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Resumen

El Ciclo Rankine es una tecnologia de conversiéon ampliamente usada en genera-
cion eléctrica. Antiguamente, las fuentes de calor utilizadas eran de alta temperatura
(sobre 600°C), principalmente para efectuar el cambio de fase del fluido més utilizado:
Agua. Actualmente, el Ciclo ha experimentado mejoras en pos de lograr generacion
eléctrica con fuentes de menor temperatura y diversificar las mismas. Aqui nace el
Ciclo Rankine Orgénico, el cual reemplaza el agua por fluidos organicos, los cuales po-
seen una temperatura critica considerablemente menor (entre 100 y 300°C) y entalpias
de vaporizaciéon/condensacion menores en comparacion al agua. Una de las ultimas
modificaciones realizadas al Ciclo consiste en la utilizacién de mezclas zeotrépicas
como fluido de trabajo, el motivo central es el aumento de eficiencia lograda con las
mezclas y la regulacién del volumen o masa de los componentes de la mezcla. En el
siguiente trabajo se realizé una recopilacién de informacion referente a las principales
tecnologias de conversion de calor y fuentes de calor utilizadas en la actualidad. En
el desarrollo de esta memoria se realizaron simulaciones de Ciclo Rankine Organico
para evaluar el desempefio de la mezcla zeotrépica N-Pentano/N-Butano y los fluidos
puros Amoniaco, N-Pentano, N-Butano y HCFC123. La situacién consiste en un Ciclo
Rankine Orgénico que genera 10 MW a partir de una fuente geotérmica, ademds po-
see intercambiadores de calor de placas utilizados como evaporador y condensador. Se
varié la temperatura de agua geotérmica entre 80 y 137°C y se mantuvo constante la
temperatura del agua de refrigeracién en 30°C. Los parametros utilizados como indica-
dores de desempeiio fueron la eficiencia de primera ley, el area de intercambio de calor
especifica por unidad de potencia, la potencia neta generada y el flujo de masa de va-
por generado a partir del aporte de calor geotérmico. Se obtuvo la mejor eficiencia con
mezcla zeotrdpica, llegando a un 14 %. En relacién a la funcién objetivo combinada
con eficiencia, se ubico en segundo puesto con la magnitud de 40,855 ’:n—VQV Se concluyé
que, para que la aplicacion de la mezcla sea considerada una mejora, las temperaturas

del foco caliente deben ser superiores a 130°C.



Abstract

The Rankine Cycle is a conversion technology widely used in power generation.
Formerly, the heat sources used were high temperature (about 600°C), mainly to effect
the phase change of the most used fluid: Water. Currently, the Cycle has experienced
improvements in order to achieve electricity generation with lower temperature sour-
ces and diversify them. Here the Organic Rankine Cycle is born, which replaces water
with organic fluids, which have a considerably lower critical temperature (between 100
and 300°C) and lower vaporization/condensation enthalpies compared to water. One
of the last modifications made to the Cycle is the use of zeotropic mixtures as wor-
king fluid, the central reason is the increase in efficiency achieved with the mixtures.
In the following work a compilation of information referring to the main technologies
of heat conversion and heat sources currently used was carried out. In the development
of this memory Organic Rankine Cycle simulations were carried out to evaluate the
performance of the zeotropic N-Pentane/N-Butane mixture and the pure fluids Ammo-
nia, N-Pentane, N-Butane and HCFC123. The situation consists of an Organic Rankine
Cycle that generates 10 MW from a geothermal source, in addition the cycle has pla-
te heat exchangers used as evaporator and condenser. The temperature of geothermal
water was varied between 80 and 137°C and the temperature of the cooling water was
kept constant at 30°C. The parameters used as performance indicators were the first
law efficiency, the specific heat exchange area per unit of power, the net power gene-
rated and the mass flow of steam generated from the geothermal heat input. The best
efficiency was obtained with zeotropic mixture, reaching 14 %. In relation to the spe-
cific exchange area combined with efficiency, it ranked second with the magnitude of
40,855 ’fn—vg It was concluded that, for the application of the mixture to be considered

an improvement, the temperatures of the hot source must be higher than 130°C.
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Introduccion

La tendencia mundial actual es hacia la generacion eléctrica con fuentes de baja
temperatura, como por ejemplo, las energias renovables no convencionales. Dentro de
estas fuentes destacan la energia solar, combustién de biomasa, depdsitos geotérmicos
y recuperacion de calor residual proveniente de los procesos industriales. Uno de los
objetivos a futuro es reemplazar las antiguas fuentes de calor que son clasificadas “’de
alta temperatura”, como los combustibles fosiles por las nuevas fuentes. Ante la nece-
sidad de diversificar las fuentes energéticas, se propone disminuir la intensidad de las
plantas generadoras y apostar por una generacion descentralizada utilizando todas las
fuentes que hoy en dia estan disponibles y no estan siendo utilizadas.

En el contexto chileno existe un potencial enorme de generacién a partir de las
fuentes antes mencionadas. Ejemplos como la fuerte irrupcion de la energia solar o la
construccion de la Unica planta latinoamericana de generacion geotérmica por Ciclo
Rankine lo confirman. Por consiguiente, se eligié la energia geotérmica como modelo
de estudio para este trabajo. En el mundo la energia geotérmica es utilizada amplia-
mente; sin embargo, hay un rango de temperatura que no esta siendo considerado. Los
rangos habituales de uso del recurso son a partir de 220°C, en donde el vapor generado
a partir del aporte de calor geotérmico se envia directamente a la turbina de operacion.
Se propone utilizar recursos de baja y media temperatura entre 70 y 130°C, los cuales
estan disponibles actualmente, utilizando la tecnologia de ciclo binario.

Dentro de las tecnologias actuales para convertir calor en trabajo, se escogio6 el Ci-
clo Rankine por su robustez y las nuevas modificaciones que se han realizado. En los
ultimos afios, ha crecido el interés en el cambio del fluido de trabajo, el cual antigua-
mente era Agua. Luego de haber seleccionado la fuente de calor, el siguiente paso es
escoger el fluido de trabajo adecuado para el requerimiento. La seleccion de fluidos de
trabajo es el aspecto central de esta memoria y para efectuarla existe una serie de cri-
terios a considerar. El uso de fluidos orgdnicos en el Ciclo Rankine dio origen al Ciclo

Rankine Organico, tecnologia madura actualmente por su vasta aplicacién con energias



renovables, pero existen varios desafios referentes al ciclo, como por ejemplo las bajas
eficiencias logradas.

En el proceso de mejora del ciclo, se propuso testear computacionalmente el Ciclo
Rankine Orgénico con mezclas zeotropicas como fluido de trabajo, el cual consiste en
utilizar una mezcla de fluidos organicos que anteriormente operaban de forma pura.
El principal motivo es que las mezclas presentan glides o gradientes de temperatura
durante el cambio de fase, los cuales mejoran el match de temperatura en intercambia-
dores de calor reduciendo las pérdidas de exergia del ciclo y por ende aumentando la
eficiencia. Se ha probado también el uso de control dindmico de las mezclas para ajus-
tar el glide de temperatura segun el clima y mejorar ain més la eficiencia. Para lograr
el efecto se ajusta la composicion de la mezcla para controlar el glide de temperatura
durante la condensacion con el fin de lograr menores temperaturas de condensacion en
los periodos més frios del afio [17].

Ademas de la recopilacion de informacion referente a fuentes de baja y media tem-
peratura, tecnologias de conversion de calor, seleccion de fluidos de trabajo, se desa-
rroll6 un modelo numérico para evaluar una mezcla zeotrdpica en un eventual Ciclo
Rankine que usa agua geotérmica como fuente de calor. El modelo se basa en el estu-
dio del estado del arte realizado. Ademas de la mezcla, se analizaron fluidos puros para
hacer una comparacion entre ellos utilizando indicadores de desempefio adecuados. Fi-

nalmente se explica bajo qué condiciones es adecuado utilizar una mezcla zeotrdpica.



Objetivos

Objetivo general

Evaluar el desempefio de mezclas zeotropicas como fluido de trabajo en ciclos Ran-

kine de baja y media temperatura.

Objetivos especificos

Para cumplir con el objetivo general se establecen los siguientes objetivos especifi-

COS:

= Analizar el estado del arte relacionado con la generacion de energia mediante

ciclo Rankine en condiciones de baja y media temperatura.

= [dentificar los fluidos de trabajo mas utilizados actualmente en aplicaciones de
baja y media temperatura y evaluar sus pardmetros termodindmicos que los hacen

adecuado para los ciclos Rankine.

= Desarrollar un modelo numérico que simule un ciclo Rankine compatible con

distintos fluidos de trabajo escogido.

= [dentificar criterios para seleccionar el fluido de trabajo adecuado al ciclo y utili-

zarlos para definir mezclas zeotropicas de interés.

= Evaluar las mezclas zeotrdpicas seleccionadas como fluido de trabajo e identifi-
car bajo qué condiciones es una alternativa adecuada para ser utilizada en estos

ciclos.



Capitulo 1

Antecedentes

1.1. Energia geotérmica

Las fuentes geotérmicas varian en temperatura de los 70 a los 350°C y pueden ser
secas, mayormente de vapor, una mezcla de vapor y agua, o solamente agua liquida.
La temperatura del recurso es el mayor determinante del tipo de tecnologia requeri-
da para extraer el calor. Generalmente, los depdsitos de alta temperatura (> 220°C)
son los tnicos apropiados para la produccién comercial de electricidad. Sistemas de
vapor seco y flash son ampliamente usados para producir electricidad a partir de re-
cursos de alta temperatura, sus esquemas se presentan en la figura 1.1. Los sistemas
secos usan el vapor directamente de los depdsitos y lo conducen a través de la unidad
turbina-generador para producir electricidad. Las plantas de vapor flash son los tipos
mas comunes de plantas de generacion geotérmica en operacion hoy en dia. En las
plantas de vapor flash, el agua caliente a alta presion es subitamente liberada a una
presiéon mucho menor, permitiendo que parte del agua se evapore, la cual es usada para
accionar la turbina.

Las fuentes de media temperatura, donde las temperaturas estdn tipicamente en el
rango de 100 — 220°C, son por lejos las mds cominmente disponibles. Las plantas
de energia de ciclos binarios son la tecnologia mds comun para utilizar tales recursos
en generacion eléctrica. Existen numerosas variaciones de plantas de energia binarias

incluyendo el Ciclo Rankine Organico y los ciclos Kalina. [11]
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Figura 1.1: Esquemas de centrales geotérmicas de vapor seco y flash [4]

En el caso de temperaturas geotérmicas bajo 150°C se prefieren los ciclos binarios,
en los cuales la potencia térmica de entrada, caracterizada en el ciclo de inyeccion del
vapor generado a partir del aporte de calor geotérmico, es acoplada con un segundo
ciclo de tipo termodindmico que consta de un fluido de trabajo de menor temperatura

critica que el agua y adecuado para estas fuentes. El vapor de agua cede su calor al



fluido de trabajo y este se vaporiza accionando la turbina para producir energia. [10].

Los ciclos binarios de generacion geotérmica, cuyo esquema se presenta en la figura
1.2, difieren de los sistemas seco y flash en que el agua o vapor proveniente del depésito
geotérmico nunca hace contacto con las unidades turbina/generador. En los sistemas
binarios, el agua del depdsito geotérmico es usada para calentar un fluido secundario
el cual es vaporizado y usado para accionar las unidades turbina/generador. El agua
geotérmica y el fluido de trabajo estdn cada uno confinado en sistemas de circulacién
separados y jamds hacen contacto uno con otro. A pesar de que los sistemas binarios
son generalmente mdas costosos de construir que las plantas accionadas por vapor, tienen
una serie de ventajas. El fluido de trabajo ebulle y vaporiza a una menor temperatura que
el agua, entonces la electricidad puede ser generada a partir de depdsitos de menores
temperaturas. Esto incrementa el nimero de depdsitos geotérmicos en el mundo con
potencial de generacion eléctrica. Ya que el agua geotérmica y el fluido de trabajo
viajan a través de sistemas cerrados, las plantas de potencia binarias virtualmente no
tienen emisiones a la atmoésfera [11].

Las fuentes de media temperatura (> 150°C) permiten también combinar uso de
calor y generacion de electricidad: la temperatura de condensacién es ajustada a un
nivel mayor (por ejemplo, 60°C), permitiendo que el agua de refrigeracion sea utilizada
para calefaccion urbana. En este caso, la eficiencia total se incrementa, pero a expensas

de una menor eficiencia eléctrica [23].
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Figura 1.2: Esquema de una central geotérmica de ciclo binario [4]

Actualmente el potencial de generacion eléctrica usando recursos de baja tempe-
ratura (especialmente en el rango de 70 — 100°C) se ha pasado por alto. La extension
de la tecnologia de ciclo binario para utilizar fuentes de baja temperatura ha recibido
mayor atencion. Ya que la diferencia de temperatura es menor, la eficiencia del ciclo (la
que varia entre 5 — 9 %) es mucho menor que la obtenida al utilizar fuentes de media
temperatura (la que varia entre 10 — 15 %). Mas all4, en sistemas de baja temperatura,
grandes dreas de intercambio de calor se requieren para extraer la misma cantidad de
calor comparada con los sistemas de media temperatura. Estos factores imponen limi-
tes en la explotacion de los recursos de baja temperatura y enfatizan la necesidad de
disefos de plantas binarias 6ptimos y de bajo costo [11]. El actual limite tecnolégico
inferior para la generacion de potencia es alrededor de 80°C, bajo esta temperatura la
eficiencia de conversion se torna muy baja y las plantas geotérmicas no son econémi-
cas [23].



1.2. Uso combinado de calor y electricidad a partir de

biomasa

La biomasa esta ampliamente disponible en procesos agricolas e industriales tales
como la industria de la madera o desechos agricolas. Entre otros medios, esta puede ser
convertida en electricidad por combustion que produce el calor de suministro, el cual es
convertido en electricidad a través de un ciclo termodindmico. El costo de la biomasa
es significativamente menor que los combustibles fosiles. Segtiin Drescher et.al el uso
combinado de calor de cogeneracion y potencia eléctrica a partir de biomasa sélida es
una de las mds interesantes opciones de suministro energético confiable y sustentable
debido a su alta disponibilidad [7].

A pesar de todo, la inversion necesaria para lograr combustion limpia de biomasa
es mas importante para las calderas cldsicas. Para unidades pequefias descentralizadas,
el costo de generacion de electricidad no es competitiva y se requiere combinar con
calor y generacion de potencia para asegurar la rentabilidad de la inversion. Por tanto,
en miras a lograr alta eficiencia en la conversion de energia, las plantas de biomasa de
uso combinado son usualmente manejadas por la demanda de calor antes que por la
demanda eléctrica.

La posibilidad de usar calor como subproducto es un importante activo de los Ci-
clos Rankine Orgéanicos (CRO) de biomasa, destacando la importancia de una demanda
local de calor, la cual puede ser realizada, por ejemplo, por procesos industriales (tales
como el secado de madera) o calefaccion de espacios (usualmente calefaccion urbana).
Ya que el calor es relativamente dificil de transportar a través de largas distancias, las
plantas de biomasa de uso combinado son en su mayoria limitadas entre 6 — 10 MW
de potencia térmica, correspondientes a 1 — 2 MW de potencia eléctrica. Esto excluye
a los Ciclos Rankine de Vapor de agua (CRV) que no son econémicos en este rango de

potencia [23].

1.3. Plantas de energia solar

La energia de concentracion solar (ECS) es una tecnologia bien probada: el sol es
rastreado y su radiacion es reflejada sobre un colector linear o puntual, transfiriendo
calor a un fluido a alta temperatura. Este calor es luego usado en un ciclo de potencia
para generar electricidad. Las 3 principales tecnologias de concentracion solar son el

disco parabolico, la torre solar y el cilindro parabdlico. Los discos parabdlicos y torres



solares son tecnologias de concentracion puntual, conduciendo a mayores factores de
concentracion y a mayores temperaturas. Los ciclos de potencia mas apropiados para
estas tecnologias son el motor Stirling (para plantas de baja escala) y el Ciclo Rankine
de Vapor de agua (CRV), o incluso el ciclo combinado (para torres solares).

Los cilindros parabolicos trabajan a una menor temperatura (300 — 400°C) que los
sistemas ECS enfocados en un punto. Hasta ahora, fueron principalmente acoplados a
un CRYV tradicional para generacion de energia. Ellos estan sujetos a las mismas limita-
ciones que una planta geotérmica o de biomasa: Los CRV requieren altas temperaturas,
altas presiones, y por lo tanto mayores potencias instaladas para ser rentables.

Los Ciclos Rankine Organicos (CRO) son una tecnologia promisoria para disminuir
los costos de inversion a pequeiia escala: Estos pueden funcionar a menores temperatu-
ras, y el total de la potencia instalada puede ser reducido a escala de kWs. Tecnologias
tales como los concentradores lineales Fresner son particularmente adecuados para los
CRO solares, ya que requieren menor costo de inversion, pero funcionan a menor tem-
peratura.

Hasta ahora, pocas plantas que usan CRO estan disponibles en el mercado:

= Una planta CRO de concentracion solar de 1 MWe fue completada en 2006 en
Arizona. El modulo CRO usa n-pentano como fluido de trabajo y presenta una
eficiencia de 20 %. La eficiencia global solar a electricidad es 12, 1 % en el punto

de disefio.

= Una planta de 100 kWe fue encargada en 2009 en Hawaii por Electratherm. El

fluido de transferencia de calor en los colectores es de alrededor de 120°C.

= Algunos sistemas de muy pequeiia escala han sido estudiados para aplicaciones
remotas off-grid, tales como la prueba de concepto del sistema kWe desarrollado

para electrificacion rural en Lesotho por “STG International” [23].

1.4. Recuperacion de calor residual

1.4.1. Equipamiento mecanico y procesos industriales

Muchas aplicaciones en la industria rechazan calor a una temperatura con potencial
de aprovechamiento térmico. En plantas de gran escala, este calor es usualmente so-
breabundante y a menudo no puede ser reusado por completo en el sitio o usado para

calefaccion urbana. Por consiguiente, es rechazado a la atmésfera.



Recuperar este calor residual permitiria generar electricidad para ser consumida en
el sitio o alimentar de regreso la red. En tal sistema, el calor residual es usualmente
recuperado por un circuito intermedio de transferencia que evapora el fluido de trabajo
de un Ciclo Rankine Organico (CRO). Se estima que existe un potencial de 750 MWe
de generacion por calor residual industrial en Estados Unidos, 500 en Alemania y 3000
MWe en Europa.

Algunas industrias que poseen alto potencial de recuperacién de calor residual son
la industria del cemento: 40 % del calor disponible es rechazado en los gases de escape,
con temperaturas que varfan entre los 215 y 315°C. Las emisiones de C'O, de esta
industria representan un 5 % de las emisiones totales de efecto invernadero del mundo,
y la mitad es debido a la combustion de combustibles fosiles en los hornos, industria
del metal y acero: 10 % de las emisiones de efecto invernadero en China, refinerias e

industria quimica.

1.4.2. Motores de combustion interna

Un motor de combustién interna (MCI) solo convierte alrededor de un tercio de
la energia del combustible en potencia mecdnica en los tipicos ciclos de conduccion:
una tipica ignicion de un MCI Spark, con una eficiencia térmica entre 15 y 32 % libera
1,7-45 kW de calor a través del radiador (a una temperatura cercana a 80 — 100°C) y
4,6 — 120 kW via gases de escape (400 — 900°C). El sistema de recuperacion de calor
de Ciclo Rankine (tanto organico como a base de vapor de agua) es un medio eficiente
para recuperar calor (en comparacion con otras tecnologias como la termo electricidad
y el ciclo de absorcion de aire acondicionado [23]). El concepto de aplicar un Ciclo
Rankine a un MCI no es nuevo y los primeros desarrollos técnicos aparecieron después
de la crisis energética de 1970. Los sistemas desarrollados hoy difieren de los disefios
propuestos en 1970 debido a los avances en el desarrollo de dispositivos de expansion
y la mds amplia seleccion de fluidos de trabajo. Sin embargo, actualmente, no hay
soluciones de ciclo Rankine disponibles en el mercado. La mayoria de los sistemas
en desarrollo recuperan calor de los gases de escape y del circuito de enfriamiento.
Otra potencial fuente de calor es la recirculacion de gases de escape y los enfriadores
de aire de carga, los cuales disipan montos no despreciables de calor. El desempefio
de unos prototipos de ciclo Rankine recientemente desarrollados por Honda muestran
una maxima eficiencia térmica de 13 %. A 100 km/h, esto rinde una salida del ciclo
de 2,5 kW (para una salida de motor de 19,2 kW) y representa un incremento en la

eficiencia térmica del motor de 28,9 % a 32,7 %. La electricidad generada mediante
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el ciclo Rankine es utilizada para recargar baterias de respaldo o bien apoyar varios

componentes eléctricos del vehiculo. [23].

1.5. Tecnologias de conversion de calor

1.5.1. Ciclo Rankine de Vapor de agua

El Ciclo Rankine de Vapor de agua (CRV) es quizés el mas conocido de todos los
sistemas de mdaquinas térmicas, habiendo conducido la revolucién industrial, es atn
el ciclo mas usado para producir electricidad en el mundo, por ejemplo, a partir de
combustibles fésiles y nucleares. E1 CRV es un ciclo termodindmico cerrado para con-
version de calor en potencia, y es elaborado por 4 principales componentes de procesos
esbozados en la figura 1.3. El proceso es también ilustrado en un diagrama temperatura-
entropia, el cual muestra los cambios de estados del fluido de trabajo durante un proceso
ideal. La potencia es generada transfiriendo calor de una fuente de calor al agua some-
tida a alta presion que luego se vaporiza en una caldera/evaporador (2-3), y expande el
vapor a través de un expansor (3-4). El expansor es conectado a un generador eléctrico
que convierte la energia mecanica en electricidad. Después del proceso de expansion,
la energia esta aun presente en el vapor en forma de calor de bajo grado, el cual es
rechazado al sumidero de calor por el condensador (4-1). El agua es luego bombeada

de regreso a alta presion (1-2), y en la caldera se completa el ciclo [17].
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Figura 1.3: Diagrama del principio de un Ciclo Rankine de Vapor de agua [17]
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Debido a las propiedades del agua, el CRV es adecuado para fuentes de temperatura
sobre los 450°C. El agua es la primera opcion de fluido de trabajo por varias razones,
incluyendo inflamabilidad, bajo indice de potencial de calentamiento global (cuya sigla
en inglés es GWP) y precio, como también la alta estabilidad quimica. Sin embargo,
varias propiedades hacen al agua inadecuada para la recuperacion de calor de baja y
media temperatura. El agua se considera como un fluido “humedo”, lo cual significa
que la pendiente de su curva de saturacion en la regién de vapor es negativa, como
se muestra en la figura 1.4. Como resultado, el sobrecalentamiento es requerido para
evitar la expansion en la region de dos fases, la cual reduce significativamente la efi-
ciencia del ciclo en la recuperacion de calor con fuentes de baja y media temperatura.
Mas alla, los CRV tipicamente requieren algunos sistemas adicionales auxiliares tales
como agua de reposicion y los requerimientos de mantenimiento son altos. Esto hace al
CRYV inadecuado para plantas de baja capacidad (unos pocos MW de salida eléctrica).

Tampoco podria operarse a distancia el sistema. [17].
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Figura 1.4: Diagrama T-S del agua y de otros fluidos de trabajo tipicos [17]

1.5.2. Ciclo Rankine Organico

Conceptualmente, el Ciclo Rankine Organico, abreviado como CRO, es similar a
un Ciclo Rankine de Vapor de agua, este se basa en la vaporizacion de un liquido a
alta presion, el cual es expandido a una menor presion consiguiendo trabajo mecanico,

luego el ciclo se completa por la condensacién del vapor a baja presion y bombeandolo
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nuevamente a alta presion. Por esto, el CRO involucra los mismos componentes que
un CRV convencional (una caldera, un dispositivo expansor que produzca trabajo, un
condensador y una bomba). Sin embargo, el fluido de trabajo es un compuesto organico
caracterizado por un menor punto de ebullicién que el agua y permitiendo la genera-
cion de potencia a partir de fuentes de baja temperatura [23]. Los fluidos de trabajo
tipicamente usados son “secos” o “isentropicos”, lo cual significa que las curvas de
saturacion en la regién de vapor son positivas o nulas, por ejemplo, pentano (seco)
o R134a (isentrdpico), lo que se puede observar en las figuras 1.6 y 1.7. Se observa
también que las temperaturas criticas son menores que el agua como se ha descrito
con anterioridad. Tales fluidos eliminan la necesidad de sobrecalentamiento, presion de
condensacion sub-atmosférica y necesidad de sistemas auxiliares. Esto, combinado con
menores requisitos de mantencion que los CRV, hacen al CRO aplicable para plantas
descentralizadas y de pequefia escala con potencias eléctricas tan bajas como 5 kW. El
ciclo también puede ser usado en plantas de alta capacidad con potencias de salida de
hasta varios MW [17].

En el marco bastante nuevo de conversion descentralizada de calor de baja tempe-
ratura en electricidad, la tecnologia de CRO ofrece una interesante alternativa, la cual
es en parte explicada por su caracteristica modular: Un sistema CRO puede ser usado,
con pequeflas modificaciones, en conjunto con varias fuentes de calor. Ademas, a dife-
rencia de los ciclos de potencia convencionales, esta tecnologia permite la generacion
de energia descentralizada y de baja escala. Estas caracteristicas hacen a la tecnologia
CRO mas adaptada que el CRV a la conversion de fuentes de energia renovable cuya
disponibilidad es generalmente més localizada que los combustibles fésiles, y cuyas
temperaturas (por ejemplo, en un colector solar o en un pozo geotérmico) es menor que
los combustibles tradicionales [23] .

El CRO es ampliamente comercializado, y es la tecnologia mas madura para recu-
peracion de calor de baja y media temperatura. Sin embargo, existen varios desafios con
el CRO, incluyendo baja eficiencia del ciclo, alto back work ratio (fraccion del trabajo
generado por el expansor consumido por la bomba de alimentacion), como también la
inflamabilidad y alto indice de potencial de calentamiento global (GWP en inglés) de
los fluidos de trabajo. Se han sugerido diferentes modificaciones al ciclo para incre-
mentar su desempefio, estas tipicamente introducen nuevos componentes o fluidos de
trabajo para reducir las pérdidas de exergia del ciclo e incrementar el trabajo de sa-
lida. El ciclo puede parecer tedricamente similar, pero requiere diferentes layouts del

proceso y complejidad, la cual impacta en los costos del ciclo y factibilidad [17]. Se
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puede concluir que actualmente el Ciclo Rankine Orgénico es una tecnologia de van-
guardia [10].

1.5.3. Ciclo Rankine Organico con mezclas zeotrépicas como fluido

de trabajo

Dentro de las tecnologias de CRO, existe la posibilidad de utilizar mezclas zeotrépi-
cas como fluido de trabajo, el esquema de esta configuracion se ilustra en la figura 1.5.
Las mezclas zeotrdpicas se caracterizan por presentar gradientes de temperatura duran-
te la evaporacion y condensacion. Los gradientes de temperatura son creados por las
diferentes temperaturas de ebullicion de los fluidos que componen la mezcla, y pueden
mejorar el match de temperatura en los intercambiadores de calor. Contrariamente al
ciclo transcritico y otras tecnologias con gradientes de temperatura durante la absorcion
de calor, las mezclas reducen las pérdidas de exergia tanto en el condensador como en el
evaporador. Ademds, para mejorar la eficiencia anual de los CRO con temperatura del
ambiente (o sumidero de calor) variable se puede usar el control dindmico de la com-
posicion de la mezcla. Cambiando la composicion de la mezcla se controla el gradiente
de temperatura durante la condensacion, y puede ser ajustada para, por ejemplo, per-
mitir menores temperaturas de condensacion en periodos frios. Esto ha mostrado que,
por ejemplo, mejoraria la eficiencia térmica anual promedio a un 23 % teniendo como
referencia del célculo la eficiencia de un CRO convencional con una fuente de calor
de 100°C. CROs con mezclas zeotropicas pueden requerir dreas de intercambiadores
de calor ligeramente mayores que los CROs basicos, ambos debido a las reducidas di-
ferencias de temperatura en los intercambiadores de calor y menores coeficientes de
transferencia de calor. Otro desafio es el limitado conocimiento de la transferencia de
calor y caidas de presion en mezclas zeotropicas. Ademds, hay disponibilidad limitada

de investigacion experimental con el uso de mezclas [17].
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Figura 1.5: Diagrama T-S de un CRO con un fluido puro (izquierda) y un CRO con
fluidos de trabajo mezclados (derecha) [17]

1.5.4. Seleccion de fluidos de trabajo

A priori, la eleccién del fluido de trabajo tiene una influencia importante en la efi-
ciencia [10]. Sin embargo, la seleccion de fluidos de trabajo ha sido tratada en un gran
ndmero de publicaciones cientificas con distintos enfoques. En muchos casos, estos
estudios presentan una comparacion entre un listado de candidatos a fluido de trabajo
en términos de desempefio termodindmico y basados en un modelo termodinamico del
ciclo. Cuando se selecciona el fluido de trabajo mas apropiado, los siguientes linea-

mientos e indicadores deben ser tomados en cuenta:

1. Desempeno termodindmico: La eficiencia y/o potencia de salida debe ser tan
alta como sea posible para una fuente de calor y sumidero de calor especificados.
Este desempefio depende de un nimero de propiedades termodindmicas interde-
pendientes del fluido de trabajo: punto critico, factor acéntrico, calor especifico y
densidad. No es sencillo establecer un dptimo para cada propiedad termodindmi-
ca especifica independientemente. El enfoque mds comun consiste en simular el
ciclo con un modelo termodindmico mientras se comparan los diferentes candi-

datos a fluidos de trabajo y se extraen conclusiones.

2. Curva de saturacién de vapor positiva o isentrépica: Como se detall6 previa-
mente en el caso del agua, una curva de saturacion negativa (fluido “humedo™)
conduce a gotas en las etapas posteriores de la expansion. El vapor debe, por
tanto, ser sobrecalentado al ingreso de la turbina para evitar dafios en esta. En

el caso de una curva de saturacion positiva (fluido “seco”), se puede instalar un
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10.

recuperador al término de la expansion del fluido para incrementar la eficiencia
del ciclo. Los distintos tipos de fluidos de trabajo se ilustran en las figuras 1.6 y

1.7 donde se muestra isopentano (seco), R11 (isentrépico) y R22 (himedo).

. Alta densidad de vapor: Este parametro es de importancia, especialmente para

fluidos que muestran una muy baja presion de condensacién (por ejemplo, aceites
de silicona). Una baja densidad conduce a mayores flujos volumétricos: los ta-
mafios de los intercambiadores de calor deben ser incrementados para limitar las
caidas de presion. Esto tiene un impacto no despreciable en el costo del sistema.
Sin embargo, puede ser notado que flujos volumétricos mayores pueden permitir
un diseno mds simple en el caso de turboexpansores, para los cuales el tamafio

no es un parametro crucial.

. Baja viscosidad: Baja viscosidad en ambas fases, liquida y vapor, resultan en

altos coeficientes de transferencia de calor y bajas pérdidas de friccion en los

intercambiadores de calor.

. Alta conductividad es relacionada con altos coeficientes de transferencia de ca-

lor en los intercambiadores de calor.

. Presion de evaporacion aceptable: Como se ha discutido para el caso del agua

como fluido de trabajo, altas presiones usualmente conducen a mayores costos

de inversion y mayor complejidad.

. Presion manométrica de condensacion positiva: La baja presion debe ser ma-

yor que la presion atmosférica a fin de evitar infiltracion de aire en el ciclo.

. Alta estabilidad térmica: A diferencia del agua, los fluidos organicos usualmen-

te sufren deterioro quimico y descomposicion a altas temperaturas. La maxima
temperatura de la fuente de calor es limitada por la estabilidad quimica del fluido
de trabajo.

. El punto de congelamiento debe ser menor que la menor temperatura ambiente

del afio para evitar el congelamiento del fluido de trabajo.

Alto nivel de seguridad: La seguridad involucra dos parametros principales:
Toxicidad e inflamabilidad. El standard ASHRAE 34 clasifica los refrigerantes
en grupos de seguridad y pueden ser usados para la evaluacién de un fluido de
trabajo particular.
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11. Bajo potencial de agotamiento de ozono (ODP): el agotamiento de ozono
potencial es 11, expresado en términos de ODP del R11, ajustado a la unidad.
El ODP de los actuales refrigerantes es nulo o muy cercano a cero, ya que los
fluidos con ODP no nulos han sido eliminados progresivamente bajo el protocolo
de Monreal.

12. Bajo potencial de efecto invernadero (GWP): El GWP es medido con respecto
a GWP de C'O,, escogido como la unidad. A pesar de que algunos refrigerantes
pueden alcanzar un valor de GWP tan alto como 1000, actualmente no hay legis-

lacién directa en la restriccion del uso de fluidos con alto valor de GWP.

13. Buena disponibilidad y bajo costo: Los fluidos ya usados en refrigeracién o en

la industria quimica son mas féciles de obtener y menos costosos.
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Figura 1.6: Fluido de trabajo isentropico [23]
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Figura 1.7: Fluidos de trabajo himedo (izquierda) y seco (derecha) [23]

Mientras los estudios de la seleccion de fluidos cubren un amplio rango de fluidos
de trabajo, solo unos pocos fluidos estan ahora siendo utilizados en plantas comerciales
CRO. Estos fluidos se resumen en el cuadro 1.1, clasificados en términos de temperatura

critica.
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En general, el fluido seleccionado exhibe una temperatura critica ligeramente su-
perior que la temperatura de evaporacion objetivo: si la temperatura de evaporacion
es mucho mayor que la critica, por ejemplo si el tolueno (7 = 319°C) es evaporada
a 100°C, las densidades de vapor se vuelven excesivamente bajas en ambas lineas de
presion alta y baja.

El cuadro 1.2 resume la literatura en el campo de la seleccion de fluidos de trabajo
para sistemas CRO. Para comparar las diferentes publicaciones, se toman en cuenta tres
caracteristicas: la aplicacion objetivo y los rangos de temperatura de condensacion/e-
vaporacion. Las publicaciones que comparan el desempeio del fluido de trabajo como
una funcién de la presiéon de ingreso a la turbina y no de la temperatura se excluyen
porque la principal limitacion en la tecnologia CRO es la temperatura de la fuente de
calor y no la alta presion.

Del cuadro 1.2 se vuelve aparente que, a pesar de la multiplicidad de estudios de
fluidos de trabajo, ningtn fluido individual ha sido identificado como 6ptimo para el
CRO. Esto es debido a las diferentes hipotesis usadas para realizar las comparaciones

entre fluidos:

= Algunos autores consideran el impacto ambiental (ODP, GWP), la inflamabili-

dad, y la toxicidad del fluido de trabajo, mientras que otros autores no.

= Supuesto de condiciones de trabajo diferentes (por ejemplo, rangos de tempera-

tura considerados), conduciendo a diferentes fluidos de trabajo 6ptimos.

= Las funciones objetivo en la optimizacion dependen de la aplicacion objetivo: En
aplicaciones de biomasa o solares la eficiencia del ciclo es usualmente maximi-
zada, mientras que en recuperacion de calor residual, la potencia de salida suele

ser maximizada.

Se sigue que, ya que ningun fluido de trabajo puede ser marcado como 6ptimo, el
estudio de los candidatos a fluido de trabajo debe ser integrado dentro del proceso de
disefio de cualquier sistema CRO.

Muchos estudios recomiendan el fluido con la més alta temperatura critica, lo cual
podria sugerir que la eficiencia de la planta podria ser mejorada atin més seleccionando
fluidos de trabajo con puntos criticos incluso mayores. Sin embargo, como se cité ante-
riormente, una temperatura critica alta también implica trabajar a densidades de vapor
menores, lo que conduce a un mayor costo del sistema.

Por lo tanto, puede concluirse que la eficiencia termodindmica en solitario no pue-

de ser considerada como el unico criterio para la seleccion de fluidos de trabajo. Se
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deben considerar enfoques mds globales. Sin embargo, muy pocos estudios incluyen
parametros adicionales que tomen en cuenta el disefio practico del sistema CRO, prin-
cipalmente por la dificultad de definir una funcién apropiada para una optimizacién
multi-objetivo del ciclo. Existen publicaciones donde se ha aplicado el concepto ante-
rior, donde se proporciona una seleccion de fluidos toma en cuenta la requerida area
de intercambio de calor, tamafio de turbina, costo del sistema y riesgo. Estos estudios
revelan que tomando la economia en consideracion se puede orientar a muy diferen-
tes condiciones Optimas de operacion y fluidos de trabajo. Estos métodos deben, por
tanto, ser preferidos que la comparacion termodindmica de candidatos a fluidos de tra-
bajo [23].

Fluido Instalacion
Usado en plantas de potencia geotérmica o en recuperacion de
HFC-134a ] )
calor residual de temperatura muy baja
Fluido de trabajo de baja temperatura, principalmente usado en
HFC-245fa

recuperacion de calor residual

Usado en la unica planta comercial solar CRO en Nevada.
N-pentano | Otras aplicaciones incluyen recuperacion de calor residual y

geotermia de media temperatura

Solkatherm | Recuperacion de calor residual

OMTS Plantas de uso combinado de calor y electricidad a partir de biomasa

Tolueno | Recuperacién de calor residual

Cuadro 1.1: Instalaciones tipicas y los fluidos de trabajo que utilizan [23]



Aplicacion Tde Tde Fluidos recomendados
Cond. [C] | Evap. [C]
30-50 120 R113
30 150-200 HCFC-123, benceno, tolueno
35 60-100 HCFC-123, n-pentano
Recuperacién de 25 100-210 R113
calor residual 25 145 R236EA
40 120 Tolueno, benceno
50 80-220 R113, HCFC-123
7.87 307 R11, R141b, R113, HCFC-123,
HFC-245fa, R245ca
Gases de 55 60-150 Agua, R245ca e isopentano
escape MCI 35 96-221 Benceno
Uso combinado de calor 90 250-350 Butilbenceno
y electricidad 50 170 Etanol
30 70-90 Amoniaco
Geotermia 30 100 HCFC-123, n-pentano
25 80-115 Propileno, R227ea, HFC-245fa
35 60-100 R152a, R600, R290
Solar 45 120-230 n-dodecano
30 150 R245fa, SES36

Cuadro 1.2: Aplicaciones de fluidos de trabajo recomendados por la literatura jun-

to a sus parametros de temperatura [23]

En general, tomando en consideracion todos los criterios presentados anteriormente,
existe otro conjunto de restricciones, las cuales se asocian a las condiciones de trabajo
iniciales del disefio. Las restricciones también incidirdn en la opcion de fluido escogido.
Estas restricciones se relacionan con el tipo de aplicacion y sus requerimientos. Las

formas constatadas con que se selecciona el tipo de fluido en la literatura son, a grandes

rasgos:

= Escoger un grupo de fluidos utilizados anteriormente en otra aplicacién afin. Esto

con el fin de proponer una nueva condicién y escoger la opcidn dptima

= Determinar condiciones iniciales. Luego, mediante un procedimiento someter

fluidos a ajustarse a tales condiciones
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= Segln criterio definido por el encargado del trabajo, seleccionar el fluido que

cumpla de mejor manera el criterio
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Capitulo 2

Estado del arte

Hettiarachchi et.al [11] realizaron una publicacién sobre criterio 6ptimo de disefio
para ciclos Rankine orgdnicos usando fuentes geotérmicas de baja temperatura. El es-
tudio proporciona la relacion entre area total de transferencia de calor requerida y po-
tencia neta generada, la cual es la funcion objetivo del codigo y se considera una buena
medida para el costo total de la planta. Utilizando esta relacién como funcién objetivo
determin cual es el fluido més apto para la aplicacion. El estudio se realizé a 4 fluidos,
los cuales se escogieron porque son aptos para ciclos binarios. Entre las caracteristi-
cas de estos fluidos destaca el bajo punto de ebulliciéon en comparacién al fluido mas
tipico, agua. Se menciona que se desea que los fluidos sean seguros (estables, no toxi-
cos y no inflamables), sin embargo, no todos cumplen a cabalidad esos requerimientos.
El procedimiento de simulacién minimiza la funcién objetivo de cada uno de los flui-
dos estudiados. Los pardmetros que se variaron en el proceso de optimizacién fueron
temperaturas de evaporacion y condensacion, y velocidades de agua geotérmica y de
refrigeracion. Las condiciones iniciales de trabajo fueron: Potencia 10 MW, tempera-
tura fuente de calor 70 — 90°C, temperatura agua de refrigeracion 30°C. Los resultados
entregados fueron: Funcién objetivo, eficiencia térmica, utilizacién de agua geotérmi-
ca y finalmente eficiencia exergética. El fluido preferido fue amoniaco, seguido por
HCFC123, N-Pentano y PF5050.

Drescher et.al [7] realizaron un procedimiento para calcular eficiencia de un CRO.
El método se utilizd para encontrar fluidos apropiados para plantas de biomasa. Se
utilizaron ecuaciones termodindmicas para modelar el ciclo para todos los posibles
candidatos a fluido de trabajo. Para seleccionar el fluido primero se definieron las res-
tricciones del sistema. Los principales pardmetros a analizar fueron las temperaturas y

presiones maximas y minimas. El andlisis se realiz6 centrandose en la eficiencia térmi-

22



ca. Los resultados arrojaron que la eficiencia se correlaciona con minima temperatura
baja, alta temperatura de vaporizacion y una alta entalpia de vaporizacién de entrada.

Heberle et.al [10] desarrollaron simulaciones detalladas para ciclo Rankine organi-
co con fuentes de baja entalpia, en las cuales se consideraron las mezclas zeotrépicas
1sopentano/isobutano y R227ea/R245fa como fluidos de trabajo. Para evaluar la conver-
sion de energia se utilizo principalmente la eficiencia de segunda ley. Por otra parte, los
pardmetros que se variaron fueron: Composicion de la mezcla, temperatura de fuente de
calor y diferencia de temperatura del agua de refrigeracion. El uso de mezclas condujo
a un aumento de eficiencia en comparacion a fluidos puros, principalmente debido a los
match de temperatura en el condensador y evaporador. Por ejemplo, para fuentes bajo
120°C la eficiencia aumentd a 15 %. En el caso de fluidos puros, ocurre un aumento
significativo en la eficiencia cuando se alcanza la presion médximay el pinch point cam-
bia a la entrada del precalentador. El efecto anterior reaparece para el fluido de trabajo
R227ea utilizado en estado puro a 120°C de fuente de calor y para isobutano en estado
puro a 170°C de fuente de calor. En caso de ser requerido, el comportamiento descrito
puede ajustarse para que suceda a mayores temperaturas afiadiendo a la mezcla més
cantidad del componente menos volatil.

Amat [1] desarroll6 un modelo de Ciclo Rankine orgénico con el objetivo de evaluar
fluidos de trabajo de bajo potencial de efecto invernadero. El criterio utilizado por Amat
fue definir una serie de indicadores de desempefio (potencia, rendimiento, flujo mésico,
entre otros) y analizar su comportamiento en base a la variacién de otros pardmetros
claves del ciclo (Temperatura del foco caliente y frio). Finalmente, se concluy6 que no
se puede establecer un fluido exclusivo como 6ptimo, ya que segin cada requerimiento
impuesto en los indicadores de desempefio, serd el fluido que se seleccione. Ademas,
se deben tener en cuenta aspectos practicos como las presiones de operacion o la clasi-
ficacion de seguridad de los fluidos de trabajo.

Quoilin et.al [23] publicaron un profundo estudio técnico-econdémico sobre los ci-
clos Rankine orgéanicos. En el estudio se explicaron las principales aplicaciones de los
ciclos, se describieron los fabricantes y el mercado actual de la tecnologia, se realizo
una comparacién con el ciclo Rankine de vapor, se mostraron criterios de selecciéon de
fluidos y se analizaron cada uno de los componentes que integran el ciclo. Finalmen-
te se explicO las tendencias actuales de la tecnologia en términos de investigacion y
desarrollo.

Chen et.al [5] realizaron una comparacion entre ciclo Rankine organico usando

R123 como fluido de trabajo y el ciclo transcritico que utiliza di6xido de carbono como
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fluido de trabajo, en términos de eficiencia de primera ley y potencia de salida del ciclo.
La fuente de calor utilizada en el ciclo fue calor residual de industria. El motivo del
aumento en la eficiencia del ciclo transcritico fue la mejora del match de temperatura.
Por otra parte, no existié problemas de pinch point en el ciclo transcritico.

Hung et.al [12] investigd los fluidos de trabajo Benceno, Tolueno, p-Xileno, R113
y R123. Analiz6 el comportamiento de la eficiencia y las irreversibilidades comparan-
do varias fuentes de calor. Finalmente seleccion6 el mejor fluido segtn los criterios
mencionados.

Saborio-Gonzalez et.al [24] estudiaron la mezcla de limoneno (extracto de la casca-
ra de naranja) con el hidrocarburo n-pentano. Se analiz6 el comportamiento de los ratios
de evaporacion y entalpias de vaporizacion en funcion de la fraccion masica de cada
componente. La condicion de operacion es una planta geotérmica binaria de Costa Ri-
ca (pentano, 26 % eficiencia de Carnot). Las mezclas que contenian 20 % de limoneno
mostraron eficiencias globales de carnot de 22 % (con pentano) y de 24 % (con iso-
pentano). En este estudio, el cdlculo de la volatilidad y eficiencia de Carnot fueron
utilizados como un indicador de prefactibilidad con el objetivo de realizar un estudio
termodindmico més profundo posteriormente. La eficiencia consideré como parame-
tros la temperatura mds alta (entregada por la fuente de calor asumida) y la mas baja
(la temperatura critica de la mezcla calculada mediante procedimiento propuesto en el
estudio).

Galanis et.al [9] describieron prototipos y configuraciones de plantas de potencia
(fluidos de trabajo puros, uso de mezclas y ciclos supercriticos) con fuentes renovables.
Ademads, resumieron parte de la literatura técnica referida al tema. Se realiz6 una anéli-
sis de primera y segunda ley para mostrar los limites operacionales y de desempefio de
las plantas.

Chamorro [4] realizé un estudio técnico referido a la energia geotérmica, en el cual
describe las principales tecnologias para el uso de la fuente de calor y su proyeccién
para el futuro. Luego, se hizo una revision del estado actual a nivel mundial, ponien-
do énfasis en el despegue actual del uso de la energia en Alemania. El despegue de la
geotermia en Alemania se distingue por sus plantas de energia instaladas que van desde
los 0,25 MWe hasta los 3,8 MWe utilizando tecnologias de CRO y Kalina, los més de
200 proyectos en desarrollo y la larga tradicion en la utilizacion de recursos geotérmi-
cos para la calefaccion urbana. Finalmente, se destacé la importancia de las fuentes de
calor de baja y media temperatura para la produccion de energia eléctrica geotérmica

mundial.
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Para comprender mejor el funcionamiento de los intercambiadores de calor anali-
zados en este trabajo, se utilizaron las referencias de Nakaoka et.al [14] [15] quienes
analizaron el desempefio de un condensador y evaporador de placas y carcasa para con-
version de energia térmica del océano. Se utilizé Freon 22 como fluido de trabajo. Se
propusieron correlaciones empiricas para predecir el coeficiente de transferencia de ca-
lor promedio de condensacion del fluido de trabajo y del lado del agua de refrigeracion.
Ademads, se calcul6 la caida de presion y el factor de friccion en el intercambiador. Fi-
nalmente, se utiliz el trabajo de Uehara et.al [25] quienes analizaron nuevamente un
evaporador de placas y carcasa compardndolo con el estudio anterior citado en este
trabajo y reportando adicionalmente la caida de presion del agua del sistema de enfria-
miento.

Nishikawa et.al [18] derivaron una ecuacidn generalizada para evaporacion nuclea-
da, la expresion correlaciona propiedades independientes de la presion. Més alla, se
indica que la correlacién es aplicable para conveccidn forzada saturada o evaporacion
superficial. La ecuacion de correlacion propuesta fue tedricamente buscada por el anali-
sis de procesos elementales del fendmeno, aunque no estd basada en andlisis dimensio-
nal.

Finalmente, se tomaron ideas referente a los trabajos de Caldifio-Herrera et.al [3],
Peris et.al [19], Peris et.al [20], Esbri et.al [8] y Peris et.al [21].
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Capitulo 3
Desarrollo modelo numérico

El codigo generado en EES [13] tiene como objetivo entregar los datos necesarios
que permitan seleccionar el fluido de trabajo adecuado para la situacién hipotética de
estudio. La situacion consiste en una planta geotérmica basada en el Ciclo Rankine
Organico, en donde se pretende seleccionar el fluido de trabajo que operara en el ciclo.
Se analizaron 5 fluidos de trabajo: Amoniaco, N-Pentano, HCFC-123, N-Butano y la
mezcla zeotropica N-Butano/ N-Pentano. La figura 3.1 muestra el esquema del ciclo
y sus componentes. El modelo desarrollado de ciclo Rankine calcula las condiciones
Optimas de operacion, y en base a estas, calcula los pardmetros necesarios para efectuar
la seleccion. El parametro minimizado en la optimizacidn es el drea de intercambio de
calor especifica por unidad de potencia, ecuacion 3.1, el cual representa el tamafio de
los intercambiadores de calor, cuya magnitud es fundamental en términos de costo total
de planta [11]

Wy

Las condiciones de operacidn, que se calculan en base al pardmetro optimizado, son

v (3.1)

temperatura de evaporacion y condensacion, y velocidades de agua en la fuente de
calor y en el sistema de enfriamiento.

A modo de resumen, se calcularon los siguientes indicadores del modelo: Rendi-
miento térmico, flujo de masa de los fluidos que transfieren calor en los intercambiado-
res, temperaturas de salida de los fluidos que transfieren calor en los intercambiadores,
area total de intercambio de calor especifica, caidas de presion de los fluidos que trans-

fieren calor en los intercambiadores y potencia neta generada.
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Working fluid 1

Turbine
Generator
Pump 2
Evaporator
Cooling water
Condenser
Geothermal water
4 Pump
_/ 3
Pump

Figura 3.1: Esquema de Ciclo Rankine Organico utilizado en la simulacion [11]

3.1. Metodologia

En principio se trabaja con datos de entrada del ciclo Rankine Organico, cuadro 3.1.
Las especificaciones de los intercambiadores de calor se consideran como los primeros
datos del ciclo, seguido de las temperaturas de entrada de los focos caliente y frio, la
potencia bruta del ciclo y las eficiencias mecédnicas de los componentes. Por otro lado,

asumen los siguientes supuestos:

= Cada componente del ciclo es analizado como un volumen de control en estado

estacionario

= El fluido de trabajo pasa a través del evaporador y el condensador a presion cons-

tante
= [os efectos de la energia potencial y cinética son despreciables

= [as bombas y turbinas son isentrdpicas

Luego, se entregan pardmetros de entrada guias: temperaturas de evaporacion y con-
densacion, y velocidades de agua de la fuente de calor y del sistema de enfriamiento,
con estos datos se generan los puntos de estado del ciclo termodindmico. Cada punto

de estado consta de valores de presion, temperatura, entropia, entalpia, etc. Los datos
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de entrada escogidos definen las presiones de operacion del ciclo y la potencia consu-
mida por las bombas para llevar a cabo el trabajo requerido, por tanto su importancia
en el modelo es fundamental, es por esto que se asignaron como grados de libertad en
la simulacién. La figura 3.2 muestra el diagrama de flujo del procedimiento de cdlculo

que resume lo expuesto anteriormente:
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Restricciones iniciales

. Ciclo Placas de los intercambiadores
. _ _ o,
Weross = 10[MW] Ty = 117 — 137°C Material: Titanio
TL'WI = 30°C

| = 1460[mm] w = 550[mm] t = 0,6[mm] § = 5[mm]
Nwep = 0,75 nyp = 0,8 ny = 0,85 ng = 0,96

A 4

Asumir parametros guia

Tg Vewr Vawr Te

A 4

Calculo de puntos de estado

1: Entrada turbina 3: Entrada bomba 5: Entrada vaporizacion
2: Entrada condensador 4: Entrada precalentamiento

A 4

Calculo de parametros globales del ciclo

My g Qin Qout MR

Ingresar a Evaporador y Condensador

Recalcular

. i6 A 3. Calculo de parametros especificos
1. Correlacién coef. TdC 2. Correlacidn coef. TdC fluido de trabajo .
agua U Ay Tywo/Tewo

aw = f(Nuw) awr = f (Nuwr) PWyy PWiyr Wy
E . Evaporador: Nuyr = f(fp, X, H. p) ; .
vaporador/Condensador: 4. Parametro objetivo
Nuy = F(Rey, Pry) Condensador: Nuy,r = f(BO, Gr, Pr,H) Ar

Wy

Optimizacién

min(y) = Tg' Tc' Vawi' Vewr'

Figura 3.2: Diagrama de flujo del procedimiento de simulacion
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Especificaciones

Amoniaco, N-Pentano, R123
N-Butano, N-Pentano/N-Butano
Potencia Bruta 10 (MWe)

Tipo placas y carcasa

Fluido de trabajo

Condensador y evaporador Material placas: Titanio
{ = 1460 mm, w = 550 mm
t = 0,6 mm,
dr =5 mm, dy = 5 mm
Temperatura agua de fuente de calor 117 — 137°C
Eficiencia de bomba de agua 0.8
geotérmica y de refrigeracion ’
Eficiencia de bomba
0,75
de fluido de trabajo
Temperatura agua de sistema de enfriamiento 30°C
Eficiencia de turbina 0,85
Eficiencia de generador 0,96

Cuadro 3.1: Especificaciones del ciclo Rankine Organico consideradas

3.2. Intercambiadores de calor

Los intercambiadores de calor simulados fueron el Condensador y Evaporador. El
objetivo es hallar el drea de transferencia de calor requerida por los equipos para cum-

plir con los requerimientos impuestos al principio.

3.2.1. Condensador

El funcionamiento del condensador se muestra en la figura 3.3. Se aprecia que las
placas responsables de la transferencia de calor entre los fluidos estdn soldadas en sus
extremos. En este caso, el fluido de trabajo ingresa en estado vapor por el extremo
superior y deja el condensador como estado liquido. El fluido de trabajo y el agua de
refrigeracion circulan por canales distintos, los cuales son cada lado de la placa. A partir

de esta configuracion se denomina el "lado de fluido de trabajo” y "lado de agua”
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de refrigeracion. Por otra parte, el agua de refrigeracion ingresa por el costado inferior
lateral del equipo y sale por el costado superior lateral contrario.

Para comenzar la simulacién se utilizan los siguientes parametros de entrada del
condensador: temperatura de fluido de trabajo y de agua, los cuales se derivan de las
temperaturas del fluido de trabajo en evaporacion y la temperatura de entrada del foco
frio. Se calculan las propiedades termofisicas tanto del fluido de trabajo como del agua

de refrigeracion.

3.2.2. Evaporador

El funcionamiento del evaporador simulado se muestra en la figura 3.3, el cual
es andlogo al del condensador, salvo que el sentido del fluido de trabajo se invierte.
El ingreso del agua geotérmica se produce por el lado contrario en comparacion al
condensador. Respecto a los canales que circulan ambos fluidos, se mantiene la misma

designacion que en el condensador.

Partes de un intercambiador de Calor a Placas

Placa movible Paquete de Placas Barra de Soporte

Columna de Soporte
Entrada Fluido Caliente

Placa Fij
Barra de Soporte — _ e

Entrada Fluido Frio

n

Pernos para compresion

Figura 3.3: Esquema general de un intercambiador de calor de placas y carcasa [1]

3.3. Simulacion de componentes y calculos especificos

Luego de calcular los puntos de estado, se pueden determinar los pardmetros globa-
les iniciales: My r, Qin, Qour Y Nr- Las ecuaciones utilizadas se muestran a continua-

cion:
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WG’I‘OSS

m f—
wr (hl - h2)77T *Na

Qin = mwr(hy — hy)

Qout = mWF<h2 - h3>

o an - Qout
N = —~—

Qin
Donde:

my r: Flujo de masa del fluido de trabajo.

WGmssI Potencia bruta del ciclo requerida.

h: Entalpia especifica en cada punto de estado.

nr: Eficiencia de la turbina.

nq: Eficiencia del generador.

agua proveniente del pozo geotermal.

sistema de refrigeracion.

3.3.1. Turbina y bomba

Las ecuaciones de la turbina y la bomba:

~hy—hy
R —
_h3_h4s
np = hs — ha

Donde:

= hy — hy: Trabajo real efectuado por la turbina.

(3.2)

(3.3)

(3.4)

(3.5)

Qin: Calor de entrada al ciclo captado en el evaporador y proporcionado por el

Qous: Calor rechazado del ciclo en el condensador y absorbido por el agua del

(3.6)

(3.7)
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= hy — hyg: Trabajo tedricamente disponible que puede realizar la turbina.
= h3 — hys: Trabajo tedricamente consumido por la bomba.

= h3 — hy: Trabajo real consumido por la bomba.

3.3.2. Intercambiadores de calor: Condensador y evaporador

Respecto a los intercambiadores de calor, se escogieron de placas y carcasa debido
a su compacidad, su esquema general se presenta en la figura 3.3 . Las especificaciones
de los equipos considerados se muestran en el cuadro 3.1.

Los parametros calculados en la seccidn previa sirven como base para realizar el
andlisis de intercambiadores de calor. El método utilizado en el célculo fue el de la
diferencia de temperatura media logaritmica. Segun la forma de la curva de saturacion
del fluido de trabajo, se asumi6 que el intercambiador de calor se divide por tramos.
En el caso del condensador: Desobrecalentamiento y condensacion. En el evaporador:
Precalentamiento, vaporizacion y sobrecalentamiento. Cabe destacar que dependiendo
del fluido de trabajo en ocasiones no se requeriria alguna de las etapas adicionales,
como por ejemplo el sobrecalentamiento cuando el fluido de trabajo es de tipo seco.

Para comprender de mejor forma el comportamiento de los equipos se analizaron

los perfiles de temperatura.
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Perfil de temperatura Condensador
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Figura 3.4: Perfil de temperatura para el condensador utilizando amoniaco como
fluido de trabajo
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Figura 3.5: Perfil de temperatura para el evaporador utilizando amoniaco como
fluido de trabajo



Ammonia

/ T
400
350+
3
= 300
/4
// -
250+ i
Ve
-
” // / — - -
1000 2000 3000 4000 5000 6000
s [J/kg-K]
Ammonia
363
350+
3,869E6 Pa
g 338}
-
3251+ e
~
//
v /.//
313L 3/ 1,689E6 Pa
/ v
/ P
/o7 71
3007/ ‘ ‘ ~ ‘
2000 3000 4000
s [J/kg-K]
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Las figuras 3.4, 3.5 y 3.6 son importantes en el calculo de los pardmetros requeridos,
ya que muestran la viabilidad del disefio del intercambiador de calor. En el caso del
fluido de trabajo, los puntos son extraidos del diagrama T-S. En el caso del agua de la
fuente de calor y del sistema de enfriamiento, las temperaturas de salida son calculadas

mediante ecuaciones de balance de energia, como por ejemplo:

Qo = mw.r - cewe - (Tewo — Towr) (3.8)

En la figura 3.4 se observan las temperaturas Towo v Towr en el perfil del agua del
sistema de enfriamiento. El calor absorbido es el cedido por el fluido de trabajo mientras
cambia de fase.

Luego, en la figura 3.5 se observa que existe una diferencia de temperatura Pinch
Point, ecuacién 3.9, el cual es un pardmetro que refiere al grado de aproximacién entre
los perfiles de temperatura de los fluidos. Esta diferencia de temperatura informa la
factibilidad del disefio del intercambiador. Un ejemplo de calculo de pinch point:

En este caso se asume que:
ATpp =T —Tj (3.9)

QE = QPRE + QLAT (3.10)

Donde Qg es el calor captado por el evaporador que se subdivide en dos porciones:
Qprre Y Qrar, precalentamiento y vaporizacion (o latente) respectivamente.

En la figura 3.5 se observan las temperaturas 7 y Tywo, en el lado derecho del
perfil. Por tanto, el calor captado en el evaporador proveniente del agua de la fuente de

calor en la fase de precalentamiento () prp se expresa como:

QprE = My - cewr - (T"—Tuwo) (3.11)

Finalmente, el calor captado en el evaporador de la fase de vaporizacidon ()4 se apre-
cia nuevamente en la figura 3.5 en el lado izquierdo del perfil, el cual se expresa como
sigue:

QrLar = Thw - cewr - (Tawr —T7) (3.12)

El uso de este tipo de expresiones permite calcular los pardmetros requeridos, ya sea

temperatura, flujo de masa y/o calor suministrado o absorbido.
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3.3.3. Correlaciones utilizadas

El parametro clave que se busca calcular es el coeficiente de transferencia de calor.
Con respecto a las correlaciones utilizadas en el calculo del coeficiente de transferencia
de calor, se calcularon en el lado del agua y del fluido de trabajo. También se calcula la
caida de presion para ambos fluidos.

El cuadro 3.2 resume las correlaciones utilizadas para agua y el cuadro 3.3 las del fluido

de trabajo usadas en este estudio:

Correlaciones
Coeficiente Agua
Condensador
Nuy = 0,047 - ReS® - Pri/?
Rew = VW(VDV;q)W

Pryy = Loy (1]
Evaporador

Caida de presion en ambos equipos APy = FQP(V[V):V)QVVZV [11]

F" obtenido a partir de [16]

Cuadro 3.2: Correlaciones de coeficiente de transferencia de calor y caida de pre-
sion para agua



Correlaciones
Coef. Fluido de trabajo 1 fase Fluido de trabajo bifase
Nuwp =1, 77300*0’1(%)1/4
Nuwp = 0,023Rel: . Py, [2] Boo=Bo- 2 -
Cond. Reyp = WeLedwr Bo — geLp?
VWF o
Pryr = %% [11] Gr — (éfﬁ#) _ (PL;LPV)
Pryyp = “oLiL (1]
Nuyp = C(fpX )91 [ 0831 (L) ~0,448
v
Nuwr = 0,023Rely, Pryjy [2] fr=2
c 2 .
Bvap. | Reyp = Swsifone X = (qpnter) " (Deo) g
Pryyp = Cehprie 7] Py = 1,976W
M = 900m = [11]
AP Obtenidas de [6]

Cuadro 3.3: Correlaciones de coeficiente de transferencia de calor y caida de pre-
sion para el fluido de trabajo

La expresion del nuimero de Nusselt para todos los casos es:

(3.13)

3.3.4. Parametros calculados en ambos intercambiadores

A partir del andlisis de los intercambiadores de calor expuestos anteriormente se
calculan los pardmetros necesarios para obtener drea de transferencia de calor y poten-

cia neta producida por el ciclo. Las ecuaciones utilizadas:

Coeficiente global de transferencia de calor:

1 1 t 1

e 3.14

U  hw * k * hw (3.14)
Donde U es el coeficiente global de transferencia de calor, h el coeficiente de transfe-
rencia de calor, ¢ el espesor de las placas de los intercambiadores y k la conductividad

térmica del material de las placas.

Velocidad de masa de agua de del sistema de enfriamiento (o de la fuente de calor) que

pasa por el condensador (o evaporador):
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Gwro =+ Twr (3.15)

can,C * 6:(: - w
Donde G es la velocidad mésica del fluido, 1 el flujo mdsico, IV el nimero de canales

del intercambiador, § la separacion entre las placas y w el ancho de las placas.

Temperatura de salida de agua del sistema de enfriamiento (o de la fuente de calor):

Qc = (m)w - (cp)w - (Tewo — Tewr) (3.16)

Donde @ es el calor transferido o absorbido por el fluido, 7 el flujo masico, (cp) el

calor especifico, Towo y Tow las temperaturas del fluido.

Area de transferencia de calor:

_ Q@
AT,

Donde A es el area de transferencia de calor calculada, () el calor utilizado en el equipo

A (3.17)

y AT, es la diferencia de media logaritmica en el equipo.

Numero total de placas requeridas para la transferencia de calor:

_ A
-

Donde N es el nimero de placas, A el area total requerida y Ap el darea de cada una de

Nr (3.18)

las placas.

Caida de presion para el agua:

Fwe - pwe - Vipe 1
2+ Deqw

APye = (3.19)

Donde AP es la caida de presion del agua en el equipo, F' el factor de friccion, p la
densidad, V' la velocidad, [ el largo de la placa y (D,,) el didmetro equivalente por

donde circula el fluido.

Potencia de bombeo de agua:

j AP,
PWyc = mwce - atwe (3.20)

Pw - Nwp
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Donde PWV es la potencia consumida por la bomba de agua enlazada al equipo, m el
flujo masico de agua, A P la caida de presion, p la densidad y 7 la eficiencia de la bom-
ba.

Potencia de bombeo de fluido de trabajo:

(P — P)+ APwrc + APyrp

PWF *“TIWFP

PWwr = mwr - 3.21)
Donde PW es la potencia consumida por la bomba del fluido de trabajo en el ciclo, m
el flujo mésico del fluido de trabajo, P las presiones de operacion de la bomba, AP las

caidas de presion del fluido de trabajo, p la densidad y 7 la eficiencia de la bomba.

3.3.5. Parametros globales calculados

Considerando los pardmetros obtenidos en el andlisis anterior, se procede a calcular

los valores de area total de intercambio de calor y potencia neta generada.

Ar = Ac + Ag (3.22)

Wy = Waross — (PWwre + (PWw)g + (PWw)e) (3.23)

Donde A7 es el drea total requerida compuesta de las dreas del condensador y evapora-
dor, WN la potencia neta obtenida como la diferencia entre la potencia bruta WGTOSS y
la suma de las potencias de bombeo de cada una de las bombas del ciclo. Finalmente,
con las ecuaciones anteriores se calcula el pardmetro de 4rea total de intercambio de

calor especifica por unidad de potencia, funcion objetivo expuesta en la ecuacion 3.1.

3.4. Optimizacion

Una vez realizada en su totalidad la estructura del cddigo se procedid a optimizar.
Los grados de libertad escogidos fueron: Temperatura de evaporaciéon y condensacion,
y velocidades de agua geotérmica y de refrigeracion. El método escogido para optimi-
zar fue el Variable Metric Method [22] con un maximo de 800 llamadas y una toleran-
cia de 0,0001. La variable a minimizar fue el area de intercambio de calor especifica

por unidad de potencia del ciclo. Luego de hallar el valor minimo se registraron los
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pardmetros correspondientes a esa condicion minima, los cuales se se analizaron pos-

teriormente.
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Capitulo 4
Validacion

Se realiz6 una comparacién entre los datos obtenidos y los de la publicacion de re-

ferencia [11]. La validacion inicial fue hecha para el Amoniaco y los siguientes parame-

tros:

Parametro Referencia [11] Este estudio Diferencia

P (MPa) 3,83 3,869 1%

Pc (MPa) 1,7 1,689 1%

Tuwo (°C) 81,45 85,83 5%

Tewo (°C) 37,41 36,25 3%

Wy (kW) 7766 8348 7%

awe (£55%) 15,5 14,75 5%

awe (£3%) 21,9 22,25 2%

nr (— 8,9 8,956 1%

Cuadro 4.1: Validacion de parametros en comparacion a la referencia

Donde P refiere a las presiones de evaporacion y condensacion, 7" a las temperaturas
de salida calculadas del evaporador y condensador, W la potencia neta producida por
el ciclo, « los coeficientes de transferencia de calor y 7 la eficiencia del ciclo.

En la publicacién de referencia se analiz6 el siguiente grafico que relaciona eficien-
cia y temperatura de entrada a la turbina utilizando HCFC123 como fluido de trabajo,

el cual se replico en este trabajo:
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Figura 4.1: Relaciones entre eficiencia y temperatura de entrada a la turbina en la
referencia 1 (naranjo) [11], referencia 2 (verde) [17] y este estudio (azul)

Se puede observar que la eficiencia de este estudio es mayor que las referencias. Por
tanto, se deduce que el modelo realizado es vélido para simular los fluidos de trabajo

escogidos



Capitulo 5
Resultados y analisis

Para efectuar el anadlisis, se varid la temperatura de entrada del foco caliente y en
cada condicién se calcul6 el punto 6ptimo de operacidn y sus respectivos parametros
caracteristicos. Ademads, se presenta la relacion de cada uno de los pardmetros con la
diferencia de temperatura entre el foco caliente y frio. Cabe sefialar que la temperatura

del foco frio se mantuvo constante.
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5.1. Eficiencia
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Figura 5.1: Relacion entre eficiencia y diferencia de temperatura de los foco calien-
te y frio

En la figura 5.1, se observa que los comportamientos de las eficiencias de todos los
fluidos tienden a ser lineales crecientes a medida que la temperatura del foco caliente
se incrementa. Esto es congruente, ya que al incrementar la fuente caliente permite ob-
tener temperaturas mas elevadas de evaporacion en el ciclo termodindmico, por ende la
eficiencia debe incrementarse. La explicacion de las diferencias de magnitud de eficien-
cia se asocia a los pardmetros termodindmicos de cada fluido, por ejemplo, densidad,
viscosidades, conductividad y todo el resto de propiedades. Estos parametros definen
el coeficiente de transferencia de calor, luego el drea de transferencia que requerirdn y
finalmente la condicién 6ptima de operacion para cada punto. En el caso de la mez-
cla zeotrépica Butano/Pentano existe un factor adicional que incide en la eficiencia del
ciclo, el gradiente de temperatura propio del fluido, el cual favorece a tener mayores
eficiencias ya que aumenta la temperatura al final del cambio de fase y por ende su
entalpia. Esta misma situacion se repite en condensacion, pero disminuyendo la tem-
peratura y entalpia al finalizar el cambio de fase. La mezcla zeotrépica obtuvo la mejor

curva de eficiencia como se esperaba.
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5.2. Gamma
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Figura 5.2: Relacion entre gamma y diferencia de temperatura de los foco caliente
y frio

En la figura 5.2 se muestran los comportamientos de las curvas para gamma, los
cuales son de tipo potencial para todos los fluidos estudiados, esto es 16gico debido a las
variables que componen gamma. Se observa que a mayor temperatura de foco caliente
la funcién gamma es menor y en general tienden a equipararse a valores cercanos a
cero. Esta funcion indica la relacion entre drea y potencia neta, por tanto se evidencian
dos comportamientos.

Cuando el foco caliente se incrementa permite obtener coeficientes de transferencia
de calor mayores y por ende dreas menores de transferencia. La potencia neta disminu-
ye con el aumento del foco caliente debido a que las presiones de operacion son mas
altas y las bombas consumen mds potencia al ciclo. Se constaté que existe un rango de
puntos, 100 — 110, en el eje X donde las funciones gamma comparten valores, entre 0
y 0, 5.

Andlogamente, cuando el foco caliente disminuye, las dreas de transferencia au-
mentan abruptamente y el trabajo neto aumenta ligeramente por la disminucion de las
presiones de operacion. En este caso se observa claramente que el Amoniaco posee un

comportamiento mds estable en comparacion al resto, ademds de sus bajas magnitudes
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de gamma, lo cual es explicado por sus elevados coeficientes de transferencia de calor.

Estas caracteristicas lo ubican como el mejor fluido segtn la funcién objetivo.

5.3. Eficiencia y Gamma
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Figura 5.3: Relacion entre el cociente de eficiencia y gamma, y la diferencia de
temperatura de los foco caliente y frio

La figura 5.3 tiene como objetivo mostrar como varian simultineamente los dos in-
dicadores analizados anteriormente. En este grafico se puede apreciar que el Amoniaco
posee una mejor relacion que el resto de los fluidos evaluados en todo el rango escogi-
do, seguido de la curva de la mezcla zeotropica. Esta relacion organiza los indicadores
analizados anteriormente al invertir la funcién matematica. Se constata que al aumentar
el foco caliente mayor es la relacion y viceversa. Este comportamiento se deduce de los
dos anteriores, puesto que a mayor foco caliente la eficiencia es mayor y gamma es

menor.



5.4. Potencia neta y flujo masico de agua del foco ca-

liente
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Figura 5.4: Relacion entre el cociente de potencia neta y flujo de masa de agua
geotérmica, y la diferencia de temperatura de los foco caliente y frio

La figura 5.4 es el ultimo gréfico y relaciona potencia neta y flujo masico del foco
caliente. Ya se expuso que la potencia neta disminuia con el aumento del foco caliente y
viceversa. Por otro lado, en el caso del flujo de agua del foco caliente, a mayor tempera-
tura de foco caliente menor serd el flujo de masa requerido para lograr la transferencia
de calor requerida. Esta ultima dependencia sucede ya que a mayor temperatura las
areas seran menores, como se explicé anteriormente, por ende el tamafio del equipo
serd menor y el flujo de masa que circulard por él también. En este gréfico se aprecia
que el Amoniaco es el que mejor comportamiento presenta, seguido de N-Butano y la

mezcla zeotrépica.
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Capitulo 6
Conclusiones

Al inicio del trabajo se analizaron los principales antecedentes referentes al contexto
del tema. Para esto, se realizé una revision de la situacién energética actual del mundo y
las tendencias en cuanto a tecnologias de generacion de electricidad. Una vez conocidas
las condiciones actuales globales, se seleccioné al Ciclo Rankine como tecnologia de
estudio debido a su importancia histérica y su impacto hasta el dia de hoy.

Uno de los desafios en la aplicacion de la tecnologia es seleccionar el fluido de
trabajo, en la memoria de titulo se identificé que el principal aspecto a considerar es
su coeficiente de transferencia de calor en cambio de fase. Este pardmetro se calcula a
partir de las propiedades termofisicas de cada fluido, como la densidad, viscosidades,
conductividad, entre otras. Este pardmetro define finalmente el tamafio del intercambia-
dor de calor. Ademas, se introdujo el nuevo concepto de evaluar una mezcla zeotrépica
basdndose en el estudio del estado del arte, por ejemplo el trabajo de Herberle et.al. [10]

Para corroborar la informacion recopilada se desarroll6 un modelo numérico basa-
do en el estudio de Hettiarachi et. al. [11] en el cual se simula una planta geotérmica
y se analizan varios fluidos de trabajo y se selecciona el mas apto. Ademads, se anali-
zaron distintos escenarios de la fuente de energia geotérmica en las cuales se desearia
que la planta funcione. Esta caracteristica es tipica de las condiciones de baja y media
temperatura.

En lo que respecta a la seleccion de fluidos, tal como se expuso anteriormente,
existe una variedad de criterios para escoger un fluido de trabajo segun el contexto.
Para la memoria de titulo se escogieron criterios termodindmicos, los cuales son efi-
ciencia de primera ley, la funcién objetivo gamma que relaciona tamafio de intercam-
biadores de calor y potencia neta producida por el ciclo y magnitud del flujo masico

de agua geotérmica requerido. En base a este criterio se evaluaron 4 fluidos de traba-
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jo: Amoniaco, N-Pentano, N-Butano y HCFC-123. Posteriormente, se decidié mezclar
dos fluidos anteriormente probados con éxito y la mezcla zeotrdpica elegida fue N-
Pentano/N-Butano.

El desempefio de la mezcla zeotrdpica fue exitoso en términos de eficiencia de pri-
mera ley. Este resultado se explica por el gradiente de temperatura caracteristico de
estos fluidos. Se obtuvo eficiencias entre 10 y 14 %, magnitudes que superan las efi-
ciencias de todos los demds fluidos puros estudiados. Estos valores se consiguieron
cuando se ajustd la temperatura de la fuente de calor sobre los 110°C. Respecto a la
funcién gamma relacionada con eficiencia, la mezcla se ubic6 en segundo puesto cuan-
do la temperatura de la fuente de calor se ajusté sobre 130°C. En relacién con el flujo
de masa de agua proveniente de la fuente de calor, se deduce que la mezcla se ubica en
tercer lugar, presentando un comportamiento estable cuando se ajusté la temperatura de
la fuente de calor sobre los 120°C. De lo anterior se concluye que el desempefio de la
mezcla zeotrépica es adecuado a partir de temperaturas medias de fuente de calor, so-
bre 130°C. En cuanto a los fluidos puros estudiados, el Amoniaco superé con creces al
resto de fluidos en las pruebas realizadas, principalmente debido a sus altos coeficientes

de transferencia de calor obtenidos.
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Apéndice A

Codigo EES

"CICLO"

"Datos entrada asumidos: Grados de libertad"
T_E_in=70,47[C] "Temperatura evaporacion Kelvin"
T_C_in=44,26[C] "Temperatura condensacion Kelvin"
V_CWI=3,997[m/s] "Velocidad de agua de refrigeracion”
V_HWI=4,628[m/s] "Velocidad de agua geotermica"
T_E=ConvertTEMP(C;K;T_E_in)
T_C=ConvertTEMP(C;K;T_C_in)

"Propiedades ambiente"
g=g# "aceleracion de gravedad"
P_a=101325[Pa] "presion atmosferica"

"Restricciones ciclo"
Fluid$="Ammonia' "fluido de trabajo"
W_gross=10[MW]*convert(MW;W) "trabajo bruto"
T_HWI_in=90 [C] "Temperatura ingreso agua geotermica celsius"
T_CWI_in=30 [C] "Temperatura ingreso agua refrigeracion celsius"
T_HWI=ConvertTEMP(C;K;T_HWI_in) "Temperatura ingreso agua geotermica kelvin"
T_CWI=ConvertTEMP(C;K;T_CWI_in) "Temperatura ingreso agua refrigeracion kelvin"
eta_WP=0,8 "eficiencia de bomba de agua geotermica y enfriamiento”
eta_ WFP=0,75 "eficiencia de bomba de fluido de trabajo"
eta_T=0,85 "eficiencia de turbina"
eta_G=0,96 "eficiencia de generador"

"Especificaciones IDC placas y carcasa"
Material$="Titanium' "material de placas"
k_C=Conductivity(Material$; T=T_C) "conductividad material en condensacion”
k_E=Conductivity(Material$; T=T_E) "conductividad material en evaporacion"
I=1460[mm]*convert(mm;m) "largo de placa"
w=550[mm]*convert(mm;m) "ancho de placa"
t=0,6[mm]*convert(mm;m) "espesor de placa"
delta_x=5[mm]*convert(mm;m) "espacio de placa del lado de fluido de trabajo"
delta_y=5[mm]*convert(mm;m) "espacio de placa del lado de agua”
p=1[mm]*convert(mm;m) "paso de la estrias"
d=0,5[mm]*convert(mm;m) "profundidad de estria"

"Parametros calculados del IDC"
D_eq_WF= 2*delta_x "diametro equivalente fluido de trabajo"
D_eq_W= 2*delta_y "diametro equivalente agua geotermica/refrigeracion”
A _P=I*w "area de una placa"
DELTAT_PP_E=T_eva_WO-T[5] "Delta temperatura de pinch point evaporador"”
DELTAT_PP_C=T[2]-T_CWO "Delta temperatura de pinch point evaporador"”
phi=m_dot_ W_C/N_can_C "ratio entre flujo masico de agua y nro de canales condensador"
theta=m_dot_W_E/N_can_E "ratio entre flujo masico de agua y nro de canales evaporador"

Figura A.1: Cédigo EES



"PUNTOS DE ESTADO CICLO: SIN SOBRECALENTAMIENTO SIN ETA ISENTROPICA"

"1: salida vaporizacion evaporador/entrada turbina calidad 1"
T[1]=T_E
x[1]=1
P[1]=Pressure(Fluid$; T=T[1];x=x[1])
s[1]=Entropy(Fluid$; T=T[1];x=x[1])
h[1]=Enthalpy(Fluid$; T=T[1];x=x[1])
v[1]=Volume(Fluid$; T=T[1];x=x[1])

"2: salida turbina/entrada condensador"
T[2]=T_C
s[2]=s[1]
h[2]=Enthalpy(Fluid$; T=T[2];s=s[2])
P[2]=Pressure(Fluid$; T=T[2];s=5[2])
x[2]=Quality(Fluid$; T=T[2];5=s[2])
v[2]=Volume(Fluid$; T=T[2];s=s[2])

"3: salida condensador/entrada bomba calidad 0"
T[3I=T_C
X[3]=0
P[3]=Pressure(Fluid$; T=T[3];x=x[3])
s[3]=Entropy(Fluid$; T=T[3];x=x[3])
h[3]=Enthalpy(Fluid$; T=T[3];x=x[3])
v[3]=Volume(Fluid$; T=T[3];x=x[3])

"4: Salida bomba/entrada precalentamiento evaporador”
P[4]=P[1]
s[4]=s[3]
h[4]=Enthalpy(Fluid$;P=P[4];s=s[4])
T[4]=Temperature(Fluid$;P=P[4];s=s[4])
v[4]=Volume(Fluid$;P=P[4];s=s[4])
X[4]=Quality(Fluid$;P=P[4];s=s[4])

"5: Salida precalentamiento evaporador/entrada vaporizacion evaporador calidad 0"
TI5=T_E
x[5]=0
s[5]=Entropy(Fluid$; T=T[5];x=x[5])
P[5]=Pressure(Fluid$; T=T[5];x=x[5])
h[5]=Enthalpy(Fluid$; T=T[5];x=X[5])
v[5]=Volume(Fluid$; T=T[5];x=x[5])

"g=1"
T[6]=T[1]
s[6]=s[1]

"7: entrada agua de refrigeraciéon”
T[7]=T_CWI
s[7]=s[3]

"8: salida agua de refrigeracién"
T[8]=T_CWO
s[8]=s[2]

"9 entrada agua geotermica"
T[9]=T_HWI
s[9]=s[1]

"10 salida agua geotermica"
T[10]=T_HWO
s[10]=s[4]

"11 T _eva WO"
T[11]=T_eva_WO
s[11]=s[5]

Figura A.2: Cédigo EES

56



"Balance de energia"

m_dot WF=W_gross/((h[1]-h[2])*eta_T*eta_G) "flujo masico fluido de trabajo”
Q_E=m_dot_WF*(h[1]-h[4]) "calor suministrado al evaporador"
Q_C=m_dot_WF*(h[2]-h[3]) "calor rechazado por el condensador"
eta_R=(Q_E-Q_C)/Q_E*100 "eficiencia de ciclo rankine"
beta=Q_C/Q_E

"CONDENSADOR"

"Datos entrada condensador asumidos”
T_WF_C=Average(T[3];T[4]) "temperatura promedio fluido de trabajo Kelvin"

T_W_C=Average(T_CWI;T_CWO) "temperatura de agua de refrigeracion promedio Kelvin"
"Propiedades fluido de trabajo y agua de refrigeracién”
k_bar_WF_C=Average(Conductivity(Fluid$;T=T_WF_C;x=0);Conductivity(Fluid$; T=T_WF_C;x=
1)) "conductividad promedio de fluido de trabajo"

rho_bar_ WF_C=Average(Density(Fluid$; T=T[2];x=0);Density(Fluid$; T=T[2];x=1))

"densidad promedio fluido de trabajo"
nu_bar_WF_C=Average(KinematicViscosity(Fluid$;T=T_WF_C;x=0);KinematicViscosity(Fluid$;

T=T_WF_C;x=1)) "viscosidad cinematica promedio fluido de trabajo"
rho_WF_V_C=Density(Fluid$;T=T_WF_C;x=1) "densidad vapor fluido de trabajo"
cp_WF_V_C=Cp(Fluid$;T=T_WF_C;x=1) "calor especifico vapor fluido de trabajo"

k_WF_V_C=Conductivity(Fluid$;T=T_WF_C;x=1)

"conductividad termica vapor fluido de trabajo”
mu_WF_V_C=Viscosity(Fluid$; T=T_WF_C;x=1) "viscosidad vapor fluido de trabajo”
nu_WF_V_C=KinematicViscosity(Fluid$;T=T_WF_C;x=1)

"viscosidad cinematica vapor fluido de trabajo"

rho_WF_L_C=Density(Fluid$;T=T_WF_C;x=0) "densidad liquido fluido de trabajo"
cp_WF_L_C=Cp(Fluid$;T=T_WF_C;x=0) "calor especifico liquido fluido de trabajo"
mu_WF_L_C=Viscosity(Fluid$;T=T_WF_C;x=0) "viscosidad liquido fluido de trabajo”

nu_WF_L_C=KinematicViscosity(Fluid$;T=T_WF_C;x=0)

"viscosidad cinematica liquido fluido de trabajo"
k_WF_L_C=Conductivity(Fluid$;T=T_WF_C;x=0)

"conductividad termica liquido fluido de trabajo"

sigma_WF_C=SurfaceTension(Fluid$;T=T_WF_C) "tension superficial fluido de trabajo”
DELTAh_WF_C=Enthalpy_vaporization(Fluid$;T=T_WF_C) "calor latente fluido de trabajo"

rho_W_C=Density(Water;T=T_W_C;x=0) "densidad agua saturada refrigeracion”
cp_W_C=Cp(Water;T=T_W_C;x=0) "calor especifico agua refrigeracion”
k_W_C=Conductivity(Water;T=T_W_C;x=0) "conductividad termica agua refrigeracion”
mu_W_C=Viscosity(Water;T=T_W_C;x=0) "viscosidad agua refrigeracion”

nu_W_C=KinematicViscosity(Water;T=T_W_C;x=0)
"viscosidad cinematica agua refrigeracion"
"Correlacion CTDC lado de agua condensador"

0,047*Re_W_C"(0,8)*Pr_W_C»(1/3)=alpha_W_C*D_eq_W/k_W_C "Nro nusselt"
V_W_C=V_CwI "velocidad agua refrigeracion”
Pr_W_C=cp_W_C*mu_W_C/k_W_C "Nro prandtl"
Re_ W_C=V_W_C*D_eq_W/nu_W_C "Nro Reynolds"
Re_W_C=m_dot_W_C/(w*delta_y*N_can_C)*D_eq_W/mu_W_C "Calculo phi"
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"Parametros calculados"
Q_con=m_dot WF*DELTAh_WF_C "calor latente de vaporizacion”
Q_C=m_dot_ W_C*cp_W_C*T_CWO-T_CWI)
"T_CWO temperatura salida agua refrigeracion”

G_WF_C = m_dot_WF/(N_can_C*(w*delta_x))
"velocidad masica fluido trabajo a través del equipo"

1/U_C=(1/alpha_WF_C+t/k_C+1/alpha_W_C) "Coeficiente global de TdC"
UA C=UC*A C "UA condensador"
Arg_1=(T[2]-T_CWID)/(T[3]-T_CWO) "argumento log natural media log"

DELTAT_m_C=((T[2]-T_CWI)-(T[3]-T_CWO))/In(Arg_1)
"temperatura media logaritmica condensador"”

A _C=Q_C/(U_C*DELTAT_m_C) "Area de condensador"
A_C=N_can_C*2*A_P "Area total condensacion por nro de canales"
N_P_C=2*N_can_C+1 “nro total de placas calculadas condensador"
A_des=0 "Area desobrecalentamiento”
A _con=A _C "Area condensacion"
lambda=A_des/A _con "ratio area de desobrecalentamiento a area de condensacion”

|_tdc_C=if(lambda;1;(1-lambda)*l;0,5*;l/(lambda+1))
"largo de placa efectivo en la condensacion™
P W_C=P_a "Presion de agua en el ducto evaporador"
X_W_C=Quality('Water;T=T_W_C;P=P_W_C) "Calidad de agua en el ducto evaporador"
call DuctFlow('water;T_W_C;P_W_C;m_dot_ W_C/N_can_C;delta_y;w;1;0,025:"h_T"; "h_H"
;"DELTAP"; "Nusselt_T"; F_ W_C; "Re") "factor de friccion del agua en el condensador”
DELTAP_W_C=F_W_C*rho_W_C*(V_W_C)"2*/(2*D_eq_W)
"caida de presion lado del agua condensador"
DELTAP_WF_C=DELTAP_2phase_horiz(Fluid$; G_WF_C; P[2] ; D_eq_WF; I; 0,05; 0,95)
"caida de presion lado fluido de trabajo condensador"
PW_W_C=m_dot_W_C*DELTAP_W_C/(rho_W_C*eta_WP)
"potencia de bombeo lado del agua condensador”
"Correlacion CTDC lado de fluido de trabajo condensador"
alpha_WF_C*D_eq_WF/k_WF_V_C=1,77*BOO_WF_C"(-

0,1)*(Gr_WF_C*Pr_WF_C/H_WF_C)"(1/4) "numero de nusselt fluido de trabajo”
BOO_WF_C=BO_WF_C*p”2/(I*d) "Numero de Bond modificado"
BO_WF_C=g*rho_WF_L_C*p"2/sigma_WF_C "Numero de Bond"

Gr_WF_C=(g*l_tdc_C"3/nu_WF_V_C"2)*((rho_WF_L_C-rho_WF_V_C)/rho_WF_L_C)
"Numero de Grashof"

Pr_WF_C=cp_WF_L_C*mu_WF_L_C/k_WF_L_C "Numero de prandtl"
H_WF_C=Q_con/Q_C "ratio del calor latente al sensible”
"EVAPORADOR"
"Datos entrada evaporador asumidos"
T_WF_E=Average(T[5];T[1]) "temperatura promedio fluido de trabajo Kelvin"

T_W_E=Average(T_HWI;T_HWO) "temperatura de agua de refrigeracion promedio Kelvin"
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P_W_E=310000[Pa] "Presion de agua en el ducto evaporador"
x_W_E=Quality(Water;T=T_W_E;P=P_W_E) "Calidad de agua en el ducto evaporador"
call DuctFlow('water;T_W_E;P_W_E;m_dot W_E/N_can_E;delta_y;w;l;0,025:"h_T"; "h_H"
;"DELTAP"; "Nusselt_T"; F_ W_E; "Re") "factor de friccion del agua en el evaporador"
DELTAP_W_E=F_W_E*rho W_E*(V_W_E)"2*/(2*D_eq_W)
"caida de presion lado del agua"
DELTAP_WF_E=DELTAP_2phase_horiz(Fluid$; G_WF_E; P[1] ; D_eq_WF; I; 0,05; 0,95)
"caida de presion lado fluido de trabajo evaporador"
PW_W_E=m_dot W_E*DELTAP_W_E/(rho_W_E*eta_WP)
"potencia de bombeo lado del agua evaporador"
"SEPARACION EN REGIONES DE PRECALENTAMIENTO Y VAPORIZACION: CALCULO
DE COEF TDC Y AREAS"
"Precalentamiento”
"Correlacion CTDC lado de fluido de trabajo liquido”
Re_WF_pre = G_WF_E*D_eq_WF/mu_WF_L_E
"nro reynolds fluido trabajo liquido"
Pr_WF_pre = Prandtl(Fluid$;x=0;P=P[1]) "nro prandtl fluido trabajo liquido"
alpha_WF_pre*D_eq_WF/k_WF_L_E=0,023*Re_WF_pre™0,8 * Pr_WF_pre”0,4
"calculo coef tdc liquido precalentamiento”

"Area"
A_pre=Q_pre/(U_pre*(DELTAT_m_pre)) "area de precalentamiento”
Arg_2= (T_HWO-T[4])/(T_eva_WO-T[5]) "arg de DELTAT_m_pre"

DELTAT_m_pre=((T_HWO-T[4])-(T_eva_WO-T[5]))/In(Arg_2)
"diferencia de media logaritmica para el precalentador"”
"Vaporizaci6n"
"Correlacion CTDC lado de fluido de trabajo cambio de fase"
alpha_WF_vapl*D_eq WF/k_WF_L_E=C*(f_P*X)"(0,919)*(H_WF_E)"\(-

0,834)*(rho_WF_L_E/rho_WF_V_E)"(-0,448) “Calculo de coef de tdc evaporacion”

X=(cp_WF_L_E*rho_WF_L_E"2*g/(P_WF_0*M_WF"2*k_WF_L_E*sigma_WF_E*DELTAh_WF

_E*rho_WF_V_E))*0,5)*(D_eq_E)"(3/2)*qq_vap "Numero adimensional”
f_P=P[1]/P_a “factor de presion”
H_WF_E=Q_vap/Q_E "ratio del calor latente al sensible"
D_eq_E=D_eq_WF “diametro equivalente del evaporador”
qq_vap=Q_E/A_E “flujo de calor por area en el evaporador”
FPX=f_P*X “producto de f Py X”
C=if(f_P*X;14,9;0,716;14,9;2,218) “factor C”

"Area"

A_vap=Q_vap/(U_vap*(DELTAT_m_vap)) "calculo de A_vap"
Arg_3= (T_HWI-T[1])/(T_eva_WO-T[5]) "arg de DELTAT_m_vap"

DELTAT_m_vap=((T_HWI-T[1])-(T_eva_WO-T[5]))/In(Arg_3)
"diferencia de media logaritmica para el vaporizador”
"Parametros globales calculados"
A T=A_E+A_C "area total de transferencia de calor"
PW_WF=m_dot WF*((P[1]-
P[2])+DELTAP_WF_C+DELTAP_WF_E)/(rho_WF_L_C*eta_WFP)
"Potencia de bombeo consumida por la bomba de fluido de trabajo”
W_N=W_gross-(PW_WF+PW_W_E+PW_W_C) "trabajo neto"
gamma=A_T/W_N "area de intercambio de calor especifica"
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