ES 2776 024 B2

OFICINA ESPANOLA DE
PATENTES Y MARCAS

ESPANA @Nﬂmero de publicacion: 2776 024

(@D Numero de solicitud: 202030181

GDint. Cl.;

F02C 7/10 (2006.01)
F02C 1/10 (2006.01)
® PATENTE DE INVENCION CON EXAMEN B2
@ Fecha de presentacion: @ Titular/es:
03.03.2020 UNIVERSIDAD POLITECNICA DE MADRID
(100.0%)
Fecha de publicacion de la solicitud: Avda. Ramiro de Maeztu, n°7

28040 MADRID (Madrid) ES

28.07.2020
@ Inventor/es:
Fecha de modificacion de las reivindicaciones: MARTINEZ-VAL PENALOSA, José Maria
06.10.2020 Agente/Representante:
Fecha de concesion: ELZABURU, S.L.P
21.10.2021

Fecha de publicacion de la concesion:
28.10.2021

Tl'tuIOZ SISTEMA TERMODINAMICO CON CICLO CERRADO, CON REFRIGERACIONES
REGENERATIVAS A CONTRACORRIENTE, PARA GENERAR ENERGIA MECANICA EN UNO O
VARIOS EJES, A PARTIR DE FLUJOS EXTERNOS DE FLUIDOS CALIENTES

@Resumen:

Sistema termodinamico con ciclo cerrado, con
refrigeraciones regenerativas a contracorriente, para
generar energia mecénica en uno o varios ejes, a
partir de flujos externos de fluidos calientes, que
consiste en un ciclo de generacion de potencia
mecanica, de desarrollo dextrégiro en un diagrama a_

presion (en ordenadas) temperatura (en abscisas)

con una fase de calentamiento en un intercambiador s
alimentado térmicamente por un fluido exterior, una A
fase de mdltiples expansiones en cascada de turbinas
monoetapa, y una fase de compresiéon en mdltiples
compresores monoetapa, y que ademas consta de un
ciclo de termorreparacién, que refrigera a
contracorriente los difusores de los compresores, en
paralelo entre ellos, y refrigera secuencialmente a las
toberas de las turbinas, de forma regenerativa,
recuperando ese calor en el foco caliente.

Aviso: Se puede realizar consulta prevista por el art. 41 LP 24/2015.
Dentro de los seis meses siguientes a la publicacién de la concesion en el Boletin Oficial de
la Propiedad Industrial cualquier persona podra oponerse a la concesion. La oposicion
debera dirigirse a la OEPM en escrito motivado y previo pago de la tasa correspondiente
(art. 43 LP 24/2015).
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DESCRIPCION
SISTEMA  TERMODINAMICO CON CICLO CERRADO, CON
REFRIGERACIONES REGENERATIVAS A CONTRACORRIENTE, PARA
GENERAR ENERGIA MECANICA EN UNO O VARIOS EJES, A PARTIR DE
FLUJOS EXTERNOS DE FLUIDOS CALIENTES

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 rotacion de su
maquina expansora o turbina, aprovechando en este caso el calor de un flujo de
un fluido caliente, que puede haberse creado con este fin, o puede ser residual o

desechado de una instalacion energética térmica.

La invencion incluye un concepto termofisico totalmente nuevo, que llamamos
ciclo termorreparador, el cual incorpora refrigeraciones intermedias regenerativas

a contracorriente.

PROBLEMA TECNICO A RESOLVER Y ANTECEDENTES DE LA INVENCION

El problema consiste en idear un sistema que utilice maquinas térmicas, de
compresion y de expansion, para generar energia mecanica, Util para otros fines,
en el eje de una maquina de estas ultimas, es decir, una turbina o maquina

expansora.

La fuente energética de partida es un flujo de fluido que tiene una temperatura
muy por encima de la del medio ambiente. En particular, puede emerger por el
escape de una instalacion; y en la situacion previa a la aplicacién de esta

invencion, esa fuente era un calor residual de valor nulo.

Para extraer de dicha fuente energética una energia util, se han de gestionar
adecuadamente las corrientes de fluidos térmicos que estan a nuestra
disposiciéon, sean naturales o artificiales, con las cuales se activa un ciclo
termodinamico cerrado, que se presenta en esta invencion. Estas corrientes que

estan a nuestra disposicion, son:

- La empleada para calentar el foco caliente del ciclo, de tal manera que la
energia sea captada por el fluido de trabajo, en condiciones para ser

aprovechada termodinamicamente.
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- La empleada para enfriar el foco frio, que procede del medio ambiente,
bien de la atmésfera, bien de la hidrosfera. Esta corriente puede tener
limitaciones de uso, sobre todo si procede de un lago o un rio de escaso
caudal, pero esas limitaciones pueden y deben incluirse en las
prescripciones de la aplicacion de la invencidon, en cada caso concreto.
En general, se podra contar con la capacidad de refrigeracién necesaria,
si bien es importante minimizar ésta, por las limitaciones que tenga.
Ahora bien, esta fuente de extraccion de calor debe ser empleada como

mejor convenga para conseguir los efectos deseados.

Existe una variedad de ciclos termodinamicos ideados para trabajar con diversos
tipos de focos calientes. En el caso aqui propuesto, la aportacion térmica
procede del exterior (no es de generacion interna en el ciclo). Eso significa que
ha de haber un intercambiador de calor que transfiera el calor desde la corriente
de calor residual, al fluido de trabajo del ciclo cerrado termodinamico en el cual

se va a generar la energia mecanica.

Analogamente sera necesaria una corriente de un fluido frio (aire, agua, ...) para
extraer todo el calor no convertido a energia mecanica, de tal modo que el fluido
de trabajo se restituya a sus condiciones iniciales del ciclo. Esta parte del foco
frio es mas rutinaria, pues es imprescindible en practicamente todas las
aplicaciones de ciclos (salvo en algunas situaciones inusuales, como los satélites
artificiales, en los cuales la refrigeracion de focos frios se hace por emision de
radiacion). Sin embargo, a este fluido frio, se le deben asignar otras funciones

termodinamicas, si contribuyen a optimizar el objetivo buscado.

Desde el punto de vista te6rico y de andlisis de propuestas, el estado del arte
puede verse descrito en solicitudes previas del inventor de la presente solicitud.
En concreto, la patente ES 2427648 B2 trata de un ciclo Brayton con
refrigeracion ambiental proxima a la isoterma critica. Otro documento, con
numero de solicitud de patente espafola P 201731263, describe un ciclo cuyo
punto de menor entalpia tiene temperatura por debajo de la critica, pero su
presidn esta por encima de la presion critica. Un tercer documento es la patente
espafiola con numero de publicacion ES2713123 (numero de solicitud
P201930136).
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En el estado del arte es importante sefalar la existencia de varios documentos
sobre ciclos para aprovechar el calor residual, y en concreto los documentos de
patentes ES2528932T3 y ES2374874T3, especificamente dedicados a “waste
heat recovery” que es una familia de invenciones muy cercanas a ésta, pero de
la cual no son precedentes en absoluto, como tampoco lo son las ES2401582T3,
ES2447827T3 y ES2634552T3, aunque tratan del mismo problema. Un poco
mas cercanas son la US8869531 y EP3420201, que tratan de ciclos en cascada,

pero con fluidos de trabajo diferentes en cada ciclo.

Otra preocupaciéon termodinamica fundamental es mejorar la compresién, pues
es la fase que termina siendo especialmente gravosa en el balance energético,

de cara a conseguir un buen rendimiento.

Es bien conocido que la compresion isoterma, que se ha de realizar en
condiciones de refrigeracion muy lentamente mantenida, da mejores resultados
que la isentrdpica, que sin embargo es mucho mas rapida, lo cual en un ciclo de

potencia es generalmente determinante.

Para conseguir una compresién isoterma de aire, una receta comun, pero no
siempre aplicable, es la de afadir unas gotas de agua al aire, para que el calor
generado se consuma en evaporacion del agua. Este es el caso de los
documentos US5839270, US8225606 y JP2010071273, este ultimo aplicado a
una turbina de gas, asi como el MX2016006069, aplicado a un motor de
combustion interna. También se han propuesto compresiones con fluidos
espumantes, como en el documento US4027993. Otras invenciones o solicitudes
relativas a mejorar la compresion son CN20236015, FR3066227, US4249384 y
W02008134283, pero ninguna de ellas aporta algo que pueda ser considerado

precedente de la invencidén aqui reivindicada.

De estos documentos y de la bibliografia general, se puede extraer que los ciclos
de gas, sin condensacion, comunmente llamados Joule-Brayton, se pueden
clasificar en dos clases, segun dos criterios: uno, referente a la forma del circuito
en el que se materializa el ciclo, que puede ser abierto, o cerrado. Propiamente
hablando, el circuito abierto se inicia y acaba en la atmdsfera, que representan
unas condiciones que no se pueden cambiar por disefo, o que en cierta medida,

perjudica el rendimiento del ciclo; pero permite que sea de combustion interna, lo
4
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cual no es factible en un ciclo cerrado, pues los productos de la combustion

sofocarian de inmediato el circuito.

El segundo criterio hace referencia al mapa de temperaturas que se establece en
el circuito; y las dos clases de ciclos que cabe distinguir son, por un lado, los que
tienen una temperatura de salida de la turbina que es superior a la temperatura
de salida del compresor; y en este caso, y hablando de circuitos cerrados, es
elemental pensar en transferir el calor que sale de la turbina con la presion de la
isbbara baja del ciclo, pasandolo a la corriente que sale del compresor, que

estara mas fria, pero a mayor presién, pues estara en la isdbara alta.

La otra alternativa es que el escape de la turbina esté a menor temperatura que
la salida del compresor, en cuyo caso, no hay posibilidad de regeneracion del

calor (subirlo de presion).

En el caso de circuitos abiertos, se tiene la propiedad de que el rendimiento
aumenta cuando lo hace la razén de presiones, pero su limite queda en todo
caso por debajo del rendimiento de Carnot. En esto, se suele considerar que el
gas de trabajo se comporta como gas ideal, lo cual es aceptable, pues suele ser

el aire, que esencialmente es nitrogeno.

En los circuitos cerrados, con regeneracién de calor, el rendimiento crece al
contrario, es decir, cuando se reduce la razén de presiones; y coincide con el
rendimiento de Carnot, justo en el limite, esto es, cuando la razén de presiones
es igual a 1. Pero en este caso, no hay ciclo, pues las isébaras de alta y baja son
la misma; pero queda la indicacion de que hay que reducir, hasta valores

razonables, la razdn de presiones del ciclo.

Esto da pie a usar compresores y turbinas de una sola etapa, de régimen fluido
turbillonario, de alto rendimiento y bajo coste, tanto para compresores
centrifugos como turbinas centripetas. En ambas maquinas, las velocidades de
flujo de gas que se pueden alcanzar, estan limitadas por el bloqueo sénico (no
cabe traspasar la barrera del sonido en ningun punto, aunque el mas significativo
en este contexto, en cada caso, es el paso de flujo por la escotadura de minima

seccion recta). Dichas velocidades estan en relacion con la diferencia de
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presiones estaticas que se establece entre aguas arriba de la maquina, y aguas

debajo de ella.

Respecto de esto ultimo, ambas maquinas tienen logicamente regimenes
opuestos: en las turbinas, las toberas de entrada han de servir para acelerar
enormemente el fluido de trabajo, que movera los alabes de la maquina, a cuyo
eje transmitira un par y una velocidad angular (y por ende, una potencia). Esta
potencia debe ser una fraccion considerable de la que llevaba como flujo
térmico, pero no podra transmitir toda, pues habra dos tipos de pérdidas:

- La energia cinética de salida, que puede llevarse un 20 o un 30% de la
energia cargada desde la tobera. Esa energia cinética puede ser utilizada
en una siguiente tobera, que alimente a un siguiente plato de alabes, si
se monta una cascada de turbinas mono-etapa para aprovechar la
energia térmica disponible. En a salida de la ultima etapa de turbina, en
la salida de una etapa compresora, se puede recuperar como presion
estatica gran parte de esa energia cinética, afiadiendo a su escape un
recuperador mecanico, del cual sale con velocidades muy reducidas, del
orden de 1 metro por segundo.

- Las pérdidas de tipo térmico, generadas por rozamiento, en las muy
diversas situaciones en las que el flujo choca contra las paredes, o hay

rozamiento en el propio flujo.

El resultado de estas pérdidas térmicas es que la presiéon real es siempre mas
baja, en un determinado punto del circuito, que la presién ideal; y la temperatura
es siempre mas alta. Esto hace imprescindible caracterizar adecuadamente
compresores Yy turbinas, mediante un rendimiento que tenga en cuenta toda esta
fenomenologia, para determinar sus prestaciones. Este rendimiento debe medir
el resultado, de la compresion o de la expansion, con velocidad de salida
definitiva (del difusor o bocina que se disponga) que no exceda del 5% de la
habida en la seccion recta de mayor velocidad, e incluso se podria reducir a 1%
dicha cantidad limite, pues el mejor uso de la energia cinética sobrante es su
conversion a presion estatica, que es en definitiva energia PV (presién por

volumen).

En el caso del compresor, el rendimiento sera el cociente entre la potencia util

generada por la maquina (sobre el fluido) dividido por la fuente energética que
6
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alimenta a la maquina (en el caso del compresor, su motor, que supondremos

eléctrico).

En el caso de la turbina, el rendimiento es la potencia del generador eléctrico,

dividida por la energia térmica que entra en las toberas de la turbina.

Estos rendimientos pueden factorizarse en dos rendimientos: uno que mide
desde la parte eléctrica hasta el eje (en un sentido o el otro, segun sea
compresor o turbina) y un segundo rendimiento que va desde el eje al ciclo
termodinamico, y en el andlisis de esta propuesta de invencién, es a éste
segundo rendimiento al que se hara mencion (el otro es propio de las maquinas

eléctricas, y hoy dia es muy alto, por encima del 96%).

En la valoracién termodinamica del ciclo, no se tiene en cuenta, por tanto, la
conversion energética a electricidad, o desde la electricidad, sino que el

rendimiento se refiere a la potencia en el eje, como magnitud relevante.

De principio se considera que el fluido de trabajo se comporta suficientemente
como gas ideal en el dominio termodinamico en el que se va a desplegar el ciclo,
entendiendo por esto que los valores reales de las variables de estado, no

difieren de los valores de gas ideal en mas de un 5 %.

Termodinamicamente, el ciclo estara gobernado por las ecuaciones siguientes,
que hacen referencia a las condiciones de entrada en un componente, por
ejemplo, una tobera, caracterizadas por i, y las condiciones a la salida, que
llevan el subindice e. Las variables consideradas son:

Temperatura (T)

Presion (P)

Densidad (p) o su inverso, el volumen especifico, V

Velocidad (v)

Seccion recta de paso (S)

Ademas aparece el trabajo especifico, tanto externo, dW.x hecho por una
maquina (negativo) o sobre una maquina (positivo), como asociado al
rozamiento, por pérdidas dW,,, ; ¥ aparece también la aportacién de calor desde

el exterior, dQex, que es positivo si se aporta, y el calor generado por el
7
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rozamiento, 8qr.za, que es igual al trabajo realizado por el flujo sobre el conducto,

para avanzar, OW ..

Varias variables anteriores se pueden unir en otra, que puede ser muy util para
tratar con la velocidad y la temperatura con cierta homogeneidad, y en concreto
es:

Entalpia (H) y particularmente Entalpia de Remanso, (Hyo)

Las ecuaciones que gobiernan el flujo de fluido y su evolucién, son:

- Ecuacion de estado del fluido (de gas ideal)

—=RT
D

- Ecuacion de la transformacion del fluido. En algunas fases del ciclo se
tendra una is6bara, o situacion muy parecida, en los cuales la presion
se mantiene casi uniforme, como es el paso por el plato de alabes,
tanto de la turbina como del compresor, o el paso por un
intercambiador. La otra transformacion relevante es la isentropica,
regida por la ecuacion:

Pi/p{ =P./pi
Donde y es el cociente entre los calores especificos a presion y a
volumen constante; y ambas se pueden generalizar en la

transformacioén politropica, de ecuacion
P/p] = P./p

Donde g es el coeficiente politropico, que coincide con y cuando la
transformacion es adiabatica, vale 1 para las isotermas, y adquiere un valor
intermedio para las transformaciones practicas, que tienen algo de refrigeracion,
siendo la isoterma la que mas tiene, y siendo nula la refrigeracion de la
adiabatica.

- Ecuacioén de continuidad de gasto, o flujo masico, m’

ro__ — I —
m; = piviSi =M, = peveSe

- Primer principio de la Termodinamica
69 = 8qext + 8qrozq = dH —VdP

- Conservacion de la energia



ES 2776 024 B2

172
—VdP =d <7> + Wit + SWepza
- 0O, alternativamente, una ecuacion combinacion lineal de las dos

anteriores
2

v
Y alternativamente, pueden usarse, para la conservacion de la energia:

- Definicién de entalpia de remanso, y de temperatura de remanso, Tqo

1 2 1 2
HOO=H+EV =CpT+EU = CpTOO

5 - Conservacion de la entalpia de remanso en una linea de corriente (sin
calor aportado ni trabajo realizado, y se ignoran otras contribuciones,

como la gravitatoria)

1, 1,
CpTi+Evi =CpTe+Eve

Las ecuaciones anteriores son esenciales para idear correctamente las
10  especificaciones de funcionamiento, pero esto resulta fisicamente mas relevante
si expresamos las condiciones térmicas en forma cinética, en concreto, en

funcién de la velocidad del sonido, vs.
Que para gas ideal, resulta

15  Ello permite introducir el nimero de Mach M como parametro fundamental que

une lo mecanico con lo termodinamico, a partir de lo cual se puede encontrar

HOO TOO -1
. S (e .
H T 2

Esta ecuacion se aplica tanto al punto con subindice i como e, como cualquier
otro, siendo H,T y M sus propiedades. Anteriormente ya quedd definida la
20 entalpia de remanso, a partir del conocimiento completo de los datos
termodinamicos de un punto de una linea de corriente, se podria tomar como

punto de remanso el que tuviera la minima velocidad, siempre que fuera de M<
9
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0,01; y si no existe tal punto, se considera de existencia virtual, pues se puede
seguir operando con dicho concepto tanto como se desee. Y a partir de esta

ultima ecuacioén y de las relaciones propias de una transformacion isentrédpica, se

tiene

Poo Too y—1
— = (= / D = (1 + —— M2/ -1
P ) ( > )

Poo <T00>V‘_1 -1 L

— == =1+ ——M)r1

p T ( 2 )

2 _ 2(rf - 1)
y—1

Esta ultima expresion da el numero de Mach al final de una expansion de razén r

de presiones, partiendo de un Mach casi nulo.

Segun la analogia formal antes dicha, las ecuaciones anteriores sirven para
cualquier politrépica, cambiando el exponente a k, en vez de y. Por la utilidad del
concepto de evolucion politrépica, es pertinente evidenciar que ésta ha de ir
acompafada de transferencia de calor, con un medio que lo proporcione (el
calor) o lo extraiga. Esto es: en la adiabatica no hay transferencia de calor con el
medio circundante. Precisamente por eso resulta también isentropica (As=
AQ/<T>=0; por ser el intercambio de calor nulo. La entropia s no varia pues en
las adiabaticas, y <T> es la temperatura media en escala logaritmica, en la

transformacion sufrida.

Ahora bien, en todo movimiento hay fricciébn, y en cualquier etapa que se
considere, habra una aportacion de calor al fluido, lo que incrementara su
entropia, lo cual a su vez redundara contra la eficiencia del proceso. Esto se

tiene especialmente en cuenta en la invencién.

De las ecuaciones de conservacion, para el caso estacionario como estamos
suponiendo siempre, y admitiendo que el flujo es esencialmente
monodimensional, y que x representa la variable a lo largo de la linea de

corriente, se obtiene

1dS_ Y 1dv
sax- ¢ ) dx

10
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Esta ecuacién implica un cambio de topologia cuando M=1, pasando de una
relacion inversa, por el signo menos, entre v y S cuando M<1, a una relacién
directa cuando M>1; lo que en definitiva lleva al bloqueo sénico cuando M=1, lo
cual exige que en ese punto S tenga un valor de minimo (que sea una

escotadura).

Para cada seccion recta S de paso del gas, se produce un acoplamiento entre su
numero de Mach y las condiciones establecidas del flujo, que son

- El gasto masico m’

- Las condiciones de remanso (Too, Poo © Poo)

- La velocidad del sonido de remanso Vs

- Eltipo de gas (a través de y)

y+1 , y+1

m’ Toa\27-2 m -1 2y—2
5=—<ﬂ)y = <1+y M2>y
MpooVspo \ T Mpoovsoo

En particular tiene mucha importancia teérica y de calculo, la llamada seccién
critica, S¢, que puede no existir, y ser meramente una referencia virtual, y es el
valor de S donde se alcanza M=1

m y — 1\2y-2
S. = (1 + )
PooVsoo

Esta seccion recta se toma como referencia para los calculos, dado que no se
puede tomar la de remanso, pues a velocidad 0, o tendiendo a 0, corresponde

una seccioén tendiendo a infinita. La relaciéon entre secciones rectas es
Y+1 y+1

S y — 1\2y-2 y—1 T2y=2
—=M[1+—— 1 —Mz)
s () (e

En la tabla siguiente se dan los valores de la razén S/S. para el caso de gases
monoatomicos, en funcién de M. Se aprecia que las grandes variaciones se
producen por debajo de un valor moderado de Mach, que podria cifrarse en 0,1.
Para valores por encima de 0,6, la pendiente es practicamente horizontal, lo que

dificulta la precisiéon requerida.

11
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M S/Sc
0,0010 562,4301
0,0100 56,2467
0,0200 28,1290
0,0300 18,7589
0,0400 14,0758
0,0500 11,2674
0,0700 8,0610
0,1000 5,6619
0,2000 2,8877
0,3000 1,9890
0,4000 1,5601
0,5000 1,3202
0,6000 1,1760
0,7000 1,0875
0,8000 1,0352
0,9000 1,0082
0,9900 1,0002

En una turbina centripeta mono-etapa, la conversion de energia térmica a
mecanica se realiza en dos fases que se llevan a cabo en dos cuerpos
diferentes: la tobera (o toberas, dispuestas circularmente) en las cuales el fluido
pierde presion y temperatura isentropicamente (en el ciclo ideal), disminuyendo
la presién en un factor r, al tiempo que se acelera enormemente el paso del
fluido de trabajo; y el rodete o plato de alabes, en el cual una parte significativa
de la energia cinética del fluido pasa a energia cinética de rotacién del eje del

rodete, y del generador eléctrico acoplado a él.

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 soénico,
que aparte de ralentizar el fluido, provocaria grandes pérdidas energéticas. El
paso por las toberas para producir la aceleracion del fluido, consumiendo
energia térmica, va acompafado de un incremento muy grande del numero 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 formulacion teérica, en la

que el subindice M hace referencia a la entrada en la tobera, y el X hace
12
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referencia a la salida de la tobera y entrada en el rodete o plato de alabes; en lo

cual se cumplen las ecuaciones que subsiguen:

-1 1+
y+1 v/(r-1)
P =p( )
M X 2
Y+ 1 V0D
PM=PX< 2 )

Las relaciones anteriores son fundamentales en este sistema, y particularmente
limitan la razén de presiones en una sola etapa, lo cual corresponderia a Py/Px,
que es funcion 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 (monoatdmico);

1,893 para el N, (diatomico) y 1,825 para el CO, (triatébmico).

Las relaciones anteriores constituyen limites, pues los numeros de Mach
empleados no son mantenibles (con 0 de Mach, no habria flujo, y no funcionaria

nada).

En el plato de alabes ocurre la interaccién propiamente mecanica, en la que el
fluido transmite momento cinético al eje, pero del plato sale el fluido todavia con
mucha velocidad (con numeros de Mach no muy inferiores a 0,5 en muchos
casos), y esa energia cinética especifica, puede verse también como presiéon
dinamica, que se trasvasa a presion estatica P, en un difusor, o bocina difusora,
0 recuperador mecanico, que en la contabilidad energética que se sigue en este
documento, se incluye en el rendimiento de la propia maquina, que no es soélo lo
que gira (el plato de alabes) sino el acondicionador mecanico anterior (la tobera)

y el posterior (difusor).

Dos parametros esenciales en la descripcidon del ciclo son la razén de presiones,
r, en cada maquina, compresor y turbina, y el cociente adiabatico, y, que es el
cociente entre los calores especificos isbbaro e is6coro. Por simplificacion de
escritura, se empleara también el coeficiente B

y—1

'B:T

13



10

15

20

25

ES 2776 024 B2

Se denotara con n el rendimiento del compresor, que se mide por el incremento
ideal de entalpia en la isentropica de compresién, dividido por el incremento real,
correspondiente a la temperatura real de salida, T, lo cual puede escribirse
To(rf — 1)
P

Con esta denominacion, el trabajo especifico de compresioén real, W, se expresa
en funcién del tedrico, W,, siempre medidos en julios por kilogramo, al igual que
la entalpia, que siempre es especifica, esto es, por unidad de masa, y por tanto
expresada en J/kg. Cuando estas magnitudes se multiplican por el flujo masico o

gasto, en kg/s, se obtiene la potencia correspondiente (kJ/s).

Para el compresor se cumple la expresion
W, To(rf—1)
Ne Ne

cr

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
funcion de la temperatura real a su salida, T;, respecto de la de entrada en la
turbina, Ty, y la tedrica de salida, rfTy,
Ty — Tt
M= m
El rendimiento del ciclo ideal, tomando como referencia las maquinas (y no los
intercambios de calor) se puede definir como
We rf

e=1l—-—=1——
t U

donde y es el cociente de Carnot, Ty/T,.

Si en la definicion anterior se sustituyen los trabajos especificos tedricos del
compresor y de la turbina, por los realistas, que incluyen los rendimientos de
estas maquinas, se obtiene la siguiente expresion

7B
Wtr_ _I“7c77t

cr

& =1-
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De esta ultima ecuacién se deduce que para obtener un rendimiento positivo en

el ciclo real, se ha de cumplir:

rf < un.n,

Légicamente, en todo ciclo termodinamico son necesarios los intercambiadores
de calor. En nuestro caso, se han sefialado ya dos: el del foco caliente, y el del
foco frio. Se analizan primero estos dos, mas clasicos, y luego se ven los mas

novedosos.

En el analisis de los intercambiadores, lo fundamental es la igualdad de la
potencia térmica, segun el balance entalpico total de uno de los dos fluidos, el
que se elija (que en nuestro caso es el fluido de trabajo, que es el fluido que se
calienta, si se trata del intercambiador del foco caliente, o el que se enfria, si es
el intercambiador del foco frio) y segun la ecuaciéon de termo-transferencia, esto
es:

Q= m’CpAT = UAST

Q= potencia térmica intercambiada

m’= gasto o flujo masico del fluido de trabajo, que puede estar calentandose o
enfriandose, segun sea el intercambiador del foco caliente, o del frio;

C,= calor especifico a presion constante del fluido de trabajo, que se ha
supuesto ideal, por lo que sera un valor constante

AT= variacion absoluta de temperatura en el fluido de trabajo a su paso por 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

A= area de termo-transferencia

O0T= diferencia de temperatura logaritmica media

La concepcién térmica de los intercambiadores a incorporar a la invencion, es un
reto cientifico de gran interés, porque el rendimiento final integrado del ciclo no
depende solo de las maquinas, sino de la gestién que se haga del calor; lo cual

se pondra en evidencia en lo siguiente.
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DESCRIPCION DE LA INVENCION

El sistema se compone de una serie de elementos fisicos que constituyen un
ciclo termodinamico cerrado con tres fases diferenciadas, una de ellas con doble
funcién, existiendo de manera superpuesta a estos elementos, otros
componentes y fluidos actuando a contracorriente, que reducen la entropia
generada por irreversibilidades en las fases mecanicas de compresion y de
expansion del ciclo termodinamico.

Los elementos anteriores comprendidos en la invencion, son:

e al menos un intercambiador de calor, donde cada intercambiador de calor
comprende un circuito primario, con dos ramales de entrada, el principal y
el ramal lateral de regeneracion, habiendo un fluido exterior que,
entrando por el ramal principal, aporta calor al fluido de trabajo, que
circula por el circuito secundario; mientras que otro fluido exterior, aporta
calor al circuito secundario, entrando por el ramal lateral de regeneracion;

e coincidiendo el final de dicho circuito secundario con el comienzo de la
primera tobera de expansion, con fuerte aceleracion del fluido de trabajo,
y entrada a la primera turbina, estando refrigerada dicha tobera, para
extraer el calor generado por las irreversibilidades termodinamicas en la
tobera, por un fluido exterior viajando a contracorriente por dentro de su
carcasa correspondiente;

e emergiendo el fluido de la refrigeracion de la tobera por un conducto que
lo aporta al ramal lateral de regeneracion del circuito primario del
intercambiador, ya dicho;

e mientras que el fluido de trabajo que emerge de la tobera propiamente
dicha, entra en el rodete o plato de alabes de la turbina, a cuyo eje
transfiere una alta fraccion de la energia cinética que lleva;

o saliendo por el escape la primera turbina, bien para entrar en la tobera de
la segunda turbina, si es que existe una serie de turbinas conectadas en
cascada de caida de presion, bien para entrar en un difusor de
desaceleracion e incremento de la presion estatica, antes de entrar en el

foco frio;

16
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e estando constituido el foco frio por un intercambiador de calor por cuyo
primario circula el fluido de trabajo, y por el secundario el fluido ambiente
que lo refrigera;

e tras lo cual entra el fluido de trabajo en el primer compresor, cuyo difusor
de salida se refrigera a contracorriente, por fluido ambiente, para extraer
el calor generado por las irreversibilidades termodinamicas en el difusor;

e entrando desde ese difusor, bien en el segundo compresor, si hay una
concatenacion de éstos en valor ascendiente de presién, o bien en el

circuito secundario del intercambiador dicho en primer lugar;

quedando configurados los elementos anteriores para realizar un ciclo

termodinamico cerrado con las siguientes tres fases:

- calentamiento de un fluido de trabajo, que se realiza en el intercambiador
de calor, en los cuales el fluido de trabajo alcanza su maxima temperatura,
T, a una presion P,;

- expansion del fluido de trabajo, en las turbinas concatenadas, donde el
sistema de refrigeracion a contracorriente extrae el calor generado por las
irreversibilidades en la aceleracion del flujo, y lo envia al primario del
intercambiador de calor; y ademas cada turbina dispone de un colector de
escape, que va unido a la tobera de entrada de la siguiente turbina, en
orden decreciente de presiones, salvo la ultima turbina, cuyo colector de
escape hace de entrada al elemento enfriador, o foco frio, previo al primer
compresor;

- fase de enfriamiento y compresion integrados, en la que se intercalan
alternadamente el elemento enfriador con el compresor, con repeticion de
esta secuencia enfriamiento-compresion, quedando configurado un foco
frio como el conjunto de las refrigeraciones previas a los compresores; y
ademas, cada uno de los compresores de la serie concatenada que hace
el total de la compresion, esta embebido en un enfriador a contracorriente,

particularmente en el difusor de salida de cada compresor.

Con lo cual, dichas actuaciones refrigerantes a contracorriente conforman lo que
puede denominarse un ciclo termorreparador, aplicado tanto a los difusores de
salida de los compresores, como a las toberas de entrada a las turbinas, estando
los difusores refrigerados externamente por el fluido ambiental, y estando las

toberas refrigeradas por un fluido que se puede mezclar con el fluido exterior que
17
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aporta el calor al foco caliente, teniendo esta ultima mezcla una finalidad
termodindmica regenerativa, pues el calor extraido de la refrigeracién de las
toberas, se recupera en una alta fracciéon, como calor de alta presiéon del fluido
de trabajo, usando para ello el intercambiador de calentamiento, en cuyo

primario se inyecta el calor extraido de las toberas, por el ramal de regeneracién.

De forma particularmente adaptada a esta invenciéon, se selecciona, como
compresor, un compresor centrifugo y como turbinas, unas turbinas centripetas
de tipo mono-etapa. El compresor centrifugo esta formado por un colector de
entrada, mas un plato giratorio de alabes, que gira segun un eje solidario al
plato, accionado por un motor eléctrico u otra fuente de energia de rotacion, y
teniendo ademas un difusor refrigerado en el escape, siendo este difusor un
conducto de seccién recta creciente, segun la direccion que lleva el fluido de
trabajo, donde se ralentiza su flujo, pasando parte de la presion dinamica a
presion estatica; y ademas se realiza una secuencia previa de enfriamiento,
anterior a la entrada del fluido en el correspondiente compresor, y en dicha
secuencia el fluido ambiente del foco frio, enfria al fluido de trabajo hasta la
minima temperatura que puede conseguirse con dicho foco, denotando a dicha
temperatura como T,; y analogamente se realiza la expansion en turbinas
centripetas de tipo mono-etapa, estando cada una de ellas formada por una
tobera refrigerada externamente, en la que se acelera el fluido de trabajo, méas
un plato giratorio, de alabes de geometria centripeta para el flujo, girando el
plato con sus alabes solidariamente con el eje de la turbina, siendo cada eje
especifico de cada turbina, y estando cada eje conectado a un generador
eléctrico, o a un sistema de transmision mecanica para accionar un eje comun a
varias turbinas, o a otra aplicacion de generacion energética; y la refrigeracion de
las toberas se realiza también en cascada, pero a contracorriente de la direccién
del fluido de trabajo, emergiendo el fluido refrigerante por la parte aguas arriba
de la tobera de la turbina de mas alta presion, inyectandose dicho fluido
refrigerante en el intercambiador de calentamiento del fluido de trabajo, por el

ramal lateral de regeneracion.

Como formulacién basica de la invencion, la cadena de compresion esta formada
por m compresores que proporcionan la misma razén de compresiéon todos ellos,

que denotamos por r; y existiendo en la fase de expansion m turbinas, cada una
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de ellas con razén de presiones también de valor r, cumpliéndose, en el caso de
fluido gas ideal, y turbinas y compresores perfectos, la siguiente igualdad
Tm — TOT'(m+1)'8
estando ademas relacionadas la maxima presién del circuito, P, a la entrada de
la primera turbina, y la minima, Py, a la entrada del primer compresor, por la
relacion
Pm - T'mPO
sefialando que dichas relaciones corresponden a la situacion ideal, de fluido con

comportamiento de gas ideal, y maquinas y componentes perfectos.

Una variante de configuracion no requiere que haya el mismo numero de
turbinas de que compresores. En general, puede haber m de éstos y n de
aquéllas, pero se tiene que cumplir en este caso, siendo r. la razon de
compresion de los compresores, ¥ r; la relacion de presiones en una turbina,
=

y asi mismo se ha de cumplir

T = To(rf 1)

Cabe la alternativa de que cada compresor presente una razéon de compresion
propia, diferente a los valores de otros. Asi se tendria r.4, 1y, .y anadlogamente

para las turbinas; y en este caso, idealmente se cumple

Te1Te2 - Tom = 1372 - Tin

El fluido debe ser un gas de comportamiento ideal, es decir con una ecuacién de
estado que no se separe de la de gas ideal mas de un 5%. Ya se introdujo en la
descripciébn del estado de la técnica, la posibilidad de utilizar gases
monoatomicos, como el argon, diatdbmicos, como el nitrégeno, o triatbmicos,
como el diéxido de carbono; que presentan variaciones importantes en el valor
de B, pues vale 0,4 para los monoatémicos; 0,286 para los diatdmicos; y 0,222

para los de 3 atomos.
Desde el punto de vista de minimizar el nUmero de turbinas y compresores para

una aplicacion dada, la familia de gases mas recomendable es la monoatomica,

y dentro de ella, por razones de abundancia y precio, el argén, si bien su calor
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especifico es bajo, por tener una masa atémica de 40, en vez de los 4 del helio,

que sin embargo es muy caro.

Aunque la invencion se explique correctamente con un montaje ideal, con
maquinas perfectas, la realidad es que toda maquina tiene pérdidas, segun su
naturaleza, y esto se ha de tener en cuenta en la valoracion de la invencion, y

particularmente en el calculo de su rendimiento.

En el estado del arte se ha introducido el rendimiento ideal, y el real, y se ha
visto que la inclusién de los rendimientos del compresor y la turbina produce un
efecto equivalente a reducir el cociente de Carnot, pasando de y a |, segun la
siguiente definicion

u = uncn,
Para un ciclo con una sola maquina, mas regeneracion de calor, la condicién

para tener un rendimiento positivo era

rf < uncn,

Pero en el caso de esta invencion, esta relacion no es aplicable, pues no hay
regeneracion, dado que el calor se toma de un flujo de fluido que hay que
aprovechar en su practica totalidad, y eso lleva a cubrir toda la potencialidad
expansiva del fluido de trabajo, caliente y a alta presién, usando un conjunto
concatenado de turbinas, que cubre de manera coherente el rango de
temperaturas cubierto en el foco caliente, usando un rango de presiones que
cuadre perfectamente con las caidas de presion requeridas en las toberas de

entrada a las turbinas.

En ese conjunto concatenado de maquinas, los efectos de las pérdidas térmicas,
o de aumento de entropia, son los conocidos de siempre: pérdida de presion, y
ganancia de temperatura. En esta invencion, ello se manifiesta en que el
exponente B, disminuye en la expansién con pérdidas, y pasa a valer

aproximadamente ’

B’ = pne

Lo cual quiere decir que para bajar un escalon dado, entre dos temperaturas,

hace falta un escal6n de presiones, r’, mayor que el original r, pues
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rﬁ — rlﬁl

En el caso del compresor es al contrario, pues la presion es al alza, y el

coeficiente B se modifica a #’, segun

B =B/nc

En una turbina con rendimiento n, la relacién entre la entalpia cedida en el caso

real, AH, y la ideal, AH; es:
AH, = C,Tp(1—77F") = nAH; = nC, Ty (1 — r7F)

En este punto es fundamental la termorreparacion, para mantener al fluido de
trabajo en la trayectoria termodinamica adecuada, que para la expansion en
turbina, es la adiabatica. Por ello es fundamental extraer del fluido de trabajo el
calor generado por las irreversibilidades, que es el complemento de la entalpia
util, esto es:

(1-mAH; = (1 —-1)C,T, (1 _ ri—ﬁ)

Donde se ha incluido el subindice i en la relacion de presiones, r, para denotar
que seria el valor del procedo ideal, con rendimiento 1. Cuando se esta en la
realidad, la relacién de presiones sera menor si se refrigera la tobera para quitar

el calor de friccion. La reduccion de la relacion de presiones se obtiene de:
77(1—7‘1._[’7)= 1—r7#

La tabla siguiente muestra r en funcion del rendimiento, (ri=2)
n r(ro=2)
0,95 1,92264941
0,9 1,8490785
0,85 1,77938938
0,8 1,71332262
0,75 1,65063969

Es de notar que la refrigeracion a producir en la tobera puede y debe ser
corroborada con la medicion continua de las presiones y las temperaturas a la

entrada, e, y a la salida, s, de la turbina, que deben cumplir
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E = (E)ﬁ
T, K

Si la T, es demasiado alta para cumplir esa ecuaciéon, se ha intensificar la

refrigeracion, y atenuarla, si es demasiado pequefia.

La compresién se rige por una ley similar, que conduce a

r=(1 +77(rl.ﬁ —1)VE

Los valores de r en la compresion termorreparada se muestran en la siguiente

tabla, que da unos valores muy parecidos a los de la expansion.

n r(ro=2)
0,95 1,94175297
0,9 1,882737

0,85 1,82481053
0,8 1,76796677
0,75 1,7121989

Al igual que en la expansion, en la compresion se ha de vigilar también la
coherencia de la evolucién de las variables, con la evolucion termodinamica que

se quiere seguir.

En la compresion, que se efectia a temperatura mucho mas baja que la
expansion, si que cabe considerar seguir una trayectoria politrépica, llegando
incluso a la isoterma, que es la que requiere menos trabajo de compresion, pero

la mayor refrigeracion.

La tabla siguiente da informacion sobre las variables relevantes de este tipo de
compresion, en funcién de su exponente g, que varia entre la y del caso
adiabatico y el valor g=1 del isotermo. El fluido de trabajo es argén (R=208
J/kg-K; C,=312 J/kg-K) siendo C4 el calor especifico de la politropica (infinito para
la isoterma, que se ha de calcular por su propio método) y las partidas

energéticas estan en J/kg.
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1,9

1,8

1,7
1,6667
1,6000
1,5000
1,4000
1,3000
1,2000
1,1000
1,0500
1,0100
1,0050
1,0010
1,0000

r max

2,0070
2,0186
2,0318
2,0472
2,0528
2,0651
2,0863
2,118
2,1430
2,1822
2,2329
2,2642
2,2932
2,2971
2,3002
2,3010

ES 2776 024 B2

T sup
425,00
418,42
411,11
402,94
400,01
393,75
383,34
371,43
357,69
341,67
322,73
311,91
302,48
301,24
300,25
300,00

Cg
103,99
80,88
51,99
14,84
0,00
-34,68
-104,02
208,03
-381,37
728,05
-1768,10
-3848,21
-20489,04
-41290,08
-207698,40

PdVv
26000,52
27368,97
28889,47
30588,85
31200,00
32500,65
34667,36
37143,60
40000,80
43334,20
47273,67
49524,80
51486,18
51742,33
51949,09
52000,65

Q ext
12998,96
9577,77
5776,45
1527,91
0,00
-3251,69
-8668,57
-14859,30
-22002,44
-30336,11
-40184,99
-45812,92
-50716,46
-51356,85
-51873,76
-52000,65

-TC
52001,04
52001,04
52001,04
52001,04
52001,04
52001,04
52001,04
52001,04
52001,04
52001,04
52001,04
52001,04
52001,04
52001,04
52001,04
52000,65

Es importante sefialar que el trabajo de compresion, TC, es el mismo en todos

los casos, pero no todos llegan a la misma r, cuyo maximo corresponde a la

isoterma. De ahi que pueda escogerse para trayectoria de compresion, aunque

tiene el inconveniente de presentar el maximo valor de refrigeracion requerida,

Qext, cuyo valor negativo indica refrigeracion.

Para hacer frente a este alto requisito de transmision de calor a través del area

lateral del difusor, hace falta, o bien alargar éste, o repartir el flujo de fluido de

trabajo entre varios difusores mas delgados, en paralelo.

Por ultimo, en cuanto a efectos de las irreversibilidades, la coherencia entre la

caida de presiones en la expansion, y la caida de temperaturas, hay que citar el
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balance siguiente de temperaturas, suponiendo m compresores y n turbinas en
el ciclo, y siendo r’y la razén de presiones realista en la turbina

_ T G0
To

A su vez se tiene el de presiones, que lo han de cumplir por su lado los

compresores también, con razén de compresion r'g:

Un importante capitulo de la invencién es el dimensionamiento de las toberas de
las turbinas, y los difusores de los compresores, si bien éstos arrancan todos
desde la misma temperatura, T, por la refrigeracion previa a la que se somete al
fluido de trabajo, antes de cada compresor, y tienen todas las parejas
refrigeracion-compresion un comportamiento analogo. Por el contrario, en las
turbinas se va reduciendo la temperatura del fluido de trabajo, a medida que la
energia térmica se convierte en energia cinética del eje de rotacién. Este tema
se vera mas apropiadamente al describir un modo preferido de llevar a la
practica la invencién, pero el dimensionamiento en si, es la estricta aplicacién de
las ecuaciones que gobiernan el comportamiento del fluido de trabajo en este

ciclo, tal como se ha descrito al comienzo de la explicacion.

Hay que sefialar que una novedad fundamental en esta invencion es el llamado
ciclo termorreparador, que consiste en que tanto los difusores en las salidas de
los compresores, como las toberas, en la entrada a las turbinas, estan
refrigeradas externamente, a contracorriente, con objeto de reducir o eliminar el
exceso de entropia causado por las fricciones en el interior del conducto, pues
dicha entropia excesiva produce una fuerte pérdida de rendimiento. De ahi que
sea fundamental la parte de transferencia de calor en esta invencion, y para los
componentes dichos, la invencién prevé unas prescripciones que se definen a
continuacién, junto a consideraciones de tipo mecanico, que se han de integrar
junto a las térmicas, incluyendo el efecto de las tensiones mecanicas creadas
por gradientes térmicos en el material de la pared de los difusores o de las
toberas. Téngase en cuenta que la forma de estos elementos, y en particular la
variacion de la seccion recta a medida que avanzan las lineas de corriente, es el

parametro fundamental para la conversibn de energia cinética en presion
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estatica, o viceversa, de modo que la invencién ha de respetar la precision de las
medidas, con un disefio que acoja las innovaciones sin vulnerar los puntos
sensibles de unos elementos tan aparentemente simples como son los difusores
y las toberas, pero que tienen un impacto importantisimo en las prestaciones del

ciclo.

Por un lado, las prescripciones de la invencion hacen referencia a que la
apertura o cierre del paso del fluido en estos elementos no sea muy brusco, pues
de serlo, se genera mucha pérdida manométrica. Por otro lado, ya en la primera
parte de la explicacién de la invencion, se especificd que estos elementos estan
exteriormente refrigerados, pero hay que evitar que esta refrigeracion provoque
cambios apreciables en la geometria del elemento, debido a dilataciones
diferenciales en una misma pieza. Con estos prolegbmenos, las prescripciones
son como siguen:

- los difusores y toberas se seleccionaran entre conductos de
revolucibn de eje recto, o conductos de seccion recta circular, o
proxima a ella, con una excentricidad menor de un 10%, medida en
exceso sobre 1 del diametro maximo sobre el minimo, y con eje de
forma alabeada o helicoidal, pasando dicho eje por los centros de las
secciones rectas:

- los difusores y toberas tendran una longitud de eje que sera mayor
que el valor mas alto de los limites mecanico y térmico;

- siendo el limite mecanico que la longitud del eje sea superior al doble
de la diferencia entre el diametro de su seccioén recta de mayor area,
y el diametro de la de menor area;

-y siendo el limite térmico una longitud de eje tal que, multiplicada por
el valor medio de la longitud de las circunferencias de las sucesivas
secciones rectas del conducto, da un valor de una superficie que es
mayor que el valor resultante de multiplicar la potencia térmica a
extraer en la refrigeracion externa a contracorriente, por el espesor de
la pared del conducto, y de dividir dicho producto por la conductividad
térmica del material de la pared, y dividir todo ello por el niumero pi;

- y siendo la potencia térmica a extraer en la refrigeracion externa un
valor igual a la potencia que se transforma de energia cinética a

energia de presion por volumen, o viceversa, multiplicada dicha
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potencia transformada por el complemento a 1 del rendimiento
esperado en dicho elemento, para dicha transformacion, y dividido por

el valor del propio rendimiento.

Mediante este ultimo limite se consigue que la diferencia de temperaturas entre
la cara caliente y la cara fria del conducto, esté acotada a 1°C, y no se

produzcan tensiones que deformen el conducto.

Téngase en cuenta ademas que el ciclo actua con inventario de fluido de trabajo
constante. Para ello, se carga con un determinado numero de moles, o kg, antes
de iniciar una sesién de trabajo dada, con unas caracteristicas conocidas o
previstas. La cantidad total de fluido de trabajo contenido en el circuito cerrado,
proporciona unas presiones y densidades, para un mapa de temperaturas dado.
Dicho mapa depende fundamentalmente de las condiciones térmicas del fluido
que porta el calor desde el exterior, por lo que corresponde al foco caliente, y
depende del refrigerante ambiental, en el foco frio. La carga de moles pues,
determina la presion en cada punto del ciclo, lo cual es determinante del espesor
necesario en cada conducto, para no superar los limites de tensidbn mecanica

que le sean aplicables.

Es preciso senalar que el foco caliente lo conforma un solo intercambiador, o
varios interconectados como uno solo, y por tanto la invencion se explica con un
solo intercambiador, por cuyo ramal primario, o caliente, circula el fluido externo
que aporta el calor, mas el fluido de regeneracion del calor extraido de las
toberas a contracorriente; y por el secundario circula el fluido de trabajo, mas
frio, que se calienta. En el primario, la entrada del fluido de regeneracion, por su
ramal, se hace lateralmente, no por la cara de mas alta temperatura, sino al nivel
en el que la corriente fluida del primario alcanza la temperatura, descendiendo,
que porta el fluido de regeneracion, al final de su periplo por las sucesivas

refrigeraciones exteriores de las toberas.

En el foco frio, existen intercambiadores de refrigeracion del fluido de trabajo,
previos a los compresores, y todos estos intercambiadores son iguales, pues
realizan la misma funcion con caudales iguales de fluido de trabajo y de fluido

ambiente, y los mismos valores de temperaturas de entrada y salida.
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Ademas, cada difusor y cada tobera estan embebidos en una carcasa de
refrigerante circulante a contracorriente; y dicho refrigerante es el propio fluido
frio ambiental en los difusores, mientras que en las toberas, que estan a
temperatura mucho mas alta, se utiliza un refrigerante especifico, mezclable con
el fluido de calor a aprovechar, que constituye el foco caliente, seleccionado
dicho refrigerante entre aire a presion u otro fluido de caracteristicas fisicas
analogas, pero con menos capacidad de oxidacién, y dicho refrigerante
especifico se inyecta lateralmente en el primario del intercambiador de
calentamiento, en el nivel en que las temperaturas del fluido primario original,
que entra por el ramal principal, y del fluido de refrigeracion, que entra por el
ramal lateral de regeneracién, sean iguales, siendo iguales también las

presiones.

Para explicar inequivocamente las prescripciones de la invencién respecto del
tema fundamental de la transmision de calor para una u otra funcién, calentar el
fluido de trabajo o enfriarlo, se designan las siguientes temperaturas, que
corresponden, las cuatro primeras, al intercambiador del foco caliente, en el que
se tiene

-Tw , temperatura maxima del fluido portador del calor que alimenta al
foco caliente

-Tm , maxima temperatura que alcanza el fluido de trabajo, que es muy
préxima a T,, en la invencién;

-T,, temperatura del fluido portador del calor residual, cuando sale a la
atmosfera, tras haber pasado por el intercambiador del foco caliente;

-T. , temperatura del fluido de trabajo, cuando sale del compresor, que es
con la que entra en el conducto secundario (mas frio) del intercambiador del foco
caliente;

y por lo que corresponde a los intercambiadores del foco frio, se tiene:

-Ty, temperatura del fluido de trabajo a la salida de la ultima turbina, que
en un correcto montaje de la invencién, es igual a T.; de ahi que en todos los
intercambiadores del foco frio se use T;

-Ty , maxima temperatura que alcanza el fluido de refrigeracion, que
corresponde a su salida del intercambiador del foco frio;

-T. , temperatura ambiental del fluido refrigerante, con la que entra en

dicho intercambiador del foco frio;
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-To , temperatura del fluido de trabajo, cuando entra en el compresor, tras

salir del foco frio;

Se va a analizar en primer lugar la funcionalidad clasica de estos
intercambiadores antedichos; a continuacion, se exponen las singularidades de
la refrigeracion de difusores y toberas, y por ultimo se explica como aprovechar
los fluidos refrigerantes de dichos componentes, para optimizar su papel de cara

a las prestaciones del ciclo.

Para cada intercambiador, del foco caliente y del foco frio, se distinguen dos
caras: una mas caliente, por donde entre el fluido mas caliente y sale el mas frio,
y la otra cara, que llamamos mas fria. Todos los intercambiadores trabajan a
contracorriente, y se disefian con posible desequilibrio entre las tasas de
capacidad calorifica de uno y otro fluido del intercambiador, siendo el grado de
desequilibrio un concepto desarrollado para esta invencidn, y que es
fundamental en el foco caliente, que es donde hay que captar el calor residual o

de desecho.

Dicho desequilibrio comporta que en la cara mas caliente del intercambiador del
foco caliente, la diferencia de temperaturas entre el flujo caliente, que es el
residual, y esta a T,, y el flujo frio, que es el del fluido de trabajo, T.,, es muy
pequeia; mientras que en la cara fria de dicho intercambiador del foco caliente,
la diferencia de temperaturas, que corresponde a T, menos T, puede ser mucho
mayor. Ello permite calentar el fluido de trabajo hasta un valor, T,,, practicamente
igual que la temperatura con la que se recibe el calor residual, que es T, y eso
mejora el rendimiento del ciclo como tal, pues a mayor T, mayor coeficiente p
(cociente de Carnot). Pero para que p sea en verdad el mas alto valor posible,
en el intercambiador del foco frio, en su cara fria, la diferencia T, menos T, ha de
ser también muy pequefa, lo que se consigue con un desequilibrio en este
intercambiador, analogo, pero inverso al anterior, pues el intercambiado del foco
frio, en la cara caliente, tendra una diferencia T, menos T, que puede ser muy
alta. Aunque se admite que el fluido refrigerante tiene valor nulo, y no importa
calentarlo mas o menos, a veces puede haber limitaciones ambientales y de
seguridad que impiden que T, sea muy alta, lo que restringira el campo para

seleccionar el nivel de desequilibrio que se adopta en ese foco.
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En el caso del foco caliente, la temperatura T, marca el rendimiento de captaciéon
del calor residual, pues se aprovecha desde Ty, a T, pero no desde esta ultima a
Ta, que marca el estado ambiental o neutro, que se toma como referencia de
exergia nula. Y se define su grado de equilibrio, @, en el intercambiador del foco
caliente, como

o= m'prf _ TW - Tu
mlccpc Tm - TC

y vale 1 para el caso del intercambiador equilibrado.

Y definimos como grado de desequilibrio, el valor complementario a 1, es decir,
1-@, que vale precisamente 1 (¢=0) cuando es totalmente desequilibrado (y el
fluido caliente no cambia de temperatura, sino que es un vapor que se

condensa).

Para el foco caliente, llamando 6y a la diferencia de temperaturas en la cara
mas caliente, T,-Tn, ¥ 61 a la diferencia en la cara mas fria, T,-T., se puede
escribir la diferencia de temperaturas logaritmica media, 8T como

ST = 916 - GOC
In (916/906)

recordando que la potencia térmica transferida, Q, es
Q= m’CpAT = UAST

Y a partir de conjugar el balance entalpico de la primera parte de la ecuacion,
con el balance de termo-transferencia de la segunda parte, se llega a
B1c = Oy eXp((l - (P) NUT)

donde NUT representa el numero de unidades de transmision, definido por
UA

NUT = —
meCyr

Para el caso equilibrado, ¢ es 1, y la diferencia de temperaturas entre el flujo
caliente y el frio es siempre la misma a lo largo del intercambiador, lo que hace

perder algo de rendimiento al sistema, pues T, resulta algo menor que T, lo
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cual hace perder temperatura efectiva del foco caliente. Por el contrario, el
rendimiento de captacion del calor residual coincide practicamente con ¢ (salvo
por la diferencia Ty - T,) y el equilibrado seria el mejor; pero lo que importa es el
rendimiento total del sistema, del cual forma parte el de captacion, que ha de ser

multiplicado por el rendimiento del ciclo correspondiente.

Para el caso totalmente desequilibrado, =0, y es donde resulta mas amplia la
diferencia de temperaturas, de una cara a la otra; si bien este caso exige que la
aportacioén de calor por parte del fluido portador del calor residual, la haga en
cambio de fase, es decir, por condensacion, sin cambio sensible de temperatura,
lo cual es una posibilidad quizd poco comun, pero que se engloba en la

invencion.

En el fluido portador del calor desde el exterior, la energia es tanto mas valiosa
cuanto mas alta es su temperatura; pero la energia de baja temperatura tampoco
puede ser despreciada, pues en definitiva hay que calentar el fluido de trabajo
desde T. hasta T, muy préxima a T,. Precisamente lo importante en esta
invencién, por lo que respecta a los intercambiadores de calor, es que la
diferencia entre las temperaturas de la cara mas fria, del foco frio, y la diferencia
entre las temperaturas, en la cara mas caliente, del foco caliente, sean muy
pequefias. En la invencion prescribimos que tanto 8,. como 8y sean menores de
5°C, tomando como valor de referencia 1°C, para cualquier aplicaciéon de esta

invencion.

Dada la ecuacion
O1c = Ooc exp((1 — @) NUT)

que liga la diferencia de temperaturas en ambas caras, y la ecuaciéon procedente

de la definicion de o,
916 = (Tm - Tc)(l - (P)

Se prescribe el dimensionamiento de este componente seleccionando un grado

de desequilibrio (1-¢) que junto a la seleccién de los valores de T, y T, conduce

a determinar el NUT del intercambiador, que es
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Cuando el intercambiador es equilibrado, aparece una indeterminacién de tipo

0/0, que se resuelve por I'Hopital.

Analogamente se procede con el intercambiador del foco frio, de cuyo balance
de entalpia transferida, se puede escribir:

mlccpc Tv - Ta
Pr = =

mCyr T —To

En este caso la corriente fria es la de refrigeracién ambiental, y la caliente la del
fluido de trabajo, que es el que mas cambia de temperatura, y por tanto el que

condiciona el intercambiador.

Llamando By a la diferencia de temperaturas en la cara mas fria de este
intercambiador, que es T,-T,, ¥ ©4; a la diferencia en la cara mas caliente, que es
TT,, se puede escribir la diferencia de temperaturas logaritmica media, 8T como

elf - 90]"

O1r
i (522)
n Bos

Recordando que la potencia térmica transferida, Q, es
Q =m' Cpe(Ty — Tp) = UAST

oT =

a partir de conjugar el balance entalpico de la primera parte de la ecuacion, con

el balance de termo-transferencia de la segunda parte, se llega a
617 = o5 exp((1 — ¢;) NUT)

donde NUT representa el numero de unidades de transmision, definido por
UA

NUT = —
m CCpC

Noétese que, para el intercambiador del foco frio, el fluido de trabajo es el mas

caliente, y de ahi que en esta ultima ecuacién aparezca el subindice ¢, que es
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ademas el que mas varia de temperatura, por lo que es el que ha de intervenir
en la definicion de NUT (y tanto el propio NUT como U y como A hacen
referencia a los intercambiadores, todos iguales, del foco frio, obviamente
distintos del intercambiador del foco caliente, y sin ninguna relacion directa con

él).

En el foco frio, a partir de la definicion de su grado de equilibrio, ¢ del foco frio,

ya expresada, se tiene
017 = (Te = To)(1 — ¢5)

Con lo cual se prescribe el dimensionamiento de este componente
seleccionando un grado de desequilibrio (1-@f) que junto a la seleccion de los
valores de T;y T, conduce a determinar el NUT del intercambiador del foco frio,

que es

Pero la cuestion esencial es el rendimiento obtenido en la explotacion del flujo
portador de calor residual, cuya potencia disponible, para calentamiento, es Wg
Wg = m,RCRpC (TW - Tc)

Véase que se ha limitado la temperatura por abajo a T, y no a Ty ni a T, (casi
iguales) porque esa cola fria del flujo exterior caliente, no se puede ya incorporar

al fluido de trabajo, que por debajo de T, se tiene que refrigerar.

En definitiva, la potencia que se absorbe en el foco caliente, es
Wge = m,RCRpC (TW - Tu) = m’Cp(Tm -T)

donde el ultimo miembro (de la derecha) hace referencia al fluido de trabajo,
cuyo gasto masico m’ esta definido precisamente por la ecuacién inmediata
anterior, y por tanto depende de la eleccion de la temperatura T, de salida del
fluido del calor residual. Si ésta se iguala (practicamente, es decir, con menos de
5 °C de diferencia) a T, se puede decir que el foco caliente absorbe toda la

energia disponible técnicamente; y absorbe proporcionalmente menos, cuanto
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mas alto valor tiene T, . Se puede definir por tanto un rendimiento de captacion,
&
_ WRC TW - Tu

€, = =

WR TW - TC

Para simplificar algunas ecuaciones, y teniendo en cuenta las prescripciones
sobre las diferencias de temperatura tipo 6y, que deben ser de 1°C (menor que
5°C, en todo caso), en estas ecuaciones se podra sustituir T, por Tr, (y Tapor To,

en los frios). Ello lleva a

No hay por qué limitar el valor del rendimiento de captacién, que puede valer
idealmente 1. Para ello se ha de configurar el foco caliente como un
intercambiador equilibrado, que podra ser mas 0 menos caro, por mayor o menor
tamano, lo que hara mas pequefia o0 mas grande la diferencia de temperaturas
entre el fluido residual y el fluido de trabajo. De ahi que se pueda admitir que

dicha captacion esta optimizada, y por tanto el valor de ¢=1.

Queda por explicar la refrigeracion de difusores y toberas a través de la pared de
sus conductos, que estan bafados exteriormente por un fluido refrigerante. Para
los difusores, se emplea el mismo refrigerante del foco frio. Para las toberas, ese
mismo fluido refrigerante es el sumidero ultimo del calor extraido, pero la
refrigeracion de las toberas la realiza un fluido intermedio, que sirve ademas de
agente de regeneracion térmica. En todos los casos se trata de un
intercambiador clasico en contracorriente, monotubo, para los que vale lo
expuesto en los parrafos precedentes para el foco frio. Una singularidad es que
en el exterior del conducto pueden disponerse aletas, para mejorar la extraccion

del calor.
Presentados ya los elementos que configuran la invencion, es imprescindible

finalizar con una exposicion del rendimiento que pueden alcanzar estos ciclos,

bien idealizados, bien realistas.
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La potencia térmica consumida por cada compresor es:
WCl = m’Cp (TC - TO)

Y la potencia térmica consumida en total por los compresores es
WC - mm’Cp (TC - To)

En esta ultima ecuacion es importante distinguir entre el numero de
compresores, m, y el gasto o flujo masico, m’. A su vez esta ecuaciéon se puede
reescribir como

We = mm'C, Ty(rf — 1)

Para expresar la potencia térmica que las turbinas entregan a los ejes, es
preciso sefalar que éstas actlan en cascada, por lo cual la temperaturas de
entrada y salida en las sucesivas turbinas corresponden a lo dado en la siguiente

tabla, en la cual, para simplificar la formulacion, se ha definido el siguiente

parametro:
r=rF
Turbina n° T entrada T salida
1 Tm TlT
2 TolT TolT
3 TolT T/T
4 T/ T/t

Y asi sucesivamente.

La potencia total turbinada es pues un sumatorio con n sumandos, segun se

indica a continuacion

, 1 1 1 1 1
Wr =m'C, Ty, (1—?>+<?—T_2>+...(Tn_1_T_n)

1
Wr = m'C,Ty, (1 - Tn)

Recordando la expresién del balance de entalpia en el ciclo, la prescripcion es

que
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Lo cual también exige que el intercambiador del foco caliente sea equilibrado,

con @=1
Y el rendimiento global de aprovechamiento del calor aportado desde el exterior

es, en términos de energia térmica de las maquinas

W =W, L mm'%Ty(rf — 1) _ ., mT—Ty)
Wr m'c (T, — T.) (T, — T.)

Si se utiliza el cociente de Carnot

=T,
m(rﬁ—l)
eg=1-——7—7+<
'“(1_rTb’)

Por lo que corresponde a W+, su expresion es valida para el caso de maquinas
reales con pérdidas por irreversibilidades, pues el calor generado por éstas,
permanece mayoritariamente en el fluido de trabajo (escapa un poco por la
lubricacion y los cojinetes). Pero las irreversibilidades exigen mayores relaciones
de presion (r’ en vez de r) y ello repercute en aumentar el consumo energético
de la compresion, y en aumentar asimismo T, lo cual también repercute
negativamente en W+, aunque la expresion sea formalmente la misma, pero T,y
To se relacionan en el caso realista por

T, = Tyr'P/me

(donde se ha supuesto que hay el mismo numero de compresores que de

turbinas).

En el caso general, de m compresores con un rendimiento n. y n turbinas con
rendimiento n, teniendo en cuenta esta ultima expresion de T, se puede escribir
el siguiente conjunto de ecuaciones, al final del cual se expone el rendimiento
termo-mecanico:

We = mm'C, To(r' P/ — 1)
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Que se puede escribir en funcién de los parametros fundamentales del ciclo

m(rlcﬁ/nc _ 1)

1
g (1 - r,tn[)’m>

La influencia del tipo de gas en el rendimiento, se evidencia a través de B, tanto

ER=1_

en el caso ideal como en el realista, contando los rendimientos de las maquinas.
Esto se relaciona con la seleccion del fluido de trabajo, fundamentalmente su
naturaleza, que puede ser monoatémica, diatdmica o triatdbmica (con mas

atomos, el comportamiento se aleja del ideal).

Se vio que r, en una etapa, no puede superar el valor de 2,05 para el argon, y
otros gases nobles, monoatomicos; 1,893 para el N, (diatomico) y 1,825 para el
CO, (triatébmico) por razones de evitar el bloqueo soénico (no poder superar el
nuamero de Mach=1). Expresado en 1, con el exponente B correspondiente (0,4
para el Ar; 0,286 para los diatémicos; y 0,222 para los triatdmicos) se hallan los
maximos valores de 1 de cada tipo de gas, lo que conduce a 1,332 para el Ar;
1,213 para el Ny; y 1,14 para el CO,,

Aparentemente, la seleccion del fluido de trabajo se decanta por los
monoatémicos, pero si se calcula el rendimiento termo-mecanico ideal, para un
cociente de Carnot dado, [, se obtiene el mismo rendimiento para cualquier tipo

de gas.

Esto es asi, porque en la formulacién de la invencion, se ha producido una
coherencia completa entre las variaciones de la presion a lo largo del ciclo, y las
variaciones de temperatura, y ello comporta que, una vez dado p, se ajusten los
valores de r de tal manera que queda el ciclo con un balance perfecto de presion
y de temperatura. Pero hay que sefialar, que los valores de r, l6gicamente,
aumentan tal como disminuye B, y ello implica mayores saltos de presion en
cada maquina, lo cual en general es mas caro y genera mas pérdidas. Mas aun,
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puede darse el caso de que el valor de r requerido para aplicar la invencion,
exceda el limite del bloqueo s6nico, y entonces no se puede aplicar la invencion
en esas condiciones; aunque hay un modo de salvarla: aumentar el nimero de
maquinas, lo cual hace que r disminuya. En la tabla siguiente se aprecia que
para h=m=2 el valor de r para el nitrbgeno, N,, se pasa del limite, y para 3
maquinas de cada tipo (n=m=3) esta justo en el limite. La tabla corresponde a
To= 300K, y T,= 620 K (cociente de Carnot y=2,0667)

n(m=n) rendimiento r-Arideal r-N2 ideal
2 0,309 1,831 2,337
3 0,312 1,574 1,89
4 0,313 1,438 1,664
5 0,314 1,353 1,529

Por otra parte, cabe la posibilidad de dejar fijo el numero n de turbinas, y
aumentar el de compresores, con objeto de incrementar el rendimiento, pero el
efecto de esta posibilidad esta muy limitado, como se puede apreciar en la tabla
siguiente, para Ar y n=3, con diversos valores de m, con las mismas
temperaturas de referencia (mismo p=2,0667) que la tabla anterior. Se incluye
ademas el efecto del rendimiento de las maquinas, pues en la columna central
se expone el caso ideal (rendimiento de turbinas y compresores iguala 1) y en la
columna de la derecha se da el rendimiento del ciclo para un rendimiento de
maquinas de 85%. La caida de rendimiento del ciclo es muy fuerte. De hecho,
por debajo del 80%, el sistema no funciona, pues presenta un rendimiento

negativo, segun se comenta a continuacion.

m n(ch)=1 n(c/)=0,85
3 0,311 0,046
4 0,313 0,049
5 0,314 0,05
6 0,315 0,051
7 0,315 0,052
8 0,316 0,053
9 0,316 0,054

10 0,317 0,055
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Para ello se va a tener en cuenta un ultimo efecto que es preciso exponer, y es
el de la temperatura maxima T, respecto de la minima T, del ciclo, es decir, el
cociente de Carnot, u. La tabla siguiente muestra los resultados para argén, con
dos niveles de este cociente, 2,0667 y 3. En este caso, como se indica en la
cabecera de la tabla, se usan 4 maquinas de cada tipo, pues de ser mas bajo
este numero, no se podria cubrir el caso de =3, pues requeriria valores de r por

encima del limite del bloqueo sonico.

n=m=4
n(c/it) p=2,0667 p=3
1 0,313 0,44
0,9 0,162 0,315
0,8 -0,077 0,117

Téngase en cuenta que en la definicidn del rendimiento de las maquinas, no se
debe incluir la pérdida de energia que comporta la velocidad de salida del fluido,
que habitualmente es la pérdida de mayor contribucién a la reducciéon del
rendimiento, en circuitos abiertos (donde efectivamente se pierde, pues escapa).
En este caso no se escapa, pues se emplea para dar impulso al fluido en la
tobera de la siguiente turbina, en la expansiéon. Y en la compresion, la velocidad
de escape (que da lugar a la llamada presién cinética, 2 pv®) se termina
transformando en incremento de presion estatica, P, que es la mision del

compresor, luego tampoco es una pérdida.

Las pérdidas que hay que contabilizar, son las que generan calor, que a su vez
se queda en el seno del fluido, pero dificulta que la energia térmica de éste se
transforme en energia cinética, para ser aprovechada en el plato de alabes de la
turbina. O al revés, generen mas dificultad mecéanica en el plato de alabes del
compresor. Asi pues, al evaluar el rendimiento termo-mecanico de estas
magquinas, es imprescindible tener en cuenta esta definicién sobre las pérdidas

energéticas.

Por ultimo, es necesario explicar y caracterizar la innovacion mas singular de la
invencion, que es el ciclo termorreparador, que tiene dos partes: la relativa a la
refrigeracion de los difusores, en la compresion; y la de la expansién, en las

toberas.
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Para su analisis partiremos de la ecuacion
89 = 6qext + 0qroza = dH —VdP

Que complementamos con las siguientes ecuaciones

172
—VdP =d <7> + W,y + SWeopa

2

v
8qexe = dH + d (7

dH = C,dT + PdV + VdP

)

Que para el caso sin rozamiento y sin intercambio de calor, conducen a
RT
C,dT = —(—)dV
Vv
Y reordenada da
R
CodT/T = =5 dV

E integrando

TV1~Y = constante = TV, "

Que es la expresion de una adiabatica, como ya se sabia, y asi se ha utilizado
en todo lo anterior. El problema es que resulta inevitable la aparicién de 8z, |0
que provoca la aparicibn de una politropica de mayor temperatura, que

identificamos antes por el exponente B/n.; lo cual reduce el rendimiento del ciclo.

Sin embargo, la refrigeracion del difusor puede comportar mejores resultados,
que tendrian como limite de alto rendimiento el correspondiente a la compresion
isoterma. Para ello la refrigeracion ha de ser muy eficaz, y el conducto del difusor
suficientemente largo, como ya se indic6. La minima temperatura a la que se
podria hacer la compresiéon isoterma seria To,. Ademas se cumpliria d7=0. El
calor a extraer estaria gobernado por

6Qext = PdV — 6Qroza

Que es negativo (refrigeracion) puesto que dV lo es. Y el trabajo mecanico a

realizar es

Vs 174
Wi = f Pdv = RTOLn(VS)
i

Vi
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Que sera negativo, es decir, a realizar por una maquina, dado que el volumen
superior (al final de la compresion) es menor que el inferior. Teniendo en cuenta
la ecuacioén de estado, se puede reescribir como

Wiso = RTOLTL(l/T)

Mientras que para el caso adiabatico ideal es

Waap = CpTo(rP — 1)

Para un gas monoatémico C, = 5R/2 la razdn entre trabajos de compresion
queda
r Wiso/Wadb
1,3 0,94844478
1,4 0,93421461
1,5 0,92109804
1,6 0,90894292
1,7 0,89762575
1,8 0,887045
1,9 0,87711622
2 0,86776841

La refrigeracion de los difusores produce un ahorro de cierto nivel en trabajo de
compresion, y una reduccién de la temperatura del fluido de trabajo al final de la
compresion, pues en el caso isotermo es T, y en el adiabatico es r’T, Ambas
cosas tienen un impacto positivo importante en el rendimiento del ciclo completo,
cuando se incluyen los efectos termorreparadores. No obstante, la aplicaciéon de
la invencion puede hacerse de diverso modo, segun el coste que represente
cada cosa. Por ejemplo, con argdbn como fluido de trabajo, y para una
compresion ideal r=2, la adiabatica requiere un trabajo de compresién de 49,8
kJ/kg, y la isoterma 43,3; pero el ahorro de 6,5 kJ/kg en esta ultima requiere
refrigerar 43,3 kJ/kg (es decir, 7 veces mas que lo ahorrado en energia

mecanica, si bien es cierto que refrigerar es mas facil y barato que comprimir).

Por lo que corresponde a la refrigeracion de las toberas, hay que hacer distincion

respecto de lo explicado para los difusores, donde el fluido frio ambiental se
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llevaba el calor excedente. En las toberas, el flujo refrigerante, de aire, por
ejemplo, pasa secuencialmente desde la baja presidbn a la presién alta,
calentandose desde T, hasta un valor cercano a T, pero por debajo de él, que

denotaremos con wT,,, siendo w un coeficiente menor que 1.

En este caso, la referencia que se tiene como ideal es la expansién adiabatica,
la cual, sin la refrigeracion, presenta un rendimiento n; que denota que su
complemento hasta uno, dividido por el propio rendimiento, y multiplicado por la
potencia total transformada en energia mecanica, da la potencia térmica que se
ha de refrigerar, e inyectar en el ramal primario del intercambiador de
calentamiento. Aunque ese calentamiento se hace en etapas sucesivas, una por
tobera, para valorar su efecto se puede hacer suponiendo un calentamiento todo

seguido, correspondiente a una razén de presiones rrigual a r".

La temperatura teérica al final de la expansion es T, y la real es T, ligadas por el

rendimiento n;que corresponde a

La potencia especifica regenerativa que habra que extraer es

1—n
Wyeg = thp(Tm —T,) =(1-1)Cy(Tp —To)

Y esta potencia a su vez se habra de transferir al fluido termorreparador, lo cual
exigira contar las potencias absolutas, lo que requiere multiplicar las potencias
especificas por los gastos (kg/s) correspondientes a cada fluido. Para ello
denotamos

m’= gasto del fluido de trabajo del ciclo termodinamico cerrado

m’r= gasto del fluido exterior que aporta el calor al foco caliente

m’y= gasto del flujo regenerador del calor extraido de las toberas

Como relaciones fundamentales se tiene, en cuanto a la termorreparacion
m’gcpg ((‘)Tm - Ta) = m’(l -1 t)Cp (Tm - Tc)

Y en el intercambiador de calentamiento se produce la mezcla (no propiamente
en la cara de nivel superior de temperatura, sino aun nivel mas bajo, para igualar
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temperaturas entre el fluido principal de calentamiento y el regenerativo. Ese
aspecto es en cierto modo secundario, y lo que resulta pertinente es establecer
el balance de entalpia en el intercambiador dicho.

m'Cy(T,,, — Tp) = om/ ;G g (0T, — T) + M'gCpp (T — T,,)

Donde se ha incluido un rendimiento de mezcla, ¢, para tener en cuenta las
irreversibilidades de ese proceso. Pero si tenemos en cuenta las dos ultimas
ecuaciones, se pueden combinar, y se obtiene

m'Cy (T, — T.) = om'(1 —n )G, (T — Te) + m'gCpr(Tr — T,)

De la cual se deduce
m’Cp(Tm - Tc)(l - 0(1 -1 t)) = m’RCpR (TR - Tu)

Si no existiese efecto termorreparador regenerativo, el gasto masico del fluido de

trabajo seria
m' = m’RCpR(TR - Tu)/(cp (Tm - Tc))

Sin embargo, con dicho efecto, es
m' = m’RCpR (TR - Tu)/(cp(Tm - Tc)(l - 0(1 -1 t)))

Se produce por tanto una amplificacion de gasto, y por tanto de la potencia

generada, que es
1/1-0(1—-nu)

En la tabla siguiente se da el factor de amplificacion para diversos de los
rendimientos, de las toberas por un lado, y de la mezcla en el primario del
intercambiador, por otro. Para condensar la informacion sobre el efecto, se toma

en cada caso el mismo valor para ambos rendimientos.

o=n-turb amplificacién
1 1

0,95 1,04986877

0,9 1,0989011

0,85 1,14613181
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0,8 1,19047619
0,75 1,23076923

Ademas de este efecto, le refrigeracion de la tobera permite alcanzar mejores
rendimientos en la aceleracion del fluido de trabajo, por la reduccion de
temperatura hasta los niveles correspondientes a la expansion isentropica, para
lo cual hay que extraer todo el calor generado por las irreversibilidades,
solamente. La extraccidon de calor se intensifica o se relaja de modo que la
temperatura en un punto de vigilancia, sea igual a la que exige el valor de
presion que se tiene en ese punto. De ese modo, la expansién con aceleracion
del fluido alcanza un numero de Mach similar al previsto, aunque parte de la
energia disponible se haya perdido in situ, pero se recuperara en el foco

caliente.

La mejoria es realmente sustancial, aunque no todas las irreversibilidades se
pueden reparar mediante esta termorreparacion. Con ella, el ciclo completo
queda compuesto por:

- una fase de compresiébn compuesta de m etapas compresoras con
difusores refrigerados, haciendo que la conversion de energia cinética
del fluido de trabajo, a energia de compresion, y por ende de presion
cinética a presion estatica, siga una ley que se determina por la
refrigeracion que se aplica, seleccionando la trayectoria
termodinamica entre los extremos representados por una compresion
adiabatica, en la que sélo se extrae el calor generado por las
irreversibilidades, y una compresion isoterma, con temperatura
constante no menor de Ty;

- seguida de una fase de calentamiento, en uno o varios
intercambiadores, en cuyo ramal primario se mezclan, a igual
temperatura, el fluido que proviene de Ila refrigeracion a
contracorriente de las toberas, y el que aporta el calor externo, que
entra en el intercambiador a temperatura superior al proveniente de
las toberas;

- mas una fase de expansién en una cascada de n turbinas, cada una

de ellas con:
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- una tobera en la que se acelera el fluido de trabajo, perdiendo energia
térmica, y realizando una refrigeracion externa que ajusta el valor de
la temperatura del fluido de trabajo, a la de la isentropica que finaliza
con la presiébn de salida, extrayendo el calor generado por las
irreversibilidades, yendo ese calor a conformar la energia térmica de
un flujo termorreparador, que circula a contracorriente del fluido de
trabajo en la cascada de turbinas, y siendo inyectado dicho flujo
termorreparador en el intercambiador de calentamiento, segun se
explico en la fase precedente, de modo que ese flujo se contabiliza
como pérdida en las toberas, y como ganancia térmica en el
intercambiador de calentamiento:

- existiendo a continuacion, en cada turbina, un plato de alabes, al cual
se le comunica la energia cinética del fluido de trabajo, y hace girar al
eje de la turbina, al que se acopla el sistema productor de
electricidad;

- existiendo en la salida de cada turbina un colector de conexion con la
siguiente tobera, en presion decreciente;

- hasta llegar al cierre del ciclo termodinamico de generacion
energética, lo cual comporta el enfriamiento final hasta la temperatura
To, si no se ha llegado a ella;

-y como consecuencia de las refrigeraciones a contracorriente del ciclo
cerrado de generacion energética, ya especificadas, se desarrolla un
ciclo abierto y fraccionado de termorreparacion mediante refrigeracion
de los difusores de los compresores, usando el fluido frio ambiental
que constituye el foco frio, en un conjunto de conductos abiertos, en
paralelo, uno para cada difusor; e incluye ademas un circuito de
refrigeracion en serie de las toberas, comenzando por la de mas baja
presion y acabando por la de mas alta presion, siendo inyectado
dicho flujo, al final de su calentamiento, en el intercambiador de calor

que constituye el foco caliente del sistema.

Conviene por ultimo evidenciar la mejora que la termorreparacion representa
para el rendimiento del sistema, especialmente cuando las maquinas,
compresores y turbinas, presentan pérdidas por fricciébn, y generacién de

entropia en general; como consecuencia de lo cual su rendimiento propio es
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menor que 1. Se vio en los andlisis de la primera exposicién de la invencién, que
el rendimiento del sistema caia mucho cuando bajaba un poco el valor del
rendimiento por maquina, viéndose que en la formulacién base de la invencion,
para un valor de uy=2,0667, con 3 compresores y 3 turbinas, trabajando con gas
monoatémico, el rendimiento con maquinas ideales era 0,311 y éste bajaba a

0,046 cuando el rendimiento unitario de las maquinas era de 0,85.

En la tabla siguiente se exponen los valores del rendimiento del ciclo para un
valor de p=2,0667, con 3 compresores y 3 turbinas, trabajando con gas
monoatémico, con temperaturas To=300K, T,,=620 K y con temperatura maxima
del flujo externo del foco caliente de T,=645 K ( a lo que corresponde un
cociente, émulo del de Carnot, u,=645/300=2,15). El rendimiento de la primera
columna es el rendimiento de cada tipo de proceso: compresion, expansion
(rendimiento de turbina) y recuperacioén del calor de la termorreparacion (se toma

el mismo valor, el indicado, para los tres prodesos):

rendimiento  Wexp Wcomp denomin rend ciclo
1 1,28218775 0,726 1,15 0,48364152
0,95 1,21807837 0,76421053 1,095375 0,41434928
0,9 1,15396898 0,80666667 1,0465 0,33187034
0,85 1,08985959 0,85411765 1,003375 0,23494899
0,8 1,0257502 0,9075 0,966 0,12241222
0,75 0,96164082 0,968 0,934375 -0,0068058

En esta tabla se aprecia que el ciclo termorreparado mejora ostensiblemente
para maquinas ideales (pues el rendimiento global del ciclo pasa de 0,311 a
0,4836) y mas espectacular es el resultado con maquinas reales, pues con un
rendimiento unitario de 0,85 se conseguia anteriormente un rendimiento del
sistema de 0,046 y con la termorreparacion pasa a ser de 0,235. El cambio es
radical, pues pasa de no ser utilizable, a tener franco aprovechamiento. Y
téngase en cuenta que en la termorreparacién no se evitan las pérdidas, pues
cada maquina esta afectada por su rendimiento. Para ello debe explicarse que el
rendimiento de la tabla anterior corresponde a la definicibn mas apropiada de

rendimiento del sistema, que es
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Potencia neta de la maquinaria Wexp — Weomp

Erp — . 7 . . . . = .
Potencia térmica del flujo exterior caliente Denomin

Vl/exp = nthTm(l - r—ﬁ/(n+1))
m 1
Vl/comp = ERCan(;)

I
me

Denomin = C,(T, — To)(1—o(1 — 1)) —
m RCpR

Donde o ya se presentd como el rendimiento de recuperacion regenerativa del
flujo de refrigeracion de las toberas, y el subindice R hace referencia al fluido
que aporta, en el foco caliente, con temperatura T, ,el calor exterior a ser
aprovechado en el sistema. (Cabe decir que la ultima fraccion, en Denomin, vale

practicamente 1).

BREVE EXPLICACION DE LAS FIGURAS

La figura 1 muestra un grafo termodindmico de presion, P, en ordenadas, en
escala logaritmica, y temperatura T en abscisas, en escala lineal, en el que se
expone el ciclo termodindmico de la invencién, en su version de maquinas

ideales, con 3 compresores y 3 turbinas.

La figura 2 muestra un grafo similar al anterior, pero contando con compresores

y turbinas con rendimientos termo-mecanicos de 90%.

La figura 3 muestra el sistema de la invencién, con una disposicion geométrica y

funcional de los componentes esenciales de su ciclo termodinamico.

La figura 4 presenta el mismo sistema, con los afiadidos de los elementos
eléctricos que lo complementan, con un diagrama unifilar de la conexion de los
generadores eléctricos accionados por los ejes de las turbinas. En este caso van
montados en serie, lo que permite elevar la tensién, a costa de que la suma de
las intensidades generadas haya de pasar por los bobinados de todos los

generadores.
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La figura 5 muestra un montaje electro-mecanico con un solo generador,
accionado por las tres turbinas, con ejes paralelos al principal, mediante correas

de transmision.

Las figuras 6a y 6b exponen, respectivamente, el diagrama de temperaturas en
el intercambiador del foco caliente, en un caso desequilibrado, y en un caso

totalmente equilibrado.

La figura 7 muestra el diagrama de temperaturas de los intercambiadores del

foco frio, que se prescriben sean desequilibrados.

La figura 8 muestra el ciclo termodinamico con termorreparacion. El ciclo de
generacién de potencia es dextrdgiro, mientras que el de termorreparacion es
levégiro, y se cierra, en cada uno de sus ramales, por el medio ambiente: hay un
ramal por cada compresor, quedando entre si en paralelo, y un ramal unico

secuencial en las toberas de las turbinas.

La figura 9 es una composicién conceptual de componentes para materializar el

ciclo con termorreparacion de la figura anterior.

Las figuras 10 a y 10 b muestran los esquemas H (entalpia) P (presion) de la

termorreparacién en compresion y expansion respectivamente.

La figura 11 muestra un difusor refrigerado a contracorriente.

La figura 12 muestra una tobera, refrigerada a contracorriente.

La figura 13 muestra el perfil del conducto de una tobera, en términos de radio
en funcién de la abscisa, que es en la que se despliega el eje del conducto, y
asimismo figura el numero de Mach de cada seccion.

La figura 14 muestra el perfil del conducto de un difusor

La figura 15 exhibe un montaje multitubular de un difusor, para aumentar el area

lateral de transmision de calor en la refrigeracion.

47



10

15

20

25

30

35

ES 2776 024 B2

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

continuacién los elementos que componen la invencion:

1.

11

13.
14.

15.

Flujo de fluido que aporta calor desde el exterior del circuito, y entra
en el intercambiador del foco caliente, a través del ramal principal,
con temperatura T,,.

Intercambiador de calor del foco caliente

Escape del flujo de fluido (1) que sale de la carcasa del
intercambiador (2) con temperatura T,.

Haz de tubos del intercambiador del foco caliente, por dentro de los
cuales circula el fluido de trabajo, y constituye el secundario de dicho
intercambiador.

Placa tipo rejilla para ensamblar los tubos del haz (4) en el difusor (6)
que canaliza el fluido de trabajo proveniente de la fase de compresion
refrigerada. El fluido tiene en este punto una temperatura T, y una
presion P,

Difusor, con forma abocinada de seccidn recta creciente, que conecta
el final de la fase de compresion refrigerada con el calentamiento del
fluido de trabajo en el foco caliente.

Placa, tipo rejilla, que conduce la salida de los tubos del haz (4) hacia
la primera tobera (8). En la salida desde los tubos, el fluido tiene una
temperatura T, y una presion P,,.

Tobera que alimenta a la primera turbina (9).

Turbina primera, de presién mas alta.

. Escape de la primera turbina (9) que es a su vez tobera para la

segunda turbina (11).

. Segunda turbina.
12.

Escape de la segunda turbina (11) que es a su vez tobera para la
tercera turbina (13).

Tercera turbina.

Colector de escape de la tercera turbina (13), que conduce al fluido
de trabajo al primer enfriador (15) de la fase de compresion
refrigerada.

Primer enfriador, que forma parte del foco frio. Por el conducto (15e)
que proviene desde el exterior, entra el fluido frio ambiental, con

temperatura T,; y sale hacia el exterior por el conducto (15s) con
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16.
17.
18.

19.
20.
21.
22.

23.
24.
25.
26.
27.
28.

29.
30.

31.
32.

33.

34.

35.

36.

37.

38.
39.

40.
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temperatura T,. En el otro ramal del enfriador, que va desde el escape
(14) al colector (16) el fluido de trabajo se enfria desde T.hasta T,.
Colector de entrada al primer compresor (17).

Primer compresor.

Difusor del primer compresor (17) al final del cual, la temperatura vale
T..

Segundo enfriador.

Colector de entrada al segundo compresor (21)

Segundo compresor.

Difusor del segundo compresor (21) al final del cual, la temperatura
vale asimismo T..

Tercer enfriador.

Colector de entrada al tercer compresor (25).

Tercer compresor.

Generador eléctrico acoplado al eje de la primera turbina (9)

Cable de conexién con la carga eléctrica exterior.

Cable de conexion entre los generadores de la primera (9) y segunda
(11) turbina.

Generador eléctrico acoplado al eje de la segunda turbina (11)

Cable de conexion entre los generadores de la segunda (11) y tercera
(13) turbina

Generador eléctrico acoplado al eje de la tercera turbina (13)

Cable de conexion con la carga eléctrica exterior, que queda entre
cabley el (27)

Motor eléctrico del primer compresor

Motor eléctrico del segundo compresor.

Motor eléctrico del tercer compresor.

Disco fijo al eje de la primera turbina (9) que mueve al eje general
(38) a través de la cadena o correa (37)

Cadena o correa que enlaza al eje de la primera turbina con el eje del
generador unico (41)

Eje general de rotacién del generador unico (41)

Cadena o correa que enlaza al eje de la segunda turbina con el eje
del generador unico (41)

Cadena o correa que enlaza al eje de la tercera turbina con el eje del

generador unico (41)
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41.
42.

43.

44,

45.

46.

47.

48.

49.

50.

51.

52.

53.

54.

55.

56.
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Generador eléctrico unico.

Trayectoria en temperatura del fluido exterior caliente en el
intercambiador del foco caliente.

Trayectoria en temperatura del fluido de trabajo en el circuito
secundario del intercambiador del foco caliente, en general.
Trayectoria en temperatura del fluido exterior caliente en el
intercambiador del foco caliente, cuando el intercambiador esta
equilibrado.

Trayectoria en temperatura del fluido de trabajo en el secundario del
intercambiador del foco caliente, cuando dicho intercambiador esta
equilibrado.

Trayectoria en temperatura del fluido de trabajo en el intercambiador
de enfriamiento.

Trayectoria en temperatura del fluido ambiental de enfriamiento, en el
circuito secundario del intercambiador del foco frio.

Trayectoria en temperatura del fluido exterior caliente que alimenta
térmicamente al foco caliente del ciclo.

Trayectoria en temperatura del fluido de trabajo en el secundario del
intercambiador del foco caliente, en el que el fluido de trabajo
experimenta un calentamiento cuasi isébaro.

Linea de compresion isoterma, a la que tiende la termorreparacion de
la etapa superior de compresiéon

Corriente de refrigeraciéon a contraflujo del difusor de dicha etapa
superior.

Trayectoria en el diagrama (T; log P) de la compresién realista en el
difusor del compresor superior, teniendo en cuenta la generacion de
calor por friccién, sin efectuar aun el enfriamiento (51).

Simbolo de la energia cinética de rotacion, entregada por el motor del
compresor superior, y que se transforma principalmente en presion
estatica en su difusor (linea 52)

Enfriamiento globalmente resultante de la termorreparacion en el
difusor del compresor intermedio.

Trayectoria en el diagrama (T; log P) de la compresién realista en el
difusor del compresor intermedio

Trayectoria en el diagrama (T; log P) de la compresioén realista en el

difusor del compresor inferior.
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57.

58.

59.

60.

61.

62.
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Simbolo de la energia cinética de rotacion, entregada por el motor del
compresor inferior, y que se transforma principalmente en presion
estatica.

Simbolo de la energia cinética de rotacién, generada por la expansion
en la turbina inferior.

Trayectoria en el diagrama (T; log P) de la expansion realista en la
tobera de la turbina superior.

Trayectoria resultante, en el diagrama (T; log P) de la expansion
realista en la tobera de la turbina superior, incluyendo el efecto
termorreparador (61).

Refrigeracion a contracorriente de la tobera de presion superior.
Resultado global de la refrigeracion termorreparadora (61)

Conexion de paso del fluido termorreparador, desde la turbina
intermedia a la superior.

Simbolo de la energia cinética de rotacién, generada por la expansion
en la turbina superior.

Trayectoria resultante, en el diagrama (T; log P) de la expansion
realista en la tobera de la turbina intermedia, incluyendo el efecto
termorreparador (66).

Refrigeracion a contracorriente de la tobera de presion intermedia.
Simbolo de la energia cinética de rotacién, generada por la expansion
en la turbina intermedia.

Refrigeracion a contracorriente de la tobera de presion inferior.
Trayectoria resultante, en el diagrama (T; log P) de la expansion
realista en la tobera de la turbina inferior, incluyendo el efecto
termorreparador (68).

Conexion, refrigerada en el foco frio, del escape de la turbina de
presion inferior, con la aspiraciéon del compresor de nivel inferior de
presiones (o0 primer compresor)

Entrada del fluido refrigerante del circuito termorreparador de las
toberas.

Carcasa de conduccion del fluido refrigerante alrededor de la tobera
de presion inferior.

Conexién de la carcasa anterior (72) con la carcasa de conduccion
del fluido refrigerante alrededor de la tobera de presion intermedia

(74).
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Carcasa de conduccion del fluido refrigerante alrededor de la tobera
de presion intermedia.

Conexién de la carcasa anterior (74) con la carcasa de conduccion
del fluido refrigerante alrededor de la tobera de presion superior (76).
Carcasa de conduccion del fluido refrigerante alrededor de la tobera
de presion superior.

Ramal lateral de entrada en el intercambiador de calor del foco
caliente (2). Dicho ramal proviene de la conexion con la carcasa
anterior (76).

Carcasa de conduccién del fluido frio ambiental, alrededor del difusor
de presion inferior.

Circuito de refrigeracion a contracorriente del difusor de presion
inferior, que va por la carcasa anterior (78).

Carcasa de conduccién del fluido frio ambiental, alrededor del difusor
de presion intermedia.

Circuito de refrigeracion a contracorriente del difusor de presion
intermedia, que va por la carcasa anterior (80).

Carcasa de conduccién del fluido frio ambiental, alrededor del difusor
de presion superior.

Circuito de refrigeracion a contracorriente del difusor de presion
superior, que va por la carcasa anterior (82).

Conducto de un difusor.

Entrada del fluido de trabajo en un difusor, con alta energia cinética y
baja presién estatica.

Salida del fluido de trabajo de un difusor, con baja energia cinética y
aita presion estatica.

Seccion recta del conducto difusor.

Carcasa del refrigerante frio ambiental que va a contracorriente del
fluido de trabajo.

Entrada del refrigerante frio ambiental que va a contracorriente del
fluido de trabajo, por la carcasa anterior (88).

Salida del refrigerante frio ambiental que va a contracorriente del
fluido de trabajo, por la carcasa (88).

Conducto de una tobera.

Entrada del fluido de trabajo en una tobera, con baja energia cinética

y alta presion estatica.
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Salida del fluido de trabajo de una tobera, con alta energia cinética y
baja presién estatica.

Seccion recta del conducto de la tobera.

Carcasa del refrigerante termorreparador que va por las toberas a
contracorriente del fluido de trabajo.

Entrada del refrigerante termorreparador que va por las toberas a
contracorriente del fluido de trabajo, por la carcasa anterior (95).
Salida del refrigerante termorreparador que va por las toberas a
contracorriente del fluido de trabajo, por la carcasa (95).

Circuito de refrigeracion, con aire ambiental, de la conexion (70).
Conexién del aire de refrigeracion del circuito (98) con la toma de
fluido para refrigeracion de las toberas (71).

Punto inicial de la compresion.

Entalpia perdida por friccion.

Trayectoria ideal de compresion.

Punto final de la trayectoria ideal.

Trayectoria real sin termo-reparar.

105. Entalpia idealmente disponible.

106.
107.
108.

Salto ideal de presiones.
Punto final de la trayectoria termorreparada.

Salto real de presiones.

109. No se usa

110.
111.
112.
113.
114.

Punto inicial de la expansion.
Trayectoria ideal de la expansién.
Trayectoria real.

Entalpia perdida por friccion.

Punto final de la trayectoria ideal.

115. Entalpia idealmente disponible.

116.
117.
118.

Salto ideal de presiones.
Punto final de la trayectoria termorreparada.

Salto real de presiones.

119. Difusor elemental de un conjunto multi-tubo

120.
121.

Boca de entrada de un difusor

Boca de salida de un difusor
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En las figuras 6 (a y b) y 7 se usan las siguientes etiquetas, que corresponden a
su vez a las utilizadas en el texto

T, =temperatura de entrada en el intercambiador del foco caliente, del flujo
caliente exterior (1)

T, =temperatura maxima alcanzada por el fluido de trabajo

T.,=temperatura a la que sale del intercambiador de calor del foco caliente, el
flujo exterior (3)

T. =temperatura la que sale el fluido de trabajo, de la ultima etapa de compresién
T=temperatura de salida del fluido de trabajo, de la ultima turbina (13)

T, =temperatura de salida del fluido ambiental de refrigeracién, desde el
intercambiador del foco frio, lo cual corresponde a la etiqueta (15s)

To =temperatura minima del fluido de trabajo,

T.=temperatura del fluido ambiental de refrigeracién

En la figura 12 se emplea la razén D/Dc para representar el cociente entre el
diametro de la seccidbn de una tobera, con movimiento del fluido hacia la
derecha, y el diametro critico, y ademas de dar las abscisas del eje, x, como
unidades arbitrarias de longitud, se proporciona el numero de Mach,

representado por M, de cada seccion.

MODO DE REALIZACION DE LA INVENCION

La invencion se materializa agrupando en un circuito los componentes sucesivos
que se han prescrito en la invencion, empleando materiales adecuados a los
niveles de temperatura y presion que hay en cada caso. Por ejemplo, para los
intercambiadores del foco frio, que tienen temperaturas moderadamente por
encima de la ambiental, cabe usar aluminio o cobre, por su conductividad
térmica mucho mas alta que el acero al carbono, a su vez superior a la del acero
inoxidable. Otro aspecto importante en la seleccion del material es su resistencia
a la corrosion, aunque usando un gas noble, como argén, como fluido de trabajo,
interiormente la corrosion estaria inhibida (incluso con la intrusién de vapor de
agua). Sin embargo, de usarse CO, como fluido de trabajo, la intrusion de vapor
de agua generaria acido carbénico, que podria atacar a materiales no protegidos

electroquimicamente.
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Pero no cabe conectar un componente tras otro, sin precisar su tamafno, que ha
ir conmensurado al gasto masico del fluido, que a su vez depende de la potencia
a la que tenga que trabajar. Dicha potencia puede medirse en diversas fases del
ciclo, cada una de ellas representando una magnitud distinta, aunque la potencia
gue mas interesa es la neta, que es la diferencia entre la suma de las potencias
de los ejes de las turbinas, y la suma de las potencias absorbidas por los

compresores.

En cada componente, su potencia asociada es la entalpia especifica
intercambiada, térmicamente o mecanicamente, (en J/kg), multiplicada por el
gasto masico (en kg/s). Y este valor, el gasto masico, es la magnitud clave en la
determinacion de las secciones rectas de paso en los diversos acoplamientos,
que es la variable geométrica fundamental del disefio. En el caso de toberas y

difusores, también lo sera su longitud.

Estos dos componentes, y su refrigeracibn a contracorriente para su
termorreparacion, son lo mas especifico de la invencidn, que puede usar
compresores y turbinas monoetapa disponibles en el mercado, pero necesita
toberas y difusores que se ajusten a las prescripciones de la invencion. A ellos
va dedicado especialmente este apartado, con mas acento en las toberas, por su

mayor temperatura y velocidad de fluido.

La velocidad del fluido juega un papel esencial en este sistema, y bascula entre
dos extremos: valores muy bajos en los intercambiadores, especialmente el del
foco caliente, para acotar su longitud, y en ello nos podemos encontrar valores
de Mach de 0,001; y valores en la salida de la tobera, que estaran proximos a
Mach=1. Como todo ello hace referencia a la velocidad del sonido, que en este
caso es proporcional a la raiz cuadrada de T, encontramos que el perfil de
velocidades esta absolutamente condicionado por el perfil de temperaturas. Esto
es importante a la hora de evaluar las pérdidas por friccibn, que pueden
escribirse en funcién de sus tres factores principales, en cuanto a la pérdida de
altura manométrica: factor de friccion (f), que a su vez puede depender de la
velocidad, pero de forma mucho menos que lineal; el factor geométrico, (L/D) o

en términos diferenciales (dx/D) y la presion cinética pv?/2.
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La potencia asociada al rozamiento que provoca esta pérdida, es el producto de
la pérdida anterior por el caudal, y ello lleva a:
L pv?im/

Qroza = fBT?

En la ecuacién se puede considerar que las v estan fijadas por el mapa de
temperatura y el numero de Mach; y m’ (kg/s) lo esta por la potencia nominal.
Eso deja a Q,, independiente de la densidad, aparentemente, y sin embargo
depende directamente de L e inversamente de D. Para reducir ese calor de
pérdidas (que baja el rendimiento, y ademas hay que refrigerarlo) conviene ir a
maquinas amplias (alto valor de D) lo cual conduce a baja p, por constancia del
valor de m’. Y dado que el mapa de T no puede tocarse en un problema dado,
ello significa que es bueno reducir la presion P para aminorar las pérdidas en

este caso.

Esta indicacion puede concretarse cuantitativamente con un criterio de disefio
fundamental para el ciclo de termorreparacion: el flujo calorifico q” (W/m?) ha de
ser menor que un valor critico que es el que puede atravesar las paredes de las
toberas o de los difusores, cuando estos se refrigeran a contracorriente, sin que
la diferencia de temperaturas entre la cara caliente y fria, AT, , produzca
tensiones de aro en el conducto que excedan del maximo permitido, 0,.x. Estas
tensiones se relacionan con el coeficiente de dilatacion lineal, a, y con la
diferencia de temperaturas antedicha, de modo que si llamamos E al médulo de
Young del material, se tiene

Omax AT,

E 2

De lo cual, queda limitado AT, pues la fraccion anterior debe ser del orden de
10, pues el material esta a alta temperatura, y como el coeficiente de dilatacion
lineal vale del orden de 107%, la diferencia de temperaturas entre caras no debe
exceder de 20°C.

A su vez hay que recordar el criterio mecanico clasico de que el espesor de la

pared, del conducto de la tobera o del difusor, ha de cumplir
PD

e >
Zamax
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Y queda por aplicar que el criterio ya dicho de que el flujo calorifico no exceda el
valor critico que viene dado por la diferencia de temperaturas entre caras, y el

espesor, mas la conductividad k

" Qroza _k k
= DL < ;ATP < 20max EATP

La anterior desigualdad se ha de aplicar punto a punto, o seccion recta a seccidn
recta, en la cual el valor de D es inequivoco. Sin embargo, se puede plantear, tal
como se ha hecho, en una aproximacion grosera, con valores medios de D. Mas
aun, la desigualdad puede escribirse sin que quede en funcidon de este

parametro sino como

QTOZU.

L

P < 20ax kAT,

P__2mLKAT,

Umax QTOZU.

Se va a plantear el dimensionamiento de la tobera de alta presién de una circuito
con argon, con 1 kg/s de gasto, y las siguientes temperaturas y datos
representativos de sus propiedades y coeficientes:

C,= 520 J/kg-K

R= 208 J/kg-K

P superior= 0,4 MPa

r=1,6

T,=640 K

Tm=620 K

To=300 K

T,=290 K

Como punto de parada o remanso se escoge el final del calentamiento en el
intercambiador, con los valores de 620 K y 0,4 MPa, a los cuales corresponde
una densidad de 3,1 kg/m® y velocidad del sonido de 463 m/s; lo que significa
que una Mach de 0,001 representa 0,46 m/s que es una velocidad aceptable

para salida del foco caliente.
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Con la r seleccionada de 1,6; la temperatura tedrica de salida es de 513,7 Ky el
Mach es de 0,788; lo que multiplicado por una velocidad del sonido de 422 m/s

da 332 m/s de velocidad teoérica.

La energia convertida, teédrica, es de 55,28 kW, de los cuales suponemos que el
85% se transforma en energia cinética del fluido de trabajo, y 15% en calor, que

hay que extraer, y son 8,3 kW.

Este rendimiento hace que la velocidad de salida sea menor que la teérica, y en
concreto es la raiz cuadrada de 2:0,85-55280=306,6 m/s.

Para dimensionar la tobera se ha de partir del célculo de sus secciones rectas
extremas, que corresponden a M=0,001 y M=0,99; y que dan radios de 0,47 y de

0,02 m respectivamente.

La reduccion del radio a lo largo de la tobera es por tanto de 0,45 m; vy
proponiendo una razén geométrica clasica en los conos de succion de las
maquinas neumaticas, se adopta un valor de la tangente de 0,25; por lo que la
longitud de la tobera seria de 1,8 m. Puede parecer excesivo, pero en la figura
12 se aprecia que corresponde a un perfil muy proporcionado, y el area de su
pared es de 1,5 m?. Esto hace que su flujo térmico medio sea de 5,5 kW/m?; que
para un coeficiente de pelicula razonable, de 100 W/m?K, representa una

diferencia de temperatura entre el fluido y la pared interior, de 55 °C.

Lo mas critico en cuanto a material se presenta al comienzo de la tobera, con
una boca muy ancha y la presién mas alta (hemos supuesto 0,4 MPa). Si un
limite de tension de aro razonable, a esa temperatura, es 40 MPa, la presién
antedicha es el 1%; y teniendo en cuenta que el radio es practicamente 0,5m el
espesor de su pared en esa zona debera ser no inferior a 0,005m. Con este
espesor, la diferencia de temperaturas entre las caras de la pared de la tobera,
con una conductividad térmica de su material de 20 W/mK (propia de una acero
aleado) sale de 1,37 °C, cifra con la cual no hay riesgo debido a las tensiones

térmicas.

En la parte final de la tobera, el problema es muy otro, y se trata de que con muy

poca variacion del diametro, se producen cambios importantes en el niumero de
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Mach. Un aumento del 1% de la seccion recta critica, comporta bajar de Mach 1
a Mach 0,9. Y si aumenta el 4%, baja a 0,8. La regulacion del paso se hace por
la razdn de presiones, no llegando a la maxima permitida para llegar a M=1, para
evitar el bloqueo soénico. Eso reduce riesgos de gran sobrecalentamiento, que es
lo que ocurre en el bloqueo; y gracias al cual aumenta la velocidad del sonido en
ese punto, lo que permite mas gasto (poco mas realmente) pero a costa de muy
fuertes irreversibilidades, y por tanto, pérdida de rendimiento. Es preferible
reducir r, aunque eso implique usar alguna maquina mas, tanto de compresion,

como de expansion.

Por otro lado, se ha de tener en cuenta el dimensionamiento y caracterizacion de
los compresores, gobernados por las mismas ecuaciones generales, pero
aplicadas justo de manera opuesta. En este caso el plato de alabes acelera el
fluido de trabajo hasta la velocidad obligada, que se transforma principalmente
en incremento de presion estatica en el difusor. Este tiene menos exigencias

técnicas que las toberas, por trabajar a temperatura mucho mas baja.

En la explicacion de la invencion, se dieron valores representativos de las
diversas partidas involucradas, particularmente el calor a extraer y el trabajo de

compresion.

Para el dimensionamiento del difusor, procede tomar como estado de remanso la
salida, de ata presion, y en ella la densidad no sera la misma para todos los

compresores, sino tanto mas alta cuanto mayor sea P,.

Poo = RT,
Y la seccion recta de paso es
1 y+1
m’ — 2y -2
§= (1 + Y M2>
Mpoovsoo 2

En este caso, la velocidad del sonido es siempre la misma por ser isotermo,

Vs = /YRT,

Que en este supuesto practico, con Ty=300K, queda 322,5 m/s. A su vez, con

una presion de 0,4 MPa la densidad es 6,4 kg/m® y con un Mach de salida de
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0,002 por ejemplo, se tiene una seccion recta de 0,242 m?, que son 0,278m de

radio.

Para la boca de entrada, la seccion recta sale de 0,00086 m? que implica un
radio de 1,66 cm. La ampliacién del radio es de 0,26 m, lo que aconseja una
longitud de eje de 1,04 m; con la receta geométrica anteriormente usada. La
figura 13 muestra el perfil del difusor y su ajuste al numero de Mach en cada

seccion.

Aunque se trate de transacciones energéticas menos intensas que las que se
dan en las toberas, la problematica en los difusores es que hay que extraer

mucho calor, para que la compresion se mantenga isoterma.

Por ejemplo, la compresion isoterma de 1 kg/ de gasto masico de argdn para
r=1,6 a 300K es de 29,3 kW; y la adiabatica partiendo de esa misma temperatura
requiere 32,76 kW; pero hay que extraer otros 29,3 kW de calor. mas las
pérdidas por friccion, que pueden ser el 15% de 29,3 kW, es decir unos 5 kW, lo
que en total significaria 34,3 kW, que es una cantidad muy superior a la que se
calculé para la tobera, que fueron 8,3 kW, pero en la tobera no se busca que el

fluido evolucione por una isoterma.

Por otro lado, en los difusores se puede usar agua para refrigerar, a presion
atmosférica, lo cual da mayor potencialidad para la termorreparacion. Y ademas
el flujo de fluido a comprimir se puede fraccionar en un conjunto de difusores que

en total ofrezcan mayor area lateral para la transmision de calor.
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REIVINDICACIONES

1.- Sistema termodinamico con ciclo cerrado, con refrigeraciones regenerativas

a contracorriente, para generar energia mecanica en uno o varios ejes, a partir

de flujos externos de fluidos calientes, caracterizado por que comprende:

al menos un intercambiador de calor (2), donde cada intercambiador de
calor comprende un circuito primario, con dos ramales de entrada, el
principal y el ramal lateral de regeneracion (77), habiendo un fluido
exterior (1) que, entrando por el ramal principal, aporta calor al fluido de
trabajo, que circula por el circuito secundario (4); mientras que otro fluido
exterior, aporta calor al circuito secundario, entrando por el ramal lateral
de regeneracion;

coincidiendo el final de dicho circuito secundario con el comienzo de la
primera tobera de expansion (8), con fuerte aceleracién del fluido de
trabajo, y entrada a la primera turbina (9), estando refrigerada dicha
tobera, para extraer el calor generado por las irreversibilidades
termodinamicas en la tobera, por un fluido exterior viajando a
contracorriente por dentro de su carcasa correspondiente (76);
emergiendo el fluido de la refrigeracion de la tobera por un conducto que
lo aporta al ramal lateral de regeneracion (77), que vierte en el circuito
primario del intercambiador, ya dicho;

mientras que el fluido de trabajo que emerge de la tobera propiamente
dicha, entra en el rodete o plato de alabes de la turbina (9), a cuyo eje
transfiere una alta fraccion de la energia cinética que lleva;

saliendo por el escape la primera turbina, bien para entrar en la tobera
(10) de la segunda turbina (11), si es que existe una serie de turbinas
conectadas en cascada de caida de presién, bien para entrar en un
colector (14) de desaceleracion e incremento de la presion estatica, antes
de entrar en el foco frio (15);

estando constituido el foco frio por un intercambiador de calor por cuyo
primario circula el fluido de trabajo, y por el secundario el fluido ambiente
que lo refrigera, que entra por (15¢e) y sale por (15s);

tras lo cual entra el fluido de trabajo en el primer compresor (17), cuyo

difusor de salida (18) se refrigera a contracorriente, por fluido ambiente,
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para extraer el calor generado por las irreversibilidades termodinamicas
en el difusor;

e entrando desde ese difusor, bien en el segundo compresor (21), si hay
una concatenacion de éstos en valor ascendiente de presién, o bien en el

circuito secundario (4) del intercambiador dicho en primer lugar.

2.- Sistema termodinamico con ciclo cerrado, con refrigeraciones regenerativas a
contracorriente, para generar energia mecanica en uno o varios ejes, a partir de
flujos externos de fluidos calientes, segun la reivindicacion 1, caracterizado por
que el compresor (17, 21, 25) es un compresor centrifugo, y las turbinas son
turbinas centripetas de tipo mono-etapa; donde el compresor centrifugo esta
formado por un colector de entrada, mas un plato giratorio de alabes, que gira
segun un eje solidario al plato, accionado por un motor eléctrico u otra fuente de
energia de rotacién, y teniendo ademas un difusor (6, 18, 22) refrigerado en el
escape, siendo este difusor un conducto de seccion recta creciente, segun la
direccién que lleva el fluido de trabajo, donde se ralentiza su flujo, pasando parte
de la presion dinamica a presién estatica; y ademas se realiza una secuencia
previa de enfriamiento en el correspondiente intercambiador (15, 19, 23), anterior
a la entrada del fluido en el correspondiente compresor, y en dicha secuencia el
fluido ambiente del foco frio, enfria al fluido de trabajo hasta la minima
temperatura que puede conseguirse con dicho foco, denotando a dicha
temperatura como Ty; y analogamente se realiza la expansion en las turbinas (9,
11, 13) centripetas de tipo mono-etapa, estando cada una de ellas formada por
una tobera (8, 10, 12) refrigerada externamente, en la que se acelera el fluido de
trabajo, mas un plato giratorio, de alabes de geometria centripeta para el flujo,
girando el plato con sus alabes solidariamente con el eje de la turbina, siendo
cada eje especifico de cada turbina, y estando cada eje conectado a un
generador eléctrico (26, 29, 31), o a un sistema de transmisidon mecanica (37, 39,
40) para accionar un eje comun (38) a varias turbinas, o a otra aplicacion de
generacion energética; y la refrigeracion de las toberas se realiza también en
cascada, pero a contracorriente (61) de la direccion del fluido de trabajo,
emergiendo el fluido refrigerante por la parte aguas arriba de la tobera (8) de la
turbina de mas alta presiéon, inyectandose dicho fluido refrigerante en el
intercambiador de calentamiento (2) del fluido de trabajo, por el ramal lateral de

regeneracion (77).

62



10

15

20

25

30

35

ES 2776 024 B2

3.— Sistema termodinamico con ciclo cerrado, con refrigeraciones regenerativas
a contracorriente, para generar energia mecanica en uno o varios ejes, a partir
de flujos externos de fluidos calientes, segun una cualquiera de las

reivindicaciones anteriores, caracterizado porque

- los difusores y toberas se seleccionan entre conductos de revolucion
de eje recto, o conductos de seccién recta circular, o préxima a ella,
con una excentricidad menor de un 10%, medida en exceso sobre 1
del diametro maximo sobre el minimo, y con eje de forma alabeada o
helicoidal, pasando dicho eje por los centros de las secciones rectas;

- los difusores y toberas tendran una longitud de eje que sera mayor
que el valor mas alto de los limites mecanico y térmico;

- siendo el limite mecanico que la longitud del eje sea superior al doble
de la diferencia entre el diametro de su seccion recta de mayor area,
y el didametro de la de menor area;

-y siendo el limite térmico una longitud de eje tal que, multiplicada por
el valor medio de la longitud de las circunferencias de las sucesivas
secciones rectas del conducto, da un valor de una superficie que es
mayor que el valor resultante de multiplicar la potencia térmica a
extraer en la refrigeracion externa a contracorriente, por el espesor de
la pared del conducto, y de dividir dicho producto por la conductividad
térmica del material de la pared, y dividir todo ello por el niumero pi;

-y siendo la potencia térmica a extraer en la refrigeracion externa un
valor igual a la potencia que se transforma de energia cinética a
energia de presion por volumen, o viceversa, multiplicada dicha
potencia transformada por el complemento a 1 del rendimiento
esperado en dicho elemento, para dicha transformacion, y dividido por

el valor del propio rendimiento.

4.— Sistema termodinamico con ciclo cerrado, con refrigeraciones regenerativas
a contracorriente, para generar energia mecanica en uno o varios ejes, a partir
de flujos externos de fluidos calientes, segun una cualquiera de las
reivindicaciones anteriores, caracterizado porque el ciclo completo queda

compuesto por:

- una fase de compresion compuesta de m etapas compresoras con
difusores refrigerados, haciendo que la conversion de energia cinética
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del fluido de trabajo, a energia de compresién, y por ende de presion
cinética a presion estatica, siga una ley que se determina por la
refrigeracion que se aplica, seleccionando la trayectoria
termodinamica entre los extremos representados por una compresion
adiabatica, en la que soélo se extrae el calor generado por las
irreversibilidades, y una compresion isoterma, con temperatura
constante no menor de Ty;

seguida de una fase de calentamiento, en uno o varios
intercambiadores, en cuyo circuito primario se mezclan, a igual
temperatura, el fluido que proviene de Ila refrigeracion a
contracorriente de las toberas, y entra en el primario por el ramal
lateral de regeneracion, y el que aporta el calor externo, que entra en
el intercambiador por el ramal principal, a temperatura superior al
proveniente de las toberas;

mas una fase de expansioén en una cascada de n turbinas, cada una
de ellas con:

una tobera en la que se acelera el fluido de trabajo, perdiendo energia
térmica, y realizando una refrigeracién externa que ajusta el valor de
la temperatura del fluido de trabajo, a la de la isentropica que finaliza
con la presidbn de salida, extrayendo el calor generado por las
irreversibilidades, yendo ese calor a conformar la energia térmica de
un flujo termorreparador, que circula a contracorriente del fluido de
trabajo en la cascada de turbinas, y siendo inyectado dicho flujo
termorreparador en el intercambiador de calentamiento, segun lo
dicho en la fase precedente, de modo que ese flujo se contabiliza
como pérdida en las toberas, y como ganancia térmica en el
intercambiador de calentamiento;

existiendo a continuacion, en cada turbina, un plato de alabes, al cual
se le comunica la energia cinética del fluido de trabajo, y hace girar al
eje de la turbina, al que se acopla el sistema productor de
electricidad;

existiendo en la salida de cada turbina un colector de conexion con la

siguiente tobera, en presion decreciente;
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hasta llegar al cierre del ciclo termodinamico de generacion
energeética, lo cual comporta el enfriamiento final hasta la temperatura
To, si no se ha llegado a ella;

y como consecuencia de las refrigeraciones a contracorriente del ciclo
cerrado de generacion energética, ya especificadas, se desarrolla un
ciclo abierto y fraccionado de termorreparacion mediante refrigeracion
de los difusores de los compresores, usando el fluido frio ambiental
que constituye el foco frio, en un conjunto de conductos abiertos, en
paralelo, uno para cada difusor; e incluye ademas un circuito de
refrigeracion en serie de las toberas mediante un fluido exterior, que
comienza su fluir por la de mas baja presién y acaba por la de mas
alta presién, siendo inyectado dicho flujo, tras su calentamiento, a
través del ramal lateral de regeneracion, en el circuito primario del

intercambiador de calor que constituye el foco caliente del sistema.

5.- Método para realizar un ciclo termodinamico cerrado, con refrigeraciones

regenerativas a contracorriente, para generar energia mecanica en uno o varios

ejes, a partir de flujos externos de fluidos calientes, caracterizado porque

comprende:

calentar un fluido de trabajo, que se realiza en un intercambiador de
calor, en los cuales el fluido de trabajo alcanza su maxima

temperatura, T,,, a una presion Py;

expandir el fluido de trabajo, en unas turbinas concatenadas (9, 11,
13), donde un sistema de refrigeracion a contracorriente (61) extrae
un calor generado por las irreversibilidades en la aceleracion del flujo,
y lo envia a un primario del intercambiador de calor; disponiendo cada
turbina de un colector de escape, que va unido a la tobera de entrada
(8, 10, 12) de la siguiente turbina, en orden decreciente de presiones,
salvo la ultima turbina, cuyo colector de escape (70) hace de entrada
al elemento enfriador, o foco frio, (98) previo al primer compresor
(17);

fase de enfriamiento y compresion integrados, en la que se intercalan
alternadamente el elemento enfriador (15, 19, 23) con el compresor
(17,21,25), con repeticion de esta secuencia enfriamiento-
compresion, quedando configurado un foco frio como el conjunto de
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las refrigeraciones previas a los compresores; y estando, cada uno de
los compresores de la serie concatenada (17, 21, 25) que hace el
total de la compresion, embebido en un enfriador a contracorriente,

particularmente en el difusor (6, 18, 22) de salida de cada compresor.

6.- Método segun la reivindicacién 5, caracterizado porque la cadena de
compresion esta formada por “m” compresores que proporcionan la misma razén
de compresion “r’ para todos ellos; y existiendo en la fase de expansion “m”
turbinas, cada una de ellas con razén de presiones también de valor “r’
cumpliéndose, en el caso de fluido gas ideal, y turbinas y compresores perfectos,

la siguiente igualdad
Tm = Tor(m"'l)ﬁ

siendo T, la maxima temperatura que alcanza el fluido de trabajo, y T, la
minima, estando ademas relacionadas la maxima presion del circuito, P, a la
entrada de la primera turbina, y la minima, Py, a la entrada del primer compresor,

por la relacion

Pm - TmPO
sefalando que dichas relaciones corresponden a la situacion ideal, de fluido con

comportamiento de gas ideal, y maquinas y componentes perfectos.

7.— Método segun la reivindicacion 6, caracterizado porque, para una
configuracién del sistema con “m” de compresores y “n” turbinas, y siendo r; la
misma razén de compresion de los compresores, y r; la misma relacion de

presiones en cada turbina, se cumple que
et =1y

8.- Método segun la reivindicacion 6, caracterizado porque para una

configuracién del sistema con “m” de compresores y “n”turbinas, se cumple que:

rclrcz ...Tcm = Tt37"t2 ...T'tn
13 tH

y siendo r la razén de compresion del compresor “x”, y ry, la relacion de presion

en la turbina “y”.
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9.- Método segun la reivindicacion 5, caracterizado porque la caida de presiones
en la expansion, y la caida de temperaturas, cumplen el balance siguiente de
temperaturas, suponiendo m compresores y n turbinas en el ciclo, y siendo r'; la
razon de presiones realista en la turbina
_Tm _ rt,ﬁ(mi,,;nm)

To
y a su vez cumplen el de presiones, que lo han de cumplir por su lado los

compresores también, con razén de compresion r':
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