siguientes,
perfectamente definidas. Se escriben en su forma integrada, entre el comienzo
de una fase, denotado por el subindice i, y su final, con el subindice e, en
ausencia de circunstancias exteriores que impliqguen modificaciones sustanciales

en el Formulario de los balances:

- Ecuacion de continuidad, o balance de masa (mas exactamente, de
gasto, o flujo masico, en
m’ = p;i¢;S; = m'y = peC,S,
- Balance de impulso lineal, o de presiones
1, r
P+ s pici =P+ 5pece
2 2
- Balance de energia (por unidad de masa) en condiciones de cuasi

gas ideal

1, 1,
CpTi+§Ci =CpTe+§Ce

- Ecuacion de estado del fluido (de gas ideal; si acaso con una

correccién menor, a través de z

12
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= zRT

o |

- Ecuacion de la transformacion del fluido, contando esencialmente con
las dos ya dichas:
Isbbara: P; =P,

Isentropica: P,V = PV}

Para estas Ultimas transformaciones, que son esenciales para convertir
apropiadamente la energia térmica en mecanica, es muy Util tener en cuenta que
las evoluciones de P, T y p (o su inverso, el volumen especifico, V) van
entrelazadas, debido a la ecuacién de estado y a la ecuaciéon con el cociente
adiabatico y. Esto se suele expresar introduciendo el nimero de Mach en las
ecuaciones, como cociente entre la velocidad del fluido en un punto dado, c, y la

velocidad del sonido en ese punto, ¢, estando definida esta ultima por

¢s = +/YRT

Manteniendo la nomenclatura anterior del estado inicial i; y del estado
final o de escape, e, se obtiene que en las transformaciones isentrépicas
(ideales) se cumplen las ecuaciones siguientes:

—1 2 —1 2
Ti(1+—2 Ml-)=Te(1+—2 Me)

y/(y—1) y/(y-1)

-1
P; (1 r—- Ml-2>

-1
5 =Pe<1+y—M§)

2

1/(r-1)

1/(y-1)
y—1 y—1
pi (1 + — Ml?) = pe (1 + — Mg)

Con estos precedentes extraidos del estado del arte y del conocimiento
general termodinamico, se aborda la descripcion de la invencién, que requiere
consideraciones previas sobre los mecanismos que generan pérdidas, térmicas
0 mecénicas, fundamentalmente los que proviene de rozamientos, como es la
pérdida de carga manométrica, o el incremento de entropia en las maquinas del
fluido.

EXPLICACION DE LA INVENCION

La invencién consiste en un sistema que corresponde a un montaje del
circuito cerrado del fluido de trabajo, que incluye dos dispositivos novedosos

para recuperacion de la energia mecanica del fluido, que se acoplan, uno, en el

13
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escape de la turbina; y, el otro, en el escape del compresor; entrando, a través
de este dispositivo, el flujo procedente del compresor, en el ramal de alta presion
del intercambiador, con una velocidad que hace que el flujo sea laminar dentro
de dicho ramal, tomando como velocidad de referencia 0,7 m/s; y entrando el
flujo procedente de la turbina en el ramal de baja presion, con una velocidad que
hace que el flujo sea laminar dentro de dicho ramal, tomando como velocidad de
referencia 1 m/s; consistiendo cada dispositivo en una conduccion de seccion
recta creciente, que va desde la salida de la correspondiente maquina,
compresor o turbina, al colector de admisién del correspondiente ramal del
intercambiador regenerativo; siendo la seccion recta de paso de fluido no sélo un
elemento de control para inducir mayor o menor velocidad a la circulacion del
fluido, sino para hacer efectiva la recuperaciéon de la energia mecanica,
transformando la presion dinAmica en presion estatica, y la energia cinética en

entalpia.

La invencion comprende los siguientes componentes fisicos, concatenados en

circuito cerrado:

un compresor centrifugo, dotado de un plato de alabes y de un difusor

estatico de salida, estando accionado el plato de alabes por un motor

eléctrico;

- un recuperador de energia mecanica, con forma de bocina;

- un intercambiador de calor regenerativo, con ramal de alta presion,
gue esta conectado al recuperador de energia mecanica anterior;

- un foco caliente, que es un intercambiador, en el cual se aporta calor
desde un fluido caliente exterior, al fluido de trabajo que se mueve en
circuito cerrado, al final de su recorrido a alta presion;

- una turbina de expansion de gas centripeta, con dos sub-etapas: una
corona de toberas para creacion de chorros de muy alta velocidad, sin
alcanzar la velocidad del sonido; y un rodete de alabes, cuyo armazén
de giro esta unido a un eje de revolucién, que esta solidariamente
unido a un generador eléctrico;

- un recuperador principal de energia mecéanica, con forma de bocina,

cuyo extremo de menor seccion esta unido al escape de la turbina;

estando su otro extremo unido a la carcasa del intercambiador

regenerativo;
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un foco frio, que es un intercambiador, en el cual se extrae calor
desde el fluido de trabajo, al final de su recorrido a baja presion, a un
fluido frio exterior, seleccionado entre aire de la atmésfera y agua de

la hidrosfera;

estando el circuito cerrado configurado para funcionar segun las

siguientes fases termodinamicas:

aceleracion isébara del gas mediante el plato de alabes rotatorios del
compresor centrifugo, movidos por el eje accionado por el motor
eléctrico, con multiplicador de velocidad en caso de desajuste de giro
con las prestaciones de origen;

deceleracion del gas centrifugado, a su paso por el difusor del
compresor, pasando presion dindmica a estatica, a lo largo de una
isentropica, que en la realidad, por irreversibilidades, estara inclinada
hacia incremento de entropia, antes de su evacuacion desde el
difusor del compresor;

deceleracion isentrdpica, realizada en una bocina de conexion entre
la evacuacion desde el difusor del compresor, y el ramal de alta
presion del intercambiador regenerativo, siendo en esta bocina donde
se efectlla la recuperacion mecanica, con fuerte incremento de la
presion estatica y donde se amolda al flujo a adquirir régimen laminar;
calentamiento isobaro del fluido que circula por el ramal de alta
presion del intercambiador de calor regenerativo; hasta alcanzar una
temperatura que es D; grados mas baja que la temperatura de salida
del recuperador de energia mecéanica de la salida de la turbina;
calentamiento isobaro hasta la mas alta temperatura del ciclo,
proviniendo el calor de una fuente externa;

aceleracion isentrépica del fluido emergente del calentamiento en el
foco caliente; mediante las toberas de entrada en la turbina
centripeta, siempre en régimen subsonico, y con Mach cercano a 1 en
las partes de mayor velocidad,;

deceleracion is6bara en el rodete de la turbina de expansion, con
transferencia de energia mecénica a su eje que estd conectado

mecéanicamente con el generador eléctrico;
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- deceleracion isentrépica en el dispositivo de recuperacion de energia
mecénica, cuya bocina conecta la salida de la turbina con el ramal de
baja presion del intercambiador regenerativo;

- enfriamiento isobarico en el ramal de baja presion del intercambiador
regenerativo;

- enfriamiento isobarico en el foco frio, que comprende un
intercambiador de calor, donde el fluido frio, que refrigera al fluido de

trabajo, proviene del medio ambiente.

Para hacer comprensible la fisica de esta innovacion, es necesario
exponer la dependencia del rendimiento global del sistema, respecto de las
caracteristicas de cada una de las fases del ciclo; incluyendo, cuando sea
necesario, la subdivision de alguna fase en dos sub-fases o etapas, para mejor
evidenciar los beneficios obtenidos con la innovaciéon fundamental, expuesta en

lo precedente.

Como complemento de la innovacion, se prescribe que el fluido de trabajo se
comporte suficientemente como gas ideal en el dominio termodinamico en el que
se va a desplegar el ciclo; y eso se concreta con exigir que el factor logaritmico
de dilatacion isébara, f, sea menor que la unidad a lo largo de todo el ciclo,
siendo suficiente la comprobacion de esta exigencia en el punto a la salida del

compresor.

Un primer en la explicacion de la Fisica de la invencion y del ciclo base en que
se fundamenta, que fue expuesto en el apartado anterior, es analizar la
dependencia del rendimiento respecto de los parametros relevantes del ciclo,
bien sean de su constitucibn mecanica, como es la razén de compresion, r, bien

sean propiedades del fluido, como es el cociente adiabatico, y.

Para ello se denotara con n. el rendimiento del compresor, que se mide por el
incremento ideal de entalpia en la isentropica de compresioén, dividido por el
incremento real, correspondiente a la temperatura real de salida, T. lo cual
puede escribirse
To(rP —1)
T]C - TC _ TO
Con esta denominacion, el trabajo de compresion real, W, se expresa en funcion

del tedrico, W, ya definido, por
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Analogamente se define el rendimiento de la turbina, representado por n;, como
el decremento real de entalpia, dividido por el decremento ideal, y se expresa en
funcién de la temperatura real a su salida, T,, respecto de la de entrada en la
turbina, Ty, Y la tedrica de salida, Ty,

Tm —T¢

L ——

El rendimiento del ciclo ideal se definié como

Si en la definicibn anterior se sustituyen los trabajos especificos teéricos del
compresor y de la turbina, por los realistas, que incluyen los rendimientos de

estas maquinas, se obtiene la siguiente expresion

Wer 7P
Wiy Uncne

& =1

En esta expresion no estan considerados los otros dos efectos de pérdida de
eficiencia: la entalpia no recuperada en la regeneracion; y el defecto producido

por la pérdida de carga manométrica.

El primero afecta a la totalidad de la ecuacion, pues exige incrementar el calor
total aportado. Su efecto se contabiliza por tanto en el denominador de la

ecuacion del rendimiento
- W /Wy
1+ Qa/Wr

Si se denomina 6 al cociente QA/Wy, el efecto negativo en el rendimiento realista,

&, S€ puede expresar como

Wor

eE(1+6)=1-

tr

En cuanto a la pérdida de carga manomeétrica, va a tener como mayor efecto el

hecho de que la razén de presiones en el compresor (o razén de compresién) va
17
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a ser mayor que la razén de presiones en la turbina, para que el fluido vaya del

compresor a la turbina, y vuelva.

Si identificamos a las presiones P de los puntos significativos por los subindices
de dichos puntos, se puede igualar la razén de compresion, al producto de los
sucesivos cocientes entre puntos sucesivos, tal como circula el fluido por el
circuito que materializa el ciclo. Llamando r. a la razén de presiones en el

compresor, y r; la misma razon, pero en la turbina, se tiene

Pe P PyP;

"R TR

Donde el pardmetro j, mayor que 1, es

._ PP

TP,
P, que es la presion a la salida del compresor, ha de ser mayor que Py, la
presion a la entrada de la turbina, en cantidad tal que equilibre la perdida de
carga manométrica en la isGbara alta. Lo mismo cabe decir de la is6bara baja,

desde la salida de la turbina (Py) a la entrada del compresor (Py).

De cara a la formulacion final del rendimiento realista, se debe tener en cuenta el

cociente

Wer _ Ty (jﬁrﬁ — 1)
Wtr TMT_B (TB - 1)77(:7715

donde r representa ahora la razén de presiones en la turbina, y j es el parametro
especificado, como producto de los cocientes de presiones en cada rama
idealmente isobara, siendo el numerador de cada cociente la presion al

comienzo de la rama, y siendo el denominador la presién al final de la misma.

De las ecuaciones precedentes conviene definir un concepto novedoso, que es

el rendimiento equivalente por pérdida de carga manomeétrica, n;

Lo cual permite expresar definitivamente el rendimiento realista, €, mediante la
siguiente ecuacién novedosa
rB

—(1-— 9
&= uncmnj)/ (1+6)
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En la ecuacién anterior, y en la que le precede, r representa la razén de

presiones en la turbina, siendo la del compresor jr .

De esta ultima ecuacién se deduce que para obtener un rendimiento positivo en
el ciclo real, el primer paréntesis ha de ser positivo, y por ende se ha de
prescribir que la razén de temperaturas en la turbina (que es igual a r’) ha de ser
menor que un determinado coeficiente que resulta de multiplicar el cociente de
Carnot por los tres rendimientos termo-mecanicos: compresor, turbina y pérdida
de carga manomeétrica, a lo cual se le puede denominar coeficiente de Carnot

modificado:

rf < umenem;

También debe existir una cota inferior, que en este caso esté referida al segundo
paréntesis de la ecuacién del rendimiento realista, que se refiere a la otra causa
de pérdida de eficiencia, que se da en la no recuperacién total del calor de la

regeneracion. Para ello se define un rendimiento en la regeneracion que es:

1 1
1460 14+0Q,/ Wy,

Mg

Tal como se ha establecido la prescripcion sobre f,, exigiendo que el gas sea
muy cercano a gas ideal, la contribucion H; a la entalpia no recuperada en la
regeneracion, Q,, sera nula o despreciable; por lo que la no recuperacion de
entalpia en la regeneracion, vendra dada por la diferencia de temperaturas D
entre el fluido caliente y el frio, que se puede tomar por 20 K como referencia. En

este caso, el valor del parametro 6 es

g - 20
Ty (1=77F)n,
Y el rendimiento de regeneracion queda
Hy = Ty (1=77F ), _ rf—1
9 204+ Ty (1—7"F)n, (1+ 20 )Tﬁ_l
TM t
Por simplificar, se puede denominar
|4
(p =
Ty ne

siendo en este caso D; =20, como referencia.

El rendimiento realista se puede formular por tanto, como
19
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rB
& =Ng(1 ———
r = Mg uncnmj)
donde
_ P -1
g = prf —1

Es imprescindible limitar por abajo el valor del rendimiento de regeneracion, g,
por depender ¢, linealmente de él. Si denotamos con I" a dicho limite de n,, que

no sera inferior a 0,50 para no dejar la instalacion arruinada energéticamente, se
podra encontrar la cota inferior que se buscaba para la razén de presiones, r, 0

la raz6n isentrépica de temperaturas, r° .
Se puede escribir

_ 1
g = prf —1

De la cual puede obtenerse el requisito de valor minimo de la razén de presiones

1-r

B>
r 1—ol

Asimismo se obtiene un requisito para el parametro ¢ (que es mayor que 1)

1

p < T
Cuanto mejor se desee que sea el sistema térmico, mayor " se seleccionara, y
menor resultara ¢ (pero siempre por encima de 1). Para cumplir esa exigencia, o
se disminuye la diferencia de temperaturas entre las corrientes del intercambio
de calor regenerativo (por debajo de 20, que es la referencia) o se aumenta el

producto Ty, 1.

Si en vez de la referencia de 20 K, usamos D; para denotar la diferencia de
temperaturas entre las dos corrientes en el intercambiador regenerativo, la Gltima
restriccion puede escribirse con generalidad como

Dy 1

< =-—1
Ty e r

El analisis paramétrico que fundamenta la especificacion del ciclo de este

sistema térmico, se debe emplear también para acotar o establecer
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prescripciones a los valores relevantes, fundamentalmente el cociente de Carnot,
M.

De la ecuacion del rendimiento realista del sistema, se puede escribir

Y como la razén de presiones, r, debe ser superior a la unidad, se tiene, para el
cociente (modificado) de Carnot

Mg

u >
Ng — &r

Que se transforma inmediatamente en un requisito sobre el cociente de Carnot, y
por tanto, un requisito sobre la temperatura maxima Ty que debe alcanzar el

fluido de trabajo

T, 1
_m g

Il =
To  Nng — & Ncnenj

Esta especificacion sobre las temperaturas maxima y minima que alcanza el
fluido de trabajo, complementa a la acotacion sobre la razon de presiones en la

turbina, que en conjunto es

1-I

oo <7F <wnenen;

siendo I el valor minimo tolerable en el rendimiento de la regeneracion, y por
tanto un indice de referencia de la calidad técnica exigida, que debe ser mayor
que 0,5y menor que 1; y en la invencién, como valor de referencia se toma 0,98,
por compromiso entre los grandes volimenes que se necesitan cuando este
pardmetro tiende asintéticamente a 1, y la mejoria que experimentan las

prestaciones del sistema, cuando va acercandose ese valor a 1.

Lo anterior pone en evidencia que la razén de presiones, r, esta acotada a
valores muy bajos. Téngase en cuenta que un niumero de Carnot, y, muy alto es
4 (en el caso de un foco frio a 300 K, y un foco caliente que lleve al fluido hasta
1.200 K); pero se le han de afectar los 3 rendimientos dichos, de turbina,
compresor y pérdida de carga; y asumiendo un rendimiento para cada uno de
ellos, de 0,85; 0,85; y 0,99; el resultado es que p queda reducido a 2,86. Si se
desea tener un rendimiento del ciclo (sin contar la regeneracion) del orden del
50%, el valor de r® debe ser la mitad del Gltimo valor de M, es decir, 1,43. Si se

utiliza como gas un diatdbmico, como se esta suponiendo en algunos ejemplos,
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se encuentra que el valor de la razon de presiones es de 1,89. Si sobrepasa de
este valor, el rendimiento del ciclo decae. Si se reduce este valor de r, aumenta

el rendimiento.

No obstante, no se puede reducir indefinidamente ese valor, porque tal como se
indica en la ultima ecuacién, el rendimiento de regeneracibn depende
fuertemente de r, y baja cuando baja éste, y de ahi que se constituya la cota

inferior de rf.

Por otro lado, hay un restriccion adicional en r, que proviene de la limitacion de
que la velocidad del fluido no alcance, en ninguna maquina ni conducto, el valor
de la velocidad del sonido, pues se produciria el bloqueo sénico, que provocaria
limitaciones de flujo e irreversibilidades importantes; lo cual se vera en el

apartado de Materializacién de la Invencion.

Esta acotacion tan estrecha, impuesta al analizar las prescripciones que deben
cumplir los parametros de definicién del ciclo, para obtener un buen rendimiento,
supone aparentemente un revés para esta idea. Pero dicho revés sera superado
por un analisis mas a fondo, evidenciando las diversas caracteristicas que se
van a aprovechar en las innovaciones; y en particular, la recuperacion de la

energia mecanica.

Para iniciar este analisis ampliado, es preciso recordar que en los rendimientos
de maquinas térmicas, tal como se miden o ensayan, existen dos formas de
pérdidas energéticas que se deben considerar adecuadamente y por separado,
aunque en las especificaciones de catalogo de estas maquinas, los rendimientos
dados son en general conjuntos, es decir, tal como se han presentado en la
explicacion anterior. Pero una adecuada explicacion de la invencién requiere

diferenciar entre dos tipos de pérdidas, en una maquina de este tipo;

- Las pérdidas térmicas en cualquier parte de la maquina, por
rozamiento entre partes de la misma que llevan diferente velocidad.
Estas pérdidas no son recuperables de ninguna manera, aunque se
pueden reducir, tecnolégicamente, mediante un buen sistema de
lubricacién. En una maquina bien disefiada y bien probada, este
rendimiento debe ser superior a 0,95.

- Las pérdidas cinéticas en el escape, pues es imposible transferir toda
la energia cinética del fluido, al eje de la maquina rotativa. Esta

energia, por unidad de tiempo, puede ser el 15 o el 20% de la
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potencia térmica del fluido de trabajo. Para una turbina ensayada
aislada, o insertada en un ciclo combinado, el rendimiento que se
mide incluye el efecto de estas pérdidas cinéticas. Para la invencion,
es absolutamente esencial darles un tratamiento diferenciado de las
anteriores, lo cual plantea la raiz de esta parte sustancial de la
invencion, que es el recuperador de energia mecanica a la salida del
compresor; y el mismo dispositivo a la salida de la turbina. Este ultimo
dispositivo tiene su boca de salida en el comienzo del ramal de baja
presion del intercambiador regenerativo. En cuanto al dispositivo a la
salida del compresor, conecta éste con la entrada del ramal de alta

presion, de dicho intercambiador regenerativo.

En el caso de la turbina, la conversion de energia térmica a mecénica se realiza,
como es conocido, en dos fases que se llevan a cabo en dos cuerpos diferentes,
que conducen sucesivamente el fluido: la tobera (o toberas, dispuestas
circularmente) en las cuales el fluido pierde presibn y temperatura
isentrépicamente (en el ciclo ideal), disminuyendo la presion en un factor r, al
tiempo que se acelera enormemente el paso del fluido de trabajo; y el rodete de
alabes, donde una parte significativa de la energia cinética del fluido pasa a
energia cinética de rotacion del eje del rodete, y del generador eléctrico
acoplado a él; y en toda esa evolucion no puede el fluido superar la velocidad del
sonido en ningun punto, pues de alcanzarse el Mach =1, se produciria el bloqueo
sbénico, que aparte de ralentizar el fluido, provocaria grandes pérdidas
energéticas. El paso por las toberas para producir la aceleraciéon del fluido,
consumiendo energia térmica, va acompafiado de un incremento muy grande del
namero de Mach, desde My, que practicamente es 0, a My=1 (en la realidad, algo
menor, pero pueden usarse los valores extremos 0 y 1 para la formulacién
tedrica, en la que el subindice X hace referencia a la salida de la tobera y
entrada en el rodete; del cual sale en condiciones que se denotan con el

subindice E de escape, siguiendo estos procesos las ecuaciones que subsiguen:

-1 1+
y+1 y/(y-1)
PM:PX( 2 )
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1/(y-1)

y+1
Pm = PX( 2 )
Las relaciones anteriores son fundamentales en esta invencion, y
particularmente limitan la razén de presiones en una sola etapa, lo cual
corresponderia a Py/Px, que es funcidn del coeficiente adiabatico, y; y se calcula
de manera inmediata que el limite superior de r en una sola etapa, es 2,05 para
el Ar; 1,893 para el N,, y 1,825 para el CO,.

Légicamente la velocidad en el punto denotado con X seria practicamente

la sonica:
Cx = Csx = /YRTx

La temperatura del punto intermedio, X, sera en realidad mas alta que la Ty dada
por la primera de las ecuaciones de este grupo, debido a las pérdidas térmicas
en la tobera, caracterizadas por un rendimiento €, que serd muy cercano a 1,
pues las toberas tienen un conformado suave para ir adaptando la seccién recta
de paso a las condiciones del fluido, especialmente medidas a través de la
densidad, evitando que la aceleracion del fluido se separe de la ideal. La

temperatura real Ty, sera

Txr = Ty — €txt (T — Tx)

Lo cual significa que el niumero de Mach sera algo inferior a 1, y se puede

aproximar por

Myr = N Tx/Txr

En la salida del rodete de la turbina, la velocidad no puede ser nula (ni muy
pequefia) pues precisamente ha de estar conmensurada con el tridngulo interior
de velocidades, radial, tangencial y de arrastre, para evacuar adecuadamente al
fluido.

La velocidad de escape ce esta pues ligada con el rendimiento mecanico del

rodete, €, pues

cg = (1= &mm)cir

Esta velocidad se debe modificar a la baja por las pérdidas térmicas en el rodete,
gue se caracterizarian por el complementario del rendimiento is6baro del rodete,
€x (en esto estamos admitiendo que la turbina es 100% de accion, y toda la

conversion de energia térmica a energia cinética se realiza en las toberas, y el
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rodete es isGbaro; pero podria ser parcialmente de reaccion, en las cuales dicha
conversion se realiza en parte en el propio rodete; aunque la explicacién
requiere un algebra mas compleja, pero que no ayuda a la explicacién de la

invencion en si). En cuanto a la velocidad real, cg, , esta cumple

2 _ 2
Cer = &rttCE

Es importante que la velocidad ce sea la que mejores resultados produce en la
conversion de energia cinética del fluido a energia cinética de rotacion del eje, y
cuanto éste arrastra; pero téngase en cuenta que en todos los montajes de ciclo

abierto, la energia cinética del fluido en el escape es una pérdida.

En el montaje de la innovacion aqui presentada, esa pérdida no es tal, pues se
recupera en forma de presion estatica y entalpia, lo que hace que la presion de
entrada al compresor, una vez circulado el fluido por el ramal de baja presién del
intercambiador regenerativo, y del foco frio, sea mas alta que la requerida, si no
se recuperara esa energia mecanica, como se explica mas adelante. Asi pues, el
trabajo especifico hecho por el compresor para alcanzar una determinada
presion estatica de salida, serd menor que el originalmente planteado, cuando la
energia cinética del escape se consideraba una pérdida (y lo era, pues no se

aprovechaba).

Para disefiar el dispositivo de acople entre la salida del rodete de la turbina y el
ramal de baja presién del intercambiador regenerativo, se usaran los balances ya
presentados, que repetimos aqui para facilitar la exposicion. En este caso, i

representa el escape de la turbina, y e la conexién al regenerador.

- Ecuacion de continuidad de gasto, o flujo masico, m’
m'i = pic;S; = m'e = PeCeSe

Balance de impulso lineal, o de presiones
1, r
Pi"'zpici =Pe+§pece

- Balance de energia (por unidad de masa) en condiciones de cuasi

gas ideal

1 2 1 2
CpTi+§Ci =CpTe+§Ce

- Ecuacion de estado del fluido (de gas ideal; si acaso con una

correccién menor, a través de z
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P
— =zRT
p

- Ecuacion de la transformacion del fluido, contando esencialmente con
las dos ya dichas:

Isentropica: PV, = PV}

Téngase en cuenta que T=Tg Yy Te serd la que corresponda al proceso de
ralentizacion que se produce en el dispositivo de acoplamiento, en el cual la
seccion recta del conducto se va expandiendo hasta conseguir su objetivo,

expresado en c.=1 m/s.

Este ultimo dato es consecuencia de la innovaciéon de operar el intercambiador
regenerativo en régimen laminar, que va a proporcionar una soluciéon que ocupa
mas volumen que el de las opciones turbulentas, aunque aportara dos grandes
ventajas, que son una muy baja presion dindmica y una relaciobn mas baja que la
turbulenta, entre la longitud de los tubos del intercambiador, y su diametro. Eso
hace que la pérdida de carga de la opcion laminar sea muy pequefia, y por tanto
el indice j practicamente 1, siendo

._ PP

=B,

siendo P. la presién a la salida del compresor, Py la presion a la entrada de la
turbina, Py la salida de la turbina, y Py a la entrada del compresor, y por tanto el
rendimiento equivalente por pérdida de carga manométrica, n; es también muy

cercano a 1.

Definida esa condicion final del dispositivo de acoplamiento turbina-regenerador,
y conocidas las condiciones completas de salida del rodete de la turbina, Tg y
Cer, quedan fijadas las condiciones de salida del dispositivo acoplador. En

particular

1, 1
CpTET +ECET = CpTe + 51

de lo cual se obtiene T, y por ende se pueden calcular Mg, y Mg, lo que facilita la

determinacion de los demas valores, P, y pe, mediante

y/(y-1) ( y—1 2)1//(1/—1)
=P |1+ —— M;

y—1
P, (1 + —— M,%T) 5

1/(y-1) 1/(y-1)
Y — Y=
PEr (1 + T sz*r)

(147 )
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La cuestion fundamental es ir acomodando la seccion recta de paso, S, desde la
inicial Sg a la final, Se.

PErCErSE = m’e = PeSe

Notese que ya se ha utilizado que la velocidad de entrada c. en el
intercambiador, es igual a 1 m/s. De esta ecuacion se obtiene S, a partir de la

cual se disefia el dispositivo de la invencién.

Dicho dispositivo consiste en una bocina que parte de una boca pequefia, y
multiplica el area de su seccidn recta por un factor algo inferior a la razén de
velocidades entre la entrada en el dispositivo, y la salida, que como referencia se
ha fijado en 1 m/s. Un ejemplo numérico se da en el apartado de materializacion

de la invencion.

La longitud del dispositivo esta relacionada con la deceleraciébn que se
establece, para ir convirtiendo la presion dinamica en estatica. Dicha
deceleracién corresponde en el caso de un fluido a

1 1Pg. — P,

o= ——yp=_tr_le

P p X

donde X es la longitud del dispositivo, que a su vez es el espacio de
deceleracién. Si se busca que esta sea constante, para repartir mejor los
esfuerzos y evitar rozamientos entre corrientes muy diferentemente deceleradas,

se llegaria a

1 2
Xa = ECET

El disefio de detalle tiene infinitas soluciones, pero la exigencia fundamental es
gue la bocina abra con poca inclinacién de sus paredes, y a su vez se respete
que la longitud X sea acorde con las dimensiones usuales en sistemas
energéticos de potencia, si bien se da la condicion de que la longitud no
depende de la potencia total, sino de variables intensivas, bien sea la velocidad,

bien la presion.

En este sentido, se fija como condicion que el incremento del radio interior del
dispositivo, dividido por el incremento de longitud del eje del dispositivo, no sea

mayor de 0,2 radian.
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Otra condicién indispensable de cumplir por el dispositivo, es que esté
fuertemente aislado, térmicamente, pues toda pérdida de calor ha de computarse

como tal en el rendimiento térmico de la instalacion.

Una Ultima cuestion a precisar es el tipo de maquinas que satisfacen las
prescripciones de la invencién, asi como sus limitaciones, derivadas de la Fisica
de los procesos involucrados. En particular, se ha sefialado que la razéon de
presiones esta imitada a un valor bajo, de aproximadamente 2, aunque la
limitacibn depende del cociente adiabatico, y. En principio, los resultados son
mejores cuanto menor es Yy, suponiendo que los gases involucrados se
comportan siempre como ideales; lo cual es tanto menos verdad, cuanto mas
compleja es la molécula, pues aparecen en tal caso mas grados de libertad en
las oscilaciones de los atomos, que hacen que su calor especifico, C,, varie
bastante con la temperatura. También se evidencia el peor comportamiento de
las moléculas complejas, respecto de gas ideal, por la aparicion de valores del
pardmetro f distintos de 0, en é&reas del diagrama termodinamico donde
moléculas monoatémicas, como las de argon, tienen valores nulos de f, lo que

evidencia que se comportan como gases ideales.

Tras estas precisiones, un tanto de detalle, pero importantes, sobre el fluido de
trabajo, conviene completar la definicion del sistema presentado, sefialando que
el tipo de turbina que se puede seleccionar para esta invencién, por cumplir las
prescripciones realizadas, es la centripeta, con entrada por toberas dispuestas

radialmente, y salida por la zona préxima al eje, y de una sola etapa.

Y andloga, pero inversamente, el compresor que se selecciona en la invencién
como eleccién de referencia es el centrifugo de una etapa. La salida de estos
compresores se realiza mediante difusor, de tal modo que una parte de la
presion dinamica se convierte en estatica en la propia maquina; pero en todo
caso hay que interponer, entre la salida del compresor y la entrada en el ramal
de alta presion, un dispositivo en todo igual al que se ha explicado en la
conexion del escape de la turbina con el ramal de baja presién del

intercambiador regenerativo.

Queda por explicar la invencién en lo referente a los intercambiadores de calor, y
fundamentalmente el regenerativo, cuya seleccion de base es que sea de tubos
dispuestos en cuadricula cuadrada, dentro de una carcasa prismatica, que en la

seleccion de base respecto del fluido de trabajo, en dicha carcasa estara a
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presibn muy parecida, o igual, a la atmosférica circundante. Los tubos, pues,
constituyen un haz que puede experimentar cambios de direccion o giros de los
tubos, conservando el paralelismo entre ellos, lo cual es una gran ventaja
cuando se han de manejar un gran nuimero de tubos, del orden de 30 tubos
delgados (del orden de 1 cm de diametro) por kW de potencia térmica

transferida.

Para explicar adecuadamente la seleccion de esta innovacion de trabajar en
ambos ramales en régimen laminar, que en principio es el que peor resultados
puede dar, volumétricamente hablando, es imprescindible analizar la capacidad
de refrigeracién y la pérdida de carga manométrica, teniendo en cuenta que ésta

depende esencialmente de dos factores:

- El factor geométrico del circuito, adimensional, que es el cociente
entre la longitud y el radio de los tubos que conforman el
intercambiador (L/R).

- La presion dindmica, que es % pc?.

Pero se ha de comenzar analizando qué requisitos se desprenden de la igualdad
de la potencia térmica, segun el balance entélpico total de uno de los dos fluidos,

y segun la ecuacion de termo-transferencia.

Si se aplica esto al ramal de alta presion, que es el flujo que va por el interior de
los tubos y se calienta, se puede escribir la siguiente ecuacién, con el significado

de parametros y coeficientes que se da a continuacion

Q = m'C,AT = UN2mRLST

Q= potencia térmica intercambiada
m’= gasto o flujo masico
C,= calor especifico a presion constante

AT= incremento de temperatura en el total del calentamiento en el

intercambiador

U= coeficiente global de transmision de calor. Para tubos de pared delgada, con

el mismo coeficiente de pelicula dentro y fuera, h, el valor de U=h/2

N= namero total de tubos, dispuestos en un haz cuadrangular nxn
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R= radio del tubo (de pared muy delgada, pues la diferencia de presiones
dentro/fuera es de 0,1 MPa)

L= longitud de los tubos

o0T= diferencia de temperatura entre los ramales caliente y frio en el regenerador,
que es practicamente constante, pues el intercambiador funciona de modo

equilibrado (el producto m’C, es del mismo valor en ambos ramales)
Y ademas hay que sefalar que m’ se puede escribir como
m’ = pcNmR?

siendo c la velocidad. En realidad, tanto la velocidad como la densidad variaran
a lo largo del calentamiento, pero no asi m’, que se mantendra, en condiciones

estacionarias.

La cuestion esencial ahora es relacionar U con el régimen hidraulico. Caben aqui
dos aproximaciones alternativas (cuya validez depende del numero de
Reynolds). En el régimen laminar, con Reynolds bajos o muy bajos (por debajo
de 1000) el nimero de Nusselt se puede considerar constante, con valor entre 4
y 5 (que dependeria de la configuracién especifica de la transferencia de calor;
por lo que puede tomarse un valor medio, 4,5 en esta estimacion. El valor del
coeficiente de pelicula es por tanto
p o 45k
2R
Introduciendo U=h/2 en la igualdad anterior entre valores de Q, se puede
encontrar la ecuacion fundamental del factor geométrico (L/R) en este régimen, y

utilizando el nimero de Prandtl ademas del de Reynolds, se llega a

AT Pr

—==-Re

L
R 6T 2,25

Puede compararse esta expresion con la que se obtendria del caso
turbulento, en el que se puede utilizar la correlacién de Dittus Boelter, muy

probada para propoésitos generales, y que para gases como aire y N, queda

k
h = 002Re%8 —
Y-

siendo k la conductividad del gas. Con esta correlacion, se llega a la relacion

siguiente para el factor de forma
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L AT Pr

L2 0,2
R 6T 0,02

Las dos ecuaciones dan el mismo valor cuando Re=366; y dicho valor conduce a
L/R=2300. Eso significa que si el radio de los tubos es 0,5 cm; la longitud del
tubo sera de 11,5 m.

Para posibilitar el uso de tubos mas cortos, se ha de acudir a régimen laminar de
manera mas notoria, es decir, con Reynolds del orden de 200. La relacién L/R
sale 1250, de modo que con tubos de 1 cm de diametro, la longitud seria de 6,25

m, algo conmensurable con la potencia y las temperaturas gestionadas.

Nétese que en ningun régimen, sale la longitud dependiente de la potencia total.
Esta se reparte entre tantos tubos como haga falta, pero las medidas de cada
tubo dependen del modo en que se relaciona la tasa de transferencia de

entalpia, con el ritmo de calentamiento o enfriamiento de cada ramal.

Por otra parte, en el régimen laminar, la tasa de termo-transferencia no depende
de la velocidad del fluido, de modo que una variacion momentanea de ésta, no
afecta al coeficiente de pelicula, pero si afecta al Reynolds (a no ser que la
densidad cambie en sentido contrario) y eso si produce ineficiencias, sobre todo
si el Reynolds aumenta, pues para hacer bien la termo-transferencia, harian falta

tubos mas largos.

Es muy importante evaluar también la invencién desde el punto de vista de la
pérdida de carga manométrica; tanto para el régimen laminar en el que se
concreta la innovacién, como el turbulento, en el cual se encuentran los montajes

en los que se concreta el estado del arte.
En ambos casos la pérdida de carga manométrica s compone de 3 factores:

- La presion dinamica, ¥ pc® ,que es muy pequefia para el caso de
referencia de la invencién, en el que la densidad mas representativa
es 0,5 kg/m3, y la velocidad es 1 m/s, lo que da una presion dinamica
de 0,25 Pa.

- El factor de forma (L/2R) el cual hemos visto que crece al crecer el
namero de Reynolds, por las exigencias de la transmision de calor y

de la tasa de calentamiento/enfriamiento del fluido.
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- El factor adimensional de ajuste, que para el caso laminar puro vale
64/Reynolds; y para el turbulento se puede ajustar por la

aproximacion general de Blausius, que es 0,32/Re®®.

El mayor inconveniente de los regimenes laminares es el gran volumen que
ocupan sus componentes, y la dotacién de fluido para rellenar el circuito. No
obstante, al ser las presiones de trabajo considerablemente bajas, los grosores
de las paredes de los componentes seran muy bajos también, y por ende de
poco peso, de modo que su coste sera bajo. Algo similar cabe decir del fluido,
del cual se necesitan grandes volumenes, que al final tienen, sin embargo, un

coste muy reducido.

En lo que precede en este punto, se ha expuesto sucintamente la disposicién de
equipamiento que compone el total de la invencién, para acto seguido explicar el
funcionamiento de cada etapa del ciclo y las propiedades que se aprovechan
gracias a determinados principios termodindmicos y de termo-transferencia, que
se van a recolectar a continuacioén, reformulado el rendimiento en funcion de los
parametros del circuito, segun las disposiciones de la invencién, que consiste en
un ciclo termodinamico, al que es sometido un fluido de trabajo, que manifiesta
una ecuacion de estado muy cercana a la de gas ideal, lo cual se prescribe y
comprueba por el factor logaritmico de dilatacion isébara, que es menor que la

unidad en el punto termodindmico de la salida del compresor, estando definido

B dln z
fo = oLnT/,

siendo z el factor de compresibilidad, igual a P-V/(R-T); describiendo dicho gas el

dicho factor fp por

ciclo termodindmico que constituye la invencion, tanto en sentido del
equipamiento fisico, como de los efectos que causan en el fluido las diversas
etapas del ciclo, que comienza por el punto de minima entalpia, que ocurre a la

salida del foco frio, desde el cual suceden las siguientes fases:

- aceleracién isobara del gas por accion de los alabes rotatorios del
compresor centrifugo, movidos por un eje accionado por un motor
eléctrico, con multiplicador de velocidad en caso de desajuste de giro
con las prestaciones de origen; y esta aceleracion se realiza en el

plato de alabes de dicho compresor;
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deceleracion del gas centrifugado, a su paso por el difusor del
compresor, pasando presion dindmica a estatica, a lo largo de una
isentropica, que en la realidad, por irreversibilidades, estara inclinada
hacia incremento de entropia, antes de su evacuacion desde el
difusor del compresor;

deceleracion isentrdpica, realizada en una bocina de conexién entre
la evacuacion desde el difusor del compresor, y el ramal de alta
presién del intercambiador regenerativo, siendo en esta bocina donde
se efectlla la recuperacion mecanica, con fuerte incremento de la
presion estatica y donde se amolda al flujo a adquirir régimen laminar;
calentamiento isobaro del fluido que circula por el ramal de alta
presion del intercambiador de calor regenerativo; hasta alcanzar una
temperatura que es D; grados mas baja que la temperatura de salida
del recuperador de energia mecanica de la salida de la turbina;
pudiendo estar constituido este tipo de intercambiadores por haces de
tubos de disposicion cuadrangular regular;

calentamiento isobaro hasta la mas alta temperatura del ciclo,
proviniendo el calor de una fuente externa; y tiene lugar en el foco
caliente, que como referencia puede considerarse constituido
asimismo por haces de tubos de disposicion cuadrangular regular;
aceleracion isentropica, o con ligera generaciéon de entropia, del fluido
emergente del calentamiento en el foco caliente; estando producido
esta aceleracion en las toberas de entrada en una turbina de
expansién de tipo centripeto, siempre en régimen subsonico, si bien
con Mach cercano a 1 en las partes de mayor velocidad,;

deceleracion isébara en el rodete de la turbina de expansion, con
transferencia de energia mecénica al eje de la misma, al cual esta
conectado mecanicamente un generador eléctrico;

deceleracion isentropica en el dispositivo de recuperacion de energia
mecanica, consistente este dispositivo en una bocina que conecta la
salida de la turbina con el ramalde baja presion del intercambiador
regenerativo; en el cual este flujo va, como referencia, por fuera de
los tubos, en disposicién cuadrangular regular, con un diametro
hidraulico equivalente igual a un valor entre un tercio y tres veces el

didmetro interno de los tubos;
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enfriamiento isobarico en el ramal de baja presion del intercambiador
regenerativo;

enfriamiento isobarico en el foco frio, que en esencia es un
intercambiador de calor, donde el fluido frio, que refrigera al fluido de

trabajo, proviene del medio ambiente;

de modo que el sistema esta formado por los siguientes componentes fisicos,

concatenados en circuito cerrado:

un compresor, con su plato de alabes y su difusor estatico de salida,
estando accionado el plato de alabes por un motor eléctrico;

un recuperador de energia mecanica, con forma de bocina;

un intercambiador de calor regenerativo, con ramal de alta presion,
que esta conectado al recuperador anterior, y que en la forma
seleccionada para materializar la invencion estd constituido por un
haz cuadrangular regular de tubos, dentro de una carcasa prisméatica;
fluyendo el gas a alta presion por dentro de los tubos, y el gas de baja
presion por fuera de ellos, dentro de la carcasa;

un foco caliente, que es un intercambiador, en el cual se aporta calor
desde un fluido caliente exterior, al fluido de trabajo que se mueve en
circuito cerrado, al final de su recorrido a alta presion;

una turbina de expansiéon de gas, con dos etapas: la corona de
toberas para creacion de chorros de muy alta velocidad, sin alcanzar
la velocidad del sonido; y los alabes cuyo rodete de giro esta unido a
un eje de revolucion, que esta solidariamente unido a un generador
eléctrico;

un recuperador principal de energia mecanica, con forma de bocina,
cuyo extremo de menor seccién, o boca, esta unido al escape de la
turbina; estando su otro extremo unido a la carcasa del
intercambiador regenerativo;

un foco frio, que es un intercambiador, en el cual se extrae calor
desde el fluido de trabajo, al final de su recorrido a baja presion, a un
fluido frio exterior, como puede ser aire de la atmdsfera o agua de la

hidrosfera.

Adicionalmente al circuito se le pueden agregar elementos auxiliares para

propiciar variaciones del régimen de trabajo. En concreto, se colocan valvulas de
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regulacion de caudal dentro de las bocinas de recuperacion, y ademéas debe
incluirse una valvula de alivio, asi como una valvula de aportacién de fluido de
trabajo, gas, antes de la entrada al compresor; por lo que se afiade también un
tanque de almacenamiento de gas.

Cuestiébn mas importante es la de montar escalonadamente, los componentes de
dos 0 mas ciclos de esta clase, formando un solo ciclo, con los compresores en
cascada y con enfriamiento intermedio, que se hace en sucursales del foco frio,
desde los cuales pasa el fluido al compresor inmediato superior en presion,
hasta llegar al compresor de mayor presion, desde el cual, a través de la bocina
de su recuperador, se conecta con el ramal de alta presion del intercambiador
regenerativo; y apilando las turbinas asimismo en cascada, cada una de ellas
seguida de su recuperador principal mecéanico, que salvo en el caso de la turbina
de menor presién, se conectan con recalentamientos intermedios, que son
sucursales del foco caliente, tras lo cual el fluido se expansiona hacia el nivel
subsiguiente inferior en presion; estando el recuperador principal de la turbina de
menor presion conectado con el ramal de baja presién del intercambiador

regenerativo.

EXPLICACION DE LAS FIGURAS

La figura 1 muestra las lineas de los procesos y los puntos
termodinamicos principales de un ciclo convencional, representativo del estado
del arte de ciclos cerrados de gas, con calor aportado desde el exterior, sin
incorporacién de la innovacién aqui presentada. Se usa un grafo termodinamico

(entalpia, log P).

La figura 2 muestra las lineas de los procesos y los puntos
termodindmicos principales de un ciclo cerrado de gas, que incorpora la

innovacién aqui presentada. Se usa un grafo termodinamico (entalpia, log P).
La figura 3 muestra un esquema de un montaje para materializar la
invencion.

La figura 4 representa un ciclo termodindmico de la invencién, con
escalonamiento de etapas de compresion y de expansion, con enfriamiento
intermedio entre dos compresiones sucesivas, y con recalentamiento entre dos

expansiones sucesivas. Se usa un grafo termodinamico (entalpia, log P).
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figura 5 muestra un esquema de un montaje para materializar la

en su versibn en cascada de compresiones y de expansiones,

expuesta en la figura 4.

Para mejorar la comprensién de la explicacién de las figuras se enumeran

a continuacién los elementos que componen la invencion:

1.
2.

N o o &

10.
11.
12.

13.
14.
15.

16.

Turbina (de expansion).

Escape de la turbina y conexion con el ramal de baja presién del
intercambiador regenerativo, que consiste en un recuperador de
energia mecéanica, pasando a presion estatica la mayor parte de la
presion dinamica del fluido, y a entalpia la mayor parte de la energia
cinética residual de la expansion.

Ramal de baja presion del intercambiador regenerativo, con el fluido
circulando por la carcasa

Intercambiador regenerativo

Salida del ramal de baja presién del intercambiador regenerativo

Foco frio o sumidero de calor

Entrada, al sumidero de calor, del fluido que realiza la accion
refrigerante de foco frio.

Salida del fluido de trabajo del sumidero de calor, y conexién a la
entrada del compresor

Conexion, con el colector de entrada del compresor, del circuito de
carga y descarga del fluido de trabajo.

Salida del refrigerante exterior del sumidero de calor

Compresor

Salida del compresor y conexion con el ramal de alta presion del
intercambiador regenerativo, que se configura para actuar de
recuperador de energia mecénica, elevando la presion estatica del
gas, a costa de su presion dinamica.

Motor eléctrico de accionamiento del compresor (11)

Generador eléctrico activado por el eje de la turbina (1)

Circuito hecho de un haz de tubos, para paso del fluido de trabajo en
la rama fria, de alta presion, en el regenerador.

Salida del ramal de alta presion del intercambiador regenerativo y

conexion con el foco caliente
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17.

18.

19.

20.

21.

22.

23.

24,

25.

26.

27.

28.

29.

30.

31.

32.

33.

34.

35.

36.
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Foco caliente, que es un intercambiador a contracorriente con un
fluido exterior de muy alta temperatura, que puede provenir de
fuentes energéticas diversas

Salida, desde el foco caliente, del fluido a alta presion y a la mas alta
temperatura, para entrada en la turbina

Entrada del fluido exterior de muy alta temperatura, en el foco caliente
Salida del fluido exterior del foco caliente

Voluta de conduccién del gas caliente procedente del escape de la
turbina (1), estando traspasada la voluta por el haz de tubos (15)
Aislamiento térmico de todo el conjunto de componentes

Eje motor-compresor (11)

Eje turbina-generador (14)

Bocina de recuperacion de energia mecanica en la impulsion del
compresor (11)

Valvula (generalmente cerrada) para carga o descarga de fluido de
trabajo. Existe una valvula 26b, de similar funcion, pero en la salida
del foco caliente

Valvula de alivio

Tanque de almacenamiento de fluido de trabajo

Punto termodinamico de minima entalpia y presion en el ciclo

Punto termodinamico de méxima entalpia y presién del ciclo

Punto termodinamico de escape de la turbina, en ciclo del estado del
arte

Punto termodinamico de salida del ramal de alta presién del
regenerador

Punto termodindmico de entrada al ramal de alta presion del
regenerador, desde la salida del compresor, en montaje del estado
del arte

Punto termodindmico de salida del ramal de baja presion del
regenerador, en montaje del estado del arte

Punto termodindmico de salida del compresor, segin compresion
isentropica ideal, en el montaje de la invencion. Existe un punto
homaélogo 35b en el montaje de dos ciclos en cascada (figura 4)

Punto final del calentamiento sufrido, desde el punto 35, por el fluido
comprimido, como consecuencia de rozamientos (en realidad, esta

fase va embebida en la que transcurre desde 29 a 35, pero se pintan
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37.

38.

39.

40.

41.

42.

43.

44,

45,
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consecutivas para clarificar la explicacion). Existe un punto homaélogo
36b en el montaje de dos ciclos en cascada (figura 4)

Punto final de la recuperacion mecanica isentrépica experimentada
por el fluido de trabajo antes de entrar en el ramal de alta presion del
regenerador. Existe un punto homoélogo 37b en el montaje de dos
ciclos en cascada.

Punto final de la expansién isentropica ideal del gas en la turbina.
Existe un punto homdlogo 38b en el montaje de dos ciclos en
cascada (figura 4)

Punto final del calentamiento sufrido, desde el punto 38, por el fluido
comprimido, como consecuencia de rozamientos (en realidad, esta
fase va embebida en la que transcurre desde 30 a 38, pero se pintan
consecutivas para clarificar la explicacion). Existe un punto homélogo
39b en el montaje de dos ciclos en cascada (figura 4)

Punto final de la recuperacion mecanica isentrépica experimentada
por el fluido de trabajo procedente de la expansion en la turbina,
antes de entrar en el ramal de baja presion del regenerador. Existe un
punto homologo 40b en el montaje de dos ciclos en cascada.

Punto termodindmico de salida del ramal de baja presion del
regenerador, en el montaje de la invencién

Punto termodinamico de salida del ramal de alta presion del
regenerador, en el montaje de la invencién

Punto final de la refrigeracion intermedia entre dos compresiones, en
el montaje en cascada

Punto final del calentamiento intermedio entre dos expansiones, en el
montaje en cascada

Conector entre etapas sucesivas, en el montaje en cascada, sefialado
como 45c si es la cascada de compresores, 0 como 45t, si es en la de

turbinas.

En la figura 5 existen varias etiquetas que tienen una a o una b como sufijo,

después de un guarismo. Este ultimo conserva el significado dado en la tabla

anterior; y a significa que es de la etapa de alta presion, y b que es de la de baja.

En los diagramas aparecen diversas lineas definidas por una propiedad:

el eje de abscisas esta sefalado por H, entalpia especifica; y el eje de

ordenadas por Log P, que significa presion, en escala logaritmica. La marca LP;
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sefiala la linea en la cual la presion es constante y corresponde a la presion

inferior. LP es la is6bara alta.

To es la temperatura del punto de minima entalpia del ciclo (29), y Ty el
de maxima entalpia (30).

LSc es la isentrépica de compresion.
LSt es la isentropica de expansion en la turbina.

Lri representa las condiciones del regenerador en la cara inferior (de

entalpia) y Lrs las condiciones de la cara superior del mismo.

Obviamente, los puntos de los diagramas termodindmicos se corresponden con
puntos del montaje fisico, que son donde se dan las condiciones de presion y
temperatura previstas en el diagrama. En este sentido, los puntos del ciclo de la
figura 2 pueden situarse en la figura 3. En concreto son representativas las

siguientes correspondencias:

Punto 29 = colector de entrada, 8 de la figura 3
Linea 36-37 = recuperador mecanico 25

Punto 30 = colector 18 de entrada en la turbina
Linea 39-40 = recuperador mecanico 2

Punto 41 = colector de entrada, 5, al foco frio

MODO DE REALIZACION DE LA INVENCION

La invencibn se materializa integrando apropiadamente los dos
elementos fisicos que le componen: el fluido de trabajo, y el equipamiento termo-
mecénico en el que se dan los procesos que componen el ciclo. Dicho

eguipamiento consta de

- un compresor (11), con su plato de alabes y su difusor estético de
salida, estando accionado el plato de &alabes por un motor eléctrico
(13);

- un recuperador de energia mecanica, con forma de bocina (25);

- un intercambiador de calor regenerativo (4), con ramal de alta
presién, que esta conectado al recuperador anterior (25), fluyendo el

gas a alta presion por dentro de los tubos, y el gas de baja presion
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por fuera de ellos, dentro de la carcasa (3), procediendo dicho gas de
baja presion, del recuperador mecénico (2) conectado a la salida de la
turbina (1);

- un foco caliente, que es un intercambiador (17), en el cual se aporta
calor desde un fluido caliente exterior (19), al fluido de trabajo que se
mueve en circuito cerrado, al final de su recorrido a alta presion;

- una turbina (1) de expansién de gas, con dos etapas internas: la
corona de toberas para creacién de chorros de muy alta velocidad, sin
alcanzar la velocidad del sonido; y los alabes cuyo rodete de giro esta
unido a un eje de revolucién (24), que esta solidariamente unido a un
generador eléctrico (14);

- un recuperador principal de energia mecéanica (2), con forma de
bocina, cuyo extremo de menor seccion, o boca, esta unido al escape
de la turbina (1); estando su otro extremo unido a la carcasa del
intercambiador regenerativo (4);

- un foco frio, que es un intercambiador (6), en el cual se extrae calor
desde el fluido de trabajo, al final de su recorrido a baja presion, a un
fluido frio exterior (7,10), como puede ser aire de la atmésfera o agua

de la hidrosfera.

Para la materializacion de la invencién se selecciona un fluido de trabajo entre
sustancia pura o mezcla de sustancias, que se comporte como gas ideal en el
dominio termodindmico en el que se desarrolla el ciclo. Para ello se verifica que
su parametro f, sea menor que 1 en el punto de salida del compresor. En la
seleccidn se ha de contar también con la estabilidad quimica del gas, de que no

se descomponga con los sucesivos aumentos de temperatura.

Los gases candidatos mas inmediatos pueden ser monoatomicos, como el

argon; diatomicos, como el nitrégeno; o triatdmicos, como el CO,.

Para valorarlos, se usa la razéon o cociente de temperaturas, 1, en una

isentrdpica, que es
T = T'B

Esto permite expresar el rendimiento realista como
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T

&=

- l”?cntnj)/ (1+6)

Esta expresion es muy importante, pues explica que, para tener el mismo
rendimiento con los mismos rendimientos de maquinas, etcétera, los fluidos han
de tener el mismo valor de r®, lo cual quiere decir que los fluidos que tengan
menor valor de (3, necesitaran mayores valores de r. Sin embargo, esto esta en
contradiccién con las compresiones y las expansiones isentrépicas, si se quiere
evitar el blogueo sénico, pues de no hacerlo, el rendimiento de las maquinas
caera mucho. Si Py es la presibn maxima, y Py la del final de una expansién con

fluido de velocidad igual a la del sonido, teéricamente, se tiene

y+1 v/(r-1
Pu =P X( 2 )
Y por tanto, para un solo salto isentrépico, la razén de presiones maxima es ry
que vale

Py (y +1 )Y/(Y—l)

™= p, 2

Esta razon vale 2,05 para el Ar, 1,893 para el N, y 1,825 para el CO.,.

Es también muy importante la maxima razén de temperaturas que puede darse
en una expansion sin bloqueo soénico, que es precisamente (1+y)/2; vy
respectivamente corresponde, para los tres fluidos dichos, a 1,333; 1,20 y 1,143.
Este dltimo valor es la 1 de la ecuacién del rendimiento, lo que significa que, a
igualdad de todos los parametros de la instalacion (u, 6, y los rendimientos n) el
fluido que tiene menor valor de 1, el CO, en este caso, es el que mejor
rendimiento total € tendrd. Ahora bien, debido a su alta temperatura critica
(31°C), el CO, es el que peor se comporta como gas ideal, y su parametro 6 es

casi el doble que los valores para Ary N,.

Por hallarse en el medio de las dos tendencias, alto y bajo valor de v, sera este
altimo, N,, el que se escoja para dar ejemplos concretos de valores de T, Py

rendimiento del ciclo propuesto.

Téngase en cuenta, ademas, que el rendimiento € no lo es todo. También
importa el trabajo especifico de la turbina, W,, (J/kg) pues la potencia real, N,

(J/s) dada por la turbina en el eje, es funcién del trabajo especifico y el gasto m’
(kg/s):
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N=th

Y W, se puede aproximar muy bien, por ser gas ideal con Calor especifico a
presion constante, C,, en funcion de la temperatura de entrada Ty y de salida,

Tx de la turbina
W = Cp (TM - TX)

Dado que Ty= T Tx; el CO, es el de mas bajo trabajo especifico, y por tanto, el

que necesita mayor flujo masico o gasto (m’).

Este gasto en fijo una vez puesto el sistema en condiciones de operacion. Se
puede necesitar, como se prevé en la figura 3, un circuito auxiliar de carga y
descarga del fluido de trabajo, pero el régimen de funcionamiento nominal no
necesita inyecciones ni extracciones de fluido. En este circuito auxiliar son
convencionales las valvulas (26 y 26 b) y el tanque (28). Asimismo se cuenta con

una valvula de alivio (27).

Para valorar el ciclo propuesto, sobre lo existente en el estado del arte,

se puede escribir la expresion paramétrica del rendimiento del motor, como:

_ T—1 (1 T)
sr—¢r_1 P

siendo T la razdn (tedrica o ideal) de temperaturas en la turbina

T = T’B
Y W’ el cociente de Carnot, modificado por los rendimientos mecanicos
W= pnenen;

Siendo el parametro del rendimiento de regeneracion térmica

=1+
¢ Ty e

Puede apreciarse que el efecto de los rendimientos mecanicos es igual a reducir
el valor de la maxima temperatura del gas de trabajo, en la misma proporcion,
respecto de la temperatura minima del gas, To. Ello indica claramente la

importancia de mejorar esos rendimientos.

Para valorar el ciclo propuesto, se supondra un rendimiento del compresor del
85% vy el de la turbina del 75% y el rendimiento por pérdida de carga se puede

expresar en funcion dery |
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. PP
7= P Py
siendo P, la presién a la salida del compresor, Py la presion a la entrada de la

turbina, P, la salida de la turbina, y P a la entrada del compresor.

Este rendimiento cabe estimarlo de antemano, aunque depende de las
propiedades de funcionamiento del sistema en su conjunto (al contrario que los
rendimientos del compresor y de la turbina, que se pueden determinar

experimentalmente antes, con notoria precision).

El valor de n; en funcion de j y de r (para el N,, como hemos dicho) se da en la

tabla siguiente:

i r=1,1 r=1,2 r=1,4 r=1,6 r=1,8 =2
1,001 0,9895 0,9944 0,9969 0,9977 0,9982 0,9984
1,01 0,9042 0,9469 0,9699 0,9778 0,9819 0,9844
1,015 0,8630 0,9225 0,9556 0,9672 0,9732 0,9768
1,02 0,8256 0,8995 0,9417 0,9568 0,9646 0,9694
1,025 0,7914 0,8776 0,9283 0,9467 0,9562 0,9621
1,03 0,7600 0,8568 0,9153 0,9368 0,9480 0,9549
1,035 0,7312 0,8371 0,9027 0,9271 0,9399 0,9479
1,04 0,7045 0,8183 0,8905 0,9177 0,9321 0,9410
1,045 0,6798 0,8004 0,8787 0,9085 0,9243 0,9342
1,05 0,6568 0,7834 0,8672 0,8995 0,9167 0,9275
1,06 0,6154 0,7515 0,8452 0,8821 0,9020 0,9145
1,07 0,5792 0,7222 0,8244 0,8655 0,8879 0,9020

En la tabla inmediatamente precedente, se aprecia que el rendimiento baja
mucho para valores bajos de r, especialmente para valores altos de j. La tabla
indica que no se debe bajar de un valor de 1,6 para r; no se debe subir de 1,025
para j. Esto dltimo requerir4 intercambiadores de calor de alto numero de
conductos en paralelo, de longitud pequefia 0 moderada, lo cual coincide con la
seleccién hecha de flujo laminar para los intercambiadores, especialmente el

regenerativo.

Eso significa que a pesar de lo ya conocido, de que el rendimiento del ciclo
tedrico crece al decrecer r, hay que tener en cuenta que la parte realista del
movimiento del gas, que se concreta en pérdida de carga manométrica, presenta

el comportamiento contrario: su rendimiento empeora cuando bajamos r.
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Algo analogo sucede con la regeneracion. Una parte de la entalpia no
recuperada en esa fase, la que depende de la ecuacion de estado del gas,
disminuye al reducirse r; pero la correspondiente a mantener una diferencia D,
(20 K, como referencia) entre las corrientes caliente y fria de la regeneracion, va
a ser relativamente mas gravosa para el rendimiento cuando disminuya r, pues
disminuye también el decremento entélpico de la turbina. Esto se aprecia en la
tabla siguiente, que presenta el calculo del rendimiento de la regeneracion,

usando N, como gas de trabajo

r ¢=1,01 ¢=1,02 ¢=1,025
1,1 0,72892784 0,57347479 0,51821667
1,2 0,8355474 0,71754522 0,6702186
1,3 0,87847867 0,78329198 0,74303649
1,4 0,90171591 0,82102247 0,78585966
1,5 0,91631228 0,84555012 0,81411513
1,6 0,92635042 0,86280518 0,83419342
1,7 0,93368932 0,87562596 0,84922071
1,8 0,93929704 0,88554201 0,86090757

Obviamente las muy bajas r no tienen sentido practico, pero es que tampoco son
admisibles por los bajisimos resultados del rendimiento de la fase de
regeneracion del calor. Como complemento informativo, hay que sefalar que D
es igual a la potencia térmica total a regenerar, dividida por el producto del area
de termo-transferencia por el coeficiente global de transmisién de calor a través
de dicha area, y como rango de referencia de su valor, éste se puede acotar
entre 5y 20 °C.

Es obligado sefalar que la materializacion de esta invencién exige disponer
consecutivamente los elementos o componentes de ingenieria térmica en los
gue se desarrolla cada fase del ciclo, para cuya comprension es importante
ponerlo en concordancia con la figura 2, lo que asocia cada componente,
anteriormente citados, a una determinada evolucion del fluido, segun se indica a

continuacion:

- compresor (11) con su motor (13); gracias al compresor, el fluido
evoluciona por la isentrépica LSc; al final de esa fase, se representa,
entre los puntos 35 y 36, un calentamiento de origen interno, pues es

el de las irreversibilidades durante la compresion, que se han
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agrupado asi, para evidenciarlo mejor, pero se podria dibujar
directamente la linea de la compresion desde el punto 29 al 36
directamente;

recuperador mecanico abocinado (25) a la salida del compresor (11)
pasando el fluido del punto 36 al 37, con lo cual se incrementa la
presion estética del fluido, y se reduce su velocidad, ajustandola al
régimen laminar buscado;

ramal de alta presion, por dentro de los tubos en haz cuadrangular
(15), que conforman el cuerpo principal del intercambiador
regenerativo (4); y de ellos emerge el fluido en el punto 42 de la figura
2

conducto de seccién constante que une la salida del haz de tubos
dicho (15) con el foco caliente (17) en el ramal de alta presion;

foco caliente (17) que esencialmente es un intercambiador donde el
fluido caliente procede de una fuente térmica exterior, entrando por el
conducto 19 y saliendo por el 20, fluyendo a contracorriente del fluido
de trabajo, el cual se calienta hasta el punto (30) de maxima entalpia
en el ciclo;

conducto colector (18) de entrada a la turbina (1)

mas la propia turbina (1) que acciona el generador eléctrico (14);
experimentando el fluido de trabajo una expansion isentrépica a lo
largo de la linea LSt, llegando, como resultado final teérico al punto
38, tras el que se afade en la figura 2 un tramo is6baro de
calentamiento, hasta el punto 39, siendo dicho calor el aportado por
irreversibilidades;

existiendo como componente tras el escape de la turbina (1),
recuperador mecanico, que corresponde a una conexién abocinada
(2) en la que se recupera mecanicamente el fluido de trabajo, que
pierde velocidad, y por ende presién dinamica, y gana presion
estatica, y conduce al fluido hasta la entrada en el ramal de baja
presion del intercambiador regenerativo (4);

saliendo el fluido de dicho ramal de baja por el colector (5), que lo

introduce en el foco frio (6)
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- siendo el foco frio (6) un intercambiador a contracorriente, refrigerado
por un fluido frio que procede de un reservorio exterior de baja
temperatura, y entra por el conducto (7) y sale por el (10)

- pasando el fluido de trabajo desde el foco frio (6) al compresor (11)

por un conducto (8).

La materializacién incluye como cuestion esencial fijar los niveles de las
variables relevantes en la definicion del ciclo, cumpliendo las prescripciones ya
expresadas; en particular, no llegar al bloqueo sénico, al acelerarse en una
corona de toberas, lo cual obliga a que el cociente entre la presién superior en el

escalon, Py, Y la inferior, Piy , r, cumpla

y/(y-1)

P +1
r< Supz(y )

Py 2

Y a su vez r ha de ser mayor que el valor que proporciona un rendimiento
de regeneracion que no sea menor que el producto de los rendimientos, por

irreversibilidades térmicas, del compresor y la turbina.

En el caso que se va a adoptar para valorar el ciclo, los rendimientos en
cuestiéon se toman, ambos dos, turbina y compresor, de 0,95; lo que da como
limite de rendimiento de regeneraciéon 0,914;lo cual exige, segun la tabla
anteriormente dada para este rendimiento, que r sea mayor que 1,4 y que la
diferencia de temperaturas en el regenerador sea menor que el 1% de la
temperatura absoluta maxima que alcanza el fluido, multiplicada por el
rendimiento termo-mecanico de la turbina, que incluye como pérdida la energia

cinética del fluido a la salida de la turbina.

Para valorar el ciclo propuesto, se supondra un rendimiento termo-
mecanico del compresor del 85% y el de la turbina del 75%. El parametro 6, que
mide el rendimiento de regeneracion, se puede estimar en 0,05 (una pérdida de
20 K en 400 K de regeneracion) y el rendimiento por pérdida de carga se puede
suponer igual a 1, si se escoge bien el punto de funcionamiento, como asi se ha
hecho, al imponer flujo laminar, en los intercambiadores, lo que comporta una

presion dinamica despreciable.
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La figura 1 muestra un ciclo de estado del arte, en el cual se va a partir
de los puntos termodindmicos de minima y maxima entalpia, que son los puntos
29y 30

La tabla siguiente muestra P y T para cada punto sefalado.

Punto P (MPa) T (K)
29 0,1 300
30 0,185 1200
31 0,1 1055
32 0,185 1035
33 0,185 368
34 0,1 388

El rendimiento termo-mecéanico de este ciclo se puede expresar como la
potencia util (que es la de la turbina, menos la del compresor) dividida por la

potencia aportada al foco caliente.

Se considera que el C, es constante (y de hecho lo es, el del N,, en ese

dominio, y su valor se puede redondear a 1.000 J/kgK).

La formulacion del rendimiento antedicho, se reescribe pues como

diferencia de temperaturas, mayor menos menor, de cada fase, lo que produce

_ (1200 — 1055) — (368 — 300)
N 1200 — 1035

£ = 0,467

Para el ciclo novedoso de la figura 2, las temperaturas de sus puntos
termodindmicos extremos, 29 y 30, son las mismas que antes, pero varian
notablemente los valores de los otros puntos, incluyendo los nuevos puntos que
aparecen en la recuperacion de energia mecéanica tras la compresion y la
expansion. En este caso hay que diferenciar, en los rendimientos asignados al
compresor y a la turbina, lo que corresponde a pérdidas de tipo térmico, que
esencialmente van a calentar el fluido de trabajo emergente (sin incrementar su
presion) y las pérdidas de tipo mecéanico, por alta velocidad de salida, lo cual se
puede convertir en aumento de presion (y de temperatura, de forma isentrépica)

en los recuperadores mecéanicos.
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En concreto, para el compresor, con 0,85 de rendimiento, asumimos que
de los 0,15 de pérdidas, 0,05 son de tipo térmico y 0,10 mecanico; y en la
turbina, con 0,75 de rendimiento, las pérdidas se reparten entre 0,05 de tipo
térmico y 0,20 mecénico. Como las pérdidas mecanicas se recuperan, se vera
gque el salto de presiones dado en el compresor es menor que el dado en la
turbina. De hecho, el andlisis del ciclo se ha de empezar por la turbina, porque al
ser el salto mayor, es donde se le aplica la limitacion de no llegar al bloqueo
sbnico. Asi pues, la r de la turbina es 1,85; y la del compresor saldra de los

resultados de las recuperaciones mecanicas.

Con el valor dado de r se deduce que la T de salida de la expansién
isentrépica completa es 1007 K (bajo una temperatura de entrada de 1200 K). A
partir de ahi se afiade el efecto de la irreversibilidad térmica y de la recuperacion
mecanica post turbina; y de manera auto-consistente, por haber supuesto un
rendimiento de compresion, se encuentran los valores de los puntos post

compresion.

Todo ello se resume en la siguiente tabla. Se repite la advertencia de que
el dibujo no esta exactamente a escala, pues en ese caso habria efectos que no

se apreciarian. Desde el punto de vista de la precision, sélo son validas las

tablas.

Punto P (MPa) T (K)
29 0,1132 300
30 0,185 1200
38 0,100 1007
39 0,100 1017
40 0,1132 1054
42 0,185 1034
35 0,177 341
36 0,177 343
37 0,185 347,5
41 0,1132 367,5
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El rendimiento se obtiene por la misma formulacion del caso anterior,
pero ahora contamos con que el trabajo especifico de la turbina es 0,75 (1200-
1007), lo que da 145 kJ/Kkg.

El del compresor es el total de subir desde el punto 29 al 37, y por tanto
47,5 kJ/Kkg.

En el foco caliente se ha de transferir al fluido una entalpia especifica
igual al C, multiplicado por la diferencia de temperaturas entre el punto 30 y el 42
(1200 — 1034 =166). El rendimiento queda:

e = 145_47’520,587
166

Estos datos ponen de manifiesto que el sistema tiene muy buenas
caracteristicas para alcanzar eficiencias no comunes en el estado del arte,
gracias a la recuperacion mecéanica que se realiza. Esto se acentla si se utilizan
ciclos en cascada, como el expuesto en el diagrama termodinamico de la figura
4. En este caso se parte de las mismas temperaturas extremas, en los puntos 29
y 30, y la minima presién, de 0,1 MPa se alcanza en el final de la expansion de

la turbina de baja; siendo los saltos de presién en cada turbina de r=1,85.

Los datos del ciclo, siempre con N,, son

Punto P(MPa) T (K)
29 0,1132 300
30 0,303 1200

38b 0,164 1007
39b 0,164 1017
40b 0,185 1053
44 0,185 1200
38 0,100 1007
39 0,100 1017
40 0,1132 1053
42 0,303 1033
35b 0,178 341
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36b 0,178 343
37b 0,185 347,5
43 0,185 300
35 0,290 341
36 0,290 343
37 0,303 347,5
41 0,1132 367,5

El rendimiento de la cascada es parecido en formulacion al caso de un
solo nivel, pues tanto el trabajo de la turbina como el del compresor, se duplican.
Sin embargo, el denominador no se duplica, pues en el primer calentamiento en
el foco caliente, se va desde el punto 42 al 30, lo que representa D; grados
Celsius mas que en en el segundo calentamiento, que va desde el punto 40b al
44, de modo que en el caso de la tabla anterior se tiene

_ 2(145 — 47,5)
170 4+ 150
Para un numero muy alto de etapas, el tercer y siguiente calentamiento

= 0,624

intermedio entre dos turbinas de presion decreciente, tendrian el mismo
incremento entalpico que el segundo, lo cual haria que el rendimiento global de
dicho ciclo con numerosos escalones se acercara a a 97,5 dividido por 150, lo
cual da 0,65.

El rendimiento de Carnot con las mencionadas temperaturas extremas seria de
0,75.

Otra cuestion esencial es la materializacion fisica de los diversos componentes,
y la determinacion de sus dimensiones. En el caso de los intercambiadores de
calor, y especialmente el regenerativo, en el cual se requiere un alto rendimiento
de recuperacion del calor, se ha optado por una transmision en régimen laminar,
con velocidades del fluido del orden de 1 m/S y conducciones de 1 cm de
diametro, que incluso con la densidad maxima que va a haber (de 1 kg/m®) y una
viscosidad representativa (33 microPascales-segundo) da un Reynolds de 300,
gue proporciona una razén de aspecto (L/R) en el tubo intercambiador de 2800,
por lo cual el tubo habria de tener 14 m de largo (puede estar en U), todo ello

segun la ecuacion
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L_AT Pr o
R 6T 2,25
En ella se ha considerado que el cociente entre el incremento de temperatura
(entre entrada y salida; por ejemplo, 600°C) y la diferencia de temperaturas entre
el fluido caliente y el frio (20°C) es de 30, y el Prandtl vale 0,7.
Si se hubiera escogido por disefio un caso bien turbulento, con velocidad de 10
m/s y 10 cm de didmetro, su Reynolds habria sido de 30.000, y de acuerdo con
la ecuacién correspondiente
L _ AT Pr
R 6T 0,02
se tendria un L/R de 8200, por lo que la longitud del tubo seria de 41 m, lo cual

0,2

seria desproporcionado, y muy malo por conllevar mucha pérdida de carga. De
hecho, en el caso laminar la pérdida de carga en el tubo caracteristico que se ha
expuesto, es de 150 Pa; mientras que en el caso turbulento es de 5.100, treinta y
cuatro veces mas. Hay que sefalar ademas que la presiéon dinamica del caso
turbulento es 100 veces superior a la del laminar.

Ciertamente este Ultimo requiere mayor nimero de tubos, pues por los del caso
laminar circulan 78 cm®/s, y en el turbulento 0,078 m?s; es decir mil veces mas;
y en gasto 78 mg/s 'y 78 g/s.

Conviene recordar que en el ciclo novedoso simple (una sola etapa) el trabajo
especifico neto era 97,5 kJ/kg. Si se quisiera disponer de una potencia neta de
1MW, haria falta un gasto de 10,25 kg/s; lo cual significaria 130.000 tubos en el
caso laminar, y 130 en el turbulento, lo que encajaria en una red de 361x360
tubitos, y de 11x12, respectivamente, que encajarian en un prisma de 5x5
metros, y 14 metros de largo, en el primer caso, y de 1,5X1,5, y 41 de largo en el
segundo. En volumen serian 350 m® en el regenerador laminar, y 92 en el
turbulento. En cuanto a las masas totales de metal (acero, tipicamente)
empleado para el regenerador, la ecuacion a la que se llega, siendo k una

constante
L
Masa = k—
v

Lo cual hace que la masa de acero del laminar es 2,8 veces mayor que la del
caso turbulento. Esto es caro, pero se compensa con creces gracias a tener una
pérdida de carga 34 veces menor, lo que es muy beneficioso para las

prestaciones del sistema.
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Pero el sistema exige ademas el correcto acoplamiento entre las salidas de las
maquinas, compresor y turbina, y el correspondiente ramal, de alta o baja
presion respectivamente, en el regenerador, lo cual se hace mediante las
bocinas recuperadoras de energia mecanica (pasando de energia cinética, o
presion dindmica, a entalpia, o presion estética).
En la turbina, que es el componente donde se alcanzan mayores velocidades, en
la tobera de entrada se alcanzara una velocidad préxima a 680 m/s; y a la salida
la energia cinética representard 20% de la inicial, lo que representara un Mach
de 0,44 y por ende una velocidad en salida de 300 m/s.
Este valor hay que reducirlo en la bocina hasta 1 m/s, en una deceleracion
isentrdpica, en la que la densidad inicial y final se relacionan por

pz = pr(1+ Y%MZ ) -1
que implica un aumento de la densidad por un factor 1,1; teniendo en cuenta que
el valor del nimero de Mach en la seccién 2, que es el final de la bocina y
entrada en el ramal de baja del regenerador, es despreciable.
La ecuacion fundamental a cumplir es la continuidad de masa,

P1V151 = P212S;

Con los datos supuestos, se llega a S,=275 S;.
La seccion recta de salida de la turbina, S;, sera funcién de las condiciones que
se den en ella, pero se puede suponer una densidad de 0,4 kg/m°, y con la
velocidad ya dicha y el gasto masico de 10,5 kg/s, se obtiene una seccion recta
inicial en la bocina de 0,0875 m?, y la de final de la bocina y entrada en el ramal
seria de 24 m?.
La razon entre radios de ambas secciones es de 16,6. La tangente del angulo de

la bocina, supuestamente hecha de pendiente de apertura constante, seria

_ 15,6 r
16,61
Donde r=2,75 m es el radio en la seccion 2, y | la longitud de la bocina. Para 10°

tgw

de apertura constante (angulo w) la longitud seria de 14,75 m.

En el estudio del regenerador, se estimd que este tendria una seccion recta de
5x5m, pero no se habia considerado realmente el ramal de baja, por el exterior
de los tubos, sino que se habia estimado algo proporcional al ramal de alta,
donde los 131.000 tubitos suman una seccién recta de 10,3 m?. Sumado a los 24
m? para dimensionar el ramal de baja, el regenerador seria un prisma de 34,3 m?

de seccion recta, que son 5,8x5,8 metros, lo cual no varia apreciablemente las
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hipdtesis del calculo realizado, con el que se demuestra la factibilidad de la

materializacion.
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REIVINDICACIONES

1 — Sistema térmico con compresor y turbina de expansion de gas en circuito
cerrado, con aportacion de calor por fuente exterior y recuperacion interna de
calor y de energia mecénica, para generacion de electricidad, caracterizado por
que comprende los siguientes componentes fisicos, concatenados en circuito

cerrado:

- un compresor (11) centrifugo, dotado de un plato de &labes y de un
difusor estéatico de salida, estando accionado el plato de alabes por un
motor eléctrico (13);

- unrecuperador de energia mecanica, con forma de bocina (25);

- un intercambiador de calor regenerativo (4), con ramal de alta
presion, que estd conectado al recuperador de energia mecéanica
anterior;

- un foco caliente (17), que es un intercambiador, en el cual se aporta
calor desde un fluido caliente exterior, al fluido de trabajo que se
mueve en circuito cerrado, al final de su recorrido a alta presion;

- una turbina de expansion de gas (1) centripeta, con dos sub-etapas:
una corona de toberas para creacion de chorros de muy alta
velocidad, sin alcanzar la velocidad del sonido; y un rodete de alabes,
cuyo armazon de giro esta unido a un eje de revolucion (24), que esta
solidariamente unido a un generador eléctrico (14);

- un recuperador principal de energia mecéanica (2), con forma de
bocina, cuyo extremo de menor seccion esta unido al escape de la
turbina (1); estando su otro extremo unido a la carcasa del
intercambiador regenerativo (4);

- un foco frio (6), que es un intercambiador, en el cual se extrae calor
desde el fluido de trabajo, al final de su recorrido a baja presion, a un
fluido frio exterior, seleccionado entre aire de la atmdésfera y agua de

la hidrosfera;

estando el circuito cerrado configurado para funcionar segun las

siguientes fases termodinamicas:

- aceleracion is6bara del gas mediante el plato de alabes rotatorios del

compresor centrifugo (11), movidos por el eje accionado por el motor
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eléctrico, con multiplicador de velocidad en caso de desajuste de giro
con las prestaciones de origen;

deceleracion del gas centrifugado, a su paso por el difusor del
compreso (11), pasando presion dinamica a estatica, a lo largo de
una isentrépica que, por irreversibilidades, esta inclinada hacia
incremento de entropia, antes de su evacuacion desde el difusor del
compresor;

deceleracién isentropica, realizada en la bocina (25) de conexiéon
entre la evacuacion desde el difusor del compresor, y el ramal de alta
presion del intercambiador regenerativo (4), siendo en esta bocina
donde se efectla la recuperacion mecanica, con incremento de la
presion estatica y donde se amolda al flujo a adquirir un régimen
laminar;

calentamiento isobaro del fluido que circula por el ramal de alta
presion del intercambiador de calor regenerativo (4); hasta alcanzar
una temperatura que es D, grados mas baja que la temperatura de
salida del recuperador de energia mecéanica de la salida de la turbina;
calentamiento isobaro hasta la mas alta temperatura del ciclo,
proviniendo el calor de la fuente externa (18, 19);

aceleracion isentrdpica del fluido emergente del calentamiento en el
foco caliente; mediante las toberas de entrada en la turbina centripeta
(1), siempre en régimen subsoénico, y con Mach cercano a 1 en las
partes de mayor velocidad;

deceleracion isébara en el rodete de la turbina de expansién, con
transferencia de energia mecéanica a su eje, que esta conectado
mecéanicamente con el generador eléctrico (14);

deceleracion isentropica en el dispositivo de recuperacion de energia
mecanica, cuya bocina (2) conecta la salida de la turbina con el ramal
de baja presion del intercambiador regenerativo;

enfriamiento isobarico en el ramal de baja presion del intercambiador
regenerativo (4);

enfriamiento isobarico en el foco frio, que comprende un
intercambiador de calor (6), donde el fluido frio (7), que refrigera al

fluido de trabajo, proviene del medio ambiente.
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2 - Sistema térmico con compresor y turbina de expansion de gas en circuito
cerrado, con aportacion de calor por fuente exterior y recuperacién interna de
calor y de energia mecanica, para generacibn de electricidad, segun
reivindicacion 1, caracterizado por que comprende al menos dos compresores
conectados en cascada y con enfriamiento intermedio, materializado mediante la
interposicion de sucursales del foco frio, donde tras cada enfriamiento
intermedio, pasa el fluido a ser succionado por el compresor inmediato superior
en presién, hasta el compresor de mayor presion, desde el cual, a través de la
bocina de su recuperador, se conecta con el ramal de alta presion del
intercambiador regenerativo; y comprende al menos dos turbinas conectadas en
cascada, cada una de ellas seguida de su recuperador principal mecéanico, que
salvo en el caso de la turbina de menor presion, se conectan con
recalentamientos intermedios, materializados mediante sucursales del foco
caliente, y en cada turbina el fluido se expansiona hacia el nivel subsiguiente
inferior en presién; estando el recuperador principal de la turbina de menor
presion conectado con el ramal de baja presién del intercambiador regenerativo

(4).

3 — Sistema térmico con compresor y turbina de expansion de gas en circuito
cerrado, con aportacion de calor por fuente exterior y recuperaciéon interna de
calor y de energia mecanica, para generacidbn de electricidad, segun
reivindicaciones 1 o 2, caracterizado por que el fluido de trabajo satisface que el
factor logaritmico de dilatacién is6bara es menor que la unidad en el punto

termodinamico de la salida del compresor, estando definido dicho factor fp por
dln z
fp =
dLnT b

siendo z el factor de compresibilidad, igual a P-V/(R-T), siendo P la presion, V el

volumen especifico, T la temperatura absoluta, y r la constante de gas ideal
particularizada para el fluido de trabajo, en las unidades empleadas en las tres

magnitudes previas.

4 — Sistema térmico con compresor y turbina de expansion de gas en circuito
cerrado, con aportacion de calor por fuente exterior y recuperacion interna de
calor y de energia mecéanica, para generacion de electricidad, segun
reivindicaciones 1 o 2, caracterizado por que en un paso por turbina, el cociente

r entre la presion superior, de entrada, Py, y la inferior, Piy; , cumple
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< PSup _ (y +1 )V/(V—l)

Py 2

donde vy es el cociente entre el calor especifico a presion constante y el calor
especifico a volumen constante, y a su vez la razén de presiones r satisface el
requisito definido por

S 1-r
1—@l

siendo ' un pardmetro, que representa el menor valor que se admite para el

rendimiento de regeneracion térmica, y siendo 8 un exponente igual a

; ¥ siendo ¢ un parametro definido por

=1+

Ty e

donde Dy es la diferencia de temperaturas entre la corriente caliente y fria del
intercambiador de calor donde se efectlta la regeneracion, Ty la temperatura a la

entrada de la turbina, y n; el rendimiento de la turbina.

5.- Sistema térmico con compresor y turbina de expansion de gas en circuito
cerrado, con aportacion de calor por fuente exterior y recuperacion interna de
calor y de energia mecénica, para generacion de electricidad, segun
reivindicacion 1, caracterizado por que el intercambiador de calor regenerativo
esta constituido por un haz cuadrangular regular de tubos (15), dentro de una
carcasa prismatica; por el que fluye gas a alta presion por dentro de los tubos, y
gas de baja presion por fuera de ellos, dentro de la carcasa, en disposicion
cuadrangular regular, con un diametro hidraulico equivalente igual a un valor

entre un tercio y tres veces el didmetro interno de los tubos.

6.- Sistema térmico con compresor y turbina de expansion de gas en circuito
cerrado, con aportacion de calor por fuente exterior y recuperacion interna de
calor y de energia mecénica, para generacibn de electricidad, segun
reivindicacion 4, caracterizado por que D, es igual a la potencia térmica total a
regenerar, dividida por el producto del area de termo-transferencia por el
coeficiente global de transmision de calor a través de dicha é&rea, y esti

comprendido entre 5y 20 °C.
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7.- Sistema térmico con compresor y turbina de expansion de gas en circuito
cerrado, con aportacion de calor por fuente exterior y recuperacion interna de
calor y de energia mecénica, para generacibn de electricidad, segun
reivindicacion 1, caracterizado por que dispone de valvulas de regulacion de
caudal dentro de las bocinas de recuperacién mecdnica, y una valvula de alivio,
asi como una valvula de aportacion de fluido de trabajo, gas, antes de la entrada

al compresor; y consta ademas de un tanque de almacenamiento de gas.
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