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Resumen

La recuperacion de la potencia térmica residual existente en los motores de
automocién se muestra como una via para el aumento de su eficiencia. Muchos
estudios en la literatura han mostrado un potencial de recuperacion de hasta el
15 %. En la mayor parte de los casos, las investigaciones estan basadas en estu-
dios tedricos, o bien, basadas en resultados experimentales de prototipos alimen-
tados con generadores de gases que simulan los gases de escape de un motor en
condiciones estacionarias. El objetivo principal de este trabajo, es la evaluacién
tedrico-experimental del potencial de recuperaciéon de un sistema de aprovecha-
miento energia térmica residual mediante un ciclo Rankine, aplicado en motores
de combustién interna alternativos y en condiciones estacionarias de funcionamien-
to. La finalidad de este sistema serd conseguir una mejora en la eficiencia de los
motores de automocién, y la consiguiente reduccién en consumo de combustible y
en emisiones de contaminantes.

La metodologia que se ha seguido para realizar el trabajo, combina actividades
experimentales en banco de ensayo de motor, con el desarrollo de estudio tedricos
basados en modelos 0-D para la evaluacion tedrica de diferentes configuraciones
de ciclo y fluidos de trabajo. La interaccién entre ambas actividades ha permitido
alcanzar los objetivos planteados.

Respecto los trabajos tedricos, se ha realizado una metodologia que permite
una evaluacién sencilla y ordenada de las prestaciones del ciclo Rankine para di-
ferentes fluidos de trabajo, condiciones de ciclo, y secuencias de fuentes residuales
a utilizar, considerando ciclos de aprovechamiento de naturaleza ideal. Posterior-
mente, se ha realizado un estudio de viabilidad técnica de ciclos Rankine para
diferentes motores, con el fin de obtener informacién sobre la tipologia de los ele-
mentos constructivos a utilizar (expansores e intercambiadores), criterios de diseno,
y prestaciones finales del ciclo de recuperacion esperables en funcién del fluido de
trabajo utilizado. La finalidad de este trabajo ha sido doble; por un lado, debe
servir como contribucién sobre estudios teéricos de ciclos Rankine como sistemas
de recuperacién, y por otro lado, como estudios preliminares para la instalacién
experimental de un ciclo de recuperacién en un banco de ensayo, que ha permitido
comparar las prestaciones reales con las obtenidas tedricamente para la realizacion
de mejoras.

En la realizacién del trabajo experimental del ciclo Rankine, se ha disenado y
construido una instalacion experimental acoplada a un motor de gasolina. Los es-
tudios experimentales, en los cuales se ha basado la evaluacion de la potencialidad
del ciclo, se han basado en estudios de puntos de funcionamiento més frecuentes
en este tipo de motores, considerando condiciones estacionarias. El objetivo de los
trabajos experimentales ha sido estudiar los efectos de la implementacion de siste-
mas de recuperacion de energia térmica residual en el vehiculo, y en consecuencia,
cuantificar el efecto del mismo en la eficiencia global del motor.



Resum

La recuperacié de la poténcia termica residual existent als motors de auto-
mocié, es mostra com una via per a augment de la seua eficiencia. Molts es-
tudis en la literatura han mostrat un potencial de recuperacié de fins al 15 %,
en la major part dels casos sén estudis teorics, en alguns son estudis realitzats
en prototipus alimentats amb generadors de gasos, que simulen els gasos de es-
capament d’un motor en condicions estacionaries. L’objectiu principal de aquest
treball, és la avaluacié teoric- experimental del potencial de recuperacié d’un siste-
ma d’aprofitament d’energia térmica residual, mitjancant un cicle Rankine, aplicat
a motors de combustié interna alternatius en condicions estacionaries de funcio-
nament. La finalitat d’aquest sistema es aconseguir una millora en la eficiencia
dels motors de automocid, i la consegiient reduccié en consum de combustible i en
emissions de contaminants.

La metodologia que s’ha seguit per a realitzar el treball, combina activitats
experimentals en banc d’assaig de motor, amb desenvolupament de estudis teorics
basats en models 0-D, per a la avaluacié teorica de diferents configuracions de cicle
i fluids de treball. La interaccié entre de les dues activitats, permet aconseguir els
objectius plantejats.

Respecte als treballs teorics, s’ha realizat una metodologia que permet una
avaluacié senzilla i ordenada dels estudis de prestacions per a diferents fluids de
treball, condicions de cicle i seqiiencia de fonts residuals a utilizar, considerant cicle
d’aprofitament amb naturalesa ideal. Posteriorment, s’ha relizat un estudi de viabi-
litat tecnica de cicles Rankine, per a diferents motors, per tal d’obtenir informacio
de la tipologia dels elements constructius a utilitzar (expansors i intercanviadors),
criteris de disseny i prestacions finals del cicle de recuperacid, esperables en funcid
del fluid de treball utilitzat. La finalitat d’aquest treball es doble, d’una banda
ha de servir com contribucié sobre estudis teorics de cicles Rankine com sistemes
de recuperacio, i de 'altra com estudis preliminars per a la instal.lacié experi-
mental de un cicle de recuperacié, en un banc d’assaig que permet comparar las
prestacions reals amb les obtingudes teoricament.

En la realitzacié del treball experimental del ORC, s’ha dissenyat i construit
una instal.lacié experimental connectada amb un motor de benzina. Els estudis
experimentals en els quals s’ha basat I'avaluacié de la potencialitat del cicle, es
basen en estudis de punts de funcionament més freqiients en aquest tipus de mo-
tors, considerant condicions estacionaries. L’objectiu dels treballs experimentals,
és estudiar els efectes de la implementacié de sistemes WHRS al vehicle i en con-
seqiiencia, quantificar ’eficiencia global del motor.



Abstract Waste Heat Recovery (WHR) in waste heat sources of automotive
engines has proved to be a path to increase its overall efficiency. Numerous works
in the literature show the recovery potential of up to 15 %, but most of them are
theoretical estimations, and only in some of them there are results from prototypes
fed not with actual engine exhaust gases but steady flow generated in a gas-stand.

The main objective of this work was the theoretical-experimental evaluation
of a waste heat recovery system based on a Rankine cycle, applied to automotive
reciprocating internal combustion engines in steady conditions. The purpose of
this system is to achieve an improvement in the overall efficiency of the automotive
engine and a subsequent reduction in fuel consumption and pollutant emissions.
The methodology followed to achieve the work combines theoretical studies based
on 0-D models in order to evaluate the theoretical feasability of different cycles
and working fluids. The interaction between both activities have allowed attaining
the indicated objectives.

Respect to the theoretical work, a methodology has been developmented in
order to evaluate easy and orderly the WHR system performance for different
different working fluids, cycle conditions and waste heat sources temperatures.
Subsequently, a technical feasibility was performed in order to obtain information
about the construction elements (expanders and heat exchangers), design criteria
and overall performance obtained. The purpose of these theoretical works are:
firstly, they are an important contribution for the implemetantion of bottoming
Rankine cycle, as a waste energy recovering system in vehicles, and secondly, the
heat exchanger sizing and expander selection results were used to built a prototype
in a test bench.

In order to perform an experimental evaluation of this kind of systems, an
experimental ORC prototype has been designed and built and coupled to an au-
tomotive gasoline engine. The experimental studies, on which the evaluation of
the potential of the cycle was based on most frequent operating points at engi-
ne steady operation. The goal of the experimental works was studying the ORC
implementation effects on the automotive and, consecuently, quantify the overall
engine efficiency.
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1.1. Antecedentes y estado actual

La busqueda de sistemas energéticos mas eficientes estd cobrando un
fuerte interés por parte de gobiernos e industrias [1], con el fin de desa-
rrollar nuevos y mejores sistemas para la recuperacién de diversas fuentes
de energia residual. Una de las mayores fuentes de energia térmica residual,
son los motores de combustion interna alternativos (MCIAs) empleados en
diferentes tipos de medios de transporte (aéreo, maritimo, automévil, etc),
tal y como muestra la publicaciéon de Eurostat en 2014 [2]. En los MCIAs,
la conversion de energia mecanica es de aproximadamente un tercio respecto
el poder calorifico del combustible. La energia restante es distribuida a los
diferentes intercambiadores de calor existentes, o directamente emitida al ex-
terior en forma de potencia calorifica de gases de escape. Como resultado, los
MCIAs pueden presentar diversas fuentes térmicas de energia residual, que
pueden ser aprovechadas para obtener potencia mecénica o eléctrica adicional
mecanica [3], [4].
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Realizando una revision bibliografica de la ultima década, han tenido lu-
gar multitud de investigaciones basadas en ciclos de Rankine, [5], [6], [7], [8],
9], [10], [11], como sistemas de aprovechamiento de energia térmica residual.
En dichas investigaciones, el desarrollo, diseno, y optimizacién de los ORCs
como sistemas de recuperacién de energia térmica residual, se ha basado fun-
damentalmente en el anélisis de los siguientes aspectos [12]: 1) seleccién de
fluido de trabajo, 2) caracteristicas de fuentes térmicas residuales, 3) optimi-
zacién de condiciones de funcionamiento de ciclo y 4) seleccién de maquina
expansora.

1. La seleccion de un fluido de trabajo para un ciclo de Rankine, es un te-
ma que ha sido objeto de un gran nimero de publicaciones a lo largo de
los ultimos anos [9], [11]. Para realizar una correcta seleccién de fluido
de trabajo se deben considerar los siguientes pardametros: a) densidad
del vapor, b) baja viscosidad, ¢) conductividad térmica, d) aceptables
presiones de trabajo, e) accesibilidad y coste razonable del fluido de
trabajo, f) criterios ambientales y criterios de seguridad.

2. Respecto a propiedades de las fuentes residuales y la secuenciacion de
aprovechamiento, otros autores han analizado y propuesto diferentes
configuraciones de aprovechamiento de fuentes residuales, que pueden
presentarse en un MCIA tales como: gases de escape, agua de refrigera-
cién, y demés enfriadores (EGR '), Intercoooler y Aftercooler [9], [11],
[12].

3. Los estudios respecto la optimizacion de condiciones de ciclo, se centran
bésicamente en la optimizacion de la presién de evaporacion y conden-
sacion, y temperatura de sobrecalentamiento y subenfriamiento. Los
investigadores Teng et al. [10] y Wang et al. [13], [14] concluyeron con
sus trabajos, que el aumento de presion de evaporacion siempre era fa-
vorable para el rendimiento del proceso de expansion debido a la menor
destruccion de exergia en el proceso de intercambio de calor que tiene
lugar en el proceso de evaporacién. Respecto el andlisis de la tempera-
tura de sobrecalentamiento éptima en este tipo de sistemas, se concluyd
que el sobrecalentamiento genera una disminucion del rendimiento en
sistemas con fluidos organicos de elevado peso molecular, mientras que
para fluidos con bajo peso molecular, el efecto es beneficioso y necesario
para evitar condensaciones en el proceso de expansion.

4. La correcta seleccién de la méaquina expansora es imprescindible para
obtener un buen rendimiento en el proceso de expansion en un siste-

!del inglés Exhaust Gases Recirculation
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ma de recuperacién mediante ciclos de Rankine [15]. La seleccién de
la tecnologia para realizar dicha expansion, depende de las condicio-
nes termodinamicas del ciclo y del caudal masico del fluido de trabajo.
Principalmente existen dos tipos de maquinas expansoras: turbomaqui-
nas y maquinas volumétricas. Al igual que en los sistemas tradicionales
de refrigeracion, las maquinas de volumétricas son mas apropiadas para
sistemas de recuperacion de pequena escala debido a sus bajos cauda-
les volumétricos, altas relaciones de expansién y velocidades de giro
reducidas [16], [17]. Existen diferentes tipos de maquinas volumétricas:
pistones lineales, expansores tipo scroll, tornillo y paletas. Cabe desta-
car, que los modelos y prototipos de expansores volumétricos utilizados
como expansores de ciclos de Rankine como sistemas recuperadores de
energia térmica residual, estan basados en compresores existentes debi-
damente modificados [16], [17], [18], [19]. Las turbomédquinas en cam-
bio, se utilizan para expansiones con elevados caudales volumétricos y
relaciones de expansién no muy elevadas [20].

1.2. Hipdtesis y objetivos

La hipotesis de partida del presente proyecto de investigacion parte de la
idea de que un ciclo de Rankine aplicado en cola de MCIA puede generar
aumentos de potencia mecdnica de hasta un 15 %, segiin resultados tedricos
obtenidos en la bibliografia [13], [21], [22]. Si esta mejora tedrica en la eficien-
cia global del MCIA se pudiera lograr experimentalmente, y se demostrara
su viabilidad técnica, este sistema se convertiria en un producto muy intere-
sante para ser explotado comercialmente por las empresas relacionadas con
los motores de automocién. Debido a la existencia de un entorno con una
busqueda constante de la mejora en la eficiencia de los motores, reduccion
del consumo, e imposiciéon normativas de emisiones contaminantes cada vez
mas estrictas, este sistema estd cobrando actualmente un fuerte interés por
parte de empresas y disenadores de motores. Por otro lado, este sistema tam-
bién presentaria multiples posibilidades, combinandolo con otras tendencias
actuales como puede ser la hibridacién. Asi pues, el objetivo principal del
proyecto es la contribucién al conocimiento y evaluacién de la implemen-
tacién de ciclos de Rankine como sistemas de aprovechamiento de energia
residual en MCIAs de automocién.

El presente trabajo de investigacion persigue el logro de dos objetivos
fundamentales:

» Profundizar en los estudios tedricos para la realizacién de estudios de
viabilidad de sistemas de recuperacién en MCIA basados en ciclos Ran-
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kine, considerando restricciones y condiciones de operacién aceptables
que posibiliten su implementacion final. Para ello, se requiere la reali-
zacion de los siguientes objetivos parciales:

1. Obtener las distribuciones de recuperacion de fuentes residuales
éptimas de un WHRS 2 en MCIAs, en funcién del fluido de trabajo
seleccionado.

2. Mediante el desarrollo de una metodologia para evaluacion de
técnica de WHRS en MCIA, obtener érdenes de magnitud de las
prestaciones del ciclo de Rankine como WHRS, en funcion del flui-
do de trabajo, bajo limitaciones técnicas aceptables, y condiciones
de funcionamiento de motor realistas.

3. Obtener una relaciéon de elementos y caracteristicas generales de
los diferentes elementos constructivos a utilizar (expansores e in-
tercambidores) en funcién del tipo de fluido y distribucién de re-
cuperacion de energia y tamano de motor.

= A través de resultados experimentales obtenidos mediante la ejecucién
de una instalacion WHRS en MCIA, se persigue obtener los érdenes de
magnitud de los diferentes aspectos que deben ser considerados para
la implantacion de un WHRS en MCIA. Dicho objetivo requiere la
consecucién de los siguientes objetivos parciales:

1. Conocer el comportamiento termofluidodinamico del fluido de tra-
bajo en expansores disenados para su utilizacion en ciclos Rankine
como WHRS en MCIA.

2. Obtener 6rdenes de magnitud del impacto global del ciclo Rankine
como WHRS en funcién del punto de funcionamiento del motor
seleccionado.

1.3. Metodologia

Un correcto planteamiento y una buena definiciéon de una metodologia a
seguir, son condiciones indispensables para alcanzar los objetivos que se han
presentado en la seccion anterior. Como todo trabajo de investigacién, una
vez decidido el tema a tratar y fijados los objetivos del estudio, el primer
paso es realizar una revision bibliografica lo méas exhaustiva posible con el
fin de evaluar el estado del arte. En el caso del presente trabajo, la revision

2del ingles Waste Heat Recovery System
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bibliografica se encuentra en el ambito de la recuperacion de energia térmica
residual mediante ciclos Rankine. Los temas que comprende dicha revision
bibliografica aparecen desarrollados en el capitulo 2. Estos son:

» Estudios tedricos sobre seleccion de fluido de trabajo para WHRS en
MCTA basados en ciclos Rankine.

» Seleccién de elementos constructivos (enfocado principalmente al ex-
pansor ¢ intercambiador) del ciclo Rankine.

» Estudios experimentales en banco de ensayo de ciclos Rankine como
WHRS en MCIA.

Posteriormente, la metodologia se bifurca inicialmente, al igual que los ob-
jetivos marcados, en dos metodologias diferenciadas: una primera de caracter
tedrico, y una segunda de caracter experimental.

La metodologia tedrica persigue profundizar en el conocimiento de las
prestaciones tedricas que ofrecen los ciclos de Rankine como sistemas de
recuperacion en MCIA. Para ello, se desarrollard un modelo 0-D para la
ejecucion de las siguientes tareas:

» Analizar las prestaciones tedricas ofrecidas por diferentes sustancias
como fluidos de trabajo en ciclos de Rankine. Para ello, se deberan
analizar factores tales como, rendimiento isentrépico y rendimiento
exergético para diferentes condiciones de funcionamiento de ciclo, y ca-
racteristicas de fuente de energia residual a recuperar. Posteriormente,
se realizara un andlisis comparando diferentes secuencias de aprovecha-
miento para analizar su idoneidad segtn el tipo de motor considerado y
de fluido de trabajo. Los trabajos mencionados aparecen desarrollados
a lo largo del capitulo 3.

= Desarrollar una metodologia global para el analisis tedrico de viabilidad
técnica de ciclos de Rankine como WHRS en MCIA. La metodologia
permitird abordar el problema de dicha recuperacién (problema mul-
tivariable y multiobjetivo) de modo sencillo y eficaz. A lo largo de la
metodologia, se irdn obteniendo importantes conclusiones sobre recu-
peraciéon residual mediante un ciclo de Rankine, dependiendo del punto
de funcionamiento de motor y del fluido de trabajo, tales como: 1) se-
leccion de tipo de intercambiador, 2) seleccién de maquina expansora,
3) seleccién de configuracion de ciclo para cada tipo de motor, y 4)
prestaciones globales del WHRS. La metodologia y los trabajos mas
relevantes en su aplicaciéon de diferentes MCIA aparecen descritos en
el capitulo 4.
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La metodologia experimental persigue la obtencion de conocimiento ex-
perimental de ciclos de recuperacién en MCIA mediante ciclos Rankine. Para
la consecucién de dicho objetivo se necesita la realizacion de las siguientes
tareas:

= A partir de la informacién obtenida de la revision bibliografica y de
los trabajos tedricos obtenidos durante el estudio tedrico de viabilidad
técnica (seleccion de fluido, expansor, tipo de intercambiador, motor,
etc), se ejecutard una instalaciéon experimental que permita su evalua-
cion experimental. La instalacion experimental se trata de una instala-
cién novedosa y capaz de controlar de forma precisa todas las variables
que afectan al ciclo de aprovechamiento, asi como medir los parame-
tros de interés. Los puntos de funcionamiento, tanto de motor como
de ciclo de recuperacion, se realizaran en condiciones estacionarias. Los
puntos de motor seran representativos de la operacion habitual del mo-
tor, de modo que la informacién obtenida sea relevante. La descripcion
de la instalacion experimental y el procedimiento de ensayo aparece
desarrollada en la primera parte del capitulo 5.

= Mediante la construcciéon de la instalacién experimental, se realizaran
los ensayos descritos en la primera parte del capitulo 5 con el fin de eva-
luar las prestaciones del sistema de recuperacion ejecutado. El andlisis
de los resultados se centrard en dos aspectos: 1) comportamiento termo-
fluidodinamico del fluido de trabajo en el expansor, y 2) prestaciones
del ciclo de recuperacion y efecto global del mismo en las prestacio-
nes globales del motor bajo condiciones realistas de funcionamiento.
El comportamiento termofluidodinamico del fluido de trabajo en el ex-
pansor se realizard mediante la obtencién de los diagramas indicados
del expansor, y de la potencia efectiva desarrollada en funcién de las
condiciones de funcionamiento de motor y del ciclo de recuperacion.
Estos trabajos permiten la obtencion del primer objetivo experimental
descrito en la seccién anterior. Dichos trabajos aparecen descritos en la
segunda parte del capitulo 5. Para la obtencién del segundo objetivo
experimental, es decir, obtenciéon de 6rdenes de magnitud de las pres-
taciones experimentales del ciclo WHRS, se realizard un analisis de la
evaluacién del rendimiento de ciclo de recuperacién y del impacto global
de la implementacién del WHRS en las prestaciones del motor respecto
su configuracion original. Estos trabajos aparecen desarrollados en la
segunda parte del capitulo 5.

Finalmente, para concluir la tesis, se realizara una recopilacién de las con-
clusiones més importantes obtenidas a lo largo del trabajo de investigacion.



1.4. Referencias 7

Junto con las conclusiones se realizaran recomendaciones para la realizacién
de trabajos futuros, con el fin de continuar con el trabajo de investigacion.
Estas conclusiones y trabajos futuros aparecen listados a lo largo del capitulo
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2.1. Situacién energética actual

Desde finales del siglo XX y comienzos del siglo XXI, el aumento de las
necesidades energéticas mundiales ha experimentado un incremento a razén
de un 2% anual segiin la Agencia Internacional de la Energia (IEA) [23]. La
evolucion de la demanda energética, a pesar de la crisis econémica actual, se
ha mantenido creciente sobre todo por la contribucién de grandes potencias
econémicas emergentes como China, Rusia e India [23],[2]. Dicha tendencia
aparece contrastada por publicaciones relacionadas con los problemas am-
bientales y de abastecimiento que ello implica [24]. En los paises emergentes
como China, el sector transporte todavia no representa mas de un 13.5%
respecto el consumo de energia anual. Sin embargo, considerando las pers-
pectivas socio-econémicas debido al desarrollo actual del pais, es esperable
que este porcentaje se vea fuertemente incrementado a lo largo de la década
2010-2020 [24].

Respecto los paises de UE (28) (28 miembros de la Unién Europea), el
consumo de energia total ha sufrido ligeras variaciones entre 1999 y 2012
2], tal y como muestra la figura 2.1, debido fundamentalmente a la actual
situacion de crisis econémico-financiera. En la figura 2.1 de la derecha, se
puede apreciar una ligera tendencia negativa del consumo de energia global
en los ultimos anos. En cambio, el consumo asociado al sector transporte
ha crecido alrededor de un 8 % entre el 1999 y 2012, tal y como muestra
la grafica de la derecha de la figura 2.1. En la misma figura se observa a
su vez como el sector transporte representa aproximadamente un 30 % de la
demanda energética del conjunto de UE (28).

Asociados a los consumos energéticos de cada sector productivo (sobre to-
do el de transporte e industria), se produce una potencia térmica residual de
media y baja temperatura que por defecto se considera emitida al ambiente
25]. El interés por el desarrollo de diferentes WHRS se ha visto incremen-
tado los dltimos 12 anos ([26],[27]) debido principalmente a: a) legislaciones
ambientales cada vez mas restrictivas sobre reduccién de particulas contami-
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Figura 2.1: Consumo de energia en toneladas equivalentes de petréleo (MToe)
en UE(28) total (Izquierda) y dividido por sectores productivos (Derecha).
Datos proporcionados por EUROSTAT2014 [2].

nantes y emisiones de CO,, y b) bisqueda en el sector industrial y transporte
de sistemas cada vez mas eficientes desde el punto de visto energético.

Las trabajos que se realizaran en el presente trabajo de investigacion se
centraran en realizar contribuciones para el aprovechamiento de la energia
térmica residual cuyo origen son MCIA de automocion.

2.2. Evaluacion energética de MCIA

La eficiencia térmica de los MCIAs dificilmente pueden presentar una
eficiencia térmica mayor de un 42 %[10]. Esto significa que una gran canti-
dad de energia es disipada o emitida al medio, conformando un conjunto de
diferentes fuentes térmicas residuales.

Las principales fuentes de potencia térmica residual existentes en un

MCIA son:

Gases de escape.

Calor disipado por agua de refrigeracion.

Calor disipado por intercambiadores asociados a la sobrealimentacién.

Calor disipado en la linea de EGR.
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2.2.1. (Gases de escape

Los gases de escape evacuados por las valvulas, y posteriormente por
el colector de escape, presentan una potencia térmica residual facilmente
recuperable por un WHRS para incrementar la potencia mecénica generada
o para reducir el consumo de un motor [21]. En un MCIA, dependiendo del
tipo de configuraciéon de motor (aspiracién natural o turbosobrealimentado),
entre un 20 y un 40 % de la energfa producida en el proceso de combustién
es emitida en forma de calor sensible de los gases de escape [28].

Con el objetivo de recuperar las potencias disponibles de gases de escape,
Chammas et al. [21] realizaron un andlisis energético de gases un motor ga-
solina 1.41 de 4 cilindros y aspiraciéon natural, obteniendo que las potencias
disponibles de los gases de escape variaban entre 4.6 y 120 kW, dependiendo
del punto de operacién (1500 rpm y 25 % de carga y 4500 rpm y 100 % de
carga respectivamente) considerando una temperatura de referencia de 20°C.
Mediante dichos anélisis, se podria esperar una generacién de potencia entre
1.7 y 45 kW mediante un sistema de recuperaciéon basado en un ciclo Ran-
kine. Resultados similares, se obtuvieron con las investigaciones realizadas
por Hatazawa el al. [29], Taylor [30], [31], Yu y Chau [32] y Yang [33], en
los que el calor residual de los gases de escape generados por motores de
gasolina (también de aspiracién natural), representaban entre un 30-40 % de
la potencia residual total del MCIA. De esta potencia térmica residual, entre
un 12 y un 25 % podria ser utilizada para la generaciéon de potencia eléctrica
mediante sistemas termoeléctricos [31], [30].

Ademas de andlisis energéticos de los gases de escape, se han realizado
andlisis exergéticos como los trabajos realizados por Hung et al. [22] y Lar-
jola et al. [34], donde se describe que hasta un 50 % de la exergia de los
gases de escape puede ser recuperada mediante un ciclo de Rankine ideal.
Posteriormente, Teng et al.[10] evalué exergéticamente los gases de escape
respecto el régimen de giro para un motor diésel bajo condiciones de plena
carga, concluyendo que la exergia disponible de los gases de escape, podria
suponer hasta un 30 % de la potencia térmica residual disponible, lo que se
traduce en posibles aumentos de potencia de motor de alrededor de un 10 %
respecto la configuracién original.

2.2.2. Calor disipado por agua de refrigeracion

La potencia térmica residual disipada por el agua de refrigeracién de las
camisas del motor y del sistema de lubricacion en un MCIA, presenta una
fraccién de la potencia residual total similar o superior a la de los gases de
escape [28]. Ringler et al. [35] evaluaron la distribucién de energia residual
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promedio en el sistema de refrigeracion y en los gases de escape para varios
regimenes de giro en un motor diésel media cilindrada. Mediante el andlisis
de los resultados obtenidos, se concluyé que a velocidades de vehiculo inter-
medias y bajas (bajo régimen y grado de carga), el agua de refrigeracién se
constituye como fuente residual con mayor contenido energético. En cambio
a velocidades de vehiculo elevadas, equivalentes a elevado grado de carga y
régimen de giro, la mayor cantidad de energia residual aparece como calor
sensible de los gases de escape. Chammas et al. [21] obtuvo una conclusién
similar en el analisis del motor descrito en la subsecciéon anterior. Para el
punto 1500 rpm y 25 % de carga, obtuvo un 21 % de potencia residual de
gases de escape frente 42 % de potencia de agua de refrigeracién. En cam-
bio esa proporcién se invierte en regimenes cercanos a 4500 rpm y 100 % de
grado de carga (44 % de potencia disponible gases de escape frente a 18 %
de potencia disponible en agua de refrigeracién).

2.2.3. Calor disipado en la linea de EGR

La recirculacién de los gases en la entrada del motor, es la técnica mas
efectiva para la reduccién de NO, en motores diésel [36], [37], por lo que su
implantacién es total en todos motores existentes. Para impedir que la recir-
culacion de los gases calientes del EGR reduzcan fuertemente el rendimiento
volumétrico del motor, estos gases deben ser refrigerados mediante un inter-
cambiador de calor. Este calor disipado también puede ser aprovechado por
un WHRS.

La potencia térmica residual que representa el calor disipado en el enfria-
dor del EGR no estd muy presente en la literatura cientifica. Hountalas et
al. [38], en 2012, realizaron los primeros estudios energéticos y exergéticos de
un motor diésel para realizar un ciclo WHRS y evaluar la evolucion de las
prestaciones del mismo cuando se incorporaba el calor disipado en la linea
de EGR. En dicho balance, realizado para un régimen (1700 rpm) y cuatro
grados de carga (25-50-75-100 %), se obtuvo que la contribucién energética
del EGR oscilaba entre un 15-20 % de la potencia residual total producida.

2.2.4. Calor disipado por intercambiadores asociados
a la sobrealimentacion

La turboalimentacién esta presente practicamente en todos los motores
diésel que se desarrollan en la actualidad, y consiste, en la colocacion de uno
o varios compresores en la linea de admisién, para aumentar la densidad del
aire a la entrada del cilindro y poder incrementar el gasto de combustible
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para unas mismas condiciones de dosado. Este hecho permite un aumento
de potencia del motor sin necesidad de aumentar el tamano del cilindro [39],
[40], que a su vez, se traduce en un mayor rendimiento de ciclo al reducir las
pérdidas por friccién y emisiones térmicas al ambiente [28]. La compresién
del aire conduce a un aumento de temperatura, lo que requiere la colocacién
de un intercambiador de calor para mantener la densidad elevada del aire.
Esta necesidad de enfriamiento del aire de admisién implica la posibilidad
de aprovechamiento para un WHRS. Debido a la baja potencia térmica pro-
ducida por dichos intercambiadores, y su bajo nivel de temperatura, dichas
potencias térmicas pueden ser utilizadas como potencia térmica auxiliar pa-
ra un WHRS que recupere otras fuentes térmicas de mayor potencia térmica
disponible [41], [42]. Teng et al. [9] evalué la potencia residual obtenida de los
enfriadores de la linea de admisién de un motor diésel de camién. De dichos
resultados se obtuvo que la potencia térmica residual asociada a dicha fuente
puede representar hasta un 10 % de la potencia térmica residual total.

2.3. Estado del arte de WHRS en MCIA

El interés por el desarrollo de sistemas WHRS en MCIA esta aumentan-
do debido a las normativas anticontaminantes cada vez mas restrictivas, y
a la demanda de un mercado de productos cada vez mas eficientes. En la
actualidad existen multitud de WHRS aplicados a MCIAs [25]. En esta sec-
cién se ha realizado una revisién bibliografica de aquellos sistemas basados
en la aplicacién de ciclos termodinamicos. Las diferentes soluciones basadas
en ciclos termodindmicos pueden agruparse en dos grupos:

= Sistemas de refrigeraciéon en la linea de admision.

= Sistemas basados en generacion de potencia adicional.

2.3.1. Sistemas de refrigeracion en la linea de admisién

Debido a la implantacién de turbocompresion en MCIAs, la temperatura
de los gases en la entrada del piston puede aumentar considerablemente en
puntos de alto grado de carga, a pesar de la presencia de un intercambiador
a la salida del compresor. Asi, un sistema que logre un enfriamiento adicional
mediante un ciclo de refrigeracién, permitiria mayores eficiencias en consumo
y una disminucién de las tensiones térmicas y mecdnicas en el motor [28].

El requerimiento fundamental que deben presentar los ciclos de refrigera-
cién para este fin, es que la potencia necesaria para la etapa de compresién
del liquido debe ser muy reducida. De este modo, los ciclos apropiados son
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aquellos cuya etapa de compresion no se realice inicamente por un sistema
de compresién mecanica. Los ciclos que presentan estas caracteristica son los
sistemas de refrigeracién tritérmicos [43]. Los ciclos tritérmicos constan de
tres niveles de temperatura, y por lo tanto, de tres procesos de transferen-
cia de calor claramente diferenciados: 1) el proceso de captacién de energia
térmica residual (por ejemplo: gases de escape) se emplea para la evapora-
cién del fluido en la etapa de alta presion, 2) el proceso de evaporacién del
fluido en la etapa de baja presion se obtiene extrayendo energia térmica de
los gases de admisién lo que genera su enfriamiento, y 3) para cerrar el ci-
clo, un proceso intermedio de condensacion del fluido de trabajo a presion
intermedia.

Actualmente los estudios de ciclos de refrigeracion para el enfriamiento
de la linea de escape se dividen en dos lineas de investigacion:

= Ciclos de eyeccién en los cuales presion del fluido se incrementa por
intercambio de energfa cinética a través de un difusor [44], [45]. Uno de
los primeros trabajos experimentales realizados por Kadunic et al. [44]
en 2012 empleando esta técnica, han mostrado resultados satisfactorios
para motores gasolina. En dichos trabajos se describen aumentos de
eficiencia de motor de hasta un 10 % respecto de la configuracién ori-
ginal enfriando los gases de entrada hasta una temperatura de -15°C.
Ambos trabajos se basaban en la instalacién de un ciclo de refrigera-
cion que enfriaba los gases de admisién a temperaturas muy inferiores
a la ambiente.

= Ciclos de absorcién donde el fluido refrigerante se absorbe en un fluido
en fase liquida, por lo que produce una reduccion del trabajo necesario
del proceso de compresién utilizando potencia térmica residual [46].

2.3.2. Sistemas basados en generacién de potencia adi-
cional

2.3.2.1. Ciclo Rankine

Un ciclo de Rankine es un ciclo termodinamico de generacion de potencia
que consta de cuatro procesos fundamentalmente, como muestra la figura
2.2: a) compresién de un liquido desde un nivel de baja presién a otro de
alta presién, b) evaporacién del fluido por transferencia de calor de un foco
caliente, ¢) expansion del vapor mediante un méquina expansora, en el que el
fluido alcanza nuevamente el nivel de baja presion, y finalmente d) conden-
sacién del gas por un foco frio (FF) hasta alcanzar las condiciones iniciales
del ciclo [47]. Tradicionalmente, el fluido de trabajo para el ciclo Rankine
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ha sido el agua debido a su disponibilidad, presiones de ciclo aceptables en
temperaturas de trabajo y elevadas temperaturas de trabajo [47].

Temperatura FOCO CALIENTE

_______________
(°C)
PRECALENTADOR-

EVAPORADOR-

SOBRECALENTADOR e
Trabajo

-\/\M/' turbina
_— EXPANSOR
BOMBA Trabajo
‘bomba

FOCOFRIO

CONDENSADOR S (kJ/kgK)

Figura 2.2: Izquierda: Esquema basico de los componentes constructivos de
un ciclo Rankine. Derecha: Diagrama T-s de ciclo Rankine.

El ciclo de Rankine como WHRS, ofrece ventajas significativas respecto
los otros sistemas de recuperacién. Weerasinghe et al. [48] realiz6 una compa-
racion entre las prestaciones de la implementacién de un ciclo Rankine y y la
utilizacién de turbocompouding ). Mediante simulaciones numéricas, obtuvo
que la solucién de aprovechamiento de energia térmica residual mediante un
ciclo Rankine ofrecia un ahorro de combustible de hasta un 9 %, frente a
un 6.5 % empleando la técnica de turbocompouding. Ademés de las mejores
prestaciones energéticas, Hountalas et al. enumeraron otras ventajas técnicas
del ciclo Rankine tales como: 1) la posibilidad de utilizacién de un reservo-
rio energético en forma de bateria, y 2) un buen rendimiento en puntos de
funcionamiento de motor con bajos grados de carga.

Para un WHRS basado en ciclos Rankine, la seleccién del fluido de trabajo
es un factor fundamental que afecta directamente, tanto las prestaciones,
como al coste de la instalacién [35]. Dependiendo del fluido de trabajo, los
ciclos Rankine pueden clasificarse en: a) ciclos de Rankine con agua , 2) ciclo
orgénico de Rankine (ORC *).

Los ciclos ORC son los ciclos tipicamente recuperadores, y presentan un
alto porcentaje de calor recuperado para temperaturas residuales relativa-
mente bajas. Los fluidos refrigerantes, hidrocarburos y otros fluidos con alto

peso molecular son las sustancias cominmente empleadas en los ciclos ORC
22].

3técnica basada en colocar una turbina adicional en la linea de escape para generacién
de potencia mecanica
4del inglés Organic Rankine Cycle
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Algunos investigadores proponen la utilizacién de un ciclo supercritico
para reducir las irreversibilidades en el proceso de evaporacion del fluido de
trabajo, al reducir la diferencia de temperatura entre la sustancia y la fuente
residual. Los trabajos mas destacables en el empleo de ciclos supercriticos en
este campo han sido: los desarrollados por Aleksandra et al. [49], Dai et al.
[50], [51], Mago et al. [52] y Wanga et al. [14].

Existe otra variante de ciclo Rankine para el aprovechamiento de energia
térmica residual denominado triple- flash-point. Este sistema consiste en uti-
lizar un fluido en condiciones supercriticas para realizar el proceso de capta-
cién de potencia térmica residual eficientemente con bajas pérdidas exergéti-
cas. Posteriormente, este fluido se separa en liquido saturado y vapor saturado
a un nivel de presién inferior donde el fluido es expandido entre una relacién
de presion aceptable. Resultados tedricos ofrecidos por Ho et al. [53], mues-
tran mejoras de aprovechamiento de la fuente residual de hasta un 15 % y
rendimientos similares de ciclo Rankine tradicional. A pesar de ello, advierten
de posibles complicaciones técnicas a la hora de su implementacién.

Actualmente, tanto fabricantes de automéviles como investigadores, se
decantan por los ciclos Rankine para abordar la recuperacion residual en
MCIA debido al gran potencial de recuperacién teérico (alrededor de 10-15
% de aumento de potencia), [21], [22], [13]. A pesar de ello, debido tanto al
escaso desarrollo de prototipos, como de la falta de un estado del arte sélido
para la implementacién en MCIA, hace que todavia sea necesario investigar
en WHRS, tanto en aspectos técnicos (seleccion de expansor adecuado, in-
tercambiadores , etc), como termodindmicos (fluidos de trabajo, condiciones
de trabajo, etc) [13].

2.3.2.2. Ciclo Brayton

El ciclo Brayton ha sido considerado como una alternativa tecnolégica
para la recuperacién de energias térmicas intermedias en aplicaciones indus-
triales [10]. El uso de un ciclo Brayton como WHRS en MCIAs; se inicia en
los anos 1980 motivados por su relativo bajo coste de instalacion y de espa-
cio [54]. Los ciclos Brayton necesitan temperaturas de gases muy elevadas
para conseguir potencias netas en la turbocompresién positivas [47]. Song
et al. [55] ha logrado obtener tedricamente aumentos de un 4 % la poten-
cia generada del motor. Para ello, emplea un turbogrupo sobredimensionado
para derivar parte de los gases de admision al ciclo Brayton y asi reducir la
potencia necesaria para la compresion en el ciclo.
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2.4. Estado del arte de ciclos Rankine como
WHRS en MCIA

2.4.1. Justificacion

La problematica de la optimizacién de ciclos de aprovechamiento se pone
de manifiesto en la ausencia desarrollo de una tecnologia tnica para la recu-
peracién dentro del rango de temperaturas y potencias propio de los MCIA
25], [12]. Las diferentes soluciones tecnoldgicas desarrolladas, agrupadas en
funcién de la temperatura de fuente residual y su potencia térmica disponible,
aparecen representadas en la figura 2.3 que ha sido confeccionada, gracias a
la recopilacién de informacion realizada por Bianchi y Pascale [5], y Quiolin
et al. [12]. Las tecnologias respresentadas son: ciclo Rankine con agua y ORC.
La figura 2.3 muestra que la tecnologia de ciclos Rankine esta potentemente
desarrollada para el aprovechamiento de fuentes residuales de temperaturas
superiores a 800°C y grandes potencias térmicas de aprovechamiento. Los ci-
clos ORC, en cambio, estdn desarrollados para el aprovechamiento de poten-
cia térmica residual con temperaturas inferiores a 350°C y grandes potencias
(geotérmica, solar, etc). De este modo, el campo de aplicacién de recupera-
cion de potencia residual en motores no esta todavia desarrollado, debido a la
variedad de potencias y temperaturas existentes en las fuentes residuales de
un MCIA. De este modo, la recuperacién de energia en este tipo de aplicacion
todavia es fuente de estudios tanto tedéricos como experimentales.

Gases caldera generacién
Gases Escape de media potencia

800 7 Gasolina CICLO
. RANKINE
o AGUA
S 600 EGR Camién
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3
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Figura 2.3: Rango de temperaturas de fuentes residual y potencias desarro-
lladas por sistemas existentes en la industria para ciclo Rankine con agua
(calderas de generacién de potencia) y ORC (centrales geotérmicas).
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2.4.2. Seleccion de fluidos para ciclos Rankine como
WHRS en MCIA

La seleccion del fluido de trabajo juega un papel imprescindible en un
WSHR, y esta fuertemente determinada el nivel térmico de la fuente residual
a considerar [56]. Los grupos mas utilizados como fluidos de trabajo son halo-
carbonos, HFC, hidrocarburos, amoniaco y agua. Para realizar una primera
pre-seleccion de fluido de trabajo, se presta atencion a algunas propiedades
que deben ser consideradas.

2.4.2.1. Aspectos del fluido de trabajo

Los aspectos fundamentales, que son tenidos en cuenta en la seleccion de
un fluido como fluido de trabajo en un ciclo Rankine como WHRS son:

= Estabilidad quimica en las condiciones de trabajo requeridas. Los flui-
dos organicos presentan problemas de descomposicion y estabilidad
quimica a temperaturas superiores a la temperatura critica.

= Deben presentar una toxicidad baja y las caracteristicas de inflama-
bilidad y explosividad deben ser proximas a cero. Las propiedades,
atendiendo a la toxicidad, de los fluidos de trabajo mas comunes apa-
recen reflejadas en la American Society of Heating, Refrigerating and
Air-Conditioning Engineers (ASHRAE) Standard 34, en la define un
codigo de designacion y clasificaciones de fluidos de trabajo atendiendo
a su seguridad con la letra A baja toxicidad y B alta toxicidad. Res-
pecto criterios de explosividad e inflamabilidad ASHRAE define a los
fluidos como: no inflamable (1), baja (2) y alta (3) inflamabilidad.

= Los fluidos deben ser respetuosos con el medio ambiente. Los efectos de
estudio para realizar esta evaluacién son basicamente dos: efecto de gas
invernadero y potencial de destruccion de capa de ozono. Estos aspectos
estan respectivamente caracterizados por dos parametros: 1) potencial
de destruccion de capa de ozono (ODP), y 2) potencial de calentamiento
global (GWP). Dichos parametros deben ser nulos o bajos.

= Presiéon de linea de alta aceptable para no encarecer la instalacion.

» Presién de linea de baja aceptable por dos aspectos: a) en los ciclos
donde la presion de trabajo es muy baja, las pérdidas de presion se
convierte en un aspecto crucial a reducir, y b) presiones de trabajo
muy reducidas implican posibles filtraciones de aire atmosférico en el
sistema.
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Deben presentar altas densidades de vapor. La seleccién del fluido afec-
ta enormemente a los tamanos de intercambiador y expansor necesarios.
Para ello, inicialmente, se persigue que el caudal del fluido del traba-
jo sea lo menor posible, sobre todo en su aplicacién en vehiculos de
carretera, debido al reducido espacio disponible.

Alta conductividad térmica para reducir el tamano de los intercambia-
dores.

El punto de congelacion del fluido de trabajo debe ser muy inferior a
las temperaturas de trabajo.

Disponibilidad y coste del fluido de trabajo

Curvas de vapor saturado positivas o isentropicas en el diagrama T-s.
Hung et al. [22] realizaron la primera clasificacién de los fluidos de tra-
bajo atendiendo a las condiciones del mismo tras un proceso de expan-
sién isentropico desde condiciones de vapor saturado. La clasificacién
consiste en tres tipos de curvas de vapor saturado en el diagrama 7T-s
1) fluidos con pendientes o hiimedos, 2) fluidos con pendiente positiva o
secos, 3) fluidos pendiente isentrépica o infinita. Tal y como muestra la
figura 2.4 a la izquierda, el agua presenta una curva de vapor saturado
negativa en el diagrama T-s, lo que se traduce en condiciones de vapor
himedo en un proceso de expansion isentrépico, desde condiciones de
vapor saturado. La mayoria de los fluidos organicos de elevado peso
molecular son fluidos secos. El benceno, R113 y R245fa son los fluidos
secos mas representativos y presentan una linea de vapor saturado con
pendiente positiva en el diagrama T-s. Para este tipo de fluidos, un
proceso de expansiéon de vapor (sin sustraccién de calor) siempre se
encontrara situado en la zona de vapor sobrecalentado (regién seca).
Generalmente, los fluidos secos, son fluidos organicos con un elevado
peso molecular y presentan mayores rendimientos de ciclo Rankine en
expansiones desde condiciones de vapor saturado [22]. En cambio, los
fluidos himedos experimentan expansiones con condensacion en el caso
de expansiones isentrépicas desde condiciones de vapor saturado. A su
vez, existe otra distincién de fluidos denominada fluidos isentrépicos,
en los cuales la linea de vapor saturado presenta una pendiente practi-
camente vertical. Los fluidos isentrépicos més conocidos son R11, R12
y R134a.

La figura 2.4 muestra la campana de saturacién del R245fa, fluido
organico muy utilizado en WHRS de baja temperatura [57]. El etanol
presenta una curva de saturacion con pendiente ligeramente positiva
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(practicamente isentrépica) en el diagrama T-s, por lo que no requiere
elevados sobrecalentamientos para evitar condensaciones del vapor a la
salida del expansor. Los fluidos secos, ademas, presentan entalpias de
evaporacion sustancialmente inferiores a las del agua, tal y como mues-
tra el diagrama T-h de la figura 2.4, lo que se traduce en una restriccion
menor del aprovechamiento de la fuente residual para una temperatura
de evaporacion dada.

400 —
300 —

200 | Agua

Temperatura (°C)

Etanol Etanol

100 +
R245fa

R245fa

0 \ | I e B ' T T | T ]
0 2 4 6 8 10 0 1000 2000 3000
S (kJ/kg K) h (kykg)

Figura 2.4: Comparacién de campanas de saturacién en diagramas T-s (iz-
quierda) y T-h (derecha) para agua, etanol y R245fa.

2.4.2.2. Investigaciones sobre seleccién de fluidos de ciclos Ran-
kine como WHRS en MCIA

Los primeros investigaciones sobre WHRS en MCIA, como se ha descrito
anteriormente, fueron las realizadas en la década de los 70 [58], [59], [60] y
[61]. En dichas investigaciones, el fluido de trabajo utilizado para el ciclo
de recuperacion era agua. Los primeros trabajos tedricos sobre la utilizacion
de ciclos orgénicos como WHRS en MCIA fueron realizados por Chen et
al. [62] en 1983. En sus trabajos tedricos introdujeron la posibilidad de un
ciclo Rankine binario. La primera etapa recuperaba fuentes residuales de
alta temperatura con un ciclo Rankine con agua, mientras que las fuentes
residuales se recuperaban con un ORC utilizando R11 (disolvente organico)
como fluido de trabajo. Mediante esta configuracién se obtuvo una mejora
tedrica de un 15 % en el consumo del motor.

Posteriormente, una década después, Hung et al. [22] realizé los prime-
ros estudios sobre la seleccion de fluidos de trabajo para su utilizacién en
ciclo Rankine como WHRS. En sus estudios, Hung et al. consideré diferentes
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familias de fluidos (orgédnicos e inorganicos), y analizando sus propiedades
termodinamicas, observd que los fluidos con curva de vapor saturado posi-
tiva mostraban saltos entédlpicos relativamente bajos durante un proceso de
expansion, en comparacion con los fluidos hiimedos. Este comportamiento,
se traduce en ciclos que permiten expansiones en procesos de una sola etapa
sin condensacion, pero con mayores caudales masicos para una misma poten-
cia desarrollada. Las conclusiones obtenidas por Hung et al. fueron similares
a las obtenidas por Maizza y Maizza [63] y Vijayaraghavan et al. [64]. Fue
a partir de estas investigaciones, cuando se inicia el entusiasmo de la utili-
zacién de fluidos refrigerantes como fluidos de trabajo para ciclos Rankine
como WHRS.

Posteriormente, a principios de siglo XXI, Baley [65] considera de nuevo al
agua como el fluido de trabajo con mejores prestaciones para sistemas WHRS
en MCIA debido a sus propiedades ambientales, de seguridad y transferencia
de calor. A pesar de ello, advierte de posibles inconvenientes de implementa-
cion técenica tales como, altos volimenes especificos a presiones bajas, y alta
corrosividad que podria mostrar sobre todo en condiciones de vapor sobreca-
lentado. A pesar de las grandes prestaciones tedricas que ofrecia el agua como
fluido de trabajo para sistemas WHRS, en 2005, Chammas et al. [21] lista
desventajas de caracter técnico sobre la utilizacion del agua como fluido de
trabajo en ciclos Rankine como WHRS en MCIA tales como, bajas presiones
(conclusiones compartidas un ano después por Ringler et al. [35]) y elevados
caudales volumétricos a la salida del expansor. Debido a estos inconvenien-
tes, el empleo de agua para ciclos Rankine en pequenos sistemas WHRS
en MCIA, podria implicar un sistema complejo y de gran tamano. Por ello,
Chammas et al. concluyen en sus estudios que los fluidos orgénicos debian ser
considerados para definir el fluido de trabajo 6ptimo en el aprovechamiento
de la potencia térmica residual en un MCIA. Adicionalmente, Ringler et al.
[35] observé que los fluidos orgénicos no requerian sobrecalentamiento para
exhibir altos rendimientos de ciclo, lo que permitia el aprovechamiento resi-
dual de temperaturas bajas (100-200°C). Una conclusién similar, obtuvieron
Mago et al. [52] en sus investigaciones.

Un afio después, en 2007, Teng et al. [10] clasificé finalmente a los fluidos
de trabajo para ciclos Rankine en: 1) secos y 2) humedos. En su trabajo, Teng
et al. expuso que la caracteristica primordial de los fluidos secos e isentropicos
para ciclos WHRS es evitar los posibles danos que pueden producir el impac-
to de las condensaciones del vapor contra los dlabes de la turbina [10], [66].
Respecto el efecto de la temperatura de sobrecalentamiento, Teng et al. [10]
advierte que puede estar limitada a la temperatura de estabilidad térmica.
Los fluidos organicos presentan un limite de estabilidad térmica a tempera-
turas relativamente bajas [10], con valores muy préximos a la temperatura
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critica. Por ello, pueden sufrir descomposicion y deterioros a temperaturas
y presiones elevadas [21], [22]. En cambio el agua, debido a los enlaces de
hidrégeno, presenta una temperatura maxima de trabajo muy elevada (alre-
dedor de 2000°C) [67], por lo que no existe restriccién de temperatura en su
aplicacién como fluido de trabajo en WHRS.

A partir de los estudios realizados por Verschoor et al. [68], donde afirma-
ron que la mayoria de las pérdidas de exergia en el proceso de transferencia
de calor suceden en la transferencia entre la fuente de energia residual y
el fluido de trabajo, sugieren el empleo de ciclos supercriticos organicos en
WHRS para evitar dichas irreversibilidades sobre todo en su aplicacion en
instalaciones geotérmicas. En el estudio, Teng et al.[9] asegura que a través
de una eleccién correcta del fluido de trabajo, puede minimizarse la diferen-
cia de temperatura entre la fuente residual y el fluido de trabajo. A través
de estos tultimos trabajos, cuyo objetivo no era la recuperacién térmica en
MCIA, sino recuperacion geotérmica, se concluyo que los fluidos mas utili-
zados para temperaturas relativamente bajas eran los fluidos orgénicos en
concreto R245fa, y R123. A pesar de ellos, las investigaciones advierten que
el aumento de presion en la linea de alta podria encarecer la instalacion.

Zhan et al. [66], al igual que Teng et al. [9], comparte el criterio de las
expansiones secas, como aspecto positivo para fluidos orgdnicos. Hung et al.
[69] posteriormente, anadiria que este fendmeno, a su vez resta eficiencia
al ciclo por reducir el area del ciclo en un diagrama T-s, y aumenta las
necesidades de enfriamiento en el condensador.

Paralelamente a estas investigaciones, Arias et al. [8] y Endo et al. [70]
volvieron a seleccionar el agua como mejor fluido de trabajo para WHRS en
MCTA debido a sus buenas propiedades conductivas, a su temperatura critica
elevada la cual permite ciclos con altas temperaturas de ciclo, y por los tanto
altos rendimientos obtenidos.

Ringler [35], en 2009, concluyé que el agua es el fluido de trabajo apro-
piado para recuperacion térmica en MCIA. Los trabajos incluian un laxo
desarrollo tedrico con hipotesis de gas ideal. A través de este trabajo, el agua
es considerado por Ringler como el mejor fluido de trabajo para la recupera-
cion de fuentes térmicas entre 500°C y 800°C. A pesar de ello, puntualiza que
su implantacién podria estar en ocasiones limitada por restricciones técnicas
o termodinamicas, puesto que en ocasiones no se pueden alcanzar los sobre-
calentamientos necesario para la recuperacién en un vehiculo en condiciones
parciales de funcionamiento. Ringler introdujo en estos estudios, la posibi-
lidad de utilizar etanol en los sistemas de recuperacién, puesto que exhibia
prestaciones ligeramente inferiores a las del agua, pero con menos problemas
de implantacion técnicas a pesar de su caracter inflamable.
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A partir de 2010, los estudios de analisis de fluido de trabajo incluyen la
seleccién de fuentes residuales a aprovechar, debido a que el amplio margen
de temperatura existentes en las fuentes residuales puede condicionar enor-
memente el fluido 6ptimo, como fueron los trabajos desarrollados por Quoilin
et al. [25]. En dichos trabajos obtuvieron que la seleccién del fluido de tra-
bajo estd fuertemente determinada por la seleccién de fuentes residuales a
recuperar. Espinosa et al. [71] (perteneciente al equipo de investigacién de
Lemort), realiz6 una comparacién entre los fluidos de trabajo que estaban
siendo contemplados en las tltimas investigaciones para WHRS en MCIA.
Posteriormente a esta investigacion, se han desarrollado prototipos de ciclos
[72] y se han realizado estudios tedricos sobre evaluaciéon de WHRS en MCIA
[73] considerando tunicamente el R245fa. El trabajo de Espinosa et al. [71]
estd basado en trabajos paramétricos de estudios de ciclo ideal donde las
restricciones impuestas, las hipotesis de expansiones isentropicas, y las res-
tricciones de condensacién a la salida del expansor, hacen que las conclusiones
obtenidas no sean del todo extrapolables a la realidad.

Esta conclusion esta corroborada por los trabajos experimentales realiza-
dos por Seher et al. [74], en los cuales obtiene, mediante modelos ajustados
experimentalmente, que las prestaciones del fluido agua y etanol son com-
parables entre si, y superiores al de R245fa empleando maquinas expansoras
volumétricas.

De este modo, se ha de destacar que la optimizacion de fluidos de traba-
jo para aplicaciones de WHRS esta totalmente optimizada para el caso de
temperaturas intermedias y de gran potencia. En cambio, para su empleo en
MCTA, todavia no existe un criterio unico de seleccion de fluido de traba-
jo, puesto que dependiendo de los condicionantes de los estudios, se pueden
consideran como mejores fluidos el agua, R245fa o el etanol.
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2.4.3. Estado del arte componentes de ciclos Rankine
como WHRS en MCIA

Actualmente, ya existen algunos datos sobre caracteristicas de algunos
prototipos reales de ciclos Rankine como WHRS de gran potencia y baja
temperatura, pero muy pocas con las caracteristicas necesarias para poder
ser implantadas en un MCIA.

Los elementos fundamentales, y ademés los mayores limitantes, de un

ciclo Rankine en MCIA para WHRS son:

s Intercambiadores de calor.

= Maquina expansora.

2.4.3.1. Intercambiadores de calor

Los intercambiadores de calor son elementos fundamentales para un ciclo
Rankine, puesto que es donde se realizan los procesos de transferencia calor
necesarios para el funcionamiento del ciclo. Existen dos procesos de trans-
ferencia de calor fundamentales: 1) calentamiento y evaporacién del fluido
de trabajo del ciclo Rankine mediante enfriamiento de la fuente residual y
2) calentamiento del foco frio por condensacién del fluido de trabajo del ci-
clo. Las potencias de transferencia y, en algunos casos, las bajas diferencias
de temperaturas de focos entre puntos, hacen que la seleccion del tipo de
intercambiador sea crucial para una implementacién exitosa.

En la seleccion de los intercambiadores de calor en un WHRS, se deben
considerar dos aspectos fundamentalmente:

= Tamano y peso del intercambiador. Las soluciones de ORC deben ser
soluciones compactas y ligeras, para poder ser introducidas sin grandes
modificaciones en el vehiculo.

» La pérdida de presion de la fuente residual ( sobre todo en los ga-
ses de escape) debe ser muy reducida, puesto que aumenta el trabajo
de bombeo que debe realizar el piston lo que reduce la potencia neta
desarrollada [28].

Uno de los intercambiadores de calor mas utilizados son los intercambia-
dores de carcasa y tubos. Estos intercambiadores consisten en tubos por los
que circula la fuente de calor. Estos tubos estan alojados en un recipiente
donde reside el fluido a calentar, tal y como como muestra la figura 2.5a.
Existen algunas técnicas para aumentar la transferencia de calor en este tipo
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de intercambiadores como: colocacion de aletas en los tubos y baffles y au-
mentar la porosidad de los materiales [75] para tiempo de residencia por parte
del fluido de trabajo y la superficie de transferencia de calor respectivamente.

Uno de los primeros trabajos en el campo de seleccion de intercambiado-
res para WHRS, fueron los desarrollados por Kang et al. [76] donde utilizaron
intercambiadores tipo tubo-carcasa para todos los intercambiadores del sis-
tema. Evaluando las pérdidas de presiéon existentes en el condensador, y el
aumento de tamano que podrian suponer la reduccion de dicha pérdida, de-
cidi6 sustituirlos por intercambiadores de placas obteniendo soluciones mas
compactas.

Debido a las elevadas pérdidas de presién de los intercambiadores de
carcasa y tubos, se deben considerar otro tipo de intercambiadores para di-
senar el evaporador en un ciclo Rankine, tales como los intercambiadores tipo
placas-aleta, representado en la figura 2.5b. Los intercambiadores placas-aleta
utilizan un ”sandwich” que contiene pasajes de aletas para aumentar la efec-
tividad del intercambio al aumentar la superficie de contacto. Los disenos
son de flujo cruzado y contracorriente, junto con diferentes configuraciones
de aleta (aletas rectas, aletas de geometria ondulada, etc.).
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Figura 2.5: Ilustraciones de diferentes tipos de intercambiador utilizados en
ciclo Rankine como WHRS en MCIA.

Muy pocos estudios se han centrado en la evaluacién de tamanos de in-
tercambiadores en un ciclo Rankine como WHRS para MCIA. Uno de los
més importantes fue el desarrollado por Mavridou et al. [75] en 2010. En
sus trabajos, se analizo tedricamente varios tipos de intercambiadores de la
familias para su uso en un ciclo Rankine como WHRS en MCIA: a) carcasa
y tubos, y b) placas aletas. Respecto el estudio de la familia de intercambia-
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dores de tipo tubos carcasa, se consideré la configuracion con tubo liso, tubo
corrugado y con aletas; mientras que para la familia de de placas y aletas,
se utilizé la configuracién estandar junto con otras configuraciones que pre-
sentaban modificaciones de porosidad superficiales para aumentar el area de
contacto. En este trabajo se evaluaba el tamano total del intercambiador y
la pérdida de presiéon generada en cada una de las corrientes. Los resultados
mas relevantes aparecen resumidos en la figura 2.6.
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Figura 2.6: Resumen de los resultados tedricos realizados por Mavridou et al.
[75]. Comparacién de requerimientos de volumen (representado por barras)
y pérdidas de presién (representado por puntos) para diferentes tipos de
intercambiadores.

La linea de puntos de la figura 2.6 representa la pérdida de presién de los
gases de escape para cada tipo de intercambiador considerado. La pérdida
de presién se ha representado respecto el intercambiador de referencia tubo
carcasa de tubo liso. Segiin muestra la figura 2.6, se puede observar como la
solucién mas interesante respecto reduccién de pérdida de presion es la solu-
cién de placas y aletas puesto que muestra una reduccién del 99 % respecto
la configuracion de referencia de tubo carcasa lisa. Considerando el volumen
requerido, las soluciones mas compactas son las soluciones de placas y aletas
con tratamiento superficial con 10 y 40 ppi (ppi)®, pero con dimensiones no
muy distintas a las de placas y aletas convencional. De este modo, se puede
concluir que los intercambiadores placas y aletas son perfectos para conseguir
procesos de transferencia de calor con pérdida de presion reducida con pocos
requerimientos de espacio y peso. Este aspecto convierte a los intercambia-

5del inglés pores per inch
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dores placa aleta en la mejor solucion de intercambio para un ciclo Rankine
como WHRS en MCIA.

Respecto al diseno del condensador, no existe en la bibliografia cientifica
estudios tedricos sobre su dimensionamiento y seleccion. Analizando los tra-
bajos experimentales realizados para WHRS en MCIA, se observa que como
condensador del ciclo, se utilizan intercambiadores de placas refrigerados por
agua para reducir los requerimientos de espacio de la sala. Esta configuracion
no se puede considerar como realista, puesto que el calor sobrante del ciclo
Rankine, independientemente de si el condensador va refrigerado por agua o
por aire, debera ser intercambiado con el ultimo foco frio del sistema, es de-
cir, el aire atmosférico. De este modo los requerimientos de espacio, pérdida
de carga y potencia de conveccién necesaria deberian ser analizados con la
misma profundidad que con el evaporador.
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2.4.3.2. Maquina expansora

El expansor es el elemento que determina significativamente el modo en
el que la energia de fluido se transforma en potencia mecéanica. La seleccion
de la maquina expansora depende de las condiciones termodinamicas de la
sustancia la entrada y salida del mismo, restricciones de espacio, peso y
durabilidad [78]. Dependiendo de dichas condiciones la maquina expansora
seleccionada puede ser: a) una maquina de flujo continuo (turbina [79]), o una
méquina volumétrica (expansor de tornillo [80], scroll [4], [81], [82], piston
alternativo [83], o pistén tipo ”Swash-plate” [70]).

Turbomaquinas. Las turbinas son expansores de flujo continuo en el que
no existe ningin volumen confinado, sino que existe un caudal volumétrico
continuo que es expandido a lo largo de una maquina. Las turbinas tanto
axiales o radiales, presentan ventajas respecto los expansores volumétricos,
tales como estructura compacta y de facil fabricacion, un diseno simple, poco
peso especifico de instalacion y alta eficiencia de conversion en condiciones de
disefio [20]. Las turbinas en cambio, pueden presentar problemas a la hora de
su implementacién como expansores en sistemas WHRS, debido sus elevadas
velocidades de giro (que implican utilizacién de reductoras para el uso directo
de la potencia mecédnica generada) y sus grandes caudales necesarios para
obtener rendimientos aceptables [74], [84], [85].

Las turbomaéaquinas se dividen generalmente en dos tipos: turbinas axia-
les y radiales. En las turbinas el uso de fluidos de trabajo de peso molecular
elevado implica variaciones sustanciales en su comportamiento respecto di-
senos tradicionales de turbinas de vapor [57]. La principal diferencia es que
de los fluidos orgénicos en ciclos WHRS presentan velocidades del sonido ba-
jas [57] y elevadas relaciones de expansion, por lo que el efecto de las ondas
de choque, no debe ser despreciable para este tipo de méquinas.

Los trabajos méas importantes respecto uso de turboméquinas como ex-
pansores en ciclos Rankine como WHRS en MCIA, son los trabajos desarro-
llados por: 1) Cummmins, Inc. [86] en el que se instalaba una turboméquina
a un motor diésel de camion, 2) Seher et al. [74] utilizé una turbina de ac-
ciéon de doble etapa con agua como fluido de trabajo, y exhibiendo un un
rendimiento insentrépico del 48 %, y 3) los realizados por Kang [76], donde
utilizando una turbina radial con R245fa obteniendo una potencia mecanica
de 30 kW (aplicacién no motoristica).

Expansores volumétricos. Los 6rdenes de magnitud del régimen de giro
en un MCIA, similares a los regimenes de expansores volumétricos, con-
vierten a éstos ultimos en una solucion constructiva aceptable para WHRS,
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permitiendo el acople directo entre ambas maquinas. A pesar de ello, el em-
pleo de expansores volumétricos presentan también ciertos problemas como
la necesidad de lubricacién [12]. Las soluciones propuestas para afrontar este
problema son: a) instalar un separador de aceite a la salida del expasor y
que lo conducird de nuevo a la linea de succién del expansor, b) introducir el
aceite de lubricacién junto con el fluido de trabajo, c) utilizar expansores que
no necesitan lubricacién, pero presentan un bajo rendimiento volumétrico y
un alto porcentaje de fugas debido alas altas tolerancias que existen entre
las partes mdéviles) el expansor para reducir las fugas existentes [72].

Los tipos mas importantes de expansores volumétricos que han sido uti-
lizados como expansores en WHRS han sido:

» Expansores rotativos. El empleo de estos expansores esta ganando
interés para sistemas de baja escala por diferentes motivos: 1) no requie-
re la existencia de valvulas de levas, puesto que los procesos de carga
y descarga vienen impuestos por las lumbreras, 2) presentan velocida-
des relativamente lentas de sus componentes (por lo que no requiere
lubricacién). En cambio, presentan la desventaja de que las pérdidas
por fugas afectan draméaticamente al rendimiento del ciclo. El expansor
rotativo méas utilizado en las ultimas investigaciones ha sido el expansor
tipo scroll [12].

Los primeros expansores scroll de los que se tiene constancia para apli-
caciones de recuperacion residual, fueron desarrollados en 2007 utili-
zando R134a como fluido de trabajo. En dichos trabajos, realizados
por Manolakos et al. [87], se obtuvieron unos rendimientos isentrépicos
de 65 %. Simultdneamente, Kim et al. [88] utilizé en sus investigaciones
el mismo tipo de expansor, obteniendo rendimientos isentrépicos de un
33% para temperaturas de trabajo cercanas a 150°C y considerando
agua como fluido de trabajo. Un afio después, Peterson et al. [82] mos-
traba en su tesis resultados con rendimientos isentropicos no superiores
a un 50 %, utilizando también R134a como fluido de trabajo.

Uno de los primeros trabajos experimentales con un fuerte analisis de la
termo-fluidodindmico en expansores volumétricos, fueron los desarro-
llados por Mathias et al. [89] en 2009. En sus estudios comparaban dos
tipos de expansores volumétricos rotativos, para evaluar la expansion
de el fluido R123a. Los resultados obtuvieron rendimientos isentréopi-
cos de hasta un 83-50 %, dependiendo de las condiciones de relacion
de expansién cercanas a diseno.

En 2010, Harada et al. [90] disena un expansor scroll en su tesis, donde
mostraba rendimientos isentrépicos cercanos al 87 % para potencias
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generadas de 1kW con R245fa como fluido de trabajo. En el mismo
ano, Reid [91], desarroll6 un expansor scroll con el fluido HFE-7000,
con el que pretendia aprovechar una fuentes térmicas cercanas a 100°C
y 150°C, usando este tipo de expansor. En sus resultados experimenta-
les, se aprecian rendimientos isentropicos cercanos a un 30 % con una
generacion de potencia de 3 kW.

Lemort y Quoilin et al. [19], [15] son los ultimos investigadores de desa-
rrollo de expansores scroll para WHRS en MCIA que estan obteniendo
mas frutos en sus trabajos actualmente. Las prestaciones del expansor
scroll obtenidas por Lemort y Quolin (con rendimientos isentropicos
préximos al 70 %), fueron confirmadas por los resultados obtenidos
por Peterson et al. [82] y Wang et al. [4] a través de un demostrador en
un amplio rango de velocidades de giro y relaciones de expansién. Uno
de los ultimos trabajos sobre expansores tipo scroll ha sido el realizado
por Declaye et al. [72], donde que se utiliza el fluido R245fa como flui-
do de trabajo obteniendo rendimientos isentrépicos cercanos al 80 %
debido al disennio de un expansor presurizado para evitar la existencia
de fugas.

= Expansores de lébulos y paletas. Las maquinas de 16bulos y pale-
tas, presentan un funcionamiento muy simple y el proceso de fabricacion
sencillo [92]. Entre los trabajos de desarrollo de expansores de 16bulos
y paletas como WHRS destaca la configuracién propuesta por BMW
en [93], en la se empleaban dos expansores de paletas que mostraban
eficiencias de un 55 %, facilmente mejorables con un mayor proceso de
optimizacién. Posteriormente, en los trabajos realizados por Mikiele-
wicz [94] en los cuales, utilizando el compresor de un taladro hidrdulico,
logré realizar procesos de expansién con un rendimiento insentrépico
de hasta un 84 %. Motivados por las grandes prestaciones que presen-
taban este tipo de expansores, Tahir et al. [95] investigaron este tipo
de expansores y obtuvo, para expansiones tipicas en un proceso ORC,
rendimientos isentrépicos de un 48 %.

» Expansores tipo piston. En los expansores tipo piston, los procesos
de admision, expansion y descarga tienen lugar en el mismo volumen,
mientras que en los rotativos esto no ocurre. Los expansores de pistones,
ofrecen menos fugas que los otros tipos de expansores. Otro factor a
considerar en los expansores, es la necesidad de lubricacion.

En la documentacién cientifica no existen demasiadas investigaciones
que empleen este tipo de expansores para sistemas WHRS. Honda [70],
en 2007, disené un expansor tipo pistén axial mediante una bomba
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de aceite y un motor generador acoplado axialmente al expansor. En
dichos trabajos se obtuvieron aumentos de potencia de alrededor de
un 13 % pero soportando presiones de entrada de expansor cercanas
a 100 bar, exhibiendo un rendimiento isentrépico de 10 %, debido a la
elevada relacién de expansién experimentada. Seher et al. [74] utiliz6
un expansor lineal lubricado con agua como fluido de trabajo aplica-
do a un motor de camién, exhibiendo aumentos de potencia de un 5.3
% respecto la configuracién de motor original con unos rendimientos
isentrépicos de expansor de hasta un 65 %. Los tltimos trabajos ex-
perimentales sobre expansores lineales fueron los realizados por Bracco
et al. [96] que obtuvo resultados de rendimiento isentrépicos de (76 %)
con el R245fa como fluido de trabajo.

A través de la revision bibliografica realizada y los trabajos de Lépez et

al. [97], se ha confeccionado la tabla 2.1. La tabla 2.1 sintetiza los diferentes
desarrollos realizados a los largo de los ultimos anos respecto investigaciones
sobre desarrollo de expansores para WHRS. En dicha tabla, se muestran las
relaciones de expansion (Il.,,), presiones a la entrada y salida del expansor
(P;), potencia generada y rendimiento isentrépico (7;s,) de los expansores
utilizados en las investigaciones mas relevantes de WHRS en MCIA. De la
tabla cabe destacar, sobre todo, los trabajos desarrollados para expansores
tipo scroll que presentan rendimientos méaximos de alrededor de un 80 %,
pero para fluidos de trabajo que segun la revisién bibliografica, todavia no
se encuentran totalmente valorados por los investigadores, como fluidos de
trabajo apropiados para WHRS en MCIA.
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2.4.4. Estado del arte de configuraciones de ciclos Ran-
kine como WHRS en MCIA

Una de las primeras configuraciones de ciclos Rankine como WHRS en
MCIA, aparece reflejada en las investigaciones de Patel et. al[61], en 1976,
en las que construyeron un prototipo para aprovechar los gases de escape
en un motor 288 HD logrando una mejora de consumo de combustible de
12.5% durante 450 km. Posteriormente en 1981, basado en las investigaciones
realizadas por Thermo Electron Corporation, Heywood [98] estableci6 que se
podria alcanzar una reduccion del 10-15 % de combustible, de la recuperacién
de los gases de escape.

No fue hasta casi dos décadas después cuando se produjo de nuevo un
interés por la implementacion de ciclos Rankine en medios de transporte
debido a la crisis energética. BMW, en 2005 [99], utilizé un ciclo binario
denominado TurboSteamer, en un motor de gasolina generando un aumento
de potencia de un 15 % respecto la configuracion original. El sistema consistia
en un ciclo Rankine de alta temperatura en el que recuperaba la potencia
térmica residual de los gases de escape, combinado con un ciclo organico de
baja temperatura que recupera la potencia térmica residual del condensador
de alta y del sistema de refrigeracion.

Teng et al. [9], en 2006, utilizé los gases de EGR y el agua de refrigeracién
de un motor de 8 cilindros para su empleo en un ciclo orgénico supercritico
con R245fa. El ciclo de recuperacién, que aparece esquematizado en la figura
2.7, podia generar aumentos de potencia mecdnica tedricos de hasta un 20 %.
Posteriormente, Teng et al. [11] en 2009, analiza el comportamiento de agua
y el etanol para la misma configuracion de ciclo, y considerando 13 puntos
de funcionamiento de motor, obteniendo un aumento teérico de potencia de
mecédnica promedio de un 5 %.

Posteriormente, Yamada et al. propuso un novedoso sistema de recupe-
racién de energia para un MCIA alimentado por hidrégeno [100]. En esta
configuracion, el agua generada por la combustion del hidrégeno, es emplea-
da como fluido de trabajo de un ciclo de Rankine abierto, mientras que los
gases de combustion son utilizados para sobrecalentar el fluido. En estas con-
figuraciones se lograban aumentos de potencia desarrollada de 2.9-3.7% en
el motor en el rango de 1500-4500 rpm y plena carga.

Uno de los ultimos trabajos experimentales de WHRS en MCIA, fueron
los realizados por Seher et al. [74] en 2012. Seher et al. selecciona una con-
figuracién que aprovecha los gases de escape y la potencia térmica residual
del EGR de un motor diésel. En la instalacion, se emplea un expansor lineal
con agua como fluido de trabajo y se compara con ciclo calculado teérica-
mente con etanol y turbina como maquina expansora. De sus investigaciones



2.4. Estado del arte de ciclos Rankine como WHRS en MCIA 37

Charge L, Engine coolant
Engine | Radiator
Engine
OOOOOO cooling % Condenser
fan

Coolant pump
Exhaust

EGR

EGR cooler

(w/flow
control)

Expander

Alter-
nator

Working fluid (R245fa)

Figura 2.7: Configuracion de sistema de recuperacién considerado por Teng
et al. [9].

se obtiene, que se puede alcanzar hasta un aumento de 5 % de la potencia
desarrollada del motor.

De este modo, el desarrollo de prototipos para WHRS en MCIA a lo
largo de los ultimos 30 anos, indican que esta solucién implica unas mejoras
de alrededor de un 5% en bsfc (brake specific fuel comsuption) [74], [11]. Por
supuesto, esta solucion todavia necesita un mayor nivel de desarrollo para
salvar aspectos como: complejidad, tamano, peso, durabilidad, etc.
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2.5. Resumen

Realizando una exhaustiva revisién bibliografica de las iltimas dos déca-
das, han tenido lugar multitud de investigaciones basadas en ciclos de apro-
vechamiento residual, sobre todo de la soluciéon mediante ciclos Rankine. En
dichas investigaciones, la optimizacién de los ciclos RAnkine como sistemas
de recuperacién de energia térmica residual, se ha basado fundamentalmente
en los siguientes aspectos: 1) configuracién del ciclo de recuperacién y con-
diciones de funcionamiento, 2) seleccién de fluido de trabajo 4) seleccién de
maquina expansora e intercambiador de calor.

Respecto la seleccion de fluido de trabajo, inicialmente se considero el
agua como el mejor fluido de trabajo para sistemas de recuperacién. Poste-
riormente se desarrollaron en gran ntimero de publicaciones, estudios tedricos
de fluidos de trabajo éptimo para aplicaciones de de recuperacién pero con
caracteristicas no similares a los MCIA en los que se decantaban por fluidos
organicos como mejor propuesta, siendo los mas seleccionados el R245fa y
R123 como mejores fluidos dependiendo del nivel térmico de las fuentes resi-
duales. En los ultimos tres anos, abordando el problema de la recuperacién
en MCIA, las investigaciones se centran fundamentalmente en tres fluidos:
agua, etanol y R245fa.

Respecto la seleccién de la tecnologia para realizar dicha expansion, hay
trabajos y prototipos en el mercado, sobre todo para aplicaciones de apro-
vechamiento de fuentes de media temperatura pero de grandes potencias
(geotérmica, solar, biomasa, etc). Para este tipo de aplicaciones, las tur-
bomdéquinas parecen la mejor alternativa para el proceso de expansion. Los
ciclos de recuperacién para MCIA, implican temperaturas de ciclo mas eleva-
das y caudales masico muy pequenos, por lo que los maquinas volumétricos
parecen la mejor solucién. El empleo de maquinas volumétricas como expan-
sores, todavia no estd extendido, y varias investigaciones se estan desarro-
llando actualmente para evaluar que tipo de maquina es mas apropiada para
la recuperacion en MCIA.

Respecto las diferentes configuraciones de ciclo que se han estudiado, se
obtiene que los gases de escape, es la energia residual mas atractiva que
presenta el motor debido a sus altas temperaturas. Las configuraciones que
incluyen otras fuentes residuales, siempre y cuando no sacrifiquen la tempera-
tura de evaporacion, suponen importantes mejoras en el aumento de potencia
del MCIA, aunque suponen instalaciones mas grandes, pesadas y dificiles de
controlar.

De este modo, se puede concluir que en este tipo de sistemas, ni la configu-
racion de ciclo, ni la seleccion de fluido de trabajo, ni la seleccion de maquina
expansora estan totalmente definidas, por lo que fabricantes de este tipo de
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tecnologia, solicitan nuevos trabajos puesto que la solucién ideal depende de
gran medida de las condiciones de contorno definidas en el problema (con-
diciones de funcionamiento de motor, disponibilidad de espacio, complejidad
del sistema, etc)
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3.1. Introduccion

Tal y como se ha desarrollado en el capitulo anterior, el conjunto de los
estudios tedricos sobre la evaluacion de fluidos de trabajo para ciclos Rankine
como WHRS es verdaderamente extenso. A lo largo de los ltimos 5 afios, se
han desarrollado multitud de estudios tedricos cuyos objetivos eran definir
cuales son las condiciones éptimas de punto de operacién de ciclo, y el fluido
de trabajo para desarrollar la mayor potencia neta de ciclo, en una multitud
de casos de una unica recuperacion térmica residual [3], [82], [101]. La mayoria
de los analisis tedricos de los ciclos Rankine como WHRS estan enfocados
en la recuperacion de potencia con niveles térmicos préximos cercanos a las
fuentes residuales geotérmicas (desde 60°C hasta 200 °C) [102], [103], [104],
[105]. En cambio, el problema de recuperacién de potencia térmica en un
MCIA resulta mas complejo debido a: 1) el ntimero de fuentes residuales
existentes, y 2) el amplio rango de temperaturas residuales existentes que
pueden variar desde los 90°C (agua de refrigeraciéon) hasta a 600 °C para
motores diésel [21], llegando a ser incluso superiores en motores de gasolina
[30]. Tal y como se ha demostrado en el capitulo 2, las configuraciones de ciclo
obtenidas por los andlisis de ciclos para recuperacion en centrales geotérmicas
y solar, y los prototipos desarrollados para recuperacion de gases de escape
en MCIA, son completamente distintas respecto tipo de ciclo termodinamico,
fluido de trabajo 6ptimo, condiciones de operacién y maquina expansora.

En el presente capitulo, se pretende realizar un estudio termodinamico
global cuyas condiciones de contorno sean lo menos restrictivas posibles para
realizar asi, un andlisis global de recuperacién de energia térmica residual
en MCIA. El estudio persigue la evaluacion de las prestaciones ideales, sin
considerar las diferentes irreversibilidades de los elementos constructivos del
ciclo, que pueden ofrecer los diferentes fluidos discutidos actualmente como
fluidos de trabajo de ciclos Rankine como WHRS en MCIA. Los fluidos
seleccionados son los fluidos sobre los cuales, actualmente se esta discutiendo
su idoneidad en la aplicacién de MCIA [21], [71], [74], es decir, agua, R245fa
y etanol.

El presente capitulo se divide en dos partes:



3.2. Estudio termodinamico de ciclo Rankine como WHRS en MCIA.
Configuracion de una fuente residual 51

= En la primera parte del capitulo se ha realizado un analisis termo-
dindamico de las prestaciones de ciclo de Rankine con los diferentes flui-
dos de trabajo seleccionados como WHRS de una tnica fuente residual.
El estudio se ha realizado sin considerar irreversibilidades internas del
ciclo, es decir, irreversibilidades de los elementos constructivos del sis-
tema. En el inicio de la primera parte, se desarrollarda una metodologia
que permitird realizar el estudio paramétrico necesario para obtener
las configuraciones de ciclo 6ptimas para cada fluido de trabajo, consi-
derando como variable de optimizacion la eficiencia global del sistema
de recuperacion. Posteriormente, se realizard un anélisis energético y
exergético de las configuraciones de ciclo éptimo obtenidas en el estu-
dio paramétrico, para obtener conclusiones de las prestaciones de cada
fluido de trabajo en funcién de la configuraciéon de ciclo y temperatura
de fuente térmica residual. Con este estudio se realizaran los primeros
estudios preliminares necesarios para una instalaciéon de WHRS en un
motor instalado en un banco de ensayos existente.

= En la segunda parte del capitulo se describe un analisis de aprovecha-
miento de potencia residual aplicado a un motor real. Mediante dicho
analisis se pretende recuperar diferentes secuencias de potencias resi-
duales utilizando la metodologia desarrollada en la primera parte del
capitulo. El analisis de los resultados se basara principalmente en ana-
lizar la potencias netas de ciclo obtenidas e identificar los principales
restricciones de recuperacion de fuentes residuales en funcién del fluido
de trabajo seleccionado, y de las diferentes secuencias de aprovecha-
miento de las fuentes residuales.

3.2. Estudio termodinamico de ciclo Rankine
como WHRS en MCIA. Configuracion
de una fuente residual

3.2.1. Metodologia

El anélisis termodinamico que se ha realizado a lo largo de esta secciéon se
basa en estudios de ciclo ideal cero dimensionales (0-D). Por ello, tinicamente
serd necesario definir las variables termodinamicas del fluido de trabajo a la
entrada y salida de los elementos fundamentales del ciclo Rankine. De este
modo, y para facilitar los cdlculos, todas las propiedades termodinamicas han
sido obtenidas mediante interpolacion a partir de la base de datos de Fluid-
Prop [106]. FluidProp es fruto de los trabajos desarrollados por Colonna et
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al. [107] y recoge tanto condiciones de vapor sobrecalentado, vapor saturado
y liquido subenfriado de las sustancias que se seleccionaran como fluido de
trabajo (agua, etanol y R245fa).

Para estudiar la potencialidad de una sustancia como fluido de trabajo
en un ciclo Rankine como WHRS, se realizara un estudio paramétrico de
los factores de los cuales dependen las prestaciones energéticas del ciclo ter-
modindmico, es decir, temperatura de condensacion (T,.q), temperatura de
evaporacion (T,,qp) y temperatura de sobrecalentamiento (Tsopre) y someterlo
a la fuente residual a recuperar con una temperatura (7%;).

Para abordar la evaluacién de los ciclos Rankine ideales que se van a reali-
zar en el siguiente capitulo, se ha desarrollado la metodologia, cuyo diagrama
de flujo aparece representado en la figura 3.1.

INICIO

Especificacion del problema:
«Condiciones de contorno (maxima relacion de expansién,
*Temperatura de condensation, dT, etc)
«Condicines cicloideal.

;
I
'

Representacion del ciclo

Calculo de variables

Figura 3.1: Esquema de metodologia para estudio termodinamico de ciclos de
Rankine ideales como WHRS para el aprovechamiento de una fuente residual.

La metodologia propuesta presenta los siguientes pasos:

1. Especificaciones del Problema. En este primer paso de la metodologia,
se deben imponer las hipdtesis y restricciones que se van a considerar
a lo largo de todo el analisis. Las hipdtesis que se van a considerar son:
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Los fluidos de trabajo que se han considerado para el estudio, son
los fluidos que actualmente se estan investigando y generan mayor
interés tanto en investigadores como en fabricantes de automévi-

les, es decir : 1) agua [8], [70], 2) etanol [74] y 3) R245fa [71].

Los ciclos considerados para el analisis termodinamico de ciclo
Rankine ideal son ciclos subcriticos para evitar las presiones de
trabajo elevadas en el proceso de evaporacion.

Las configuraciones estudiadas no presentan regeneracién a la sa-
lida de expansor, puesto que no ofrecen ventajas significativas a
nivel de potencia obtenida en este tipo de configuracién con ba-
jas temperaturas de ciclos, tal y como muestran las investigacio-
nes teéricas desarrolladas por Bianchiet al. [5] y Vaja et al. [108].
Ademas constituyen un aumento significativo de complejidad del
ciclo a la hora de una posible implantacién.

La diferencia de temperatura minima para realizar el proceso
de transferencia de calor entre dos corrientes, ha sido fijada a
DT,,,;=15°C para el intercambio de calor en el condensador [109],
y DT =10°C para el resto de procesos de intercambio de calor
[110]. DT en el proceso de evaporacién es generalmente conside-
rado como una de las restricciones mas importantes que presen-
tan los sistemas de recuperacién de energia de baja temperatura
residual existentes en la literatura [85]. Esta restriccion, se deno-
minard PP ¢ [111], [112]. La restriccién de PP generalmente, tiene
lugar en condiciones de liquido saturado del fluido de trabajo tie-
ne lugar en casos aprovechamientos de una unica fuente residual,
tal y como muestra la figura 3.2. Esta condicion suele estar pre-
sente en los aprovechamientos de fuentes de baja temperatura o
en ciclos cuyo fluido de trabajo presenta una elevada entalpia de
evaporaciéon. En la figura 3.2 se muestra el perfil de temperaturas
del fluido de trabajo (linea continua delgada) y de la fuente de
energfa residual (linea gruesa y continua) a lo largo del proceso
de transferencia de calor. Como muestra la figura 3.2, el apro-
vechamiento de la fuente residual (con temperatura T%;) y por lo
tanto la temperatura de salida de la fuente (7%,), esta fuertemente
limitado por Tty y DT en el proceso de evaporacion.

Las condiciones de foco frio (FF) para la realizacién de célcu-
los energéticos y exergéticos, han sido fijadas a T,y = 25°C y
P,.;y = 1 bar. El FF no se considera un foco infinito, y se con-

6del inglés Pinch-Point
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Figura 3.2: Perfil de temperaturas de ciclo de Rankine para el aprovecha-
miento de una tunica fuente residual.

sidera aire atmosférico; asi, el cdlculo del caudal mésico de aire
necesario para disipar el calor procedente del condensador se cal-
cula considerando una diferencia de temperaturas entre el aire y
el fluido de trabajo en condiciones de vapor saturado de 15°C. El
calentamiento del aire atmosférico debido a la disipacion de calor
por condensador aparece reflejado en la figura 3.2 mediante trazo
grueso discontinuo. La relacion entre el caudal de fluido de trabajo
y caudal de aire atmosférico (Il t/qire) para realizar el proceso de
condensacion, se define segtin la ecuacion 3.1:

C, (TFF cond,o — LFF,cond Z)
Hw aire — L 7 : 7 7 3.1
1 Ahcond,wf ( )
donde C),,.,. es el calor especifico del aire = 1 kJ kg ' K™, Tx F.cond,o

temperatura de salida del aire en el condensador, es decir, 15°C
menor que la temperatura del condensador, Trr cona,; temperatura
inicial del FF en el condensador, es decir, 25°C y Ahcopgwy €5 la
entalpia especifica de condensacién (kJkg™) . En el caso de ciclos
con condiciones de vapor sobrecalentado a la salida del expansor,

se verificara que la transferencia de calor entre el fluido de trabajo
y el FF cumple la DT=15°C.
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» La fuente de energfa residual (77;) se ha variado desde 80°C hasta
600°C, para representar todo el rango de temperaturas de energia
residual existentes en un MCIA. Este rango de temperaturas com-
prende desde la temperatura del aire de admision a la entrada del
Intercooler (en un motor sobrealimentado) hasta la temperatura
de los gases de escape en un motor gasolina.

= Se consideraran dos valores de temperaturas de condensacion (7¢opq):

50°C y 100°C. El proceso de enfriamiento para ambos casos se rea-
liza mediante enfriamiento directo frente a aire con condiciones de
referencia. La seleccién de T.,,4=50°C se considera representativo
como un proceso de condensacion a una temperatura muy proxima
al FF. En cambio, T,,,q=100°C se considera representativo para
procesos de condensacion producidos por el agua de refrigeracion
del motor, o procesos donde los limites de espacio requieren dife-
rencias de temperaturas elevadas entre FF y fluido de trabajo en
el proceso de condensacion. Combinando las T,,,q con los limites
de presién maxima, relacion de expansion méaxima y propiedades
termodinamicas de cada fluido, se obtienen las condiciones ter-
modindmicas limite para cada estudio. Los limites de presién y
temperatura de evaporacién para cada sustancia aparecen lista-
dos en la tabla 3.1:

Tabla 3.1: Limites de condiciones en linea de alta presion para diferentes
diferentes Trppq.

: T, P T, P
Fluid cond cond evap,max evap,max
uidao (OC) (bar) (OC) (bar)

A 50 0.13 136 3.23
100 1 9224 25
0.32 140 )
Etanol 00 905 908 35
50  3.68 150 35
R245ta 00 1969 150 35

2. Se impone Tyyap, Tsopre ¥ Ty, inicial y se procede a representar el RC
resultante. Inicialmente, no se considerara sobrecalentamiento, es decir,
Tsobre="1evap- Las consideraciones para la representacion del ciclo son:

= Los procesos de expansion y de compresion, se realizaran a lo
largo de un proceso isentropico, para evaluar la potencialidad ter-
modinamica del ciclo al margen de las soluciones constructivas del
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mismo. A pesar de considerar procesos isentropicos, se ha conside-
rado el limite de relacién de expansién Ileyp pmar=25, para reprodu-
cir dichas expansiones con un maximo de dos etapas de expansion
con rendimiento isentrépicos aceptables.

= Las condiciones de entrada de bomba seran condiciones de liquido
saturado.

= No se han considerado ni pérdidas de presion ni de calor en con-
ductos e intercambiadores.

= Se considera aceptable un titulo de vapor (z) de 80 % a la salida
del expansor.

3. Posteriormente, se procedera al cdlculo de las variables dependientes
que se persiga evaluar.

4. Después de realizar los calculos necesarios, se incrementa Ty v s€
repiten los cdlculos realizados en el paso (3) hasta que la temperatura
de sobrecalentamiento alcance un nivel méximo. Para el caso de agua
se considerara 500°C para evitar problemas estructurales en los inter-
cambiadores y para el etanol y R245fa se han impuesto temperaturas
que no afecten a la estabilidad quimica de las mismas, es decir, 240°C
y 150°C respectivamente.

5. Si la T4 alcanza el maximo impuesto, o por la fuente térmica, o
por el criterio de estabilidad quimica, se incrementa la temperatura de
evaporacion y se actualiza al nuevo valor de 7,4, tal y como muestra
la figura 3.1. La temperatura de evaporacion maxima estard impuesta
por el criterio de mantener siempre una relacion de expansion maxima
de Iezpmae = 25.

6. Cuando T, supere el maximo impuesto, se incrementard la tempera-
tura de fuente de energia residual repitiéndose de nuevo todo el bucle
de temperaturas de ciclo.

7. Finalmente se procesaran los resultados y se mostraran los puntos de
funcionamiento 6ptimos para cada ciclo impuesto por una Teyep y ;.
El criterio de optimizacién sera el de mayor eficiencia de aprovecha-
miento (7aprov) (concepto definido en la siguiente subseccién).
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3.2.2. Estudios termodinamicos de ciclo Rankine como
WHRS en MCIA. Recuperacion de una fuente
residual

Los aspectos més destacables para una anélisis completo sobre las pres-
taciones termodinamicas de un RC como WHRS son:

» Estudios energéticos.

= Estudios exergéticos.

3.2.2.1. Estudio energético

Para poder realizar el calculo de las diferentes prestaciones energéticas
que ofrecen los diferentes fluidos de trabajo considerados (agua, etanol y
R245fa) se utiliza el término cldsico de rendimiento del ciclo [47] para el
analisis termodinamico. El rendimiento de ciclo se define segin la ecuacién
3.2

o WWHRS o Wexp - Wbomba
Qevap Qevap
<(hwf,ezp,i - hwf,ea:p,o) - (hwf,bomba,o - hwf,bomba,i))

(hwf,eacp,i - h'wf,bomba,o)

C

(3.2)

donde WWHRS indica la potencia neta del ciclo, Wewp y Wbomba indican
la potencia especifica (kW) aportada o cedida por el fluido de trabajo en la
expansor y bomba respectivamente, Qewp indica la potencia térmica absor-
bida (kW) por el fluido de trabajo incluyendo las fases de calentamiento del
liquido, evaporacion y sobrecalentamiento. hyf; v byt indican condiciones
de entalpia especifica (kJkg™!) de entrada y salida de entrada del fluido de
trabajo.

El concepto de rendimiento de ciclo no es el Unico concepto necesario
para el analisis de un WHRS, puesto que la energia consumida no presenta
coste alguno. El concepto de la fraccion de potencia residual recuperada por
el WHRS respecto la potencia residual disponible de la fuente residual, se
define como el aprovechamiento de ciclo WHRS segtn la ecuacion 3.3:

Q mp(hpi—hpe)  (hpi—hpo)
Naprov = —= = = (33)
Qprer  Mplhpi—hprer)  (Ppi— hprer)
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siendo Q ¢ energia térmica de la fuente residual recuperada por el fluido
de trabajo, y Qe potencia térmica residual de la fuente residual respecto
el estado de referencia, es decir, T=25°C y P=1 bar.

De este modo, se evaluara que porcentaje de la potencia disponible de la
fuente térmica residual alimenta el ciclo de aprovechamiento energético.

Las fuentes residuales que pueden ser aprovechadas en una posible imple-
mentacion son: a) gases de escape del motor, y b) agua de refrigeracién. Si
se considera que la fuente residual presenta un Cp=cte la ecuacién 3.3 puede
escribirse como:

Naprov = % (34)
fii = Lfref

De este modo, combinando la ecuacién 3.2) y la ecuacién 3.3, se puede
definir como eficiencia global del ciclo de recuperaciéon como:

Wexp - Wbomba
Qf,'r’ef

Nsys = = Ne X Naprov (35>

Tras la definicién de concepto de 7. y de 7gpron S€ procede a realizar el
estudio energético siguiendo las hipdtesis enumeradas en el seccion 3.2.1.

La figura 3.3, muestra una mapa de superficie donde se ha representado
las tendencias del rendimiento de ciclo 6ptimo para T,,q=50°C y 100°C,
para una 7,,.p y 1y, dada. En la figura, ademds, se ha representado 1prov
(linea continua roja). La linea punteada discontinua negra, marca la frontera
de condiciones de ciclo en los que el PP, se sitia en condiciones del de liquido
saturado, o en condiciones de liquido subenfriado a la salida de la bomba.
El rendimiento de ciclo aparece representado por la superficie 2-D en escala
de grises obtenida mediante el método Kringing de interpolacién [113]. Los
puntos, tal y como se han mencionado en la seccién 3.2.1, se corresponden
con configuraciones 6ptimas de eficiencia global del sistema de recuperacion
Nsys (definida segin la ecuacién 3.5) desarrollada para una T, Tepap ¥V Teond
dada. La imposicién de T,,,4 implica una imposicién de P,,,q para cada fluido
de trabajo.
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T0na=50°C y 100°C.
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En la grafica A1l de la figura 3.3 se muestran las configuraciones 6ptimas
para el ciclo de agua y T.,,4=50°C. Los puntos 6ptimos se corresponden a
condiciones de T maximos posibles (limitados por T}, es decir, Tyopre =
Ty, — DT < 500°C'). Segin puede apreciarse en la figura, el rendimiento de
ciclo de agua aumenta hasta una temperatura préxima a 500°C para una 7¢,q,
dada, debido a la imposicién de temperatura maxima impuesto. Los puntos
6ptimos de ciclo para la configuracién de etanol (grafica B1) responden a
la Tsopre = Ty; — DT < 230°C correspondiente al limite de temperatura
de estabilidad, por lo que a partir de dicha temperatura, el rendimiento de
ciclo se mantiene constante para una 7.,,, dada. En cambio, para el ciclo
con R245fa, grafica C1, las condiciones 6ptimas de ciclo exhibian un nivel de
sobrecalentamiento nulo tal y como aparece en la literatura [22].

A través de la grafica Al de la figura 3.3, se puede apreciar como para el
ciclo de agua, rendimientos de ciclo aumentan al aumentar 7y puesto que au-
menta la temperatura posible de T, y por lo tanto la temperatura media
de proceso de alta presion aumentando asi el rendimiento de ciclo. También
muestra una tendencia positiva al variar 7,,, por el mismo motivo. El rendi-
miento de ciclo para la configuraciéon con etanol, grafica B1, experimenta una
tendencia positiva con T, hasta una temperatura de 250°C para una T,
dada. A partir de esa temperatura, el ciclo a alcanzado su T, maxima
(240°C), y por lo tanto no varia el rendimiento de ciclo al mantenerse cons-
tantes las condiciones de ciclo. Segin muestra la grafica C1, el rendimiento
de ciclo del R245fa presenta un comportamiento similar al del etanol para
T}; elevadas puesto que no presenta una tendencia mondtona creciente con
la temperatura de fuentes residual. Cuantitativamente, el agua consigue ma-
yores rendimientos de ciclo, proximos al 26 %, muy por encima del méximo
observado por el R245fa (16 %). El etanol presenta un nivel intermedio entre
ambos (préximo a 21 %).

El aprovechamiento para ciclos no muestra una tendencia similar a los
rendimientos de ciclo. Para el ciclo de agua y T,,,;=50°C, puede observarse
como para T; dada, el aprovechamiento disminuye al aumentar T¢,,,. Esta
tendencia es obvia, puesto que el aumento T¢,,, limita la transferencia de
calor puesto que, como indica la grafica Al, todas las condiciones de ciclo
presentan el PP en condiciones de liquido saturado debido a sus elevadas
entalpias de evaporacion, lo que restringe el aprovechamiento de fuente re-
sidual. El R245fa exhibe unos aprovechamientos de ciclo elevados (90-95 %)
para practicamente todas las Ty; mayores que 150°C (temperatura limite de
estabilidad para R245fa), como muestra la gréifica C1, debido a que la locali-
zacion del PP se encuentra en condiciones de liquido subenfriado a la salida
de la bomba como muestra la grafica (C1). Para T’ ; inferiores a 300°C, el ciclo
de R245fa presenta el PP en condiciones de liquido saturado lo que produce
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aprovechamientos reducidos. El hecho de que ciclos con R245fa presenten
la restriccién PP en condiciones de liquido subenfriado en aprovechamiento
de temperaturas elevadas, no esta descrito en la literatura, debido a que su
aprovechamiento estd desarrollado para aprovechamientos de fuentes de baja
temperatura. El etanol, tal y como muestra la figura 3.3, muestra un apro-
vechamiento intermedio entre el R245fa y agua. El ciclo de etanol, al igual
el ciclo de R245fa, presenta la restriccion de PP se sitia en condiciones de
liquido saturado para temperaturas inferiores a 300°C, y en condiciones de
liquido subenfriado a la salida de bomba para temperaturas elevadas lo que
produce aprovechamientos elevados (90-95 %).

Las graficas A2, B2 y C2 de la figura 3.3 muestran el mismo estudio pero
considerando para una T,,,;=100°C.

Inicialmente, se puede observar que el ciclo mas afectado es el R245fa
donde los rendimiento de ciclo, son inferiores al 10 %. EI motivo es que con-
figuracién de R245fa y T.,,4=100°C presenta una P.,,,q=12.69, y por lo tanto,
una relacién de expansion maxima de 2.69 debido a la limitacion impuesta
de P=35 bar a en la linea de alta presién. El ciclo de agua para T,,,;=100°C,
como muestra la grafica C2, presenta maximos rendimientos de ciclo espera-
bles para cada T%;, y éstos no varfan sustancialmente. Este hecho se debe a
que para las configuraciones de T,,4=50 y 100°C, se permiten relaciones de
expansién maximas (25) dentro de los limites impuestos. De este modo, la
seleccion de T,,,q en la recuperaciéon con agua de una unica fuente residual
estard supeditada a motivos técnicos (tamano de intercambiador, disponibi-
lidad de FF, etc). El etanol en cambio, se ve sensiblemente afectado en la
seleccion de Tr,,q, puesto que se consiguen rendimientos maximos de ciclo de
18 % para cualquier T; para T,,,q=100°C, en lugar de 21 % para la confi-
guracién de T,,,q=50°C. De este modo, la seleccion de una Tp,,q con etanol
como fluido de trabajo sera una cuestién de compromiso entre potencia desa-
rrollada y viabilidad técnica. Respecto el aprovechamiento de energia, éste
se ve reducido visiblemente en todas los ciclos seleccionados debido a que
Teypap se ha visto aumentada y por lo tanto el enfriamiento de la fuente resi-
dual ha sido menor. Analizando 7y, para T,,=100°C, se observa que para
temperaturas de fuente residual inferiores a 450°C, el etanol ofrece mayores
prestaciones que el agua para cualquier condiciéon termodinamica de ciclo.

Como resultado de la combinacién de 7. ¥ Naprov, ¢ obtiene el valor de
Nsys representado en la figura 3.4 indicando la potencia de ciclo obtenida por
potencia térmica disponible. Como muestra la figura para 7T,,q=50°C (figura
de la izquierda), el agua presenta la mayor potencia mecénica recuperada por
potencia térmica disponible, para temperaturas de fuente residual superiores
a 350°C dentro del rango de T, ¥y las hipdtesis consideradas. Para tempera-
turas de fuente residual inferiores de 350°C existen dos zonas diferenciadas.
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Condiciones de ciclo con sobrecalentamientos reducidos muestran mayores
nsys para la configuraciéon de R245fa, mientras que el agua muestra mejores
prestaciones para temperaturas que permiten sobrecalentamientos elevados.
Como muestra la figura 3.3, el ciclo de etanol muestra 7,5 intermedios entre
ambas sustancias, por lo que no se considera fluido de trabajo 6ptimo para
ninguna condicién de ciclo ni fuente térmica residual. La figura de la derecha
representa 1sys para T,.,¢=100°C. Segin muestran los resultados, los fluidos
de trabajo 6ptimos para dicha configuracién son agua y etanol. A diferencia
de la configuracion con T,,,;=50°C, el reducido aprovechamiento producido
por la elevada Ty, y la elevada entalpia de evaporacion del agua, hacen que
el etanol sea considerado como fluido 6ptimo para temperaturas de fuente
residual inferiores a 450°C para todo el rango de 7.4, consideradas. A su
vez, el etanol también presenta 7,,s superiores al agua para temperaturas de
fuente superiores a 450°C pero en condiciones de T,,, reducidas, lo que no se
consideran condiciones de ciclo interesantes debido a sus bajos rendimientos
de ciclo.

— Agua
_—- - - Etanol
Rendimiento de sistema  ______ R245fa Rendimiento de sistema
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Figura 3.4: Distribucién de rendimiento del sistema (7sys) para 7i,,q=50°C
v 100°C,
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3.2.2.2. Estudio exergético

El anélisis exergético estd basado en la aplicacion del primer y segundo
principio de la termodinamica, y es considerado una potente herramienta en
la evaluacién de las prestaciones termodinamicas en sistemas de recupera-
cién de energfa [114], [115], [116]. Los estudios exergéticos permiten evaluar
el maximo trabajo extraible desde un estado termodindmico inicial (1) hasta
un estado de referencia (0). Madhawa et al. [117] al igual que Kanoglu et
al. [118], emplean estos estudios para optimizar el punto de funcionamiento
de centrales geotérmicas que emplean ciclos de Rankine para la obtencién de
potencia eléctrica. En la seccion anterior, se ha realizado un estudio energéti-
co en el cual se ha obtenido la potencia maxima esperable, para diferentes
condiciones de ciclo y fuente de energia residual. De este modo, no se utili-
zard el andlisis exergético para evaluaciones de potencia, sino para evaluar
las pérdidas de exergia en cada uno de los elementos del ciclo. En un ciclo
termodinamico, la mayor destruccién de exergia tiene lugar durante el pro-
ceso de transferencia de calor. Cuanto mayor es la diferencia entre la fuente
residual y el fluido de trabajo en el proceso de calentamiento, mayor es la
destruccion de exergia en los intercambiadores [119], [120], [121], y ésta serd
fuertemente dependiente del fluido de trabajo seleccionado, ya que dependera
en gran medida de los procesos de evaporacion y condensacion.

La exergia de una fuente térmica residual es calculada a través de la
ecuacion (3.6):

AGZL‘f = ((hl — href) — Tref(sl — Sref)) (36)

donde el subindice ; es el estado termodinamico de la sustancia, s indica
la entropfa especifica de la sustancia (kJkg™'K™'), y T, temperatura de
estado de referencia (K).

De este modo, la variacién de exergia entre dos estados, manteniendo las
mismos estados de referencia, a lo largo de un proceso de termodinamico se
calcula segin la ecuacién la ecuacién (3.7):

Aexfi,o = ((hz - ho) - Tref(si - So) (37)

A través de la definicién de diferencia exergia entre dos estados termo-
dinamicos, puede evaluarse facilmente la destruccion de exergia que se pro-
duce en el proceso transferencia de calor entre los diferentes focos térmicos
tal y como muestra la figura 3.5.

Aplicando la ecuacion 3.7, se puede calcular la destruccién de exergia
de cada uno de los intercambiadores de calor del ciclo como el desbalance
exergético entre la pérdida de exergia del fluido que se enfria y la ganancia
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Figura 3.5: Perfil de temperaturas e irreversibilidades en el evaporador (iz-
quierda) y en el condensador (derecha).

de exergia del fluido que se calienta, tal y como muestra la figura 3.5. De este
modo:

Aexevap = Aexf,e'uap - Ae'rwf,e'uap (38>

Aexcond - Aexwf,cond - AexFF,cond (39>

siendo Aex,,qp destruccién de exergia en evaporador, Aex,,q destruccion
de exergia en condensador y Aexpp cong la variacion de exergia del F'F.

Otro concepto interesante, es la pérdida de exergia debido al aprove-
chamiento incompleto de la fuente residual en el evaporador, puesto que la
exergia de salida de la fuente residual se emite al ambiente produciendo una
pérdida de exergia por no aprovechamiento (area gris oscuro del esquema de
la derecha de la figura 3.5). De este modo, la pérdida de exergia debido al
aprovechamiento incompleto se calcula como:

€T f perdida = ELfo — €L fref (310)

De este modo, puede definirse rendimiento exergético del aprovechamiento
de la fuente residual en el evaporador como la fraccién de exergia proporcio-
nada al fluido de trabajo respecto la exergia de inicial de la fuente residual.
Asi, el rendimiento exergético del aprovechamiento de la fuente residual se
calcula como:

o Aexwf,evap EXfi — (Aezevap + exf,perdida)

= = 3.11
nexf,evap 627]072 exfﬂ/ ( )
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siendo ex;; la exergfa inicial de la fuente de energfa residual (kJkg™').
Este rendimiento indica que fraccién de la exergia inicial de la fuente es
absorbida por el fluido de trabajo.

El condensador también puede ser analizado exergéticamente, cuyo proce-
so de transferencia aparece reflejado en la gréafica de la izquierda de la figura
3.5 representada por area gris. Andlogamente a la evaluacién exergética en
el evaporador, se puede definir como rendimiento exergético del condensador
con la misma forma que la ecuacion 3.11. Debido a que no interesa el estado
exergético del FF, no se analizara el rendimiento exergético del condensa-
dor sino la adimensionalizacién de las pérdidas exergéticas producidas en él,
mediante la ecuacion:

Aexcond

wa,cond = (312)

Aexu)f,ccmd

La figura 3.6 muestra en superficie de color gris e, ,,, de los ciclos 6pti-
mos de maxima potencia obtenidos variando T%; y Tevap para Tionq=50°C
Y Ttona=100°C. Las lineas de trazo continuas representan Iy, onq. Las loca-
lizacién del PP segin las condiciones de ciclo y fuentes residual aparecen
distribuidas por lineas discontinuas punteadas.

Analizando el estudio exergético para el ciclo de agua y T¢,q=50°C (fi-
gura Al), se observa que para una T.,,, fija, el rendimiento exergético del
evaporador disminuye rapidamente al aumentar T%; para todo el rango de
temperatura de fuente residual. Esta tendencia es debida a la existencia de
una mayor diferencia térmica entre la fuente de energia y el fluido de trabajo
lo que aumenta las irreversibilidades del ciclo. Respecto el aumento de T,
se observa que 7, ., disminuye puesto que a pesar de reducir la diferencia
de temperatura, las pérdidas por desaprovechamiento de energia residual son
mayores debido puesto que el PP del proceso de transferencia se encuentra
en condiciones del fluido de trabajo de liquido saturado. Respecto I, ¢ cond, S€
observa que los maximas irreversibilidades se encuentran en las condiciones
de ciclo con mayor Tt; puesto que corresponden con condiciones con mayor
sobrecalentamiento. Condiciones de salida del expansor de vapor sobrecalen-
tado con mayor temperatura implicaran mayores diferencias térmicas en el
proceso de enfriamiento de vapor, y por lo tanto mayores irreversibilidades
en el condensador. Esta tendencia se observa a su vez para T,,,, crecientes
en condiciones de T, inferiores a 300°C por el mismo motivo. A pesar de las
tendencias observadas, los valores de las irreversibilidades en el condensador
no varfan significativamente (80-78 %)

El ciclo de R245fa con T,,,;=50°C (figura C1), presenta altos rendimien-
tos exergéticos de evaporador, que como en el caso del ciclo de agua, se redu-
cen al aumentar T%; para temperaturas inferiores a 200 °C para una misma
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Figura A1: Analisis exergético Figura A2: Analisis exergético
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Figura 3.6: Rendimiento exergético en el evaporador, 7, ,,,,, (drea colorea-
da) y pérdidas exergéticas en el condensador, I, cond, (linea continua) para
T.0na=50°C y 100°C.
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Tevap debido al efecto de la pérdida de exergia por aprovechamiento (65-45
%). A partir de una temperatura de fuente de 150°C, el rendimiento exergéti-
co no varia significativamente puesto que el aumento de las irreversibilidades
del evaporador son del orden de magnitud que la reduccién de pérdida de
exergia por aprovechamiento. Como muestra la figura 3.6, aumentos de 7.,
producen reducciones de rendimiento exergético en el evaporador, debido a
la reduccién de aprovechamiento de la fuente residual por los mismos moti-
vos desarrollados para el ciclo de agua. Respecto Iy, ¢ cond, €l R245fa muestra
cierta independencia de la irreversibilidad respecto las condiciones de ciclo,
debido a que en cualquier condicién de ciclo el requerimiento de enfriamiento
a la salida del expansor, y por lo tanto la en el condensador es similar en
todos los ciclos analizados. Los valores de I, ¢ cong del ciclo de R245fa para
T.ona = 50°C oscilan entre 73-74 %.

El ciclo de etanol con T,,,q = 50°C (figura B1) exhibe tendencias inter-
medias entre el agua y etanol para una 7.,,, dada. El ciclo de etanol exhibe
un comportamiento similar al agua hasta una Ty, cercana a 250°C (mayor
que en el caso de R245fa donde esta tendencia se observa hasta 200 °C).
Posteriormente, 7., ,,, e reduce ligeramente puesto que la disminucién de
exergia emitida al ambiente es ligeramente menor que los aumentos de irre-
versibilidad en el evaporador por diferencia de temperatura en el proceso de
transferencia de calor. Respecto Iy cona ¥ Teona = 50°C, el etanol al igual
que R245fa, presenta unas condiciones de ciclo éptimo muy similares en todo
el estudio paramétrico, por lo que practicamente se mantiene invariable a lo
largo del estudio en valores cercanos al 75 %.

El rendimiento exergético del evaporador de las configuraciones de ciclo
con T,,,;=100°C presentan la misma tendencia pero con mayor 7., Fevap de-
bido a que las temperaturas de evaporacién son mayores y se reducen las
irreversibilidades del intercambiador, sobre todo en condiciones de T’ ; eleva-
das.

Comparando los fluidos de trabajo considerados, se observa como el R245fa
y el etanol son los fluidos cuyos ciclos presentan menor 7., ., debido a la
diferencia de temperatura existente en el proceso de transferencia de calor, a
pesar su menor cantidad de exergia de fuente residual emitida al ambiente.
El R245fa y el etanol exhiben 7, . similares. Respecto Iy cond, las tres
configuraciones presentan practicamente los mismos niveles, aunque el agua
producen mayores irreversibilidades debido a la condicién de vapor sobreca-
lentado de elevada temperatura a la salida del expansor.
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3.3. Configuracion de varias fuentes térmicas
residuales

En la seccion anterior se han analizado las prestaciones energéticas y
exergéticas de cada uno de los fluidos para la maxima obtencién de potencia,
bajo diferentes condiciones de temperaturas de una unica fuente residual.
Tal y como se ha obtenido en dichos estudios, el proceso de aprovechamiento
de la fuente residual, limitado por la localizacién del PP, depende de las
propiedades termodinamicas del fluido de trabajo, y de las caracteristicas de
la fuente residual. En un MCIA se presentan numerosas fuentes residuales
que pueden ser utilizadas para alimentar WHRS. En esta seccion se analizara
el efecto de las diferentes secuencias de aprovechamiento de diversas fuentes
residuales en las prestaciones del WHRS.

3.3.1. Selecciéon de MCIA

Como se ha expuesto en el capitulo 2, un MCIA presenta numerosas fuen-
tes residuales que pueden ser utilizadas para alimentar WHRS. El ntimero de
fuentes térmicas residuales y su distribucién energética en un MCIA pueden
depender de multitud de factores [28]:

» Tipo de combustible (diésel o gasolina). Los motores diésel presentan
menor temperatura de gases de escape que los motores gasolina.

s Tamano de motor. El tamano de motor esta directamente relacionado
con el caudal de las diferentes fuentes de calor.

= Tecnologias de optimizacion energéticas aplicadas. Motores turboso-
brealimentados presentan menores temperaturas de gases de escape
después de la turbina, y fuentes adicionales de energia residual como el
calor disipado en el Intercooler.

= Punto de funcionamiento. Las temperaturas y caudal de las fuentes
residuales dependen del grado de carga y de régimen de giro del motor.

Debido a la variedad de MCIAs existentes, se debe realizar la seleccién
de MCIAs para el aprovechamiento de varias fuentes de energia residual.
El motor debe ofrecer representatividad tanto en el temperaturas como en
caudales mésicos de las fuentes residuales consideradas.

La figura 3.7 muestra las caracteristicas de las fuentes residuales de dife-
rentes MCIA diésel. La figura 3.7 ilustra las caracteristicas de las distintas
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fuentes residuales en tres motores diferentes para diferentes puntos de mo-
tor estacionarios. En las tres figuras, el eje x representa las potencias de
las fuentes residuales adimensionalizadas con la potencia motriz disponible
en ese punto. En el eje y se grafica la temperatura de dicha fuente térmica
residual.
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Figura 3.7: Temperatura de fuente térmica residual frente a potencia térmica
residual, adimensionalizada con potencia mecanica de motor, para los moto-

res A, By C.

El primer motor considerado (A) corresponde a un motor diésel sobre-
alimentado 1.6 litros. El par maximo del motor se alcanza en condiciones
de 2500 rpm a plena carga con un valor de 198 Nm, y la potencia maxima,
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se alcanza en el punto de 3500 rpm con una potencia maxima de 59 kW.
Segun la figura 3.7, la potencia transferida en el intercambiador del Inter-
cooler no excede en ningin punto de 40 % de la potencia motriz disponible
a una temperatura nunca superior a 200°C. Los gases de EGR presentan un
porcentaje similar al de los gases del Intercooler, pero a una temperatura
muy elevada, por lo que es esperable que presenten un alto nivel exergético
segin la ecuacién 3.6. Los gases de escape en cambio, presentan desde un
rango de 80 %-150 % de la potencia mecénica en el punto de motor a un
nivel térmico también elevado 550-300°C. Es por esto que los gases de escape
son la fuente residual del motor que mejores caracteristicas presenta para la
recuperacion de energia residual en este motor. En este motor, no se disponen
datos experimentales de potencia transferida por el agua de refrigeracion.

El segundo motor (B) es también un motor diésel sobrealimentado 2 litros.
El par méaximo del motor es 261 Nm y ese valor se alcanza para el punto de
funcionamiento 2000 rpm 100 de carga. La maxima potencia de motor es de
84 kW y ese valor se alcanza a 4000 rpm y 100 % de carga. Segun la figura,
se puede observar que a pesar de que las fuentes presentan similares rangos
de temperatura y potencia, estos muestran una dispersiéon menor sobre todo
para los gases de Intercooler y los gases de escape.

El dltimo motor (C), es un motor diésel de 12 litros turboalimentado
doble etapa [122]. El par maximo del motor es 2100 Nm y ese valor se al-
canza para el punto de funcionamiento 1000 rpm 100 de carga. La maxima
potencia de motor es de 311 kW y ese valor se alcanza a 1800 rpm y 100 %
de carga. El motor ha sido adaptado para cumplir la normativa anticontami-
nantes (US2007) [123]. Respecto al nimero de fuentes residuales, este motor
presenta una fuente de energia residual més, perteneciente al intercambiador
de calor después del segundo compresor. En la figura 3.7, se aprecia una re-
duccién de potencia térmica disponible significativa en los gases de escape
respecto los dos motores anteriores que no disponian de una segunda etapa
de sobrealimentacion. La potencia disponible de los gases de escape oscila
entre un 40 % y un 80 % de la potencia motriz del motor. La porcién de
energia tomada por la recirculacién de gases de escape (EGR) oscila entre
un 0 y un 40 %, dependiendo de punto de operacién del motor. La potencia
residual perteneciente al Aftercooler, al igual que la del Intercooler, no su-
pera un 10 % de la potencia motriz del motor. La potencia cedida al agua de
refrigeracién corresponde en este motor a un 45 % y un 85 % de la poten-
cia motriz del motor. De este modo, en este tipo de motor, existen distintas
fuentes residuales con potencias residuales considerables y sensibles de ser
recuperadas por un WHRS.

Debido a que el motor C muestra diversas fuentes de energia residuales,
y es el motor con mayor potencia, es seleccionado como ejemplo para ilustrar
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la potencialidad que ofrecen los fluidos de trabajo considerados como sistema
WHRS.

El esquema de distribucién de fuentes de energia residual del motor C
seleccionado para evaluar la potencialidad de los fluidos de trabajo conside-
rados se muestra en la figura 3.8.

P b

Agua
Diésel 12I

c | ;
Intercooler

Aire atmosférico

Enfriador EGR

refrigeracion

Aftercooler

Gases Escape

Figura 3.8: Esquema de fuentes térmicas residuales de motor diésel 12 li-

tros doble etapa (C) seleccionado para la evaluacién de ciclos Rankine como
WHRS.

Para el primer estudio del problema de la recuperaciéon en este tipo de
motores, se ha seleccionado el punto de mayor potencia de motor que coincide
con el punto con mayor potencia de energia térmica residual. Las caracteristi-
cas de las distintas fuentes térmicas residuales existentes en el motor en dicho
punto de funcionamiento aparecen listadas en la tabla 3.2.

Tabla 3.2: Caracteristicas de fuentes térmicas residuales del motor diésel 12
litros sobrealimentado doble etapa.

Caracteristicas
Ty, Ty, Cp my Potencia
CC) (0 (kg 'K (gs ) (W)
Intercooler 127 53 1.0 0.395 29
Aftercooler 172 49 1.0 0.395 49
Gases Escape 352 25 1.15 0.413 155
Enfriador de EGR 545 222 1.15 0.2 74
Agua refrigeracion 85 80 4.1 9.56 200

Total (kW) 507
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3.3.2. Metodologia

La presente metodologia permite analizar el potencial termodinamico
de diferentes sustancias como fluidos de trabajo de un ciclo Rankine como
WHRS en MCIA. Dicha metodologia, es similar a la expuesta en la seccion
3.2.1, salvo por la necesidad de definir una secuencia de aprovechamiento de
fuentes residuales. De este modo, el caudal circulante del fluido de trabajo en
el WHRS estara fuertemente limitado por la distribucién de aprovechamiento
de las fuentes de residuales y de su potencia térmica.

La metodologia propuesta para el andlisis termodinamico de WHRS se
ilustra en la figura 3.9.

1. Especificaciones del Problema. Las especificaciones de este problema
son las mismas que las enunciadas en el procedimiento para el analisis
termodinamico para una fuente residual en la seccion 3.2.1.

2. Las consideraciones para la representacion del ciclo son similares a las
expuestas en la descripciéon de la metodologia para evaluar el apro-
vechamiento de una fuente residual comentada en la seccion 3.2.1. El
unico aspecto anadido es la consideracion de una secuencia de las di-
ferentes fuentes residuales en el intercambio de calor. Dependiendo de
las caracteristicas de los fluidos considerados, dicha secuencia impli-
card diferentes restricciones a la transferencia de calor (PP). De este
modo, fluidos con elevada entalpia de evaporacién (agua) presentaran
PPs asociados al intercambio de calor en el evaporador. Por el con-
trario, fluidos con reducida entalpia de evaporacién (R245fa y etanol)
presentaran mayores restricciones de aprovechamiento en el proceso de
calentamiento del liquido subenfriado. Este aspecto se discutira a lo
largo de los resultados de esta seccion. Para analizar configuraciones
de aprovechamiento no muy complejas desde el punto de vista técnico,
el proceso de evaporaciéon sera el tinico proceso que utilizard potencia
residual de distintas fuentes residuales. Los procesos de calentamiento
del liquido subenfriado y sobrecalentamiento de vapor se realizara por
una unica fuente residual.

El aprovechamiento de las fuentes residuales no afectara fuertemente
a las prestaciones originales del motor. Esta hipdtesis conlleva las si-
guientes implicaciones considerando las caracteristicas de las fuentes
residuales descritas en la tabla 3.2:

= Los gases de escape a la salida de la turbina de baja podran ser
enfriados hasta condiciones ambientales puesto que la temperatura
de éstos no afecta a las prestaciones de referencia del motor.
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Figura 3.9: Diagrama de flujo del procedimiento utilizado para evaluacion
termodindmica de ciclos de Rankine como WHRS considerando varias fuentes
residuales.



74 3. Evaluacion termodindamica de ciclos Rankine ideales como WHRS
en MCIA

= La potencia residual del Aftercooler e Intercooler podra ser re-
cuperada hasta la temperatura de salida de la configuracion de
referencia. Debido a su baja temperatura y la DT minima para el
intercambio no existird restriccién de aprovechamiento inicial.

= El aprovechamiento de la potencia residual del EGR estara limi-
tado por la temperatura de salida impuesta por las condiciones
de referencia del motor. A pesar de que una reduccion de la tem-
peratura de EGR en el cilindro aumentaria las prestaciones del
motor [28], estos estudios no se contemplan en el presenta trabajo
de investigacion.

3. A diferencia del procedimiento anterior, en el presente estudio termo-
dindmico es necesario realizar el dimensionamiento completo del ciclo.
Para ello, cuando se han impuesto las condiciones de ciclo (Teyap, Tsobre
Y Teond), se inicia el cdlculo de prestaciones de ciclo considerando un
caudal mésico de fluido de trabajo 72, inicial reducido. En dicho célcu-
lo, se realizaran balances energéticos en todos los intercambios de calor
para evaluar si la potencia disponible en cada proceso es mayor o igual
que la requerida por el fluido de trabajo. De ser asi, el caudal ira au-
mentando hasta obtener el caudal maximo, hasta que se incumpla una
condicién de transferencia de calor. La condiciéon de fluido de trabajo
donde se produzca dicha restriccién serd la localizacién del PP de la
secuencia de aprovechamiento seleccionada.

4. Después de realizar los calculos con el maximo caudal de fluido de tra-
bajo para una secuencia de recuperacion, se incrementa la temperatura
de sobrecalentamiento y se repiten los célculos realizados en el paso (3),
hasta que la temperatura de sobrecalentamiento alcance un nivel maxi-
mo. Los limites maximos de T, son los mismos que los impuestos en
la seccién 3.2.1.

5. Si Topre alcanza el maximo, se incrementa T¢,q, ¥ se actualiza el valor
de la T,opre tal y como muestra la figura 3.9.

6. Cuando la T¢,q, supere el maximo impuesto, se incrementara la tempe-
ratura de fuente de energia residual, repitiéndose de nuevo todo el bucle
de temperaturas de ciclo. Los limites son los mismos que los definidos
en la seccion 3.2.1.

7. Finalmente todos los calculos son procesados y se seleccionaran los
puntos 6ptimos obtenidos de cada calculo de T,yap ¥ Tsobre- El criterio
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de optimizacion al igual que en la secciéon anterior, sera el de mayor
potencia neta de ciclo desarrollada.

3.3.3. Analisis termodinamico de diferentes configu-
raciones de ciclos con varias fuentes residuales.
Casos practicos

3.3.3.1. Aprovechamiento con todas las fuentes disponibles. Ciclo
Simple

Debido a las grandes potencias de fuentes de energia residual existentes
en el motor seleccionado, tal y como muestra la tabla 3.4, es interesante
analizar las prestaciones de un WHRS que permitiera aprovechar todas las
fuentes residuales existentes para obtener potencia adicional al motor.

La configuracion estudiada en este apartado es aquella en la que todas las
fuentes de energia residual alimenten un ciclo de Rankine simple para cada
uno de los fluidos propuestos, es decir, agua, etanol y R245fa.

Para realizar la evaluacion de esta configuracion, se ha considerado la
secuencia de aprovechamiento de las fuentes residuales por orden de tempe-
ratura de fuente residual, tal y como muestra la figura 3.10. No se conside-
raran calentamientos en paralelo con diferentes fuentes puesto que aumenta
la complejidad y el tamano final de los intercambiadores [42].

Gases EGR

T(C) wooaer

Intercooler Gases de Escape

Aguade

Refngeracmn/

-
-
/
-

/

Fluido de
Trabajo

0
Figura 3.10: Criterio de aprovechamiento de energia térmica residual para un
WHRS en el aprovechamiento de todas las fuentes residuales en un MCIA.

Observando la figura 3.10, y considerando que el calentamiento del liquido
se produce por el aprovechamiento de una tnica fuente residual, la tempera-
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tura de evaporacion del WHRS estara fuertemente limitada por la tempera-
tura maxima de agua de refrigeracién (85 °C), ya que se pretende aprovechar
dicha fuente de calor en su totalidad. El resto de restricciones de transferen-
cia vendran impuestas por los requerimientos de potencia térmica de cada
uno de los procesos de calentamiento del fluido de trabajo (calentamiento del
liquido, evaporacién y sobrecalentamiento).

Las variables analizadas paso (3) del procedimiento serdn tunicamente
potencia neta, rendimiento de ciclo y rendimiento exergético en el evaporador.
El rendimiento del condensador no es analizado puesto que se ha demostrado
en la seccién anterior que no experimenta diferencias significativas a lo largo
del estudio paramétrico.

La figura 3.11 en los gréaficos de la columna de la izquierda muestra los
resultados del estudio paramétrico iterativo con el fin de maximizar la W,
para los fluidos de trabajo agua, etanol y R245fa. En el estudio se muestra
la potencia neta de ciclo mediante las superficies de nivel coloreadas y el
rendimiento exergético en el evaporador en linea continua. El rendimiento de
ciclo no se muestra puesto que es inicamente funciéon de las temperaturas y
presiones impuestas en el ciclo. Los graficos de la izquierda de la figura 3.11
representan los perfiles de temperatura de las fuentes residuales y del fluido
de trabajo.

El rango de estudio de T, ha sido fijado entre (60°C-70°C) para permitir
que el liquido subenfriado pudiese alcanzar las condiciones de liquido satura-
do por el aprovechamiento del agua de refrigeracién. Debido a la restriccién
de Tyqp, Unicamente se considerard el estudio de T¢,,q=50°C.

En la graficas situadas en la parte superior de la figura 3.11, se muestran
los resultados del estudio para el ciclo de agua. Respecto el analisis de la po-
tencia de ciclo, al igual que para los ciclos de etanol y R245fa, la potencia neta
aumenta al aumentar T,,,, al igual los estudios de aprovechamiento con una
fuente residual. En cambio, al aumentar T, la potencia no experimenta
una tendencia mondtona creciente como se observaba en el aprovechamiento
de una fuente residual, sino que presenta un maximo en T...=300°C. El
perfil de temperaturas de las fuentes residuales del punto de maxima poten-
cia aparece representado en la grafica superior derecha de la figura 3.11. En
la grafica se observa que en el punto 6ptimo, la totalidad de las fuentes resi-
duales (agua de refrigeracion, Intercooler, Aftercooler y gases de escape) son
aprovechadas en su totalidad hasta la limitacién de PP impuesta por T¢,qp,
(agua de refrigeracién, Intercooler, Aftercooler y gases de escape), y por el
criterio de mantener prestaciones del motor (EGR). Por ello aumentos de
Tsobre Para esa misma T,,,p, implicarian reducciones de caudal de fluido de
trabajo, y por lo tanto una reduccién de la potencia neta desarrollada.
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Las figuras inmediatamente inferiores a las del ciclo de agua muestran los
resultados de ciclo de etanol. Respecto las prestaciones ofrecidas, la tendencia
respecto Te,qp €s la misma que para el agua. Para la T, la tendencia es
ligeramente creciente puesto que aumenta el rendimiento de ciclo hasta que
se alcanza el punto de temperatura maxima de ciclo de 160°C. A partir de
esta Tyopre, s€ ha alcanzado la maxima recuperacién de las fuentes para esa
Tevap (como indica el perfil de temperaturas de fuentes residuales situado en
la grafica de la derecha), por lo que aumentos de Tsop-e producen reducciones
de caudal de fluido de trabajo circulante.

Finalmente, se muestra el estudio realizado con el ciclo de aprovechamien-
to de R245fa en las grafica situadas en la parte inferior de la figura 3.11. Tal
y como se observa, la potencia es mondtona creciente con la Tt,q,. Respecto
Tsopre, parece que la tendencia de la potencia y del rendimiento de ciclo es
decreciente tal y como se mostraba en los estudios del fluido con una tnica
fuente residual.

Observando los perfiles de temperaturas en el aprovechamiento de las
fuentes residuales, se aprecia que la recuperacién de todas las fuentes resi-
duales presenta las restricciones de aprovechamiento (PP) en el proceso de
evaporacion para los tres fluidos seleccionados. Esto es debido a que dichos
ciclos de aprovechamiento presentan unas 7,,, muy bajas, por lo que la po-
tencia térmica necesaria para la evaporacion es muy superior a la necesaria
para el calentamiento del liquido y el sobrecalentamiento de fluido de trabajo
en fase vapor.

El balance exergético representado en linea continua en la figura 3.11, se
ha realizado mediante la evaluacién del término 7, fympf considerando varias
fuentes térmicas residuales mediante la ecuacion 3.13:

Aex

I w f,evap

Neweray = T (3.13)
Z jzlAeﬂfLOJ

siendo f referencia a cada fuente residual y n ntimero de fuentes residua-
les. Para el caso de los gases de escape, se consideraran como condiciones de
salida, las condiciones de referencia, es decir, T,e f=25°C y P,.y=1 bar. Como
se observa en la figura 3.11, que ngxmp presenta las mismas tendencias que
las observadas en la potencia de ciclo desarrollada. Segtin muestra la figura,
para los tres fluidos de trabajo, aumentos de Ty, producen aumentos de
néxemp debido a la menor diferencia de temperatura entre las fuentes residua-
les y el fluido de trabajo. Esta tendencia, al igual en el anélisis de la potencia
de ciclo, se invierte a partir de un punto éptimo. A partir de dicho punto, la
pérdida de exergia debida al menor aprovechamiento de fuentes residuales es
mayor que el efecto de menor diferencia de temperatura en los procesos de
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Figura 3.11: Izquierda: Estudio de optimizacién del ciclo Rankine para apro-
vechamiento de todas las fuentes residuales (drea coloreada: potencia de ciclo
y trazo continuo: rendimiento exergético en evaporador). Derecha: Perfil de
temperatura de sustancias frente potencia transferida para condiciones 6pti-

mas.
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transferencia de calor. Esta tendencia cualitativa no se observa en el caso de
aprovechamiento de una unica fuente residual, puesto que las diferentes dis-
continuidades observadas son funcién de la temperatura y caudal masico de
cada una de las fuentes residuales. Cuantitativamente, también se observan
diferencias para los tres fluidos de trabajo, puesto que se presentan mayores
néxmp en el aprovechamiento de todas las fuentes, puesto que el perfil de tem-
peratura de las fuentes se ajusta en mayor medida al perfil de temperatura
del fluido de trabajo produciendo menores irreversibilidades en el proceso de
transferencia de calor.

La tabla 3.3 refleja una sintesis de los resultados éptimos en la evalua-
cion de esta configuracion. En dicha tabla se ha indicado ademas, el aumen-
to de potencia mecanica respecto la configuracion inicial en tanto por uno
(AWWHRS), obteniéndose aumentos de potencia entre 0.06 y 0.09, para el
ciclo de R245fa y agua respectivamente.

Tabla 3.3: Resumen de estudio de optimizacién de ciclo de Rankine para
diferentes fluidos de trabajo mediante aprovechamiento de todas las fuentes
de energia residuales.

Fluido Localizacién
de Tevap Teobre Wwrurs ne  AWwwurs nl,,,, — restriccién
trabajo (°C)  (°C) (kW) (%) () PP
Agua 71 300 27 5.92 0.09 0.72  Evaporacién
Etanol 71 160 21 4.29 0.07 0.55  Evaporacion
R245fa 70 82 19 4.1 0.061 0.49  Evaporacién

3.3.3.2. Aprovechamiento con todas las fuentes disponibles. Ciclo
Binario

En la configuracion de aprovechamiento con todas las fuentes se ha obser-
vado como las restricciones de T¢,q, menores de 85°C para el aprovechamiento
del agua de refrigeracién, restringen las prestaciones del ciclo con indepen-
dencia del fluido seleccionado y del nivel exergético de las fuentes residuales
a aprovechar. Los ciclos binarios permiten recuperar fuentes de alta tempe-
ratura con menores destrucciones de exergia [41].

De este modo, se evaluara las prestaciones de ciclo binario para este ti-
po de configuraciones de aprovechamiento, utilizando el mismo MCIA que
en el caso previo. La configuracion del ciclo binario presenta las siguientes
caracteristicas:
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= El ciclo de alta sera alimentado por las fuentes residuales de mayor
nivel térmico (gases de escape después de la turbina de baja y enfriador
de EGR). El fluido de trabajo recuperard la potencia residual de los
gases de escape, y posteriormente la potencia residual del EGR. Se
considerara T,,,;=100°C para que el ciclo de baja pueda aprovechar el
calor disipado del condensador del ciclo de alta.

» Para la optimizacién del ciclo de alta se emplea el mismo proceso itera-
tivo paramétrico indicado en la seccion anterior. Los fluidos de trabajo
a considerar para este estudio seran: etanol (fluido isentrépico) y agua
(fluido hiimedo) debido a las buenas prestaciones energéticas que mues-
tran en recuperacion de fuentes con temperaturas elevadas como se ha
desarrollado en la secciéon anterior.

= El resto de fuentes residuales y el calor emitido por el condensador del
ciclo de Rankine de alta temperatura, seran aprovechados por un ciclo
de Rankine de baja empleando el fluido refrigerante R245fa. Debido a
la baja temperatura del agua de refrigeracién, inicamente se conside-
rarda 1.,,q=b50°C para asegurar su aprovechamiento, y ademas, poder
evacuar posteriormente el calor disipado en el condensador del ciclo de
baja frente al aire atmosférico.

= Se realizard inicialmente el proceso de optimizacién del ciclo de alta, y
posteriormente el ciclo de baja para presentar un problema totalmente
desacoplado.

Los resultados del estudio para el agua como fluido de trabajo se muestran
en la figura 3.12. En la figura de la izquierda se muestra la potencia desarro-
llada en escala de grises y el rendimiento de ciclo en linea discontinua. En la
figura de la derecha se muestra el perfil de temperaturas del aprovechamiento
de la configuracién donde se logra mayor potencia neta de ciclo. La figura
3.12 muestra que el punto de funcionamiento 6ptimo para el ciclo de agua,
es el punto en el que el vapor sobrecalentado alcanza una temperatura de
500°C realizandose el proceso de evaporacion a una temperatura de 228°C,
que coincide con la temperatura que produce la restriccion de Ilezp pmar=25.
Dicha temperatura, a pesar de no aprovechar totalmente la potencia del en-
friador el EGR, aumenta el rendimiento de ciclo produciendo un aumento
de la potencia neta de ciclo. En las condiciones de ciclo de maxima potencia
neta, el ciclo es capaz de generar 42 kW de potencia. Analizando el perfil
de temperaturas del ciclo situado en la grafica de la derecha, se observa que
existen dos restricciones en el aprovechamiento de las fuentes. Respecto el
aprovechamiento del EGR, la temperatura de evaporacién del ciclo de alta
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limita su aprovechamiento como se ha comentado al inicial del parrafo. La
restriccion del aprovechamiento de los gases de escape viene también im-
puesta por la temperatura de evaporacion debido a la elevada entalpia de
evaporacién del agua. Analizando la temperatura de salida de los gases de
escape, puede observarse que aun presenta potencia residual, pero la baja
potencia residual requerida por el calentamiento del liquido hace que esta se
emita al exterior.
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Figura 3.12: Izquierda: Potencia neta (area coloreada) y rendimiento de ciclo
(linea discontinua) para el ciclo de alta con agua como fluido de trabajo.
Derecha: Perfil de temperaturas de aprovechamiento de fuentes residuales.

Los resultados del ciclo de etanol como fluido de trabajo se muestran en
la figura 3.13. La figura muestra que la condicién de maxima potencia neta
desarrollada se alcanza con Tyup.=228°C (limite de estabilidad quimica) y
Tevap=208°C (condicién impuesta por Il.,,me:=25) con una potencia neta
de 35.2 kW. El perfil de temperaturas del ciclo éptimo aparece reflejado a
la derecha de la figura 3.13. En dicha figura, puede observarse como las res-
tricciones al aprovechamiento son completamente diferentes que en el caso de
agua. El proceso de evaporacion del etanol, no produce existe limitacién en el
aprovechamiento de los gases de escape debido a la baja entalpia de evapora-
cion del etanol. En cambio, se observa como la mayor necesidad de potencia
térmica tiene lugar en el proceso de calentamiento del liquido, reduciendo al
maximo la temperatura de salida de los gases de escape.

El fluido de trabajo utilizado para el ciclo de baja temperatura, es el
R245fa, tal y como se ha descrito el capitulo 2. En este ciclo, el calor absorbido
por el fluido de trabajo para el proceso de evaporacién es el liberado por la
energia restante de los gases de escape, Intercooler, agua de refrigeracién ,
Aftercooler y la energia liberada en el proceso de condensacion del ciclo de
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Figura 3.13: Izquierda: potencia neta (drea coloreada) y rendimiento de ciclo
(linea discontinua) para el ciclo de alta con etanol como fluido de trabajo.
Derecha: Perfil de temperaturas de aprovechamiento de fuentes residuales.

alta. Tal y como se ha visto, las temperaturas de evaporacién y condensacién
de los 6ptimos para los ciclos tanto de agua y etanol son las mismas, por lo que
el diagrama de transferencia de calor para el ciclo de baja seran exactamente
los mismos, excepto por la potencia liberada por el condensador del ciclo
de alta. El perfil de temperaturas del ciclo WHRS y las fuentes térmicas
residuales para el ciclo de baja aparece representado en la figura 3.14. La
figura de la izquierda muestra el ciclo de baja para la configuracion de ciclo
de alta agua. En dicha figura se observa como la temperatura de evaporacién
debe ser inferior a la del agua de refrigeracién para hacer posible el proceso de
transferencia de calor (al igual que para la configuracién de aprovechamiento
de todas las fuentes residuales). La temperatura de condensacién del ciclo
de baja esta fijada a 50°C para asegurar el proceso de condensacién con la
atmosfera que se sitia a 25°C. El esquema del proceso de intercambio de
calor del ciclo de baja para la configuracion de etanol aparece representaba
en la gréafica de la derecha de la figura 3.14.

El anélisis exergético en el aprovechamiento de las fuentes del ciclo bina-
rio, debido a que todas las fuentes son aprovechadas parcialmente por cada
ciclo, se realizard de un modo global, es decir, considerando tanto el ciclo de
alta como el ciclo de baja. De este modo, dicho rendimiento se calcula con-
siderando ambos fluidos de trabajo y todas las fuentes residuales, incluido el
proceso de transferencia de calor entre condensador de alta y evaporador de
baja, mediante la ecuacion 3.14:



33

3.3. Configuracién de varias fuentes térmicas residuales

200 — 200 —
cass , ————— Ro45a ,
160 -4 @ ) ! 160 — Agua de Refrigeracion !
—_ Agua de Refrigeracion Il —_ Intercooler Il
O Intercooler ' O '
e 4 ' e 4 =-=—--- Aftercooler '
————— Aftercooler '
g Gases de Escape II g Gases de Escape ]
2 120 Condensador. Ciclo Alta Agua II £ 120 Condensador. Ciclo Alta Etanol II
- ' = [
@ ' o '
o ) Q '
E o E '
[ / = /
_ | !
80 oo PP ' PP pp 80 oo PP_PP PP
40 ‘ I I \ 40 \ \
0 100 200 300 400 0 100 200 300 400
Potencia Transferida (kW)

Potencia Transferida (kW)

Figura 3.14: Perfil de temperaturas de aprovechamiento de fuentes térmicas
residuales para el ciclo de baja con R245fa. Derecha: Ciclo de alta con agua.

[zquierda: Ciclo de alta con etanol.

q
., = et 14
Fvap ijlAexi’(,vj

siendo k referente a cada fluido de trabajo y j el nimero de fuentes
residuales consideradas.

Considerando que la definiciéon del rendimiento exergético no se puede
aplicar a un ciclo aislado puesto que la configuracion de aprovechamiento
con todas las fuentes residuales, y que la configuracién del ciclo de baja
estd fijada por Tiong ¥ Tevap, Unicamente se calcula el rendimiento exergético
global del ciclo binario para las dos configuraciones 6ptimas (agua-R245fa
y etanol-R245fa), obteniendo un valor de 74 % y 62 % respectivamente.
De este modo, se concluye que la configuracion de ciclo binario, a pesar de
presentar un mayor nimero de procesos de intercambio de calor, al reducir las
diferencias de temperatura existentes en el proceso de transferencia de calor,
se produce una mejoria ,tanto en nivel energético y exergético, respecto la
configuracion de aprovechamiento de todas las fuentes residuales en un mismo

ciclo.
Las prestaciones de los ciclos mostradas en este estudio, y AWw grs apa-

recen recogidas en la tabla 3.4.

3.3.3.3. Solucién aprovechamiento de fuentes de alta temperatura

En las soluciones propuestas para el desarrollo de un WHRS se han pre-
tendido aprovechar todas las fuentes residuales disponibles. Estas soluciones
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Tabla 3.4: Resumen de resultados de solucion de ciclo binario como WHRS

en MCIA.
Localizacion
Ciclo Wwars AWwHRs ngemp restriccién
(kW) () () PP
Alta agua 39.4 0.12 Liquido saturado y vapor htimedo
Baja R245fa 18.7 0.06 Liquido saturado y vapor hiimedo
Total 58.1 0.18 0.75
Alta etanol 35.2 0.11 Liquido subenfriado
Baja R245fa 18.4 0.6 Liquido saturado y vapor hiimedo
Total 53.6 0.17 0.62

ofrecen diferentes prestaciones para el aumento del potencia del motor como
ha podido observarse, pero todas implican importantes problemas técnicos
a la hora de su implementacion real debido a los multiples intercambiadores
de calor y a su tamano. Consecuentemente, en este apartado se tratara de
obtener una solucién en la que soélo las fuentes con mayor temperatura sean
aprovechadas, con el fin de obtener una solucién técnicamente mas realista.
La potencia térmica residual del EGR, los gases de escape y el Aftercooler
seran las fuentes residuales utilizadas para la evaluacion de estos ciclos.

seran:

Las hipétesis que se consideraran para el estudio de esta configuracion

» Los fluidos de trabajo estudiados seran: agua, etanol y R245fa.
» La temperatura de condensacién analizada sera de 50°C y 100°C.

= La optimizacion del ciclo se realizard por la metodologia propuesto en

el presente capitulo.

Se consideraran dos tipos de secuencia para el estudio del aprovecha-
miento representadas en la figura 3.15. La secuencia 1 responde a una
configuracion en la cual se requiere una potencia térmica elevada para
calentar el fluido de trabajo, por lo que es esperable que el PP se en-
cuentre en condiciones de liquido subenfriado del fluido de trabajo. Asi,
el calentamiento del liquido se realiza con la potencia de los gases de
escape puesto que presentan mayor caudal, temperatura y capacidad
calorifica que los gases que pasan por el Aftercooler. La secuencia 2
responde a un ciclo de recuperacién en el que el proceso de evapora-
cién requiere una elevada potencia térmica, lo que es esperable que el
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PP se encuentre en condiciones de liquido saturado del fluido de tra-
bajo. Cuando T¢,q, sea superior a la temperatura maxima de gases del
Aftercooler, se aplicard tnicamente el aprovechamiento de la potencia
residual del EGR y de los gases de escape.

Secuencia 1 Secuencia 2

7C°C) rec)

EGR Gases
Escape

v/

EGR

Gases

Escape Aftercooler

i/

Fluido de
trabajo

Fluido de
trabajo

PP

0) 0
Figura 3.15: Perfil de temperatura y potencia térmica transferida para dos

secuencias de aprovechamiento de fuentes térmicas residuales de alta tempe-
ratura.

El gréfico de la izquierda de la figura 3.16, muestra el resultado del estu-
dio iterativo-paramétrico realizado. La graficas de la columna de la derecha
e izquierda, responden al analisis de las dos secuencias de fuentes residuales
propuestas para T.,,q=50°C y 100°C respectivamente. En cada superficie de
nivel de tonos grises y lineas discontinuas, se representa la potencia neta de
ciclo obtenida mediante la secuencia de fuentes residuales 1 y 2 respectiva-
mente.

Las gréficas de la parte superior de la figura 3.16 muestran los resultados
obtenidos para el ciclo de agua. Como muestra el estudio, la potencia neta de
ciclo obtenida para el agua es similar para la secuencia de aprovechamiento 1
y 2 tanto para la T,,,;=50°C y T.,,q=100°C. Ambas configuraciones aprove-
chan la misma potencia térmica residual en el evaporador puesto que, segin
muestra la figura 3.15, la potencia residual de ambas fuentes esta limitada
desde su temperatura inicial hasta T¢,q,. La secuencia de aprovechamiento 1
permite mayor potencia residual para el calentamiento del liquido, pero al no
ser requerido por el calentamiento del liquido subenfriado, no produce efectos
en la potencia neta del ciclo. La configuracion de T.,,;=50°C y T.,,q=100°C
producen 48.6 kW y 42.4 kW respectivamente.

Las graficas de la parte central de la figura 3.16 muestran los resultados
del estudio para el ciclo de etanol. Como muestra el estudio para T,,,q=50°C,
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ambas secuencias muestran el mismo comportamiento para 7¢,,, inferiores
a 110°C. A partir de dicha temperatura, la secuencia de aprovechamiento 1
permite mayor caudal de etanol circulante, puesto satisface mejor las nece-
sidades calentamiento del liquido subenfriado y por lo tanto permite mayor
caudal de etanol circulante. La secuencias 1 y 2 muestran una generacion de
potencia neta de 42 kW y 34 kW respectivamente en el punto de funciona-
miento de motor analizado. La secuencia de aprovechamiento 2, ademas de
mostrar potencias de ciclo menores, presenta una tendencia decreciente con
Tepap @ partir de 120°C. Esta tendencia se debe a que en dichas condiciones
de ciclo, la potencia térmica disponible del Aftercooler no presenta el nivel
suficiente para calentar el caudal masico que permite evaporar la potencia
de los gases de escape y el EGR. De este modo, se produce una reduccion
brusca de caudal masico de fluido de trabajo y por lo tanto potencia neta
desarrollada. Respecto la configuracion de Tt,,,q=100°C se muestra un com-
portamiento similar al mostrado en 7.,,q=50°C hasta T¢,,,=150°C. A partir
de esa temperatura, la potencia residual del Aftercooler deja de ser recupera-
da, y por lo tanto ambas secuencias de aprovechamiento utilizan inicamente
la potencia residual de EGR y gases de escape. La potencia maxima neta
para 1.,,q=100°C se produce en T¢,q,,=208°C y Tsopre=240°C mostrando un
valor de 35 kW.

Las graficas inferiores de la figura 3.16 muestran los resultados del es-
tudio para el ciclo de R245fa. Como puede observarse en el andlisis para
T0na=50°C y T.,nq=100°C, la configuracién 1 exhibe mayores potencias ne-
tas (aproximadamente el 100 % mayores) puesto que la relacién de necesidad
de potencia térmica para el calentamiento del liquido subenfriado respecto
el proceso de evaporaciéon aumentan al aumentar 7,,,,. Las secuencias 1 y 2
logran 32 kW 15 kW respectivamente para T,,,;=50°C. Para T,,,;=100°C
las secuencias 1 y 2 producen 5 kW y 14 kW respectivamente.

Cabe destacar que los éptimos obtenidos con la configuracién de aprove-
chamiento de las fuentes de alta temperaturas, para el ciclo de agua y etanol,
se corresponden la configuraciéon del ciclo de alta perteneciente a la configu-
racion del ciclo binario. Este hecho se debe a que el 6ptimo corresponde a
una 7T¢,qp lo suficientemente elevada que no permite aprovechamiento de la
potencia residual del Aftercooler.
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El andlisis exergético del evaporador de la configuracion de aprovecha-
miento de las fuentes de alta temperatura aparece reflejado en la figura 3.17.
El analisis se ha realizado utilizando la ecuacién 3.13. Las secuencias 1 y
2, al igual que en la figura 3.16, se representan mediante area coloreada y
linea discontinua respectivamente. Analizando la configuracién con agua co-
mo fluido de trabajo y T,.,4=50°C, se observa como las diferentes secuencias
1 y 2 exhiben diferentes niveles de n’, frevay PATA el punto 6ptimo, 60 y 65
% respectivamente. Esto es debido a que a pesar de transmitir la misma
potencia térmica (ambos corresponden al éptimo de potencia de ciclo), la se-
cuencia 1 produce menores pérdidas de exergia en el proceso de calentamiento
del liquido saturado. Las diferencias entre ambas secuencias se reducen para
T,.0na=100°C, puesto que ambas secuencias presentan una elevada tempera-
tura de salida de fuentes residuales, y por lo tanto de pérdidas de exergia
por recuperacion. A pesar de ello, el rendimiento exergético del evaporador
presenta niveles muy aceptables (72 %), debido a la menor diferencia de tem-
peratura entre las fuentes residuales y el fluido de trabajo.

Las tendencias obtenidas en 7!, fevay PATa €l etanol, son similares a las
que exhiben las potencia de ciclo debido a la restriccién del nivel térmico
del Aftercooler, tal y como se ha descrito anteriormente. El nivel éptimo
de néxf voap S€ corresponde de nuevo con el 6ptimo de potencia de ciclo para
Tcond:50°C con un valor del 58 % y del 48 %, para la secuencia 1 y 2 res-
pectivamente. Los niveles exergéticos, al igual que para el caso de agua como
fluido de trabajo, son mayores para 7T.,,;=100°C llegando hasta un 70 %
para la secuencia 1. A diferencia de la potencia de ciclo, el nivel 7, . para
temperatura de evaporaciéon superiores a 150°C, es mayor para la secuencia 1,
puesto que produce mayor recuperacion de los gases de escape para producir
el calentamiento del etanol en fase liquida.

Para el fluido R245fa y T,,,4=50°C, los valores de ngxf’mp obtenidos pre-
sentan un nivel mucho menor que los obtenidos para el ciclo de agua y etanol,
sobre todo para la secuencia 2 (38 %), debido a la pérdida de exergia por
aprovechamiento de los gases de escape, y al bajo caudal de fluido refrige-
rante permitido por el bajo nivel energético del Aftercooler. Ademas, segin
muestra la figura 3.17, la secuencia 2 presenta niveles decrecientes de ngxf’mp
con la T,,,p, puesto que al aumentar 7,,, aumenta la pérdida de aprovecha-
miento de los gases de escape, a pesar de generar mayor potencia de ciclo.
Para T,,,q=100°C, se observa la misma tendencia para ambos secuencias y
con valores similares (maximos préximos a un 50°C).

Los resultados del estudio de aprovechamiento de fuentes de alta tempe-
ratura se lista en la tabla 3.5:
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Tabla 3.5: Resumen de resultados termodinamicos de ciclo Rankine como
WHRS, con configuracién de aprovechamiento de fuentes de alta temperatura

para 1,,,q=50°C y 100°C.

Fluido de  Teona Wwars AWwnurs Nl

Localizacién

trabajo  (°C) (kW) () () restriccion PP
Agua 50 48.6 0.15 0.65 Liquido saturado
100 39.4 0.12 0.72  Liquido saturado-vapor hiimedo
Etanol 50 42.7 0.14 0.58 Liquido subenfriado
100 35.2 0.11 0.70 Liquido subenfriado
R245fa 50 33 0.10 0.50 Liquido subenfriado
100 15.1 0.05 0.50 Liquido subenfriado
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3.4. Resumen y conclusiones

En el presente capitulo se ha realizado un estudio preliminar del potencial
de ofrecen diferentes fluidos para los sistemas WHRS.

Los fluidos considerados para realizar los estudios de viabilidad han sido
fluidos pertenecientes a los tres tipos de fluidos de trabajo atendiendo a
las condiciones de salida que presenta un proceso de expansion a partir de
condiciones saturadas: agua (fluido himedo), R245fa (fluido seco) y etanol
(fluido con caracteristicas intermedias)

En la primera parte del capitulo se ha realizado un estudio de termo-
dinamico de ciclos Rankine ideales para evaluar la potencialidad de dichos
fluidos mencionados en su aplicacion como WHRS para diferentes tempe-
raturas de fuentes residuales dentro del rango del rango de aplicacién en
un MCIA. Inicialmente, se ha desarrollado una metodologia propuesta que
permite realizar el andlisis termodinamico iterativo-paramétrico de un modo
sistematico y sencillo. Los aspectos que se han evaluado han sido: el rendi-
miento de ciclo 70, aprovechamiento de energia residual, 7y, y andlisis
exergético en evaporador y condensador.

De los resultados se obtiene que la seleccién del fluido de trabajo 6ptimo
no depende tnicamente de la temperatura de fuente térmica residual, sino de
la T,.,q considerada, y de las restricciones de la instalacién. De este modo,
se observa que para T,,,q proximas a condiciones ambiente, es decir, 50°C,
el fluido de trabajo 6ptimo para temperaturas superiores a 350°C es el agua.
Dicho fluido responde muy positivamente desde el punto de vista energético
y exergético para fuentes térmicas de temperatura elevadas, debido a que las
mayores temperaturas de ciclo permite realizar los procesos de transferencia
de calor de un modo mas eficaz, con menos irreversibilidades y mayores ren-
dimientos de ciclo. En cambio, para temperaturas inferiores de 350°C, tales
que no permitan elevados sobrecalentamientos, el fluido 6ptimo es el R245fa,
debido a los elevados niveles de aprovechamiento de fuente residual. En cam-
bio, para T,.,qs proximas a temperatura del agua de refrigeracion, la solucion
6ptima para temperaturas inferiores a 450°C, es el etanol. Mediante el analisis
exergético realizado en el proceso de evaporacion, se ha observado que dicho
nivel es fuertemente decreciente con la temperatura de fuente residual y tem-
peratura de evaporacién debido a las pérdidas de transferencias de calor y
de aprovechamiento de fuente residual respectivamente. El agua exhibe ren-
dimientos exergéticos mejores que para el agua y etanol, practicamente para
todas las temperaturas de fuentes residuales. Mediante el andlisis exergético
del condensador, se obtiene que las pérdidas de exergia para una 7,4 fija,
no presenta grandes diferencias ni al variar la temperatura de fuente, ni 7.,
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Posteriormente, se ha procedido a utilizar la metodologia descrita en la
primera parte del capitulo, para abordar el estudio termodindamicos de ciclos
Rankine en el aprovechamiento de diferentes fuentes residuales para evaluar
las prestaciones maximas esperables para ese tipo de configuraciéon. Para ello
se ha seleccionado un MCIA diésel biturbo como ejemplo representativo de
WHRS en motores.

La resultados obtenidos muestran inicialmente que la solucién de apro-
vechar todas las fuentes en un mismo ciclo, es una solucién energéticamente
poco rentable. A su vez, dicha configuracion requiere grandes requerimientos
de transferencia de calor, exhibiendo rendimientos de ciclo entre 4-6 %, lo que
equivale a unos aumentos potencias mecdnicas generadas de entre 6-9 %. El
analisis exergético del proceso de evaporacién de dicha solucién, presenta ni-
veles superiores a los obtenidos mediante una fuente residual debido a que en
la secuencia de aprovechamiento de fuentes de mayor a menor temperatura,
se reducen las irreversibilidades por transferencia de calor.

Para obtener mayores prestaciones, se ha considerado dos configuracio-
nes de ciclo binario. Los ciclos de alta para cada ciclo han sido un ciclo de
agua y etanol (fuentes de elevada temperatura) y R245fa (fuentes de baja
temperatura y potencia disipada en el condensador de alta). Se ha observado
que ambos ciclos muestran mejores prestaciones que el aprovechamiento de
todas las fuentes residuales. Las restricciones PP en el ciclo de alta de agua
se sitian en el proceso de evaporacién, mientras que en el ciclo de etanol
se situan en condiciones de liquido saturado. El ciclo de alta de agua ofrece
una potencia generada de 39 kW frente a los 35 kW que ofrecen el etanol.
La solucién del ciclo de alta ademas puede considerarse a su vez como so-
lucién independiente( sin considerar el posterior ciclo de baja temperatura)
debido a las prestaciones y potencia y bajos requerimientos de intercambio
de calor necesarios. Respecto el ciclo de baja temperatura, se produce una
potencia del orden del 50 % de la potencia del ciclo de alta con transferen-
cia de calor en el evaporador cercanas al 400 % mayores. De este modo la
solucion del ciclo de baja puede considerarse como prestaciones prohibitiva
respecto potencia neta producida, complejidad y tamanos de intercambiador
necesarios.

A partir de los buenas prestaciones obtenidas por el ciclo de alta en la
configuracion de ciclo binaria, se ha realizado un andlisis mas exhaustivo
de este tipo configuracion considerando diferentes secuencias de aprovecha-
miento. Los ciclos de recuperacién con R245fa y etanol, al mostrar mayores
necesidades de potencia térmica en el calentamiento del liquido subenfriado,
muestran prestaciones satisfactorias en secuencias de aprovechamiento donde
el liquido es calentado por una fuente residual con elevada potencia térmica
(como pueden ser los gases de escape). Los ciclos de recuperacién con agua,
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no presentan variaciones segun la secuencia de aprovechamiento selecciona-
da siempre y la potencia residual del EGR sea utilizada en sobrecalentar
el vapor saturado. Del analisis exérgetico del evaporador, se han obtenido
conclusiones y tendencias similares a las observadas mediante el estudio de
generacion de potencia.
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4.1. Introduccion

En el capitulo anterior se ha descrito una metodologia para el analisis
puramente termodinamico de ciclos Rankine ideales como primer paso para
la implementaciéon de un WHRS en MCIA. En la primera parte del capitulo
se realizo el analisis termodinamico del aprovechamiento de una tnica fuente
de energia residual para distintos fluidos de trabajo. En la segunda parte
del capitulo se evalué termodinamicamente diferentes los ciclos Rankine co-
mo WHRS empleando distintas secuencias de aprovechamiento de fuentes
residuales existentes en un MCIA.

En el presente capitulo se desarrolla una metodologia de evaluacién glo-
bal, que permitira la realizacion de estudios de viabilidad de sistemas WHRS
en MCIA. Los estudios viabilidad realizados consideraran tanto irreversibi-
lidades de los diferentes componentes constructivos del ciclo, como las li-
mitaciones impuestas por criterios de diseno. Posteriormente, se aplicara la
metodologia desarrollada a dos casos practicos, con el fin de disenar un pro-
totipo en el laboratorio que permita comparar las prestaciones tedricas con
resultados experimentales. Los motores considerados serdan: 1) motor diésel de
camion 12 litros turbosobrealimentado bietapa por elevados caudales masicos
y temperaturas de fuentes de energia residual no superiores a 600°C) y 2)
motor gasolina 2.0 litros de inyeccién directa turbosobrealimentado (carac-
terizado por temperatura de gases de escape cercanas a 850°C).
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4.2. Descripcién de la metodologia

El diseno necesario para realizar la implementacién de WHRS en un
vehiculo es un problema complejo. A lo largo desarrollo del proceso de im-
plementacion existen multiples restricciones (maxima presion en la linea de
alta presion del WHRS, maxima temperatura de condensaciéon, DT, maxima
calda de presion en linea de gases de escape, temperatura y presion maxima
en expansor, etc) y multitud de objetivos (aumento de potencia proporcio-
nada por el ciclo, minimos requerimientos de espacio, velocidad de vehiculo
minima para el funcionamiento del WHRS, etc), que deben de ser conside-
rados y satisfechos para la obtencién de una solucion final 6ptima.

En esta seccién se propone una metodologia para simplificar la imple-
mentacion del WHRS para su posterior ejecucion, tanto en banco de ensayo
como su instalacién como prototipo en el vehiculo. La metodologia propuesta,
consiste en la consecucién de diferentes pasos, tal y como muestra la figura
4.1:

1. Especificacién del problema. En este primer paso se describe el MCIA
considerado, y se determinan los objetivos y las limitaciones que debe
satisfacer el ciclo WHRS. Tal y como se comenté en el capitulo 2 y
3, los aspectos fundamentales a considerar para la implantacién de un
WSHR pueden ser: 1) reducir al méximo los requerimientos de espa-
cio de los componentes del ciclo de recuperacién, 2) reducir al maximo
las posibles pérdidas de presién que puedan afectar al funcionamiento
habitual del motor, sobre todo pérdidas de presion en los gases de esca-
pe, 3) utilizacién expansores apropiados en puntos de funcionamiento
habituales de motor, etc.

2. Evaluacién de todas las fuentes de energia residuales. El objetivo de
este paso es identificar, mediante andlisis energéticos y exergéticos, las
fuentes con mayor nivel de potencia disponible y mayor capacidad para
generar potencia. Para la cuantificacion de la potencia disponible de ca-
da fuentes residual, se evaluardn las condiciones de entrada (i) y salida
(o) para cada una ellas, y en cada uno de los puntos de operacién del
motor a través de la ecuacién 4.1. Para la cuantificacion de la poten-
cia térmica residual disponible de los gases de escape, se consideraran
como condiciones de salida, condiciones ambientales.

Wy =g (hyi — hyo) (4.1)
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El estudio exergético se basara en la cuantificacién de la exergia dispo-
nible de cada fuente de energia residual mediante la ecuaciéon 3.6 y 3.7
del capitulo 3.

Seleccién de las fuentes de energia residual. Las fuentes de energia resi-
duales seran seleccionadas dependiendo de sus propiedades energéticas
y exergéticas analizadas en el paso anterior. En este paso se debe ase-
gurar que la potencia residual disponible y la exergia de las fuentes
seleccionadas deben de ser mayores que el minimo de potencia exigi-
ble (si éste existiese). Si la potencia de las fuentes seleccionadas fuese
menor que las del requerimiento de potencia, el diseno preliminar no
tendria solucion satisfactoria.

Seleccién del fluido de trabajo. Los diferentes fluidos de trabajo, pre-
viamente preseleccionados segin criterios de seguridad, ambientales y
corrosividad, seran evaluados para seleccionar cual de ellos o que grupo
de ellos generan idealmente las mayores potencias de trabajo en el paso
siguiente de la metodologia.

Evaluacion de potencia isentropica del ciclo.

Se analizan las prestaciones de potencia de ciclo que ofrecen los dife-
rentes fluidos de trabajo considerados, en cada uno de los puntos de
funcionamiento del motor objeto de estudio, y sin considerar las irre-
versibilidades de los elementos constructivos. A dicha potencia se le
denomina potencia isentrépica de ciclo [124].

El procedimiento y las hipotesis consideradas para este proceso son si-
milares a las impuestas en los estudios de potencialidad del capitulo
3, seccién 3.2, salvo alguna excepcién impuesta (variacién de presion
méxima o relacion de expansién méxima en expansor, etc) para adap-
tarse a la disponibilidad de los diferentes elementos constructivos, o
aumentar criterios de seguridad de la instalacién. En este estudio se
considerara una unica etapa de expansion para lograr soluciones cons-
tructivas compactas. De este modo se considerard una Iz, ,q,=10 en
la etapa de expansion.
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Figura 4.1: Diagrama de flujo de la metodologia para evaluacion de WHRS

en MCIA.
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6. Seleccion de maquina expansora.

En el siguiente paso de la metodologia se define el criterio de seleccion
de la maquina expansora, y se analizan los efectos de sus irreversibilida-
des externas en las prestaciones del ciclo WHRS. Las irreversibilidades
producidas en la bomba son consideradas bajo la hipdtesis de eficiencia
isentrépica de compresién del 80 % [3]. Debido al reducido efecto de la
potencia de la bomba en la potencia neta del ciclo, no se realizara un
estudio mas exhaustivo de dichas irreversibilidades.

Para la caracterizacion de un proceso de expansion en una maquina ex-
pansora es fundamental la definicién de cuatro parametros. Los parame-
tros son:

= Salto de presiones o salto isentrépico en expansor AhSy . ezp-

» Flujo volumétrico del fluido de trabajo a la salida del expansor.
wa,exp,o-

» Didmetro de la maquina expansora D.,,. La dimension de D,y
difiere dependiendo del tipo de maquina expansora. Para expan-
sores piston lineales, D.,, hace referencia al didmetro de cilindro.
Para expansores rotativos, D,,, indica el didmetro del volumen ex-
terior del expansor. Finalmente para turbinas, indica el didmetro
maximo de rueda.

» Velocidad angular de la maquina. Neg,.

AhSyfeap ¥ wayefcpﬁo representan el proceso de expansion del fluido de
trabajo mientras que Dz, ¥ Negp caracterizan la maquina donde tiene
lugar la expansion.

Una de las combinaciones posibles para agrupar los cuatro parametros,
es mediante la utilizacién de dos nimeros adimensionales, D, y Ny, que
se definen del siguiente modo:

Dy = Dy, wlear (4.2)
wa,e:cp,o
-2
Vi
NS — Nel, w[J,exp,0 4‘3
P Ahswf,emp3/4 ( )

Analizando la ecuacién 4.2, se observa que elevados D, indican saltos
entalpicos elevados para una determinada energia cinética de flujo, lo
que requiere la utilizacién de maquinas con velocidades bajas respecto
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la potencia desarrollada es decir, maquinas volumétricas. En cambio
elevados Ny, segin la ecuacién 4.3, implican méaquinas cuya velocidad
cinética del flujo inducida por el movimiento del rotor es muy superior
a la variacion cinética debido a la expansién, es decir, turbomaqui-
nas. Los cuatro parametros definidos anteriormente son esencialmente
incompresibles, y su utilizacién esta justificada para el estudio tanto
de maquinas expansoras volumétricas, como para maquinas de flujo
continuo, siempre y cuando el fluido que la recorre no presente un
comportamiento marcadamente compresible. Por ello, y sobre todo en
la seleccién de turbomdquinas [125], debe asegurarse la condicién de
M.,, < 1 de la maquina sea inferior a la unidad [125], [126] y [127],
siendo:

Meyp = Ye <1 (4.4)

o
siendo U, la velocidad lineal de punta de pala del rotor a la salida de
la mdquina expansora (ms™') y a, la velocidad del sonido del fluido en
condiciones de salida del expansor (ms™!). Junto con la restriccién de
Meyp, se aplicara la condicién régimen subsénico del flujo a la salida
del expansor de flujo continuo, es decir:

M,y = —ebeme (4.5)

siendo vy ¢ eapo la velocidad absoluta del fluido a la salida del expansor
(m/s).

En la bibliografia existen diferentes mapas de seleccion de turbomaqui-
na a partir de nimeros adimensionales Ny y D, basados en resultados
experimentales [128], [129], [130] y [125]. Uno de los trabajos més com-
pletos, debido a la diversidad de maquinas expansoras consideradas, es
el desarrollado por la compania Barber-Nichols [127]. En dicho trabajo,
se recopilan los resultados experimentales de rendimientos isentrépicos
y caracteristicas geométricas, en forma de mapa representado en la fi-
gura 4.2, de una multitud de expansores existentes mediante el empleo
de N, y D, en unidades imperiales. De este modo se puede predecir
de una manera aproximada tanto el tipo de maquina expansora mas

apropiada como el 74, del proceso de expansién mediante la asignacion
de Ny v Dy.
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Figura 4.2: Mapa N, — D; para seleccién de expansor. Fuente:[127].
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7. Evaluacion del tamano de intercambiador.

Como se ha expuesto al comienzo del capitulo, la evaluacién técnica de
un ciclo WHRS no esta basada tinicamente en aspectos termodinami-
cos. También los requerimientos de espacio, peso, coste de instalacion
son aspectos muy importantes que afectaran a la viabilidad de la solu-
cién considerada, sobre todo en la implementacién final en un MCIA. El
dimensionamiento de los intercambiadores para producir un proceso de
transferencia de calor determinado, se realizara empleando el concepto
de DTLM (diferencia de temperatura logaritmica media). Consideran-
do que el intercambiador presenta una configuracién contracorriente,
el proceso de transferencia de calor [109] puede definirse mediante la
ecuacion 4.6:

AT, — AT,

AT,
In AT

Q=U-ADITLM=U-A (4.6)

siendo, U coeficiente global de transferencia de calor (kW m™2°C™1),
A superficie de intercambio de calor (m?) y AT}, AT, diferencia de
temperatura entre FF y FC en cada extremo del intercambiador (K).

Para el empleo la ecuacion 4.6 se necesita considerar la hipétesis de
U=cte a largo del proceso de transferencia de calor. Para ello, el proce-
so de transferencia de calor debe descomponerse en diferentes procesos
tal y como muestra la figura 4.3 en los cuales pueda considerarse di-
cha hipétesis. La figura 4.3 representa los diferentes proceso de trans-
ferencia de calor existentes en un ciclo Rankine. En dicha figura, se
muestra la existencia de varios procesos de transferencia de calor de
distinta naturaleza en el evaporador y condensador del ciclo Rankine.
En el evaporador se pueden diferenciar tres procesos de transferencia
de calor considerando el estado de agregacién del fluido de trabajo: 1)
calentamiento del liquido hasta condiciones de liquido saturado, 2) eva-
poracién, 3) sobrecalentamiento. Del mismo modo, en el condensador
tienen lugar dos procesos de intercambio de calor: 1) enfriamiento del
fluido de trabajo, en vapor sobrecalentado a la salida del expansor, y
2) condensacion del fluido de trabajo.

El calculo de U de cada uno de los procesos se ha obtenido mediante un
método similar al desarrollado por Rames et al. [109] pero considerando
las peculiaridades del WHRS en MCIA. A partir de los trabajos desa-
rrollados por Mavridou [75], el tipo de intercambiador seleccionado para
los procesos de transferencia de calor del WHRS sera un intercambiador
de placas aletas en contracorriente. El motivo de su seleccion reside en:
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Figura 4.3: Perfil de temperaturas de los diferentes procesos de transferencia
de calor en un ciclo de Rankine.

1) posibilidad de reducida caida de presién en el fluido de trabajo y en
las fuentes de energia térmica residual gaseosas, y 2) presenta disenos
compactos sin grandes requerimientos de espacio. La tipologia bésica
del intercambiador placas aletas, aparece ilustrada en la figura 2.5b.

De ese modo, se realiza la evaluacion del tamano del evaporador y
condensador del WHRS mediante la suma de las longitudes de inter-
cambiador necesarias para cada proceso de transferencia de calor. El
procedimiento utilizado para el dimensionamiento de los intercambia-
dores aparece ilustrado en la figura 4.4.

El procedimiento para el dimensionamiento de los intercambiadores,
como ilustra la figura 4.4, consta de los siguientes procesos:

» Asignacién de seccion transversal (A;) (H x W considerando la
nomenclatura de la figura 2.5b). Debido a las diferentes propie-
dades del fluido de trabajo en la linea de alta y baja presién, y
caracteristicas de las fuentes residuales y del FF, la asignacion de
A; se realiza mediante criterios distintos en el dimensionamiento
del evaporador y del condensador.

Seccion transversal para evaporador. En el dimensionamien-
to del evaporador se deben considerar los siguientes aspectos:

e Pérdida de presién de las fuentes de energfa residual (APy). La
pérdida de presién considerada serd la existente en el proceso
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Figura 4.4: Diagrama de flujo del procedimiento empleado para el dimensio-
namiento de los intercambiadores.

de aprovechamiento de los gases de escape. La caida de presion
del resto de fuentes (EGR, Intercooler y Aftercooler) no seran
consideradas puesto que su aprovechamiento no implica la
colocacion de un intercambiador adicional. De este modo, se
supone que la pérdida de presién es similar a la producida por
los intercambiadores originales del motor estudiado.

e Caida de presion de fluido de trabajo. La pérdida de presién
serd compensada con la bomba del ciclo. El incremento de
potencia de bomba por este efecto, se considera despreciable
respecto la potencia obtenida en el proceso de expansién [85].

e Requerimientos de espacio. El espacio es uno de los factores
fundamentales a considerar en el para el diseno de un WHRS
en MCIA debido a la poca disponibilidad de espacio.



108 4. Estudio de viabilidad técnica de ciclos Rankine como WHRS en
MCIA

e Aumento de peso de motor de referencia produciendo mayores
pérdidas de friccion.

Asi, el dimensionamiento del evaporador y la seleccion del Ay,
generalmente estard sometido a las restricciones de APy y el volu-
men del evaporador (V,,..). La figura 4.5 muestra la sensibilidad
del volumen de intercambiador y de AP en funcién de la seccién
transversal para un proceso de transferencia de calor en un evapo-
rador genérico de caracteristicas similares a las consideradas en los
estudios realizados a lo largo del capitulo. En la figura se muestran
las diferentes dreas transversales limite (Ag, y Ayor), considerando
los criterios limitantes de APy 00 ¥ Vinas) respectivamente. Co-
mo muestra la figura 4.5 , si APjf,,4, presenta niveles de presion
suficientemente bajos, un aumento de seccién (y por lo tanto de
volumen) es poco efectivo para reducir APy, puesto que la funcién
AP;(A;) se encuentra préxima a su asintota con el eje x.
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Figura 4.5: Diagrama de pérdida de presion relativa de gases de escape y
volumen del evaporador en funcién del drea transversal (A;).

La seccién A; (comprendida entre Ay, y Ayo) seleccionada para
un punto de motor, se denomina A; ,,. Las secciones transversales
del evaporador para cada punto de funcionamiento de motor, se
calcularan a partir de la relacion de caudales masicos de los gases
de escape. Para mantener pérdidas de presion similares en cada
punto de funcionamiento, la asignacion de A; para cada punto de
motor se realizara mediante la expresion:

mesc,pi
Apiv1 = Appim—— (4.7)
mesc,pi—‘rl
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siendo ri.s. caudal mésico de gases de escape (kgs™!), y el subindi-
ce pi, punto de funcionamiento de motor.

Seccién transversal para condensador El procedimiento pa-
ra el dimensionamiento del condensador, al igual que en el evapo-
rador, puede depender de tres aspectos:

e Caida de presion del aire de refrigeracién. Debido a que el
movimiento del aire en el condensador viene impuesto por
el movimiento relativo del vehiculo, la conveccién forzada no
conlleva ningtin gasto de potencia adicional, por lo que no se
considera dicha caida de presién para el dimensionamiento del
evaporador.

e Caida de presion del fluido de trabajo (AP,s). La caida de
presion del fluido de trabajo en el condensador puede afectar
principalmente a la integridad de la instalaciéon en condiciones
de niveles muy bajos de P..,q. Respecto el aumento de poten-
cia mecanica requerido por la bomba para compensar dicha
pérdida de presion, se considera despreciable al igual que en
el caso del evaporador.

e Velocidad minima conveccién forzada (v,,,). Los WHRS re-
quieren inevitablemente un proceso de disipacion de la energia
sobrante del ciclo hacia el FF, es decir, aire en condiciones
ambientales. De este modo, el caudal de aire necesario para el
proceso de transferencia de calor en el caso de un MCIA, de-
be provenir de la inclusion del aire atmosférico en condiciones
de funcionamiento del vehiculo para no afectar a las necesi-
dades de disipacién térmica originales del motor. El caudal
masico de aire necesario para tal efecto, se obtiene mediante
la ecuacion 4.8. En el calculo del caudal de aire se impone
DT,,,4=15°C como diferencia térmica entre el aire y el fluido
de trabajo en condiciones de vapor saturado. De este modo,
la ecuacién del balance energético en el condensador es la si-
guiente:

Puis = pp.Cprr((Teona — 15) — (Trr)
= Vmin-At-prr-Cprr(Teona — 15) — Trr)
donde Py, es la potencia de disipacion requerida por el ciclo en

el proceso de condensacién (kW), vy, velocidad minima del
vehiculo, es decir, la velocidad minima de conveccién forzada

(4.8)
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del aire ambiental a la entrada del intercambiador (ms™!),
v prr densidad del aire en condiciones ambientales (kgm™3)
descritas en el capitulo 3. En dicho célculo se verifica que el
caudal de aire ambiental es suficiente para producir el poste-
rior enfriamiento del fluido de trabajo en caso de condiciones
de vapor sobrecalentado a la salida del expansor.
Finalmente, considerando la ecuacion 4.8, la restriccién im-
puesta para que tenga lugar el proceso de transferencia debe
satisfacer que:

Pdis

VA1 2 prr-Cprr((Teona — 15) — Trr)
Segun la ecuacion 4.9, la asignacion de Ay, a diferencia del eva-
porador, tendra el limite inferior determinado por la potencia
de disipacién necesaria en el condensador, y por lo tanto, por
la velocidad del vehiculo en cada punto de funcionamiento del
motor. Si el limite inferior de A; respecto las necesidades de
disipacién del condensador satisfacen los requerimientos de
caida de presién, el dimensionamiento del condensador pre-
senta una solucién posible.

(4.9)
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= Después de la asignacién de A; para cada intercambiador, se cal-
culan el resto caracteristicas geométricas a partir de una longitud
inicial L = L. Las propiedades geométricas asociadas al inter-
cambio de calor para cada sustancia son: 1) superficie minima de
paso de flujo de cada sustancia (A,) , 2) superficie de transferen-
cia de calor (Ap), 3) superficie de transferencia de calor de pared
(Ay), 4) didmetro hidréulico (Dy,) , 5) densidad de superficie de
transferencia de calor (7), 6) relacion de superficie minima de paso
de flujo (o), y 7) relaciones de érea frontal de cada sustancia ().
El calculo de estos parametros estd extensamente descrito en los
trabajos de Rameh et.al [109]. Para el dimensionamiento de los
intercambiadores se han considerado aletas rectangulares. El resto
de caracteristicas geométricas de las aletas aparecen listadas en la
tabla 4.1. Las relaciones 7 y « para cada zona del intercambiador
dependeran de la relacion de alturas de aletas correspondientes a
cada sustancia, II, = bys/bs. Dicho pardmetro serd objeto de un
estudio paramétrico tanto en el dimensionamiento del evaporador,
como del condensador.

Tabla 4.1: Caracteristicas geométricas de las aletas.

Parametro Fluido de trabajo Fuente residual
Numero de aletas (ud/m) 157 500
Paso de aletas (p) (mm) 2 4.2
Espesor aletas (6) (mm) 0.2 0.2
Espesor placas (d,) (mm) 0.2 0.2
Offset entre aletas (nqf7) (mm) 0 1

= Kl proceso siguiente, consiste en realizar el calculo del factor UA
obtenido mediante la configuraciéon geométrica fijada en el proceso
descrito en la figura 4.4, y las propiedades termodinamicas de
cada sustancia. Para ello, es necesario calcular el coeficiente de
transferencia ht de cada sustancia mediante la ecuacién 4.10 [109]:

GG
- Pri

donde C), es la media aritmética del calor especifico a presién cons-
tante a lo largo del proceso de transferencia de calor (kJ kg=! °C™1)
de la sustancia, G es la velocidad del flujo mésico (kgm—2s71), Pr
es el nimero adimensional de Prandtl adimensional, y el término

ht

(4.10)
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Figura 4.6: Esquema de variables geométricas para un intercambiador tipo
placa y aletas.

j es el coeficiente de transferencia de calor. El valor j es calculado
mediante la correlacién de Manglik y Bergles [131] para intercam-
biadores compactos con aletas mediante la expresiéon 4.11:

—0,1541 0,1499 —0,0678
j = 06522, Re 050 () 0 ) <§> x

W Lfin S
L4 5 2605105 pels40 5 050 (0 \ 0456 (0N ~1L055101 (4.11)
[ + 90,2692 © <Lfm> (;) ]

donde Re es el numero adimensional de Reynold considerando
Dy, como longitud caracteristica, § es espesor de aleta (m), Ly,
dimension longitudinal de la aleta (m), ' =b—3§ (m)y s=p—94¢
(m), siendo p y b las distancias ilustradas en la figura 4.6. El
calculo de G para una sustancia en un intercambiador tipo de
placas aletas, se obtiene mediante la ecuacién 4.12

m
G=— 4.12
T (4.12)
donde A, s se calcula mediante la expresion:
(Dp.Ap)
Ay = —"F-" 4.13
4.Lgip (4.13)

siendo L la longitud del intercambiador y D), didmetro hidrdulico.
Para el cédlculo del coeficiente de transferencia de calor en un pro-
ceso de evaporacion, se ha utilizado el procedimiento descrito por



4.2. Descripcion de la metodologia 113

Shah [109]. En el célculo, se consideran tanto fenémenos convecti-
vos como fenémenos propios de evaporacién nucleada, obteniendo
asi el coeficiente de transferencia de calor htyp eyqp €n funcién del
titulo de vapor (z). Para el cdlculo de hty cqp se utilizara la corre-
lacién de Kandlikar [132]. El coeficiente de transferencia de calor
medio para el proceso de condensacion Aty cona.m, se calcula me-
diante la ecuacién de Oud Didi et. al [133]. Posteriormente, se
determina la eficiencia de las aletas (7):,) v la eficiencia media (7
) para cada una de las sustancias. La tipologia de aleta conside-
rada es de tipo cuadrada, por lo que la eficiencia de la aleta se
obtiene mediante la ecuacion 4.14
tanh m.l}

in—= ———— 4.14
ny il (4.14)

donde I} = /2 — 6 y m es:

m = \/tha(u %) (4.15)

kfin szn

donde ki, es el coeficiente de conductividad térmica por conduc-
cién de la aleta (kW m—' K1),

= Finalmente, la eficiencia media de la superficie se calcula a partir
de la ecuacién:

= Se calcula la resistencia de la pared R,, (KkW™!):

kA

donde A, (m?) es el drea total de pared calculado segiin las espe-
cificaciones impuestas.

Ry

(4.17)

Finalmente, considerando despreciables el efecto de la conduccion
longitudinal a lo largo del intercambiador [109], se calcula el pro-
ducto UA de la configuracion geométrica impuesta, mediante la
ecuacién a través de la ecuacion [134]:

1 1 1
- YRy 4 —— 418
UA  nohtiAna No2htoApe 2 ( )

siendo 1 y 2 las dos sustancias consideradas en el proceso de trans-
ferencia de calor.
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= Se compara si el parametro UA obtenido mediante la configura-
cion impuesta satisface la capacidad requerida por el proceso de
intercambio de calor considerado. En caso de que la configuracion
no muestre el valor suficiente, se realizara el mismo procedimiento
aumentando la longitud de intercambio. Este proceso, se repetira
hasta que el producto UA del intercambiador sea igual al requerido
por el proceso de transferencia impuesto.

= Posteriormente, se analizara la pérdida de presién de ambas sus-
tancias en el intercambiador.

La caida de presién de un fluido a lo largo de un conducto con
una trasferencia de calor, se calcula para cada uno de los proce-
sos considerados en el dimensionamiento del intercambiador. El
calculo de la caida de presién de una sustancia a lo largo de un
intercambiador AP (Pa), se realiza con la hipétesis de pérdida de
presion gradual a lo largo del proceso de intercambio de calor, es

decir £=cte, utilizando la ecuacién [111]:

G? Pi

AP =— {(1—73+Ki)+2 <—’—1>
2pg Po
o (4.19)
Pi

+fpi | = —1—73—KO—}

donde

G e

K;, K, son factores de pérdida de carga a la entrada de salida
del intercambiador, 7; y 7, son los coeficientes de pérdida de carga
debido a los procesos de contraccion y expansion a la entrada y sa-
lida de intercambiador y g es la aceleracién de la gravedad (ms—2).
Los valores numéricos de los coeficientes anteriores, se obtienen a
partir del Re, m, o (relacién de drea/volumen) y geometria de
aleta [135]. El factor de friccién f es calculado mediante la corre-
lacién impuesta de nuevo por los trabajos de Manglik y Bergles
[131] para intercambiadores de placas aletas.
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—0,1541 0,1499 —0,0678
f = 0,6522. Re~05408 (i) ( J ) (ﬁ) y

h szn S
0,1
0,504 5 0,456 S —1,0557%
1+ 5.269.105 Rel340 <i> )
+ 9, , e ¥ Lﬁn :
(4.21)

Para el calculo de la pérdida de presion en un cambio de fase
(evaporacién o condensacion), se considera a partir de la pérdida
de presién de un vapor himedo mediante la ecuacién 4.22 [109]:

4 Ly
Dh 2gplo K

APy = fro (4.22)

donde el subindice 4, indica condiciones de liquido saturado y gofp
es el factor de correccion de friccion para condiciones de vapor
himedo. ¢7, se calcula mediante la correlacién de Friedel [136].
De este modo, se calcula la caida de presion a lo largo del inter-
cambiador como la integral de @fp, desde condiciones de liquido
saturado a vapor saturado.

= Si la configuracion satisface la restriccién de caida de presion im-
puesta, se finaliza proceso de dimensionamiento para el proceso de
transferencia de calor dado. De no ser asi, se aumenta la seccion
transversal considerada (A;) y se repite de nuevo el proceso de
calculo de propiedades geométricas y de transferencia de calor.

8. Seleccion de elementos constructivos. En este punto de la metodologia,
se realizara la seleccién de expansor e intercambiadores que se utili-
zaran para la implementacién final del WHRS. El ntimero de criterios
que se pueden considerar para realizar la seleccién final, puede ser muy
amplio, por ejemplo: 1) elementos constructivos éptimos para puntos
de funcionamiento més frecuentes de motor, 2) elementos éptimos de
puntos de funcionamiento con mayores aumentos de potencia produ-
cida, 3) disponibilidad de espacio total, 3) limitacién de utilizacién de
expansor supeditada a tecnologia disponible, etc.

9. Finalmente, se analizan las prestaciones del WHRS con los elementos
constructivos seleccionados en el paso anterior de la metodologia. Si las
prestaciones no parecen ser satisfactorias, se pueden reformular de nue-
vo los criterios considerados tanto: 1) asignacion de fuentes residuales,
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2) criterios de dimensionamiento de intercambiadores o bien 3) criterios
para la seleccion elementos constructivos.

10. El proceso iterativo se repetira hasta obtener una soluciéon satisfactoria.

4.3. Estudio de viabilidad de sistema WHRS
para motores en vehiculos de carretera

4.3.1. Descripcién de los motores y criterios de diseno
de WHRS

Tal y como se ha introducido al inicio del capitulo, la metodologia pro-
puesta se utilizard para evaluar tanto las prestaciones del ciclo (aumento de
potencia neta real tedrica generada respecto la configuracion del motor ori-
ginal), como para otorgar informacién de la tipologia y dimensiones de los
elementos constructivos necesarios para la implantacién del WHRS. La me-
todologia se aplicard en dos tipos de motores existentes en vehiculos actual-
mente: motor diésel de camién (caracterizado por elevados caudales masicos
y temperaturas de fuentes de energia residuales no superiores a 600°C) y mo-
tor gasolina de vehiculo ligero sobrealimentado (caracterizado por elevadas
temperaturas de gases de escape temperatura 850°C).

4.3.1.1. Motor diésel camioén

El motor diésel considerado para el andlisis de las prestaciones del WHRS
con aprovechamiento de varias fuentes residuales, es el utilizado y descrito en
el capitulo 3. La seleccién del motor se ha basado en criterios como: 1) motor
suficientemente representativo de distribucién de fuentes térmicas residuales,
2) suficiente conocimiento de fuentes de energia residuales en cada punto de
funcionamiento, para realizar un estudio global del motor.

Las fuentes residuales han sido evaluadas en 11 puntos de funcionamiento
de motor, para disenar y evaluar el ciclo resultante éptimo para cada uno
de ellos. Los puntos seleccionados representan los puntos de funcionamiento
estacionarios para la realizacion de medidas de emisiones contaminantes esta-
blecidas por la directiva (US20010) [123]. La tabla 4.2 muestra los puntos de
funcionamiento que han sido seleccionados para realizar el disefio preliminar
del ciclo de recuperacion.
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Tabla 4.2: Puntos de funcionamiento de motor diésel de camion considerados
para la evaluaciéon de WHRS.

Régimen Grado de carga

(rpm) (%)
600 0
800 100
1000 100

25
50
1200 o
100
50
1500 100
50
1800 100

Para la aplicacion de la metodologia sobre el motor diésel de camién se
aplicard el criterio de maximo aumento de potencia neta producida por el
WHRS, respecto la potencia mecanica del motor de referencia.

4.3.1.2. Motor gasolina vehiculo

El motor utilizado para evaluar las prestaciones del WHRS en un MCIA
con altas temperaturas de gases de escape, ha sido un motor EcoBoost gaso-
lina inyeccién directa 2.0 1 sobrealimentado fabricado por Ford Motor Com-
pany. Este motor debido a su sistema de inyeccion directa y sobrealimenta-
cién, puede considerarse como suficientemente representativo de las tempe-
raturas de un motor gasolina de ultima generacion. La figura 4.7 identifica
los recursos de calor residual disponibles en el motor gasolina considerado.

La fuente residual de los gases de escape ha sido evaluada en 13 puntos
de funcionamiento de motor para disenar y evaluar el ciclo 6ptimo para cada
uno de ellos. Los puntos estan inspirados en el sistema de 13-modos para
ciclos de homologacién de motores gasolina de vehiculos ligeros (US20010)
[123] y pueden ser considerados como puntos suficientemente representativos
de motor . La tabla 4.3 muestra los puntos de funcionamiento que han sido
seleccionados para realizar el diseno preliminar del ciclo de recuperacion.

Al igual que en el caso del motor diésel sobrealimentado, en aplicacion
de la metodologia sobre el motor gasolina de vehiculo se aplicara el criterio
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Régimen Grado de carga

(rpm) (%) —
1500 25 .
5000 55 Gasolina Agua

25 201 refrigeracion
2500 50 I

75

25 Intercooler

50 Turbina Compresor
4000 75

100

50
4000 o —

Catalizador Aire atmosférico

6500 100

Figura 4.7: Esquema de las fuentes re-
siduales disponibles en motor Eco-boost
2.0 1 gasolina inyeccién directa sobreali-
mentado.

Tabla 4.3: Puntos de funciona-
miento de motor gasolina 2.0

| utilizados para evaluacion de
ciclo Rankine como WHRS.

de maximo aumento de potencia neta producida por el WHRS respecto la
potencia mecanica del motor de referencia.

4.3.1.3. Motor diésel camion

A través de los resultados experimentales de cada uno de los puntos de
funcionamiento del motor listados en la tabla 4.2, se ha realizado el estudio
energético de la potencia térmica residual disponible para cada una de las
fuentes residuales. La figura 4.8 muestra una distribucién completa de la
energia total residual. La superficie ha sido obtenida mediante interpolacion
a partir de los 11 puntos de funcionamiento de motor (representados por
rombos azules).

La figura 4.8 muestra que la potencia residual aumenta con el régimen
de giro del motor y el grado de carga. El punto con mayor potencia residual
(cerca de 420 kW), corresponde a 1800 rpm y plena carga, puesto que es el
punto en el que mayor cantidad de combustible es inyectada. En cambio el
punto 600 rpm y 0 % de carga practicamente no genera potencia residual.

La distribucién de niveles energéticos de cada fuente residual existentes
en el motor aparece reflejada en la siguiente figura 4.9. Las leyendas de cada
punto de funcionamiento ilustran el porcentaje de potencia residual de la
fuente respecto el total generado.
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Potencia térmica total disipada (kW)

e

Par (Nm)

0
600 800 1000 1200 1400 1600 1800
Régimen de giro (rpm)

Figura 4.8: Distribucién de potencia térmica residual disponible en el motor
diésel de camién.

La potencia térmica disponible de los gases EGR oscila entre un 0%
(puntos donde no existe EGR), y un 35 % para puntos con altos regimenes
de giro y cargas parciales.

La potencia residual de los gases de escape, es una de las fuentes de energia
térmica con mayor nivel energético disponible desde un 44 % (puntos con
alto grado de carga y bajo régimen) hasta un 30 % (puntos con alto régimen
y grado de carga medio) de la potencia disponible.

La potencia térmica producida en el Intercooler oscila entre un 2% y
un 6 %, lo cual la convierte en una fuente térmica residual de baja potencia
térmica disponible.

La potencia disponible durante el enfriamiento de los gases en el After-
cooler puede presentar un 7 % de la potencia residual disponible en casi
todos los puntos de funcionamiento muestreados. Son potencias ligeramen-
te mayores que las potencias disponibles en el Intercooler debido a que el
nivel térmico es mayor por las compresiones experimentadas por el aire de
admision.

La potencia térmica del agua de refrigeracion oscila entre un 40 % (altos
grados de carga) y un 50 % (bajos grados de carga) de la potencia térmica
residual total.

Mediante los resultados obtenidos en el estudio energético de fuentes resi-
duales, se esperaria utilizar las fuentes con mayor potencia térmica residual,
es decir, agua de refrigeracion, gases de escape y EGR. Observando los re-
sultados obtenidos en el capitulo 3, se concluye que las soluciones con mayor
potencia recuperada no son necesariamente las soluciones con mejores pres-
taciones como ciclos de WHRS.



120 4. Estudio de viabilidad técnica de ciclos Rankine como WHRS en

MCIA
Potencia Gases de Escape (kW) P%tencia EGR (kW)
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Figura 4.9: Distribucién de potencia térmica residual disponible en el motor
diésel de camién sobrealimentado.
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De este modo, se procede a realizar un analisis exergético para evaluar
la méaxima potencia que podrian desarrollar cada una de las potencias resi-
duales del motor. La figura 4.10 muestra la exergia disponible de las fuentes
térmicas residuales del motor diésel de camién. Las leyendas de cada puntos
de funcionamiento muestran la fraccién de exergia de la fuente, respecto la
exergia total de todas las fuentes residuales.

La figura 4.10 muestra que la fuente residual que presenta la mayor frac-
ci6én de exergia son los gases de escape (desde un 60 % para bajos regimenes
hasta un 40 % altos regimenes), a pesar de presentar sélo un 30 % de la
potencia disponible residual segiin mostraba la figura 4.9.

Tal y como puede observarse de la figura 4.10, entre un 11 % y 30 % de
la exergia disponible se encuentra localizada en el intercambiador de calor
del EGR para regimenes intermedios y altos) correspondiente a un 30 %
de la potencia térmica total, tal y como muestra la figura 4.9. Respecto la
exergia perteneciente al agua de refrigeracion, se obtiene que presenta entre
un 22-28 % de la exergia total, pero equivalente a un 35-44 % de la potencia
disponible. Este hecho, junto con la restriccion en el rendimiento del ciclo que
implica su aprovechamiento, tal y como se descrito en el capitulo 3, desestima
su aprovechamiento para esta configuracion.

Tal y como puede observarse en la figura 4.10, entre un 15 % de toda la
exergia disponible se encuentra localizada en los gases de escape, Aftercooler
y EGR. De este modo, seran éstas fuentes residuales las utilizadas para el
ciclo WHRS.
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Figura 4.10: Distribucion de exergia disponible en el motor diésel de camién
sobrealimentado.
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4.3.1.4. Motor gasolina vehiculo

Tal y como se ha descrito en el comienzo de la seccién, en el motor gaso-
lina sélo se considerara como fuente de energia residual los gases de escape.
La figura 4.11a representa la potencia residual y la exergia de los gases de
escape. Segun muestra la figura, la potencia térmica residual de los gases
de escape presenta una tendencia creciente monotona respecto el régimen de
giro (aumento de caudal de gases) y temperatura de gases . Los puntos de
funcionamiento utilizados para el andlisis de las fuentes residuales aparece
representado en la figura 4.11a mediante rombos. En cada punto se muestra
el valor numérico de la relacién de potencia térmica residual de gases de es-
cape, considerando las condiciones de salida como condiciones ambientales, y
adimensionalizada frente a potencia mecanica generada por el motor. Como
indica la figura 4.11a, practicamente en todos los puntos de funcionamien-
to del motor considerados la potencia disponible a los gases de escape es
equivalente a la potencia mecanica generada por el motor. La figura 4.11a
muestra como los puntos de alto régimen y carga parcial, son los puntos que
representan mayor potencia residual relativa respecto la potencia de motor,
por lo que es esperable que sean los puntos que generen mayor aumentos de
potencia relativa mediante un WHRS.

Potencia Gases Escape (kW) Exergia Residual Gases Escape (kW)

.- L L

Par (N.m)

1500 2500 3500 4500 5500 6500

1500 2500 3500 4500 5500 6500
Régimen de giro (rpm) Régimen de giro (rpm)

(a) Distribucién de potencia térmica resi-(b) Distribucién de exergia disponible de
dual de los gases de escape de motor gasolinalos gases de escape de motor gasolina
vehiculo vehiculo

Figura 4.11: Estudio energético y exergético de los gases de escape de motor
gasolina vehiculo



124 4. Estudio de viabilidad técnica de ciclos Rankine como WHRS en
MCIA

La figura 4.11b muestra la distribucién de exergia de los gases de es-
cape. Los puntos de funcionamiento analizados que aparecen representados
por rombos azules, se muestran acompanados por una leyenda que indica la
exergia adimensionalizada con la potencia mecanica generada por el MCIA.
La figura 4.11b muestra que para los puntos de funcionamiento considerados,
los gases de escape exhiben una exergfa entre 57-50 % de la potencia generada
por el motor (aproximadamente la mitad de la energia térmica disponible).

4.3.2. Seleccion de las fuentes residuales

El tercer paso de la metodologia propuesta es el proceso de seleccion
de las fuentes residuales a recuperar. El proceso de seleccion de las fuentes
dependera fuertemente de los criterios sobre la viabilidad de la implantacién
del WHRS tal y como se ha indicado en el capitulo 3.

Para la configuracién de motor diésel de camién se seleccionaran como
fuentes residuales: EGR, gases de escape y Aftercooler debido a sus altos
niveles energéticos y exergéticos, lo que permitird obtener soluciones con ge-
neracion de potencia aceptable sin intercambiadores demasiado voluminosos
[41], [42].

La configuracion del motor gasolina utilizard tnicamente el calor de los
gases de escape.

4.3.3. Seleccion del fluido de trabajo

Los fluidos de trabajo utilizados para el diseno del WHRS han sido: agua,
etanol y R245fa. La justificacién de esta seleccién ha sido ampliamente desa-
rrollada a lo largo del capitulo 2.

4.3.4. Evaluacion de potencia isentropica de WHRS

En el siguiente paso de la metodologia, se realizara la evaluacion tedrica
del aumento de potencia maxima obtenida de las configuraciones propuestas
(respecto aprovechamiento de fuentes residuales) para cada uno de los pun-
tos de funcionamiento del motor. Las hipdtesis para el procedimiento seran
similares a las expuestas en el capitulo 3.

4.3.4.1. Motor diésel camion

Tal y como se ha descrito en el capitulo 3, el aprovechamiento de va-
rias fuentes residuales permite diferentes secuencias de aprovechamiento que
presentan distintas prestaciones de ciclo. El aprovechamiento 6ptimo de las
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fuentes de energia residual dependera de dos aspectos: 1) punto de funciona-
miento de motor( puesto que define la distribucién de temperatura y caudales
de las distintas fuentes residuales), y 2) condiciones de temperatura del ciclo
(puesto que el aprovechamiento depende fuertemente de 7,,,, y del fluido de
trabajo). Las diferentes configuraciones que se han considerado para aprove-
chamiento de varias fuentes residuales en el motor diésel sobrealimentado de
camion aparecen ilustradas en la figura 4.12. La figura 4.12 muestra los dife-
rentes perfiles de temperatura del fluido de trabajo y las diferentes fuentes de
energia residual a lo largo del proceso de aprovechamiento. La configuracion
(A) ilustra la configuracién de recuperacién en la cual, las potencias residua-
les del EGR, Aftercooler y gases de escape pueden ser aprovechadas debido a
sus niveles de temperatura elevados. En el capitulo anterior se demostro que
dicha configuracion es considerada como la éptima para aprovechamientos
con estas caracteristicas. La configuracién (B) corresponde a la configura-
ciéon optima cuando la temperatura residual del Aftercooler no presenta el
nivel térmico suficiente como para sustentar el proceso de evaporacion del
liquido. Debido a que se evitan configuraciones de aprovechamiento en pa-
ralelo, tampoco se aprovecha dicha fuente residual para calentamiento del
fluido de trabajo en fase liquido, puesto que es mas efectivo realizarlo con
la potencia de los gases de escape. La configuracién (C) se corresponde con
los puntos de funcionamiento de motor en los que no existe EGR y el Af-
tercooler no presenta el nivel térmico suficiente para sustentar el proceso de
evaporacion del liquido de trabajo.

La figura 4.13 muestra la potencia isentropica generada (potencia pro-
ducida por el ciclo Rankine considerando tnicamente las irreversibilidades
externas del ciclo) para cada punto de funcionamiento de motor, a modo de
aumento potencia mecédnica (en tanto por uno) respecto la potencia mecani-
ca inicial proporcionada por el motor.La figura 4.13 muestra tres mapas de
motor donde se ilustran los resultados obtenidos mediante la utilizacién de
los tres fluidos de trabajo: agua, etanol y R245fa. Cada mapa de motor pre-
senta a su vez dos superficies de nivel: 1) superficie coloreada en tonos de
grises que representa el aumento de potencia generada (en tanto por uno)
por el WHRS para la configuracién de ciclo en T,,,;=50°C y 2) superficie de
nivel representada en lineas discontinuas en tonos de grises, que muestran el
aumento de potencia de eje generada con configuracion de Tr,,,q=100°C.

Las configuraciones de aprovechamiento utilizadas para cada punto de
funcionamiento y T,,,q aparecen listadas en la tabla 4.4.

Tal y como muestra la figura 4.13, la solucién de agua como fluido de
trabajo con T,,,;=50°C puede lograr hasta un aumento de potencia de un
14.4 % para puntos de alto régimen y 50 % de carga de motor, hasta un 6
% para puntos con bajo régimen (800-1000 rpm). A través de la figura 4.13
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Figura 4.12: Diferentes configuraciones de aprovechamiento de fuentes térmi-

cas residuales en funcion de la presencia de fuentes residuales en motor diésel
de camion.

Tabla 4.4: Listado de diferentes secuencias de aprovechamiento de fuentes
residuales en funcién del puntos de funcionamiento de motor diésel de camioén.

Punto funcionamiento Configuracién Ti.,q=50°C Configuracién T,,,q=100°C
Régimen Grado de carga Agua Etanol  R245fa  Agua FEtanol R245fa
(xpm) (%)
800 100 C C C C C C
1000 100 C C C C C C
1200 25 B B B B B B
50 B B B B B B
75 B B B B B B
100 B B B B B B
1500 50 A A B B B B
100 A A A B B B
1800 50 A A B B B B
100 A A A B B B
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se puede observar como la zona de cargas parciales de 50 % es la zona que
produce mayor potencia isentropica debido a que es la zona donde mayor
tasa de EGR se produce. Esto permite al ciclo de agua un mayor sobreca-
lentamiento y en consecuencia mayor rendimiento de ciclo. La configuraciéon
de T,,,4=100°C exhibe un comportamiento similar, pero con aumentos de
potencia menores mostrando un aumento de potencia maximo de 12 % para
1800 rpm y 50 % de grado carga. La disminucién del aumento de potencia
generado es causada por la importante reduccion de aprovechamiento de la
fuente residual a pesar de un ligero aumento de rendimiento de ciclo.

La grafica de la parte superior derecha muestra el mismo estudio pa-
ra el etanol como fluido de trabajo. Inicialmente puede observarse que la
tendencia del aumento de potencia es similar al caso del agua debido a la
distribucién de energia térmica y la temperatura de las fuentes. La configu-
raciéon de T,,,;=50°C muestra un aumento de potencia méaximo ligeramente
inferiores a los obtenidos con agua, es decir, 12.5 % para el punto de 1800
rpm y 50 % de grado carga, hasta un 5 % en puntos de bajo régimen de
giro y alto grado carga. La configuracion de T¢,,;=100°C exhibe un compor-
tamiento ligeramente inferior a la configuracion de T,,,;=50°C exhibiendo
aprovechamientos maximos de 10 %, puesto que a pesar de que el aprove-
chamiento de fuente es ligeramente menor debido a que la fuente residual se
enfrenta a un ciclo a mayor temperatura, el rendimiento de ciclo es mayor
debido a que las relaciéon entre temperaturas promedio es ligeramente mayor.

La gréfica de la parte inferior de la figura 4.13 muestra el estudio de poten-
cia isentrépica para ciclos Rankine con R245fa como fluido de trabajo. En la
figura se muestra como los aumentos de potencia desarrollados por la configu-
racién de T,.,,q=50°C logran un aprovechamiento maximo de 12 % también
en 1800 rpm y 50 % de grado de carga. El resto de aumentos de potencia se
reducen al reducir el régimen de giro mostrando los aumentos maximos en
puntos de carga cercanos al 50 %. El minimo de potencia isentrépica logrado,
ocurre en el punto de 800 rpm y 100 % de grado carga, con un aumento de
potencia del 5 %. Las buenas prestaciones de esta sustancia como fluido de
trabajo son producidas por dos factores los altos niveles de aprovechamiento
de las fuentes residuales a pesar de presentar bajas temperaturas maximas de
ciclo, tal y como ha desarrollado en el capitulo anterior. En la configuraciéon
con T,,,4=100°C, los aumentos de potencia generadas por el ciclo se reducen
drasticamente debido la fuerte reduccién de la relacién de expansién causado
por las limitaciones de estabilidad quimica (150°C). De este modo, la con-
figuracion de T,,,q=100°C presenta un maximo de 6 % para puntos (puntos
de 1800 rpm y 50 % de grado de carga) y de 3.5 % para el punto de 800 y
100 % de grado carga.
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De los resultados obtenidos se deduce que la configuraciéon con agua es
la configuraciéon que presenta mejores prestaciones energéticas a la hora de
aprovechar la energia térmica residual de un motor diésel sobrealimentado,
aprovechando tnicamente las fuentes de mayor exergia disponible para la
configuracion de T,,,,q=50°C y T,,,q=100°C.

El R245fa muestra resultados aceptables ligeramente inferiores a la confi-
guracién con agua para 1.,,q=50°C. En cambio, las prestaciones se reducen
dramaticamente cuando se considera 71,,q=100°C debido a los limites de
estabilidad quimica y de seguridad de la instalacion.

El etanol muestra comportamientos similares a la configuraciéon de R245fa
T,0ng=50°C. El mayor rendimiento de ciclo esperable por presentar una tem-
peratura de sobrecalentamiento mayor que el R245fa (250°C frente 150°C), se
contraresta por la menor temperatura de evaporacién de ciclo y menor apro-
vechamiento de fuente residual por limitacién del PP. En cambio, el ciclo de
etanol mantiene sus prestaciones para T,,,;=100°C puesto que permite ma-
yores temperaturas de evaporacion, con la posibilidad de mantener la misma
relacion de expansion, a pesar de producir un menor aprovechamiento de la
fuente residual.
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Figura 4.13: Aumento de potencia (potencia isentrépica) producida por ci-
clos Rankine como WHRS para motor diésel de camién. T,,;=50°C (area
coloreada) y Tpnq=100°C (linea discontinua).
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4.3.4.2. Motor gasolina vehiculo

La configuracion de aprovechamiento utilizada para el motor gasolina es la
configuracion tipo (C) de la figura 4.12, puesto que tnicamente se recuperard
la energia térmica residual de los gases de escape. De este modo, la limitacion
del aprovechamiento estd impuesta en la diferencia de temperatura entre los
gases de escape y el fluido de trabajo en condiciones de liquido subenfriado,
tal y como se desarroll6 en el capitulo 3.

La figura 4.14 muestra el estudio de la potencia isentrépica obtenida me-
diante el procedimiento descrito en el apartado en el caso de implementacién
de un motor gasolina. La potencia isentrépica, al igual que el estudio de
WHRS en el motor diésel, se representa a modo de aumento de potencia
mecanica respecto la configuracion original del motor. La figura muestra tres
mapas de motor donde se ilustra los resultados obtenidos mediante la utili-
zacion de los tres fluidos de trabajo objeto de estudio: agua, etanol y R245fa.
Cada mapa de motor presenta a su vez dos superficies de nivel: 1) superficie
coloreada en tonos de grises que representa la fraccion de aumento de poten-
cia generada por el WHRS para la configuracion de ciclo en T,,,;=50°C, y
2) superficie de nivel representada en lineas discontinuas en tonos de grises
que muestran el aumento de potencia de eje generada con configuracién de
T, 0ng=100°C.

Tal y como muestra la figura 4.14, la solucién de agua como fluido de
trabajo con T,,,q=50°C exhibe aumentos de potencia isentrépica compren-
didos desde 16 % en puntos de régimen bajo (2500 rpm) hasta 21 % (puntos
de 4000-5000 rpm y 25 % de carga). Los puntos de alto régimen y carga
no presentan aumentos de potencia de un 19 % puesto que a pesar de ser
los puntos con mayor potencia disponible, la relacién potencia disponible/
potencia mecanica no es maxima. La configuracién con agua como fluido de
trabajo con Tt,,q=100°C exhibe una tendencia similar a la configuracion con
T,0na=50°C pero con potencias desarrolladas por el ciclo sensiblemente me-
nores obteniendo aprovechamientos en zonas de régimen y carga intermedia
(4000-5000 rpm y 25 % de carga) de un 19 %. Para puntos con bajo y alto
régimen se logran aumentos de un 16-17 % segiin muestra la figura 4.14. Tal y
como puede apreciarse, la configuracién con T.,,q=50°C permiten expansio-
nes isentropicas que logran un aumento de potencia de 3 puntos porcentuales
frente a la configuraciéon de T,,,,;=100°C.
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tor gasolina de vehiculo. T¢,,q=50°C (érea coloreada) y Tponqa=100°C (linea
discontinua).
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La configuracién con etanol como fluido de trabajo muestra una tendencia
similar a la configuracién con agua. Este hecho es debido a que la distribu-
ciéon de potencia residual es similar. En cambio el etanol permite menores
temperaturas de sobrecalentamientos lo que equivaldra a un menor aumen-
to de potencia. Tal y como muestra la figura 4.14, la configuracion de ciclo
de Tt0ng=50°C el etanol permite lograr aumentos de 16.6 % para regimenes
intermedios y de un 13 % para puntos de funcionamiento mas extremos. La
configuracion de T,,,;=100°C exhibe un comportamiento ligeramente inferior
a la configuracion de T,,4=50°C exhibiendo aprovechamientos maximos de
16.3 % lo que equivale a una diferencia de 0.3 puntos porcentuales respecto la
configuracion de T,,,;=100°C puesto que a pesar de que el aprovechamiento
de fuente es ligeramente menor debido a que la fuente residual se enfrenta a
un ciclo a mayor temperatura, el rendimiento de ciclo es mayor debido a que
las relacién entre temperaturas promedio es ligeramente mayor.

La configuracion de R245fa se ilustra del mismo modo en la parte infe-
rior de la figura 4.14. La configuraciéon de T.,,q=50°C presenta aumentos de
potencia desde un 19 % para puntos (puntos de 4000-5000 rpm y 25 % de
grado carga) hasta un 16 % para puntos con alto y bajo régimen a pesar de
no presentar una elevada temperatura de sobrecalentamiento (150°C). Este
hecho es debido a la combinacién de dos factores: 1) altos aprovechamientos
de fuente de energia debido a la restricciéon de PP y 2) rendimientos de ciclo
aceptables a pesar de la baja temperatura de ciclo debido a la alta relacién
de expansion frente a una baja energia de evaporacién de la sustancia. En
la configuracion con Tr,,;=100°C, las prestaciones de aumentos de potencia
isentropica se reducen drasticamente debido a que la relacién de expansion
se ve fuertemente reducida debido a las limitaciones de estabilidad quimi-
ca y de seguridad. De este modo, la configuracion de Tt,,;=100°C presenta
un aumento de potencia isentrépico maximo del 10 %, para puntos de 4000-
5000 rpm y 25 % de grado carga, y de 8 % para puntos de funcionamiento
1500-2000 rpm y 25 % de grado carga.

4.3.5. Seleccion de maquina expansora y efecto de irre-
versibilidades

Uno de los componentes del ciclo que limitan fuertemente la potencia
mecanica generada por el WHRS, y por lo tanto el aumento de potencia en
el motor, es el expansor donde tiene lugar el proceso de conversion de energia
de fluido a energia mecédnica [42]. Tal y como se ha descrito en la seccién
anterior, el proceso de seleccién y evaluacién de expansores se basa en el
célculo de Ny y Dy a partir de cuatro variables Ahs,f ezp, Vw fexpos Deap ¥
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Nezp. Los dos primeros coeficientes definen el proceso de expansién impuesto
por las condiciones de ciclo 6ptimas para cada punto de funcionamiento de
motor. De este modo, la seleccién de maquina vendra impuesto por el calculo
de Dewp ¥ Newp-

Para realizar el proceso de seleccién se impondran los siguientes criterios
de diseno:

» En el caso de expansores volumétricos (expansores tipo pistén o rotati-
vos), se fijard inicialmente como régimen de giro del expansor el régimen
del punto de funcionamiento de motor. De este modo, se permite la po-
sibilidad de realizar un acople directo al motor. En caso de no existencia
de méaquina apropiada con este criterio, se impondra una relaciéon de
transmisién maxima de 3 para evitar grandes pérdidas mecénicas en la
transmision.

» En el caso de expansores de flujo continuo (turbinas), se impondra la
condicién de M.,, > 1 (como se ha especificado en el desarrollo de la
metodologia), y a su vez, condiciones subsénicas absolutas del fluido de
trabajo en condiciones de salida del expansor.

4.3.5.1. Motor diésel camion

La figura 4.15 muestra los diagramas del proceso de seleccion para la
configuracion de 7,,,q=50°C y T,,,q=100°C. En la figura de la derecha de
la figura 4.15 se representan linea de iso-rendimiento isentropico para ex-
pansores volumétricos tipo pistén (linea continua) y expansores volumétricos
rotativos (linea discontinua). La figura de la izquierda de la 4.15 representa
la zona de N, — Dy equivalente a turbinas axiales y radiales representadas
con linea continuas negras.

Como muestra la figura de la derecha en 4.15, las soluciones constructivas
para todos los puntos de funcionamiento del motor para el ciclo de R245ta
corresponden a turbinas radiales. Las condiciones de funcionamiento estan
comprendidos entre 75.000 rpm (7,,q=100°C) y 80.000 rpm (7¢0n,q=50°C) y
para unos diametros entre 0.06-0.1 m respectivamente.

La figura de la izquierda de 4.15 muestra las soluciones constructivas para
los ciclos de recuperacién con agua y etanol como fluido de trabajo. Segin
muestra la figura, las soluciones para ambos fluidos varian dependiendo de
la condicién de T, impuesta.

Para la solucién constructiva para el ciclo de agua y T,,,4=50°C, debi-
do a los grandes volumenes desplazados por la baja densidad del vapor a
la salida del expansor, el régimen de giro del expansor debe ser superior al
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del eje del motor (3 veces mayor) para que el expansor presente rendimien-
tos isentrépicos aceptables (30-60 %). En la configuracién de Tpy,q=100°C y
agua, la densidad del vapor es mayor por lo que se requieren menores volime-
nes desplazados. De este modo, la solucién constructiva para el expansor es
de un expansor volumétrico lineal (pistén) pudiendo obtener expansiones con
rendimientos isentrépicos cercanos al 80 %.

25% carga

7 <> Agua Tcond=50°C [ R245fa Tcond=50°C
b 40% 100 % carga & Agua Tcond=100°C n R245fa Tcond=100°C
| 80% O Etanol Tcond=50°C
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Figura 4.15: Diagramas basados en Ny — Dg Turbine Chart Baber-Nichols
[127] para la seleccién de expansor en el proceso de evaluacion de WHRS
para motor diésel de camion.

Las soluciones constructivas para el etanol son similares que para el
agua, es decir expansor volumétrico rotativo para T,,,q=50°C y expansor
volumétrico alternativo para 7.,,q=100°C con la salvedad de que el expansor
puede ser acoplado directamente al eje del motor en todos sus puntos de fun-
cionamiento debido a su menor caudal volumétrico a la salida del expansor.

La figura 4.16 muestra el aumento de potencia generado para cada punto
de funcionamiento después de aplicar las irreversibilidades tanto del expansor
como de la bomba. Respecto la solucién de agua, puede observar que a pesar
de que la solucion de T,,,;=50°C ofrecia mayores potencias isentrépicas, el
efecto del alto caudal volumétrico desplazado y el alto salto entdlpico el
proceso de expansion genere altas irreversibilidades y por lo tanto menores
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prestaciones que la solucién con T,,,4=100°C. La solucién de T,,;=100°C
ofrece aumentos méximos de 10 % para puntos de 1800 rpm y 3 % para 1200
rpm y 25 % de grado carga frente a los 12 % y 5 % para los mismos puntos
de funcionamiento y T,,q=50°C.

Respecto el etanol, la tendencia es similar a la del agua pero exhibien-
do aumentos de potencia ligeramente inferiores. Como muestra la figura, la
solucion de T,,,q=100°C ofrece aumentos maximos de 6 % para puntos de
1800 rpm y 2 % para 1200 rpm y 25 % de grado carga frente alos 7 %y 3 %
para T.,,q= 50°C para los mismos puntos de funcionamiento de motor con
regimenes y grados de carga elevados.

El R245fa ofrece valores de aumento de potencia de motor similares al
etanol para T,,,;=50°C. En cambio las prestaciones se ven fuertemente redu-
cidas para cuando se impone la condicion de T,,;=100°C con unas aumentos
de potencia maxima de 4 %.
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Figura 4.16: Aumento de potencia mecénica para motor diésel de camién
considerando irreversibilidades en el proceso de expansion. T¢,q=50°C (drea
coloreada continua) y 7T.,,q=100°C (linea discontinua).
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4.3.5.2. Motor gasolina vehiculo

Como muestra la grafica situada a la derecha de la figura 4.17, las solu-
ciones constructivas para todos los puntos de funcionamiento del motor para
el ciclo de R245fa son turbinas radiales. La diferencia entre las caracteristicas
del expansor para el WHRS de gasolina respecto al expansor del WHRS del
motor diésel de camion estudiado en el apartado anterior, son los didmetros
de maquina y regimenes de giro menores debido a los menores caudal de
fluido de trabajo circulante. Las condiciones de funcionamiento estan com-
prendidos entre 65000 rpm (75,q=100°C) y 75000 rpm (7¢,,q=50°C) y para
unos didmetros entre 0.03 y 0.06 m.
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Figura 4.17: Selecciéon de expansor en el proceso de evaluacion de WHRS
para motor gasolina vehiculo basado en Ny — Dy Turbine Chart [127].

La gréfica situada a la izquierda en la figura 4.17, muestra las soluciones
constructivas del expansor para los ciclos de recuperacién con agua y etanol
como fluido de trabajo. Ambas configuraciones permiten el empleo de expan-
sores volumétricos lineales para puntos de funcionamiento de funcionamiento
con regimenes bajos (1500-4000 rpm) y grados de carga medios (0-50 %). A
partir de esas condiciones, las soluciones constructivas para los expansores
son expansores volumétricos rotativos. Ambas soluciones constructivas per-
miten acople directo al motor.
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Los diametros de maquinas obtenidos para el agua y T,,,q=50°C osci-
lan entre 0.15 m para expansores volumétricos rotativos y 0.14 m expansores
volumeétricos lineales. Para configuracién con agua y 7T,,4=100°C, las solucio-
nes constructivas de expansores volumétricos rotativos y lineales, presentan
diametros de 0.14 m y 0.13 m respectivamente.

Las soluciones constructivas obtenidas para el etanol son similares a las
obtenidas en la configuracién de agua pero con diametros menores debido a
sus menores caudales volumétricos a la salida del expansor. Para T.,,;=50°C
se obtienen expansores de 0.06 m para expansores volumétricos rotativos,
y 0.09 m para expansores volumétricos lineales. Para la configuracion de
T,0n,a=100°C, las soluciones constructivas para los intercambiadores presen-
tan unas dimensiones de 0.05 m para expansores volumétricos rotativos, y de
hasta 0.08 m para expansores volumétricos lineales.

La figura 4.18 muestra los aumentos de potencia mecéanica producidos
por el WHRS para el motor gasolina, considerando las irreversibilidades pro-
ducidas por el expansor y por la bomba. La tipologia de los puntos de fun-
cionamiento representan los diferentes expansores obtenidos en el proceso
de seleccién: 1) rombos (expansor volumétrico lineal), 2) circulos (expansor
volumétrico rotativo) y 3) cuadrados (turbina).

La soluciéon de aprovechamiento con ciclo de agua y T..,,4=50°C ofrece una
mejora de potencia de un 15 % para 3500 rpm y 25 % de carga. Se observa
como los puntos donde se emplea el expansor volumétrico lineal se obtienen
aumentos de potencia desde 12 % hasta el 15 %, para 1500 y 3500 rpm y
25 % de grado de carga respectivamente. Para puntos de funcionamiento
con elevados régimenes y grado de carga, el aumento de potencia se reduce
sensiblemente desde 10 % (para 5000 rpm y 50 % de grado de carga) y 9
% (para 6500 rpm y 100 % de grado de carga). La tendencia es similar para
T.0na=100°C pero con aumentos de potencia maximos de 13 % para 3500
rpm y 25 % de carga y 10 % para 1500 rpm y 25 %. Respecto el etanol,
tendencia es similar a la del agua pero exhibiendo aumentos de potencia
ligeramente inferiores con aumentos de potencia méximas de 11 % y 10 %
para T.,,q=50°C v T¢,,q=100°C respectivamente. A raiz de los resultados se
observa como los ciclos, tanto con agua como etanol como fluido de trabajo,
exhibe sus mejores prestanciones en puntos de funcionamiento de par y grado
de carga intermedio.

Como muestra la figura, la solucion para R245fa solucién de Tt,,,q=50°C,
ofrece aumentos maximos de 13 % para puntos de carga parcial y régimen
comprendido entre 4000 y 5000 rpm. Para puntos de funcionamiento de plena
carga y elevado régimen (4000-6000 rpm), el aumento de potencia producido
por el ciclo es de 11-12 % respectivamente. La homogeneidad del aumento de
potencia a lo largo de los diferentes puntos de funcionamiento es debido a la
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existencia de un mismo tipo de maquina expansora con similares rendimientos
isentropicos.
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Figura 4.18: Aumento de potencia mecdnica para motor gasolina de vehiculo,
tras la aplicacién de irreversibilidades del expansor. Ty,q=50°C (4rea colo-
reada) v Toona=100°C (linea discontinua).
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4.3.6. Dimensionamiento de intercambiadores de calor
4.3.6.1. Definicién de criterios de dimensionamiento evaporador

Como se ha descrito en la seccién anterior, el procedimiento para la asig-
nacién de A; del intercambiador difiere de si el diseno se corresponde al
evaporador o al condensador. En esta subseccion, se desarrollaran estudios
de sensibilidad de los factores que deben ser considerados para el dimensiona-
miento de intercambiadores propios en el disenio de un WHRS en MCIA. Los
pardmetros considerados en el estudio de sensibilidad son: A;, APy, volumen
y relacién de altura de aleta IT, = b, s/by.

Como se ha descrito en el inicio del capitulo, uno de los factores clave
para el dimensionamiento del evaporador es la caida de presién de los gases
de escape durante el proceso de aprovechamiento por el WHRS. La caida
de presion de los gases de escape afectara directamente a la potencia del
motor, puesto que aumentard la potencia de bombeo necesaria para evacuar
los gases de escape [28]. En cambio, un diseno de intercambiador disenado
para lograr una caida de presion muy reducida puede implicar tamanos de
intercambiador voluminosos, lo que afecta al coste de la instalacién, peso y
por lo tanto al aumento de rozamiento por rodadura.

De este modo, es necesario realizar un analisis de sensibilidad de la caida
de presién y del volumen respecto la seccion A; del evaporador y otros factores
geométricos.

La figura 4.19 ilustra un estudio de dimensionamiento para el aprovecha-
miento para un caso perteneciente al motor gasolina de vehiculo considerando
la configuracion 7,,q=50°C, 100°C y II, = b, s/by=1, 0.3 y 0.5. El punto de
funcionamiento de motor corresponde a una potencia disponible de 100 kW
y una temperatura de gases de escape de 817°C. Dicho estudio es extrapo-
lable a todos los puntos de funcionamiento de motor gasolina, puesto que
la relacion de gasto masico y fluido de trabajo se mantiene en el mismo or-
den de magnitud en todos los puntos para un mismo fluido de trabajo. Esta
hipdtesis se cumple puesto que todos los ciclos para cada fluido presentan
el mismo rendimiento de ciclo y que no existen variaciones sustanciales de
temperatura en los puntos considerados.

En la figura de la derecha superior de la figura 4.19, se ilustra el volumen
del intercambiador y la pérdida de presién de gases de escape relativa en la
figura de la izquierda superior para T,,,;=50°C.

Respecto los tamanos de intercambiador con diferentes fluidos de trabajo,
el agua presenta tamanos ligeramente superiores a los obtenidos para los otros
fluidos, siendo los ciclos con R245fa aquellos que presentan menores tamanos
de evaporador para una misma potencia transferida.
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Analizando la caida de presion de los gases de escape indicada en la figura
de la izquierda superior de la figura 4.19, ésta disminuye asintoticamente con
el aumento de A; para las dos T,,,4 consideradas. Los tres fluidos conside-
rados generan pérdidas de presion muy similares en el escape, a pesar de la
diferencia de longitudes de los intercambiadores para cada seccion transversal
estudiada, lo que implica que las contribuciones debido a las variaciones de
densidad, y a los coeficiente de contraccién y expansion supuestos, son méas
influyentes que la componente dependiente de la longitud para una misma
A

Después de analizar el efecto de A, frente a la caida de presion en los gases
de escape y en el volumen del evaporador, es necesario evaluar la sensibilidad
de estas variables, frente a la relacién de alturas de aletas del intercambiador,
es decir II, = b,s/bs. En la figura 4.19, ademds, se muestra el efecto de
distintas relaciones Py, para analizar su efecto en el dimensionamiento del
evaporador.

Respecto las caidas de presion generadas en los gases de escape (figura
superior izquierda de la figura 4.19), se muestra que la configuracién con
relacién I1,=1 genera un aumento de caida de presién en el escape signifi-
cativamente mayor respecto las relaciones I1,=0.3 y 0.15. La relacién I1,=1
indica misma relacién de seccion transversal para los gases de escape y los
fluidos de trabajo. De este modo, y debido a que los caudales volumétricos de
los gases de escape es mayor, la configuracién geométrica impone un aumento
de su velocidad de los gases de escape, lo que genera mayores pérdidas de
presién. Respecto el volumen de evaporador (figura de la derecha de la figura
4.19) se observa como la configuracién II,=1 presenta el minimo volumen de
intercambiador para una A; dada por el aumento de velocidad dentro del
intercambiador y el consiguiente aumento de coeficiente de transferencia de
calor.

Analizando la forma de las funciones pérdida de presion de los gases de
escape y el volumen frente A;, se observa que para de caidas de presion
menores del 5%, el aumento de volumen se convierte en un proceso poco
inefectivo para reducir la pérdida de presién. De este modo, este nivel de
caida de presién puede ser utilizado para posteriores dimensionamientos de
evaporador en WHRS en MCIA por generar bajas caidas de presiéon con
volimenes de evaporador aceptables.

Como indica la figura 4.19, las configuraciones I1,=0.3 y 0.15 generan una
caida de presién similar para una misma A;. La configuraciéon con I1,=0.15
es la configuracién que requiere mayores tamanos de evaporador mayores
puesto que la velocidad de los gases de escape se reduce sustancialmente, y
por lo tanto el coeficiente de pelicula debido a la elevada seccion transversal
efectiva para los gases de escape.
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Las tendencias observadas en el analisis de T,,,,;=50°C son extrapolables
a las configuraciones de ciclo de T,,q=100°C muestra las graficas inferiores
de la figura 4.19. Los valores de caida de presiéon y volumen de evaporador
son ligeramente menores a los observados para la configuracion 7.,,q=50°C,
debido a los menores caudales masicos de fluido de trabajo y menor potencia
térmica transferida a pesar de presentar menor DTML entre la fuente y el
fluido de trabajo.

A partir de los estudios se sensibilidad realizados, se pueden obtener las
siguientes conclusiones para el dimensionamiento del evaporador en WHRS

en MCIA:

= Relaciones geométricas I, préximas a 0.3 ofrecen buenas prestaciones
en transferencia de calor, y baja caida de presién en el aprovechamiento
de los gases de escape para configuraciones similares a la considerada
(aprovechamiento gases de escape motor).

» Limites préximos al 5% en caidas de presion relativa de los gases de
escape permiten disenos de intercambiadores compactos con reducidos
efectos en la potencia de bombeo en el motor.

4.3.6.2. Definicion de criterios de dimensionamiento condensador

Como se ha descrito en la metodologia propuesta, el dimensionamiento
del condensador presenta como aspectos a considerar, la pérdida de presién
del fluido de trabajo, y la necesidad de conveccion forzada que dependera
directamente de la velocidad del vehiculo. Al igual que para el dimensio-
namiento del intercambiador, se utilizarda un caso practico para realizar un
analisis de sensibilidad de las distintas variables que afectan al problema.

En el presente estudio, se persigue evaluar el efecto de la velocidad del
vehiculo vpp, sobre AP, cond ¥y volumen del intercambiador. Para la reali-
zacion del estudio paramétrico se ha considerado el caso practico con mayor
disipacion de potencia en el condensador, es decir el punto de funcionamiento
de motor de 1800 y 100 % de grado carga para el motor diésel de camién.
De este modo, el caso expuesto se podra considerar como limite superior de
tamanos de intercambiador, A; y requisitos de potencia de disipacion. En el
estudio paramétrico, se considerardn como variables Vpaz, APy conds U ¥
volumen de condensador, para T,,,q=50°C.

La figura 4.20 de la izquierda ilustra la sensibilidad de AP, ¢ cona ¥ volu-
men, frente v,,;, v 1, para T,,,4=50°C. Las velocidades de vehiculo conside-
radas estan comprendidos en el rango habitual de velocidades de vehiculo, es
decir, 0-120 km /h. Las relaciones geométricas de altura de aletas I, han sido:



4.3. Estudio de viabilidad de sistema WHRS para motores en vehiculos de
carretera 143

1, 0.3 y 0.15 (representados mediante lineas con cuadrados, circulos y rom-
bos respectivamente). El volumen de intercambiador frente a v,,;, muestra
una tendencia de hiperbélica, tal y como puede deducirse de la ecuacion 4.9.
Como puede observarse, la sustancia que permite menores voltimenes de con-
densador es el agua (lineas negras) para todas las relaciones geométricas II,
y una vp,;, considerada. El motivo es su menor necesidad de enfriamiento de
vapor sobrecalentado a la salida del expansor (proceso con menor coeficiente
de transferencia de calor que la condensacién). En cambio, el R245a es la
sustancia con mayores tamanos. El etanol ofrece tamanos de intercambiador
intermedios.

0.5 01—
a Agua - | Agua
E 044, . Etanol s 0084 . Etanol
s 1 R245fa £ | R245fa
© D II,=1 °© ] II=1
g 03+ S 0.06
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< \ & 1,70.15 g 1 & 07015
o 02 & S 0.04-
=
3 | 3
£ st g
3 01 2
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0 0 ) - ‘
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Velocidad de conveccion forzada (km/h) Velocidad de conveccién forzada (km/h)

Figura 4.20: Estudio de sensibilidad de caida de presion de fluido de trabajo
en condensador frente, volumen y A; para T.,,q=50°C de motor diésel de
camion, y punto de funcionamiento 1800 rpm y 100 % de carga.

Respecto el efecto 11, sobre el volumen del condensador, se observa que la
configuracion con I1,=0.15, es la configuracién que presenta mayores tamanos
de intercambiador, al contrario que en el evaporador. En esta configuracion,
la transferencia de calor por parte del aire, es la que gobierna el proceso
de transferencia, debido al elevado coeficiente de transferencia de calor del
fluido a condensar. De este modo, un aumento de seccién efectiva en el lado
del FF, produce una reduccion del coeficiente de transferencia de calor y por
lo tanto un aumento de longitud de condensador necesaria.

Debido a la elevadas secciones minimas impuestas por las necesidades de
disipacién (A, segin la figura 4.20), las pérdidas de presién de los fluidos
de trabajo considerados, son muy reducidas segin muestra la figura 4.20.
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La caida de presién relativa para todas los fluidos de trabajo, aumenta al
aumentar v,,;, puesto que al reducirse la seccién A;, aumenta la longitud del
intercambiador, por lo que aumenta la caida de presion. Esta tendencia se
observa sobre todo para el ciclo con agua debido al bajo nivel de presién en
el condensador (0.13 bar) con un maximo de 6 %. Para el ciclo con R245fa,
la pérdida de presion del fluido de trabajo puede considerarse despreciable.

Respecto el efecto de II, del condensador, la configuracién que presenta
mayor pérdida de presion en el fluido de trabajo es la relacién 11,=0.15 puesto
que impone una seccion transversal efectiva menor para el fluido de trabajo
y por lo tanto aumenta su velocidad del mismo produciendo mayores caidas
de presion.

Como se ha expuesto en el inicio de la subseccién, el andlisis de sensibili-
dad se ha realizado para el punto de funcionamiento con mayor necesidad de
potencia de disipacién, motor diésel de camién. De este modo, para el resto de
puntos de funcionamiento y de motor se obtendran resultados con tendencia
similares pero exhibiendo menores A; y volimenes para unas v,,;, impuesta.
De este modo, las tendencias observadas pueden ser representativos para el
dimensionamiento de condensadores para WHRS en MCIA similares a los
analizado.

De este modo, se utilizara el intercambiador con I1,=0.3 puesto que se
ha demostrado que ofrece prestaciones optimas de transferencia de calor,
volumen de intercambiador y de pérdida de presiéon para condensadores en
MCIA.

Respecto los criterios de seleccion, se observa en la figura 4.20 que el
efecto de la pérdida de presion en el condensador no parece especialmente re-
levante para los ordenes de magnitud de WHRS en motores considerados. De
este modo, inicamente se considerara el criterio de necesidad de conveccion
forzada para la asignaciéon de A; en el condensador.
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4.3.6.3. Motor diésel camion

Para el dimensionamiento de los evaporadores de los ciclos éptimos de ca-
da punto de funcionamiento del motor se considera la hipdtesis de APt cvap maz
de 5 % en la linea de escape. Como la caida de presion de escape es préacti-
camente independiente del fluido de trabajo considerado, se ha realizado la
asignacion de A; de cada punto de funcionamiento utilizando la ecuacion 4.7.

La figura 4.21 se muestra el dimensionamiento de los puntos de funcio-
namiento para la configuracion de agua, etanol y R245fa. Cada uno de las
mapas de funcionamiento de motor representa la longitud en m del inter-
cambiador y las leyendas de los puntos de funcionamiento representan las
secciones transversales del evaporador.

Como muestran los resultados, la configuracion de ciclo de agua es la
configuraciéon que muestra longitudes de evaporador entre 0.50 m (800 rpm y
100 % de carga) hasta 1.7 m (1500-1800 rpm y 100 % de carga) frente a los
0.7 v 0.8 m para R245fa, con secciones entre 0.01 y 0.03 m? respectivamente.
La solucién que ofrecen evaporadores con menores dimensiones es R245fa, lo
cual es consistente con el estudio realizado en la seccién anterior. El ciclo de
etanol ofrece soluciones con tamanos intermedios tal y como se muestra en
la figura 4.21.

Tal y como se ha descrito en la subseccién anterior, el diseno del condensa-
dor implica conocer la velocidad el vehiculo en cada punto de funcionamiento,
y realizar un diseno que no afecte a la refrigeracién de la configuracion inicial
del motor. Como alternativa a este criterio, puede considerarse la utiliza-
cion de conveccion forzada producida por un ventilador utilizando parte de
la potencia motriz del motor. Debido a tratarse de un problema multivaria-
ble, y dependiente de las hipdtesis de disenio a considerar, no se abordard el
dimensionamiento final del condensador en el presente estudio.
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Figura 4.21: Dimensionamiento de la configuracion de 6ptimos de funciona-
miento para la motor diésel sobrealimentado con la configuracién de agua,

etanol y R245fa. T,,,q=50°C (4rea coloreada) y Tepnq=100°C (trazo discon-
tinuo).
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4.3.6.4. Motor gasolina vehiculo

Para el dimensionamiento de los evaporadores del motor gasolina de
vehiculo, se ha considerado el mismo criterio que para el motor diésel so-
brealimentado es decir, AP cpapmaz=D % en la linea de escape.

La figura 4.22 muestra el dimensionamiento de los puntos de funciona-
miento para la configuracién de agua, etanol y R245fa para las dos tem-
peraturas de condensacién consideradas. Como muestran los resultados, la
configuracion de ciclo de agua es la configuracién que muestra mayores lon-
gitudes de evaporador ( al igual que para el caso del motor diésel de camién)
con longitudes entre 0.5 m (1500-2500 rpm y 25 % de grado carga) hasta 0.9
m (6500 rpm y 100 % de grado carga) frente a los 0.3 m y 0.7 m para R245fa
y etanol con secciones de 0.0016 m? y 0.01 m? respectivamente.

La solucién T,,,;=100°C ofrecen soluciones constructivas con menores
tamanios desde 0.2 m (1500-2500 rpm y 25 % de carga) hasta 0.55 m (6500
rpm y 100 % de grado de carga) para el ciclo de R245fa, frente a 0.3 m y 0.6
m del ciclo de agua para los mismos puntos de motor. La solucién de ciclo de
etanol ofrece soluciones constructivas con tamanos evaporador intermedios.
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Figura 4.22: Dimensionamiento de evaporador de WHRS para agua, etanol
y R245fa considerando T,,q=50°C (4rea coloreada) y T.,,q=100°C (trazo
discontinuo) para motor gasolina inyeccién directa.
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4.3.7. Seleccién de elementos constructivos

El ultimo paso de la metodologia que se va a desarrollar en este capitulo,
es la seleccién de elementos constructivos del WHRS. La seleccién se va
a basar en las zonas del mapa cuyos puntos de funcionamiento son mas
frecuentes para cada tipo de motor. Para seleccionar cualitativamente dicha
region, se van a utilizar los puntos de funcionamiento utilizando la normativa
europea para vehiculos ligeros y pesados [137]. Juntos con la seleccion de los
elementos constructivos, se resumiran las prestaciones de ciclo (aumento de
potencia mecdnica) producidas en los puntos seleccionados. En este proceso,
a su vez, se impone la condicién de T,,,,;=100°C puesto que se considera una
solucion mas realista desde el punto de vista técnico y de requerimientos de
espacio, tanto para un prototipo situado tanto en banco de ensayo como en
vehiculo.

4.3.7.1. Motor diésel camion

La figura 4.23 muestra los puntos de funcionamiento del motor diésel
utilizados en el ciclo de homologacion ETC ! para motores de vehiculos
pesados [137], que se realiza con independencia del tipo de vehiculo donde esta
instalado [28]. A partir la grafica 4.23, se concluye que la regién entre 1200-
1400 rpm constituye una zona de puntos de funcionamiento muy utilizadas
para este motor, sobre todo en su circulacion por carretera.
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Figura 4.23: Puntos de funcionamiento de motor diésel de camién correspon-
diente al ciclo ETC [137].

del inglés European Transient Cycle
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Considerando la zona de puntos de funcionamiento mas frecuentes de la
figura 4.23, y las prestaciones de ciclo ilustradas en la figura 4.16, se observa
que las prestaciones del WHRS esperables para este motor se sitiian alrededor
de un 7-6 % como méaximo considerando el agua y etanol respectivamente.
Las maquinas expansoras idéneas para dicho rango de funcionamiento, co-
mo muestra la figura 4.15, son expansores lineales acoplados directamente
al eje del motor, y didmetros aproximados de 0.06 m. Finalmente, las longi-
tudes maximas de evaporador se sitian en 1.1 y 0.9 m, para agua y etanol
respectivamente, y secciones transversales préximas a 0.025 m?.

4.3.7.2. Motor gasolina vehiculo

La figura 4.24 muestra los puntos de funcionamiento del motor gasolina en
el ciclo de homologacién para vehiculos ligeros NEDC 7 [137], siendo dicho
ciclo dependiente del vehiculos donde esta instalado el motor. La figura 4.24
muestra el ciclo de homologacion perteneciente al Ford Mondeo 2.0 litros. Los
puntos gris claro se corresponden con el ciclo urbano y los puntos gris oscuro
al ciclo interurbano. Segun la figura, entre 1500 y 2500 rpm y 25 % de grado
carga, se encuentran los puntos de funcionamiento habituales para el vehiculo
considerado. De este modo, se seleccionaran los elementos constructivos para
dicho rango de funcionamiento.

Puntos de funcionamiento Tramo Urbano
* Puntos de funcionamiento Tramo Carretera
@ Puntos funcionamiento estudiados
Puntos de Funcionamiento Gasolina Ciclo Europa
300 : : - : —

250

Régimen (rpm)

Figura 4.24: Puntos de funcionamiento de motor gasolina de vehiculo corres-
pondientes al ciclo NEDC [137].

"del inglés New European Driving Cycle
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Las prestaciones de ciclo esperables para el motor gasolina de vehiculo
considerando los puntos de funcionamiento frecuentes segin la figura 4.24,
y considerando los resultados de aumento de potencia mecanica obtenidos
en la figura 4.18, son de 10 % y 9 % para fluido de trabajo agua y etanol
respectivamente. Las maquinas expansoras utilizadas para ambos fluidos de
trabajo, son expansores lineales acoplados al eje del motor con diametros
comprendidos entre alrededor de 0.03 y 0.04 m de didmetro. Los tamanos
de evaporador necesarios no superan los 0.5 m y secciones transversales de
0.036 m?, lo que se consideran tamaios de intercambiador aceptables para
su implementacion en un vehiculo.
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4.4. Resumen y Conclusiones

En este capitulo se ha desarrollado una metodologia para abordar el pro-
blema de implantacion de sistemas WHRS en MCIA basados en ciclos de
Rankine de un modo sistemético y sencillo. La metodologia estd compuesta
por una secuencia de pasos que permiten analizar tanto prestaciones energéti-
cas (aumentos de potencia real e isentrépica) como seleccién y dimensiona-
miento de elementos constructivos (maquina expansora y dimensionamiento
de intercambiador), a partir de una serie de toma de decisiones dependiendo
de las restricciones y objetivos impuestos al sistema WHRS.

La metodologia desarrollada se ha aplicado a dos casos practicos concre-
tos: Motor diésel de camién sobrealimentado de doble etapa (varias fuentes
residuales) y motor gasolina inyeccién directa sobrealimentado (aprovecha-
miento de los gases de escape con temperaturas proximas a 800°C). Los
fluidos de trabajo considerados para el analisis del WHRS han sido: agua,
R245fa y etanol debido al interés cientifico de estas sustancias en el estudio
de WHRS en MCIA.

Los aumentos de potencia isentropica generada mas elevados corresponde
al WHRS con agua como fluido de trabajo para las diferentes T,,,4 conside-
radas (50°C y 100°C) para la configuracién de los dos motores. En la configu-
racion de motor diésel de camion se logra un aumento de potencia isentropica
en el motor de hasta 14 % y 12 % para T,,,q=50°C y T,,,q=100°C debido al
menor aprovechamiento de las fuentes residuales. El R245fa exhibe aumento
de potencia similares al etanol con aumentos de potencia isentropica en el
motor de 12 % para T,,,q = 50°C. En cambio, las prestaciones del ciclo de
R245fa se ven sensiblemente reducidas al imponer 7.,,;q=100°C debido a la
reduccion de relacién de expansor al existir limite de presion maxima en la
instalacion.

En la configuraciéon de motor gasolina inyeccién directa, el ciclo de agua
permite aumentos de potencia isentrépica en el motor de hasta un 21 %
(4000-5000 y carga parcial) para una 7.,q=50°C y de 19 % para Ty,q=100°C.
El ciclo con R245fa ofrece aumentos de potencia de 19 % para el mis-
mo puntos de motor (4000-5000 y carga parcial) y Tepng=50°C, y 10 %
para 1,.,,q=100°C. El etanol exhibe en cambio prestaciones similares para
T0na=50°C y Tr0nq=100°C con aumentos de potencia isentropica maximos
de 16 %.

De este modo, el ciclo agua y R245fa exhiben las mejores prestaciones
energéticas de ciclo con una T,,,;=50°C. El ciclo de etanol y agua parecen
soluciones energéticamente aceptables con T.,,;=100°C.

Las maquinas expansoras seleccionadas para su utilizacion en ciclos WHRS
han sido: expansor volumétrico (lineal y rotativo) y turbina radial.
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La turbina radial se corresponde a la solucién constructiva del expansor
para WHRS con R245fa para todos los puntos de funcionamiento conside-
rados en el capitulo, caracterizados por elevados caudales volumétricos y
reducidos saltos entalpicos. La turbina radial es sensible de presentar eleva-
dos rendimientos isentrépicos (70 %) y de ser adaptable a las condiciones
de funcionamiento mediante variaciones de régimen y variacion de seccion
efectiva mediante TGV (Turbina de Geometria Variable). A pesar de ello,
actualmente no existe un amplio desarrollo de turbinas radiales de dimensio-
nes similares a las obtenidas (0.1-0.06 m para expansor de ciclos con 245fa
para motor diésel de camién, y 0.03-0.06 m para expansores en motor ga-
solina de vehiculo con inyeccién directa) en la industria utilizando fluidos
organicos.

Los expansores volumétricos se corresponden a la solucién constructiva
del expansor para WHRS con etanol y agua, caracterizados por elevados sal-
tos entalpicos y reducidos caudales volumétricos. La utilizacién de expansores
lineales aparece en ciclos con régimen y grado de carga intermedios, exhibien-
do rendimiento isentrépicos proximos al 70 %. Segun las caracteristicas de
los puntos de funcionamiento de los motores evaluados, las condiciones de
funcionamiento de los expansores lineales para cada ciclo termodinamico en
cada punto de funcionamiento permiten el acople directo al motor. Para ci-
clos WHRS con mayores caudales masicos, la solucién éptima , segin los
mapas de Japikse [125], es un expansor volumétrico rotativo. Los rendimien-
tos isentrépicos esperables para este tipo de expansor oscilan entre 30 % y
60 %, dependiendo del punto de funcionamiento del motor.

Considerando las irreversibilidades existentes en el expansor en cada ciclo
termodindmico, se obtiene que el WHRS con agua como fluido de trabajo es
la configuracién que proporciona mayor aumento de potencia al motor, con
aumentos de potencia méximos de 12 % y 8 % para el motor diésel de ca-
mion, considerando T,,,q de 50°C y 100°C respectivamente. Las prestaciones
del ciclo etanol y R245fa en el mismo motor son similares para T,,,,q=50°C
(maximos aumentos de potencia de 8% ). Los resultados son extrapolables
a las tendencias observadas para el ciclo de motor gasolina de vehiculo, pero
con aumentos de potencia del motor ligeramente mayores, exhibiendo au-
mentos de potencia méximos de 15 % y 13 % para el ciclo de agua y la
configuracion de T,,q 50°C y 100°C respectivamente.

Posteriormente, se ha desarrollado un analisis de sensibilidad de los facto-
res que determinan el dimensionamiento de un intercambiador (evaporador
y condensador) para una misma potencia. El tipo de intercambiador con-
siderado en el andlisis, ha sido un intercambiador en contracorriente tipo
placa aletas. Mediante el analisis de sensibilidad, se ha obtenido que en el
disenio de evaporador, la consideraciéon de méaxima caida de presién de los
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gases de escape en el intercambiador de 5%, es un criterio de compromi-
so aceptable desde el punto de vista de volumen de evaporador y caida de
presion. Ademéds, mediante un estudio del efecto de longitudes de aleta, se
ha obtenido que la configuracién de II, = b, r/by=0.3 obtiene soluciones de
compromiso entre volumen de intercambiador y la caida de presion de los
gases en el evaporador.

En el dimensionamiento del evaporador se ha obtenido que los evapo-
radores de mayor tamano corresponden a los evaporadores de los ciclo de
aprovechamiento del motor de camién diésel, con secciones maximas de 0.03
m?, vy longitudes entre 1.7 y 1.5 m, para agua y etanol respectivamente. Los
tamanos de evaporador obtenidos se consideran aceptables para su posible
colocacion en un motor de camion debido a la disponibilidad de espacio exis-
tente. Los evaporadores necesarios para el motor de gasolina presentan unas
longitudes maximas (para puntos de maximo par y régimen de giro) de 0.9
m y 0.01 m? para la configuracién con fluido de trabajo agua, frente a 0.7 m
y 0.01 m? de la configuracién con R245fa.

En el analisis del diseno del condensador placa aletas se ha obtenido
que las necesidades de disipacién del condensador son elevadas, por lo que
requieren elevadas secciones transversales y por lo tanto producen reducidas
caidas de presion del fluido de trabajo en el condensador. Las configuraciones
I, = by r/b;=0.3 parece ser de nuevo una distribuciéon geométrica aceptable
para condensador de WHRS en MCIA.

Considerando una implementacion final del ciclo para el motor diésel de
camioén, se obtiene que los mayores aumentos de potencia mecanica espe-
rables son 7% para el ciclo de agua. En cambio, el ciclo de agua requiere
tamanos de evaporador que oscilan 1.7-0.7 m. El etanol ofrece tamanos de
intercambiador intermedios (comprendidos entre 1.5-0.7 m) con aumentos de
potencia mecénica proximos a los obtenidos con el ciclo de agua. Respecto el
WHRS para el motor de gasolina en condiciones habituales de funcionamien-
to, son esperables, un aumento de potencia maximo de un 10 % y 9 %, para
agua y etanol respectivamente. Los tamanos de evaporador maximos espera-
bles para el WHRS en motor de gasolina son de 0.5 m y seccién de 0.036 m?,
lo que se consideran tamanos de intercambiador perfectamente viables para
su implementacion en vehiculos.

De los resultados obtenidos se obtiene el ciclo WHRS para el aprove-
chamiento de los gases de escape del motor gasolina puede ser considerado
como una configuracié aceptable de aprovechamiento para el desarrollo de
un prototipo en banco de ensayo, puesto que presenta las siguientes carac-
teristicas en los puntos frecuentes del motor: a) facil control de la instalacion
debido al aprovechamiento de una tinica fuente residual, b) elevadas aumen-
tos de potencia mecénica tedricos, c¢) desarrollo actual de expansores idéneos
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para los procesos de expansién requeridos, y d) tamanos de intercambiador
aceptables. Respecto la seleccién del fluido de trabajo a utilizar, los ciclos
de Rankine con etanol constituyen una soluciéon con aumentos de potencia
proximos a las producidas con el ciclo de agua independientemente de T.,,q,
con longitudes de evaporador méaximas de 0.5 m y seccién 0.036 m?, y requie-
re la utilizacion de expansores actualmente en desarrollo para su empleo en
WHRS como son los expansores lineales. De este modo, se puede considerar
dicha solucién como ciclo de aprovechamiento para su implementacion en un
banco de ensayo.
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6.1. Principales aportaciones y conclusiones

A lo largo de la presente trabajo de investigacién se ha llevado a cabo
un aporte cientifico sobre la implementacién de ciclos Rankine como WHRS
en MCIA. Para llegar a tal fin, se ha seguido una metodologia general que
divide los objetivos y las tareas realizadas en dos campos claramente diferen-
ciados: 1) campo tedrico, y 2) campo experimental. En la primera parte del
capitulo, se describen los logros obtenidos a lo largo de las estudios tedricos
apoyados en la utilizacién herramientas de cédlculo para estudios 0-D que han

207
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permitido realizar investigaciones de caracter tedrico respecto prestaciones
energéticas y exergéticas de ciclos Rankine con diferentes fluidos de trabajo,
optimizacién de secuencia de aprovechamiento de fuentes residuales y eva-
luacion viabilidad técnica de ciclos de Rankine como WHRS en diferentes
tipos de motor. La metodologia desarrollada para realizar de manera sen-
cilla y compacta los diferentes estudios paramétricos necesarios, también se
considera como aporte del trabajo de investigacion. Posteriormente, en la
segunda parte del capitulo se realiza una recopilacion de las aportaciones del
trabajo de investigacion experimental, asi como de las conclusiones mas re-
levantes. Finalmente, en el ultimo seccion del capitulo, se listan sugerencias
de posibles los trabajos iniciados que no han sido finalizados, como el inicio
de nuevos futuros para obtener mayor conocimiento de la implementacion de
ciclos Rankine como WHRS en MCIA.

6.1.1. Aportaciones obtenidas a partir del trabajo teori-
co

Para el desarrollo de la metodologia y la obtencién de los objetivos de
caracter tedrico, se ha desarrollado un cédigo de simulacion 0-D que permite
la evaluacién de ciclos Rankine como WHRS de un modo sencillo. El cédigo
estd desarrollado en un software que incluye la base de datos de FluidProp,
en las que aparecen recopiladas las variables termodinamicas de condiciones
de vapor sobrecalentado, vapor saturado y liquido subenfriado, de un gran
nimero de sustancias utilizadas en aplicaciones industriales. Mediante esta
herramienta, se han realizado un conjunto de tareas con el fin de profundizar
en el conocimiento sobre viabilidad técnica de sistemas de recuperacion en
MCIA basados en ciclos Rankine. Las principales conclusiones obtenidas en
estos estudios se encuentran resumidas en los siguientes apartados.

» Andlisis tedricos ideales de WHRS en MCIA.

= Andlisis de viabilidad técnica de WHRS en MCIA.

6.1.1.1. Analisis tedricos ideales de WHRS en MCIA

Analisis de fluidos de trabajo en aprovechamientos de una fuente
residual. En estos estudios tedricos realizados se han considerado tres flui-
dos que actualmente estan siendo investigados para diferentes aplicaciones
de WHRS, es decir: agua, etanol y R245fa. De este modo, se han obtenidos
conclusiones de las prestaciones de cada uno de ellos dentro del rango de
temperaturas de recuperacion presentes en un MCIA.
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Mediante el analisis de ciclo Rankine ideal, se ha podido comprobar que
la seleccién del fluido de trabajo 6ptimo para WHRS en MCIA no depende
unicamente de la temperatura de fuente residual, sino de T,,,q v de las res-
tricciones impuestas por la instalacién. De este modo, se ha observado que
para Teonq=50°C, y una restriccion de Ilezp mar = 25, los fluidos de trabajo
éptimos son R245fa ( para temperaturas de fuentes térmicas préximas a Tepap
e inferiores a 350°C) y agua (para temperaturas de fuente térmica superiores
a 350°C). En cambio, para T,,,q=100°C, el fluido de trabajo éptimo para
temperaturas de fuente térmica inferiores a 450°C, es el etanol, y el agua el
fluido de trabajo éptimo para el aprovechamiento de fuentes térmicas con
temperaturas superiores a 450°C.

Analisis de fluidos de trabajo en ciclos de aprovechamiento de di-
versas fuentes. Posteriormente, se ha concluido también mediante anali-
sis de ciclos de Rankine ideales, que la seleccion de una correcta secuencia
de aprovechamiento para el aprovechamiento de diversas fuentes, tiene una
gran importancia para obtener prestaciones de WHRS aceptables. Ademas
se ha obtenido que dicha seleccién es dependiente, tanto de las caracteristi-
cas de fuentes residuales a recuperar, como del fluido de trabajo a utilizar.
La utilizacién de todas las fuentes residuales existentes en un motor gene-
ran prestaciones de ciclo no demasiado satisfactorias debido a la limitacién
en la temperatura de evaporacion del ciclo. Debido a dicha restriccion, las
prestaciones obtenidas no dependen sustancialmente del fluido de trabajo a
utilizar. De este modo, se aconseja el aprovechamiento de las fuentes térmi-
cas de mayor nivel térmico. Respecto la secuencia de las fuentes de elevada
potencia térmica residual aprovechadas, deben considerarse las propiedades
termodindmicas del fluido de trabajo para definir dicha secuencia. De este
modo, fluidos con elevada entalpia de evaporaciéon y elevada temperatura de
sobrecalentamiento (como el agua), requieren secuencias de aprovechamiento
de menor a mayor potencia térmica residual y nivel térmico. Para fluidos con
entalpia de evaporacién no muy elevada (R245fa y etanol), la secuencia 6pti-
ma para el aprovechamiento es aquella en la que el mayor aporte de potencia
calorifica al fluido de trabajo es utilizada para lograr el calentamiento del
liquido subenfriado.

6.1.1.2. Andlisis de viabilidad técnica de M CIA

Los resultados tedricos obtenidos sobre el aprovechamiento de una, o va-
rias fuentes residuales, se han aplicado a un dos casos précticos: a)motor
diésel de camién motor, y b) motor gasolina de vehiculo. Para ello, se ha
desarrollado una metodologia, para abordar de una manera ordenada y sis-
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tematica el andlisis de viabilidad técnica de WHRS en MCIA, y realizar los
estudios tedricos previos para el diseno de un prototipo de WHRS en MCIA.

Prestaciones isentropicas de WHRS en MCIA. Las prestaciones de
WHRS, considerando ciclos Rankine ideales, ascienden hasta un 19 % y un
14 % de aumento de potencia mecénica del motor, para un motor de gasolina
de vehiculo y motor diésel de camion respectivamente. Estos valores corres-
ponden a ciclos de agua como fluido de trabajo y considerando puntos de
funcionamiento de motor con méaxima potencia térmica residual disponible.
De este modo, se observa un enorme potencial en los sistemas de recupera-
cién.

Seleccion de elementos constructivos y tipologias. Mediante utiliza-
cién de mapas de seleccion de expansores existentes en la literatura, se ha
obtenido que los expansores volumétricos son idéneos para ciclos de WHRS
considerando agua y etanol como fluido de trabajo. Los expansores volumétri-
cos alternativos se utilizaran para puntos de baja potencia de motor potencia
de motor, y los expansores volumétricos rotativos para grados de carga y par
elevados. De este modo, considerando los puntos de funcionamiento més uti-
lizados para ambos tipos de motores, se aconseja la utilizacién de expansores
volumétricos alternativos en motores gasolina de vehiculo, y expansores rota-
tivos para motores diésel de camion, permitiéndose en ambos el acoplamiento
directo del expansor con el motor. Para ciclos de recuperacién con R245fa
se aconseja la utilizacion de turbina radial para todos los puntos de funcio-
namiento de los motores considerados. Asi, se aconseja un almacenamiento
de la potencia neta producida utilizando baterias, puesto que las altas velo-
cidades de giro de turbina impiden acoplamiento mecanico con el motor de
forma eficiente.

Diseno de intercambiadores para WHRS. El dimensionamiento del
evaporador esta fuertemente limitado por la caida de presion de los gases de
escape, puesto un aumento elevado de dicha caida aumentaria de un modo
importante el lazo de bombeo del motor original. Para ello, se recomienda la
utilizacion de intercambiadores placas aletas puesto que reducen al maximo
la caida de presion, y presentan tamanos de intercambiador aceptables. Se
ha considerado como relacién de tamano de aleta II,=0.3 como configuracion
geométrica de compromiso entre tamano de intercambiador y caida presion
de gases de escape.

Respecto el dimensionamiento del condensador, el efecto de pérdida de
presion del fluido de trabajo puede considerarse menos importante, incluso
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en condiciones de presién de condensador reducidas (fluido de trabajo agua y
Teona=50°C), siempre y cuando se utilicen intercambiadores con caracteristi-
cas similares a las descritas en el parrafo anterior. El dimensionamiento final
del condensador dependera de la velocidad del vehiculo en cada punto de fun-
cionamiento, puesto que la cantidad de caudal masico de refrigeracién vendréa
determinado por la dicha velocidad y la seccién transversal del condensador.

Ciclo WHRS en condiciones habituales de funcionamiento. Poste-
riormente, se ha procedido a la aplicacion de las irreversibilidades producidas
por los diferentes elementos constructivos del ciclo, suponiendo tinicamente
T,0na=100°C, y considerando tinicamente los puntos de funcionamiento mas
frecuentes. Para ello se han utilizado los ciclos Europa para el motor de
gasolina de vehiculo y para el motor diésel de camién.

De este modo, se obtiene que mediante la implementacion del WHRS en
un motor de camion diésel de camién, es esperable un aumento de potencia
neta durante el ciclo de 8 % y 7 %, considerando el ciclo de agua y etanol
respectivamente. Los tamanos de evaporador para ambos fluidos oscilan entre
1.7-1.1 m con una seccién préxima a 0.0225 m?2.

Las prestaciones del ciclo WHRS para el motor de gasolina inyeccién di-
recta logran hasta un aumento de potencia mecanica neta durante el ciclo de
10 % y 9 %, para agua y etanol respectivamente. Los tamafios de evapora-
dor maximos para dichas configuraciones no exceden los 0.5 m de longitud y
0.0036 m? de seccién. Los tamaifios de intercambiador obtenidos permiten la
posibilidad de una implementacion real debido al reducido tamano de éstos.
De este modo, se considera el aprovechamiento de los gases de escape del
motor gasolina como configuracién de aprovechamiento a implementar en un
banco de ensayos, tanto por sus prestaciones, como por su facil control. Res-
pecto el fluido de trabajo, se ha considerado el etanol como fluido de trabajo
para el prototipo de WHRS debido a sus aceptables prestaciones de aumentos
de potencia generada, y sus tamanos de intercambiador y expansor menores
comparados con los requeridos por el ciclo de agua.

6.1.2. Aportaciones obtenidas a lo largo de la metodo-
logia experimental

Para obtener conclusiones y resultados de naturaleza experimental, y
comparar con las prestaciones de WHRS reales con las obtenidas tedrica-
mente, se ha ejecutado una instalacién de ciclo Rankine como WHRS en
un motor gasolina de vehiculo. El fluido de trabajo utilizado ha sido una
mezcla de etanol y aceite para evitar la instalacién de un sistema de lubrica-
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cion del expansor independiente. El expansor utilizado ha sido un expansor
volumétrico tipo Swash-Plate. La configuracién de aprovechamiento con-
templa la utilizacién tnica de los gases de escape como fuente de energia
térmica residual por sus prestaciones de ciclo tedricas (9 % de aumento de
potencia mecénica) y facil control de la instalacién. Mediante el andlisis de
los resultados experimentales, se han obtenido importantes conclusiones para
la implementacion de estos ciclos como WHRS en MCIA que se resumen a
continuacion.

6.1.2.1. Comportamiento de expansor volumétrico para WHRS

El expansor utilizado presenta una configuracion de valvulas rotativas
para el proceso de admision y lumbreras de drea efectiva reducida para el
proceso de escape. Segun el analisis de los diagramas indicados, el area efec-
tiva de la valvula rotativa es crucial, puesto que la caida de presion en la
admision puede ser importante en estos sistemas (hasta un 25 %). La confi-
guracion seleccionada para el escape obtiene diagramas indicados de diseno
aceptables (sin procesos de subexpansién ni sobreexpansién importantes) pa-
ra un amplio rango de condiciones de funcionamiento del expansor.

Respecto las prestaciones finales del expansor, los rendimiento mecanicos
no muy elevados (préximos al 65 % en puntos de mayor rendimiento de ex-
pansor), son responsables de un factor de recuperacién de potencia mecanica
frente a la isentropica de un 35 % para condiciones éptimas, ofreciendo asf
un aumento de potencia mecdnica del motor de un 3.7 %.

6.1.2.2. Analisis global de WHRS en motor gasolina

Segun muestran los resultados experimentales, y considerando la hipote-
sis de implementacion de ciclo en un vehiculo real, se ha estimado tanto el
aumento de la potencia de bombeo por parte del motor, como el aumento po-
tencia requerida debido al aumento de peso del vehiculo al instalar el ciclo de
recuperacion. Los calculos estiman que dichos aumentos pueden llegar a ser
importantes cuantitativamente respecto la potencia neta obtenida por el ciclo
(alrededor de un 0.8 % para ambos, frente al 3.4 % de aumento de potencia
neta del ciclo de recuperacion). Asi, estos aumentos deben ser considerados
para cualquier analisis de ciclo WHRS en MCIA en vehiculos. De este modo,
el mayor control de la temperatura de subenfriamiento, la reduccién de caida
de presiéon en los intercambiadores, y el diseno de WHRS mas compactos y
menos pesados, son también aspectos cruciales para la implementacién del
WHRS en MCIA. Los resultados muestran que el rango de aumento de po-
tencia mecanica global obtenida mediante la implementacién del WHRS en
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un motor de gasolina descrito en el trabajo de investigacion, se sitia entre 0
% vy 1.9 %, dependiendo del punto de funcionamiento del motor.

6.2. Trabajos futuros

A partir de los resultados obtenidos, y de acuerdo con las conclusiones
planteadas en este trabajo, se pueden abrir nuevas vias de investigacién de

caracter cientifico y tecnolégico relacionadas con la implementacién de ciclos
Rankine como WHRS en MCIA.

6.2.1. Desarrollo de trabajos tedricos futuros

A partir de los resultados obtenidos en el presente trabajo de investi-
gacién, se propone profundizar en los fenémenos termofluidodinamicos de
ciclos WHRS para optimizar cada uno de los procesos existentes, y obtener
asi prestaciones cercanas a las obtenidas mediante estudios tedricos. Para
ello, se necesitara desarrollar un modelo de valores instantaneos de ciclos
Rankine que permita lograr los siguientes trabajos:

= Desarrollo de modelo 0-D del comportamiento del ciclo ORC. De este
modo, se debe inicialmente modelar cada uno de los componentes fun-
damentales de la instalaciéon. El desarrollo del modelo del ciclo debera
realizarse mediante el acople de diferentes submodelos:

e Modelo y andlisis de las pérdidas de calor y de carga en conductos
del sistema de recuperacién de calor.

e Modelo de bomba que debe relacionar a partir de su régimen de
giro, el caudal y aumento de presién del fluido de trabajo. Ademsés,
debera ser capaz de modelar los efectos dinamicos producidos por
el caracter pulsante del fluido en su interior.

e Modelos de intercambiador que sera capaz de predecir las resisten-
cias hidraulicas globales, capacidades térmicas y caidas de presion
tanto de la fuente térmica residual, como del fluido de trabajo y
del foco frio existente.

e Modelo de expansor volumétrico que permitira reproducir fielmen-
te la potencia desarrollada para cada punto de funcionamiento
del ciclo de recuperacion bajo diferentes condiciones de motor.
Ademas, deberd ser capaz de modelar los efectos dinamicos del
flujo en dicho componente.
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6.2.2. Desarrollo de trabajos experimentales futuros

A partir de los resultados experimentales obtenidos en el presente trabajo
de investigacién, se propone profundizar respecto tres aspectos distintos:

» Evaluacién de las prestaciones del ciclo Rankine como WHRS en con-
diciones estacionarias de motor para motores diésel de camion. La con-
figuracion utilizada serd la de aprovechamiento de fuentes térmicas re-
siduales de los gases de escape, Aftercooler y EGR.

» Evaluacién del comportamiento del ciclo en condiciones dinamicas (WHRS
en motor gasolina) al verse sometido a cambios de funcionamiento de
motor. Inicialmente, se estudiard la respuesta del ciclo para pequenos
cambios dentro de condiciones de funcionamiento del motor.
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