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Resumen

Esta Tesis tiene la finalidad de desarrollar un modelo computacional para ciclos Brayton de recompre-
sion con diéxido de carbono en condicién supercritica (sCO2) con enfriamiento en seco por aire para
estudiar variaciones provenientes desde la fuente de calor y las condiciones ambientales. Estos ciclos de
potencia son interesantes en tecnologias como plantas nucleares, concentracién solar de potencia, plan-
tas geotérmicas, ciclos combinados y acoplados a celdas de combustibles. El modelo fue desarrollado
para ser acoplado a cualquier fuente de calor mencionada con anterioridad. El cédigo desarrollado es
versétil para encontrar el punto de disefio bajo cualquier cambio en los pardmetros de entrada (potencia
neta de salida, temperatura de entrada a la turbina o compresor, presiones de trabajo, caida de presion del
sistema).

Posteriormente se desarrolla un modelo fuera de disefio para estudiar los efectos sobre la eficiencia
térmica del ciclo Brayton de recompresion bajo variaciones del calor de entrada y condiciones ambienta-
les. Para ello se propone realizar un mapeo para diferentes condiciones de entrada variables: temperatura
ambiente y calor recibido, Obteniendo polinomios de interpolacién que determinan la eficiencia térmica
del ciclo.

Por otro lado se estudia el impacto de considerar un enfriador discretizado y con propiedades cons-
tantes. Se demuestra que al considerar propiedades constantes se obtienen diferencias desde 15 % hasta

17 % en la conductancia del enfriador.
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Abstract

In this thesis a computational model was developed for recompression Brayton cycles with carbon dio-
xide in supercritical condition (sCO 2) with dry cooling to study variations coming from the heat source
and the environmental conditions. These power cycles are interesting in technologies such as nuclear po-
wer plants, solar power concentrators, geothermal plants, combined cycles and coupled to fuel cells. The
model was developed to be coupled to any heat source mentioned above. The developed code is versatile
to find the design point under any change in input parameters (net output power, turbine or compressor

inlet temperature, pressures, system pressure drop).

An off design model was developed to study the effects on thermal efficiency of the recompression
Brayton cycle under variations of input heat and environmental conditions. To do this, it is proposed
to perform a mapping for different variable input conditions: ambient temperature and received heat,
obtaining interpolation polynomials that determine the thermal efficiency of the cycle.

On the other hand, the impact of considering a discretized cooler with constant properties is studied.
It is shown that when considering constant properties differences are obtained from 15 % to 17 % in the

conductance of the cooler.
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Glosario

A: Area (m?)

Ay: Area transversal (m?)

C': Velocidad Spouting (m s~1)

C: Capacitancia (W K -1

C,: Capacitancia reducida (adimensional)

D: Diametro (m)

f: Coeficiente de friccion de Darcy (adimensional)

h: entalpia (J kg1

H: Coeficiente de transferencia de calor por conveccién (W m =2 K1)
HTR: Recuperador de calor de alta temperatura

L: Largo (m)

LTR: Recuperador de calor de baja temperatura

1 Flujo mdsico (kg s~ 1)

N: Velocidad angular (s~1)

NTU: Unidades de transferencia de calor (adimensional)
Nwu: Nimero de Nusselt (adimensional)

P: Presién (Pa)

Q: Potencia térmica (W)



R: Resistencia térmica (K W 1)

Re: Nimero de Reynolds (adimensional)
sCO2; : diéxido de carbono supercritico
T': Temperatura (K)

U: Velocidad radial (m s~ 1)

U A: Conductancia térmica (W K1)

v: razén de velocidades (adimensional)

V: Velocidad de flujo (m s~ 1)

w: Potencia mecénica especifica (W kg~!)

W Potencia mecdnica W)

Simbolos Griegos

a: Coeficiente de transferencia de calor modificado (W m 2K 1)
e: efectividad térmica (adimensional)

7: Eficiencia (adimensional)

n*: Eficiencia modificada (adimensional)

x: Conductividad térmica (W m 1K ~1)

w: viscosidad dindmica (Pa s).

p: Densidad (kg m=3)

¢: Coeficiente de flujo (adimensional)

¢*: Coeficiente de flujo modificado (adimensional)

: Fraccion de recompresion (adimensional)

: Coeficiente de presién (adimensional)
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1*: Coeficiente de presién modificado (adimensional)

Sub-indices

0: Disefio

aprox: Aproximado
c: compresor

C, cold: frio
cooler: Enfriador
ext: Exterior

H, hot: caliente
in: entrada

int: Interior

max: maximo
min: mpinimo
neto: Neto

out: salida

IC: recompresor
s: isentrépico

t: turbina
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Capitulo 1

Introduccion

Los ciclos Brayton con diéxido de carbono supercritico (sCO2) como fluido de trabajo fueron pro-
puestos como una alternativa al ciclo Rankine de vapor [9]. Esto debido a sus propiedades en las cercanias
del punto critico (30.98 °C y una presion de 7.377 MPa), donde es un gas denso que se comportar casi
como una sustancia incompresible (Z ~ 0,2 — 0,5), permitiendo que el compresor requiera menos tra-
bajo en comparacion con los ciclos Brayton convencionales [4,9]. Ademads el sCO3 es menos corrosivo
comparado con el vapor a las mismas temperaturas, por lo cual los ciclos de Brayton de sCO2 pueden
utilizar temperaturas mayores en la entrada de la turbina [10, 11], lo que incrementa su eficiencia poten-
cial. El tamafo de las turbomaquinas se ve reducido llegando a ser del orden de diez veces mas pequeiias
comparadas a las de los ciclos Rankine de vapor [12], lo que deberia repercutir en menores costos de

inversion.

1.1. Estado supercritico

Para comenzar a hablar del estado supercritico de alguna sustancia, debemos explicar el cambio de
fase desde liquido a gas y el punto critico. Del lado izquierdo de la campana tenemos estado liquido,

del derecho tenemos vapor y dentro de la campana conviven ambas fases. Esto se cumple hasta cierto



punto (critico) donde ya no es posible distinguir la fase liquida de la gaseosa y se ubica en la cresta de la
campana. Como muestra la siguiente figura 1.1:
Critical point

Saturated ?:Tl;rrated
Liquid / liquid D

Vapor
v< Ur
vf<u<ug v > vy

Temperature

vy 2
Specific volume

Figura 1.1: Diagrama Temperatura-volumen especifico para alguna sustancia [1].

Para el diéxido de carbono el punto critico se encuentra a una temperatura de 30.98 [°C] y una presién
de 7.377 [MPa]. Cualquier presién y temperatura por sobre el estado critico lo denotaremos como zona

supercritica, en la figura 1.1 se muestra en la seccién achurada.
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Figura 1.2: Zona supercritica [2].

Las propiedades en cercanias al punto critico cambian radicalmente. A continuacién se muestra en la
figura 1.1 como varia la densidad y el calor especifico para presiones sobre el punto critico.
La densidad en estado critico es p. = 467[kg - m~?], lo cual lo trata como un fluido denso. Para

demostrar esto, en las cercanias del punto critico el factor de compresibilidad Z cambia de 0.2 a 0.5 [4]
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Figura 1.3: Propiedades del sCO2 en cercanias al punto critico [3].

como se muestra a continuacion:
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Figura 1.4: Factor de compresibilidad en cercanias del punto critico [4].

1.2. Aplicaciones del ciclo Brayton de sCO,

Los ciclos Brayton de sCO2 pueden ser una alternativa al ciclo Rankine de vapor independiente del
origen de la fuentes de calor [2, 4, 13], pueden ser considerados en acoplamiento con energia nuclear
en reactores de agua a presion, reactores nucleares de nueva generacién y reactores de fusién nuclear
[14-17]. Otra aplicacién es para fuentes fésiles en ciclos combinados, donde el ciclo Brayton de sCOq
es el ciclo superior y el ciclo inferior es un ciclo convencional de gas [18]. Por otro lado, también se ha
propuesto como una alternativa reciente para plantas de concentracion solar (CSP) [19, 20], en plantas

geotérmicas [21] y acoplados a celdas de combustible [22,23].



1.3. Objetivos

1.3.1. Objetivo principal

El objetivo principal de esta investigacién es realizar un modelo de ciclos Brayton de recompresion
que utilice diéxido de carbono supercritico que opere en condiciones fuera de disefio y generar curvas de

rendimiento en base a la temperatura ambiente y el calor suministrado.

1.3.2. Objetivos secundarios

Los objetivos especificos de este trabajo se muestran a continuacion:

= Realizar un estudio del estado del arte sobre modelos computacionales disponibles en la literatura

y reportes empiricos de componentes.

= Programar un modelo computacional para simular un ciclo Brayton sCO para condiciones fuera

de diseno.

= Estudiar la dependencia de la fraccién de recompresion bajo condiciones variables (temperatura

ambiente).

= Generar curvas de rendimiento para diferentes condiciones de operacién en funcién de la tempera-

tura ambiente y el calor suministrado al ciclo.



Capitulo 2

Estado del arte

Los ciclos Brayton de sCO2 se pueden clasificar como de flujo simple o flujo dividido. El ciclo Bray-
ton de sCO3 de recompresion (mostrado en la Figura 3.10) es un ciclo de flujo dividido y es considerado
como uno de las alternativas mas eficientes sin aumentar en demasia la complejidad del sistema [4]. Los
estudios del ciclo de recompresién se han focalizado principalmente en operacion estado estacionario,
para estudiar las condiciones de disefio 6ptimas. Los pardmetros mas significativos que afectan la eficien-
cia del ciclo de recompresion fueron descritos por Reyes-Balmonte et al. [24], los cuales corresponden
a la temperatura de entrada de la turbina y compresor, la efectividad de los recuperadores de calor y la
fraccion de recompresion. Padilla et al. [25] estudi6 el rendimiento de diferentes configuraciones del ciclo
Brayton con sCO3 integrando recibidores solares, determinando que para este ciclo sea competitivo con
la alternativa tradicional Rankine a la entrada de la turbina se debe tener una temperatura entre 700-750°C
y que la presion debe estar entre 24.2-25.9 MPa. Estos resultados son producto de optimizar en base a

balances de energia y exergia.

Luu et al. [26] desarroll6 dos estrategias para la operacion de los ciclos Brayton sCOq integrados a sis-
temas de concentracion solar basados en la optimizacion del flujo mésico y la fraccién de recompresion,

utilizando dos estrategias con respecto a la temperatura de entrada de la turbina: modo de temperatura



flexible y modo de temperatura constante. Zhao et al. [27] realiz6 una optimizacién multiobjetivo para
encontrar la maxima eficiencia térmica y el menor coste global del ciclo (tamafio de equipos) variando
la temperatura de entrada a la turbina y la relacién de presiones del ciclo utilizando un método de red

neuronal. Ambos estudios no abordan un andlisis detallado del enfriador del sistema de potencia.

Para fuentes de calor con torres de concentracidn solar, Seidel et al. [28] desarrollé un modelo de
ciclos Brayton de sCO2 simulando el comportamiento anual y mensual de la planta. Seidel enfatiz6 en
discretizar los intercambiadores de calor, concluyendo que no es necesario mds de dos nodos para los
recuperadores y para el enfriador desde 10 nodos no presenta cambios significativos, la diferencia entre
ambos es que el enfriador opera en la vecindad al punto critico del sCO5 [28]. Gavic et al. [29] determiné
que el medio mas efectivo para enfriamiento es por agua en desmedro de enfriamiento por aire o hibrido
(una etapa de agua y la siguiente de aire), pero se debe considerar que no es un recurso abundante y
siempre disponible en los lugares donde las plantas de concentracién solar (una de las alternativas de
suministro de calor al ciclo de potencia de sCO2) son instaladas, por ello se sugiere un enfriamiento en
seco utilizando aire. El modelo de Gavic es un enfriador discretizado que incluye los efectos de la caida

de presion en el andlisis.

Los estudios mencionados con anterioridad se han focalizado principlamente en operacién en estado
estacionario. Dyreby [6] fue de los primeros autores en estudiar ciclos de sCO2 en condiciones fuera
de disefio. Su trabajo se basé en extrapolar los datos experimentales obtenidos en el Laboratorio Sandia
[5,7] a turbomdaquinas de mayor escalas a través de un andlisis dimensional. Dyreby en sus estudios
considera este anélisis para asignarles a las turbomdquinas eficiencia isentrépica en funcién del tamaiio
de la turbomaquina, estado de entrada del sCOs y revoluciones del eje. Ademads, el estudio considera que
la transferencia de calor dentro de los recuperadores de calor también se ve afectada bajo condiciones
fuera de disefio, y lo resuelve realizando un andlisis dimensional. De igual manera considera que la caida

de presion se ve modificada. El estudio no incluye el enfriador y la temperatura de entrada al compresor



se mantiene constante.

Establecer la temperatura a la entrada del compresor (salida del enfriador) es un pardmetro de disefio
para muchos estudios [6, 24, 30-32]. Si se escoge una temperatura de disefio a la entrada del compresor
baja o cercana al punto critico (30-35 °C) la eficiencia térmica se ve afectada en forma considerable en
condiciones fuera de disefio, por lo dificil que es acercarse a este punto [30, 31]. Por el contrario, si la
temperatura de disefio a la entrada del compresor es alta (sobre los 40 °C), la eficiencia térmica decrece,

pero su comportamiento en condiciones fuera de disefio no varia de forma considerable [24].

Singh et al. [33] estudi6 para un ciclo Brayton sCOs de regeneracién su comportamiento bajo varia-
ciones de calor de entrada (calentantamiento directo del sCO2 mediante sistema de cilindros parabdlicos)
y variaciones en la temperatura ambiente. Las simulaciones son realizadas para dias especificos en verano
e invierno. Se determina que la temperatura a la entrada a la turbina debe ser controlada activamente para
obtener un ciclo eficiente. Ademas se muestra que la temperatura ambiental repercute negativamente en

la eficiencia térmica en los dias de verano debido a las altas temperaturas ambiente.

Berthet et al. [32] propone un modelo numérico quasi estacionario para cinco diferentes configura-
ciones: Simple, Pre-compresion, Regeneracion, Recompresién y Recalentamiento. Su trabajo contempla
simulaciones en condiciones fuera de disefio para una planta solar ubicada en el desierto de Chile. Berthet
propone que la fraccidén de recompresion variable puede ser ajustada y controlada en funcién de la tem-
peratura ambiente produciendo mejoras de eficiencia térmica del ciclo. Para un dia especifico, el caso de
estudio mostré una mejora del 6 % para el trabajo de salida. Berthet discretizé en sub-intercambiadores
los recuperadores de calor. El enfriador corresponde a un intercambiador de calor a contraflujo con aire y

lo resuelve mediante el método e-NTU.

De la Calle et al. [3] realiz6 un estudio de como se ve afectada la eficiencia térmica y la potencia de
salida en funcién de variaciones de temperatura ambiente en locaciones especificas para ciclos Brayton

de recompresion con sCO3 acoplado a una planta CSP. Para determinar las condiciones de disefio en cual-



quier locacién lo hace en base a la distribucion anual de temperatura ambiente en dicha locacién. Ademds
obtiene polinomios de interpolacién en funcién de la temperatura ambiente y de la temperatura a la en-
trada del compresor para determinar la eficiencia térmica y la potencia de salida del ciclo. Este estudio
no realiza una discretizacion del enfriador lo cual se cree que al considerar propiedades constantes pude

conllevar a errores significativos en el modelo. La tabla 2.1 resume los principales autores mencionados

en este articulo.

Autor ciclo Fuente de calor estado
Reyes-Balmonte et al. [24] recompresion CSp estacionario
Padilla et al. [25] Simple - Recompresion CSp estacionario

Luu et al. [26] Simple-recompresion CSP-f6sil estacionario-transiente
Zhao et al. [27] Simple-recompresion Nuclear estacionario
Seidel et al. [28] regeneracion CSP estacionario
Dyreby et al. [6] recompresion - transiente
Singh et al. [33] Regeneracion CSP transiente
Berthet et al. [32] Simple-recompresion Solar directo transiente

De la Calle et al. [3] Recompresion CPS transiente

Tabla 2.1: Resumen articulos citados

En este estudio se propone un modelo computacional quasi-estacionario para ciclos de recompresién
con sCOsy con enfriamiento seco por aire para el estudio de variaciones provenientes de la fuente de calor
y de las condiciones ambientales. Se propone un modelo independiente del tipo de fuente de calor. El
modelo encuentra el punto de disefio bajo pardmetros de entrada: Potencia neta de salida, conductancia
total de los recuperadores de calor, revoluciones del eje, caida de presién del ciclo, temperatura de entra-
da en la turbina y temperatura de entrada al compresor. Con estos pardmetros se realiza la optimizacion
de la eficiencia térmica del ciclo en funcién de la fraccién de recompresion y la conductancia de cada
recuperador (recuperador de alta temperatura HTR y recuperador de baja temperatura LTR). Con la opti-
mizacioén hecha se determinan los pardmetros faltantes: flujo masico de sCO», conductancia de enfriador,
flujo maésico de aire de enfriamiento didmetros de turbomdquinas. Posteriormente se realiza un modelo
bajo condiciones fuera de disefio en el cual se analiza la dependencia de dos variables de entrada, el calor

suministrado y la temperatura ambiente. Con el modelo fuera de disefio se determinan polinomios de in-



terpolacion para determinar la eficiencia térmica del ciclo. Ademas se realiza un estudio de la importancia

de discretizar el enfriador.



Capitulo 3

Modelo computacional

La configuracion estudiada se muestra en la figura 3.10 la cual corresponde a un ciclo Brayton de
recompresion utilizando sCO2 como fluido de trabajo. La relacion de presion es 3.125, la presiéon minima
es 8 MPa y la mdxima 25 MPa. El ciclo comienza con el calentamiento del sCO5 en el calentador y este
lo abandona a 700°C (estado 0) para posteriormente ser expandido en la turbina (estado 1) y generar
potencia en el eje. Luego el fluido comienza dos etapas de recuperacion de calor: la primera de alta
temperatura (HTR) y la segunda de baja temperatura (LTR). El flujo es dividido posteriormente en dos
corrientes (estado 3), el flujo principal va hacia la etapa de enfriamiento (1 — ¢ del total del flujo) y
la otra llamada fraccién de recompresion (i del total del flujo) se dirige directamente hacia un segundo
compresor denominado recompresion. En la etapa de enfriamiento se llega a las cercanias del punto critico
(estado 4), donde luego es comprimido en el compresor principal (estado 5), esta corriente es calentada
en el LTR (estado 6) y posteriormente se vuelven a unir con el flujo proveniente del recompresor (estado
7) para recuperar calor en el HTR y volver a entrar en el calentador nuevamente (estado 8), con lo que
termina el ciclo. La turbina y el compresor principal estdn conectados al mismo eje. El recompresor esta

acoplado a un motor externo.

El modelo numérico se construye en base a los balances de masa y energia en un ciclo de sCO2
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Figura 3.1: Ciclo Brayton de recompresién usando sCOs.

de recompresion compatible con cualquier fuente de calor, como el que se presenta en la Figura 3.10.
EL modelo computacional se desarroll6 en el lenguaje de programacién C [34], separando un programa
principal y subprogramas. El programa principal ejecuta al ciclo completo y los subprogramas tienen
la funcién de optimizar, y resolver las ecuaciones de balances de energia, masa y transferencia de ca-
lor correspondiente a cada componente. Las propiedades termofisicas del sCO; y aire son extraidas de

COOLPROP [35].

Para la condicién de disefio de la planta, se establecen como potencia de salida ttil en el eje 140 MW,
una capacitancia total de 50 MW K~ en los recuperadores de calor y la velocidad de giro de los ejes en
las turbomaquinas de 75.000 rpm [32]. Ademas la temperatura de entrada de la turbina es de 700°C, y
una temperatura de entrada al compresor de 40°C [3]. Los componentes utilizados se programan como
funciones separadas siguiendo los balance de energia, balance de masa y las ecuaciones de transferencia
de calor, segtin corresponda. No se consideran caidas de presion ni pérdidas de calor en las tuberias. La

temperatura ambiente de disefio se considera 30°C.

Turbina: El comportamiento de la turbina fue estudiado por Conboy et al. [5], entregando mapas de
rendimiento para ciertas condiciones de operacion como se muestra en la Figura 3.2, donde se presenta
el cambio de entalpia corregida como funcién del flujo mésico corregido. Ademds se indican las curvas

de isoeficiencia. La eficiencia isentrépica maxima alcanzada por la turbina es 86 %.
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Figura 3.2: Mapa de rendimiento para la turbina operando con sCOsq reportado por Conboy et al. [5].

La entalpia a la salida de la turbina se determina a través del balance de energia presentado en ecua-
cion 3.1. Donde Ay oy €s la entalpia a la salida, by, es la entalpia de entrada, 7 ;s €s la eficiencia

isentrépica y hy out,s €s la entalpia isentrépica a la salida.

ht,out = ht,in — Mtisen * (ht,in - ht,out,s) 3.1

La condicién de entrada a la turbina, presién y temperatura, son definidas previamente (condicién de
disefio) y por lo tanto conocidas. Para determinar la eficiencia isentropica 1; ;sen de la turbina se multi-
plica la eficiencia méxima (7 s = 0.86) por la eficiencia por pérdidas aerodindmicas (7)4,-) presentado en

ecuacion 3.2 [6].

Ntisen = Mt,s * Nair 3.2)

La eficiencia por pérdidas aerodindmicas (74;,) se determina por la ecuacion 3.3 que depende de la razén
de velocidades v = U/Cy que es la relacion entre la velocidad radial U y la spouting velocity Cs =

V2Ah;. La ecuacién 3.3 fue propuesta por Dyreby y alcanza su maxima eficiencia isentrépica cuando

v = 0,7477 [6].
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Nair = 1,06260% — 3,087403 + 1,3668v% + 1,3567v + 0,17992118 (3.3)

La Figura 3.3 muestra 1 ;sen, como funcion de la razon de velocidades v.

eficiencia turbina vs razon de velocidades

4
o

eficiencia turbina [-]

eficiencia turbina

0 05 1 1.5
v=U/Cs[]

Figura 3.3: Eficiencia turbina en funcion de la razén de velocidades, basado en el trabajo de Dyreby [6].

ht,out,s se determina a condicion isentrpica y a la presién a la salida de la turbina. La potencia de salida
de la turbina estd dado por la ecuacién 3.4, donde parte es utilizada para mover los compresores y el resto

es la potencia neta generada por el bloque de potencia.

Wi = 1mco, - (htin — ht.out) (3.4)

we = (htin — htout) (3.5)

Compresor: Los mapas de operacion del compresor fueron estudiados por Wright et al. [7] en el Labo-
ratorio Sandia, como se muestra en la figura 3.4. Dyreby [6] realizé una extrapolacién mediante andlisis
dimensional sobre los coeficientes de flujo ¢ = rp ' U1 D2, el coeficiente de presién ) = Ah;U 2
[36]. Ademds, Dyreby modificé los coeficientes unificando todas las diferentes curvas agregando un
término dependiente de las revoluciones del eje. Donde v, ¢* y 1™ son el coeficiente modificado de

presion, coeficiente modificado de flujo y la eficiencia modificada, respectivamente [6]. Estos coeficien-
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tes quedan representados por las ecuaciones 3.6, 3.7 y 3.8.
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Figura 3.4: Mapa de rendimiento para el compresor reportado por Wright et al. [7].
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Dyreby propone también que los coeficientes modificado de presion y la eficiencia modificada quede en

funcion del coeficiente de flujo modificado, tal como se presenta en las ecuaciones 3.9 y 3.10 [6].

¥ = —498626¢** + 532246 — 2505¢*2 + 54,66 + 0,04049 (3.9)

n* = —1638000¢** 4+ 182725¢*% — 8089¢*? + 168,6¢* — 0,7069 (3.10)

1™ (ecuacion 3.10) alcanza su maximo valor cuando ¢* = 0.03, es decir, la mayor eficiencia isentrépica

en el compresor posible, como se muestra en la Figura 3.5. Para lograr alcanzar este valor, se realiza
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el ajuste correspondiente en el flujo mésico que atraviesa el compresor y las revoluciones del eje esto

debido a que la eficiencia térmica de un ciclo Brayton es altamente sensible a la potencia requerida por el

compresor [37].

; icienci: p vs ici flujo modificado

eficiencia del compresor [-]
° o o
>~ (5] o

S
w

eficiencia compresor

. . . . .
0.02 0.025 0.03 0.035 0.04 0.045 0.05
coeficiente de flujo modificado [-]

Figura 3.5: Eficiencia compresor en funcion del coeficiente de flujo modificado, basado en el trabajo de
Dyreby [6].

El balance de energia en el compresor viene dado por la ecuacién 3.11, donde h. ¢ €s la entalpia a la

salida, h. ;;, es la entalpia de entrada, 1) ;sen €s la eficiencia isentrépica y hc out,s €S la entalpia isentropica

a la salida.

h — hey
hc,out = hc,in + —oouts e (31 ])

Tlc isen

Finalmente el trabajo para el compresor y el recompresor estdn dados por las ecuaciones 3.12 y 3.14.

Wc = (1 =) -1mco, - (htout — Pt,in) (3.12)
we = (1) (htout — Pt in) (3.13)
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Wrc =@- mCOQ : (ht,out - ht,in) (3.14)

wrc =@ (ht,out - ht,in) (315)

Recuperadores de calor: Los recuperadores HTR y LTR de calor se simulan como intercambiadores
de calor a contra-flujo con una conductancia U A. Se analizan con el método ¢ — NT'U. La capacitancia

promedio (C) es calculada segtin la ecuacién 3.16.

- hout - hin
p— Y . D — .1
c=m (Tout—ﬂ> (310

La méaxima transferencia de calor estd dada por la ecuacién 3.17 que se calcula como la capacitancia
minima (C’mm) y la diferencia de temperatura entre la entrada de la corriente caliente (T},0¢4,) y la

entrada de la corriente fria (7¢o;q,in)-

Qmax = szn (Thot,in - Tcold,in) (317)

Ademais, el nimero de unidades de transferencia de calor (NT'U) que corresponde a la razén entre la

conductancia y la capacitancia minima NTU = UA/ C’mm y la razén de capacitancias (C,) definida

como C). = g"% Con estos parametros se calcula la efectividad € de los recuperadores de calor segin
a

max

la ecuacion 3.18 [1].

_ 1—exp[-NTU(1 - C;)]
© T 1= Crexp[-NTU(1 - C,)]

(3.18)

Conociendo la efectividad del intercambiador se determina el calor real transferido en los recuperadores

de calor mediante la ecuacion 3.19.
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Q = ¢ Quax (3.19)

La caida de presidn generalmente es determinada para un flujo interno usando el factor de friccién de

Darcy f como se muestra en la ecuacion 3.20 [38].

L pV?

Para un intercambiador de calor definido, de largo L y didmetro hidraulico D constantes. Se observa que
la caida de presion es proporcional al coeficiente de friccion f, la densidad del fluido p y la velocidad V'

del gas, ecuacion 3.21:

AP x fpV? (3.21)

Dado que la velocidad puede expresarse en términos del flujo mésico del gas V' = r/pA; o mp~?

para un drea transversal A; y el coeficiente de Darcy se puede expresar como la correlacion de Blasius
f=0,316/ Re'/%, donde Re es el nimero de Reynolds (Re = pV D /1)y w es la viscocidad dindmica
del fluido. Con lo anterior se obtiene que el coeficiente de Darcy es proporcional al flujo masico 1 y la

viscosidad dindmica p (ecuacién 3.22).

focmm YA (3.22)

Con las ecuaciones 3.20, 3.21 y 3.22 se tiene como resultado que la caida de presion es proporcional a
AP o m™/*ut/%p=1. Asumiendo que las propiedades dentro del intercambiador de calor no cambian

significativamente para las condiciones fuera de disefio se obtiene la ecuacion 3.23 propuesta por Dyreby

[6].
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7
AP i\ T
= (= 23
AP, <m0) (323)

Donde AP es la caida de presién y 7 es el flujo masico de sCO5 en condiciones fuera de disefio para

los recuperadores de calor. A P es la caida de presion de disefio y ring es el flujo masico de disefio en los

recuperadores de calor.

En el caso del andlisis de transferencia de calor en los recuperadores para condiciones fuera de disefio,
para la conductancia U A se realiza un analisis basado en Dittus-Boelter [39] para la transferencia de calor

donde se obtiene la ecuacion 3.24 [40].

UA m \ %8
7, = i) 329

Donde U Ay es la conductancia de disefio y U A es la conductancia fuera de disefio para los recuperadores

de calor.

Las ecuaciones 3.23 y 3.24 para la caida de presion y la transferencia de calor para condiciones fuera
de disefio estdn limitadas para fracciones de recompresion fija. Al considerar una fraccién de recompre-
sién variable en el ciclo de potencia, se proponen las ecuaciones 3.25 y 3.26 que modifican las ecuaciones
3.23 y 3.24, respectivamente. Donde ¢ corresponde a la fraccién de recompresion en condiciones de di-

sefio y ¢ es la fraccion de recompresion para condiciones fuera de disefio.

AP m(l—p) \*

APy (mo(l - s00)> (2
UA _ ( (1 —9)(2 — o) )0’8 (3.26)
UA (1 = 0)(2 — p)ring '

Calentador: El suministro de calor puede provenir de diferentes fuentes de calor, ya sea desde un reactor
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nuclear, combustible f6sil o planta solar. El balance de energia en el calentador estd dado por la ecuacién

3.27. Donde Qm es el calor suministrado, h,; es la entalpia de salida y h;, es la entalpia de entrada.

Qin =110+ (hout — hin) (3.27)

Enfriador: La eleccion de enfriamiento en seco [29], significa que el rendimiento de la planta queda
asociado a la temperatura ambiental dado por la ubicacién de la planta. El enfriador se simula como un
intercambiador de flujo cruzado, donde la corriente fria es aire seco a condiciones ambientales locales y
la corriente caliente es sSCOsq. Se utilizan las dimensiones y geometria de un condensador de agua como
el presentado por Serth and Lestina [8].

Se calcula la conductancia U A del enfriador en funcion de la resistencia térmica total Ry, segin la
ecuacion 3.28. La resistencia térmica total Ry, se calcula con la red de transferencia de calor, propuesta

en la ecuacion 3.29.

1
UA= (3.28)
Rtotal
R 1 + R + 1 (3.29)
| = —F— W+ — .
tota AintHint wa Ae:ctHext
Los coeficientes de transferencia de calor en el enfriador se muestra en la tabla 3.1.
Fluido Autor Ecuacién
Aire (fluido frio) Briggs & Young [41] | Nu = 0,134 - Re%%. prl/3(1/p)02 . (1/7)0:1134
sCO» (fluido caliente) | Dittus-Boelter [39] Nu = 0,023Re*/5 Pro4

Tabla 3.1: Correlaciones de transferencia de calor.

En el enfriador a medida que el sCO4 se enfria, se acerca al punto critico, por lo que las propiedades
cambian significativamente. Al afrontar propiedades variables se requiere resolver el enfriador usando un

andlisis de sub intercambiadores de calor [42]. El flujo es dividido uniformemente en todos los tubos, por
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ello, se analiza en detalle un solo tubo y este a su vez es discretizado como un intercambiador a flujo
cruzado como se muestra en la figura 3.6 (a). La corriente caliente es discretizada en M secciones y la

corriente fria en /N secciones.

1, N+l M, N+1
— L o HXMN
— LN 2N M N '/IEM+1,N
X1, N] iy
— — i T
LN M 4 M, N
— =
cold- e ce T @ hot-fluid temperature
fluid —™ N N o cold-fluid temperature
inlet —»
T& PR— — Cc TCH-] i
— 1,2
M, 2
—
— L1 M1 M+1,1
VAHX L1|HX2, 1 kt
— —N X M, 1
x1,1 2,1 M1
hot-fluid inlet, T; ;,
(a) Discretizacion de un intercambiador de calor de flujo cruzado [42] (b) Configuracién del aero-codensador

Figura 3.6: Aero-condensador utilizado [8].

Las dimensiones del aerocondensador utilizado se muestran en la tabla 3.2 y su geometria en la figura
3.6 (b). El material de cada tubo es de duraluminio (95 % aluminio, 5 % Cobre con trazas de magnesio),
el cual tiene una densidad de 2787 kg m~3, calor especifico 883 J kg7'K !, conductividad térmica de
165 Wm~! K—!. El niimero total de tubos es 158000, calculado en base al requerimiento de flujo masico

de aire para la condicién de disefio.

Parametro valor
Diametro exterior 25.4 mm
Diametro interior 19 mm
Area exterior tubo 11.116 m?
Area interior tubo 0.571 m?
Altura aleta 12.7 mm
Nimero de aletas por longitud del tubo | 354 aletas/m
Longitud del tubo 9.55m
Espesor del tubo 3.18 mm
Nimero de aletas por tubo 3381

Tabla 3.2: Dimensiones aerocondensador [8].
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El balance de energia es realizado para cada subintercambiador HX; ; para las corrientes caliente y
fria. El balance para una corriente caliente en un sub-intercambiador cualquiera estd dado por la ecuacién

3.30:

mHCH,TH=(THZ-7]- +TH; ;,1)/2
M

(THi,j + THi,j+1) _ (Tci,j + Tci+1,j)
2 2

(THi,j + THi,j+1) = UAM
(3.30)

El balance de energia para la corriente fria en un sub-intercambiador es definido de acuerdo a la ecuacién

3.31:

mCCC,TC:(TCi,j +T0;,4,5)/2
N

(THi,j + THi,j+1) _ (Tci,j + T0i+1,j)
2 2

(Te, ; +Teiyy ;) = UAij (3.31)

Para: = 1,.... M, 57 = 1,..., N en ambos casos. Organizando estas ecuaciones resulta un sistema de
ecuaciones lineales de la forma AT = b. Dado que las propiedades cambian dentro del enfriador, se
requiere un sistema iterativo, donde los calores especificos dependen de la temperatura. Se calcula el
error rms entre iteraciones segun la ecuacién 3.32, La iteracién cuando el error es menor que la tolerancia

1075:

N+1 1 M+1 N
err =

1 X .
—_— Ty  —Tyg )2+ ——— Te. . —Tco. )? 3.32
M(N + 1) ; 2 ( H'L’ﬂ H'La]) + (M + 1)N . Z( C@,J Cz,]) ( )

=1 =1 j=1

<

Donde T4, ; y T¢, ; corresponden a las temperaturas al resolver el sistema, 77, ; y T¢; ; son las tempe-
raturas de la iteracidn anterior. Lo presentado anteriormente permite determinar el estado a la salida del

enfriador mediante el balance de energia presentado en la ecuacion 3.33, donde A cooier €5 la entalpia a
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la salida del enfriador y h; y11 representa las entalpias correspondientes a la discretizacion en funcién

de Ty a la salida del intercambiador, es decir, en la posicién N + 1.

i,N+1

M .

. m

mHhs,cooler = Z ﬁHhi,N—Fl (333)
=1

Eficiencia térmica del ciclo: La eficiencia térmica (n) del ciclo de potencia es determinada segtin la

ecuacion 3.34

Wneto _ Wt - Wc - Wrc

(3.34)

Condicién de diseno: Para determinar el punto de disefio del ciclo se realiza una optimizacidn para
encontrar su maxima eficiencia, los parametros a optimizar son la fraccion de recompresion y la distri-
bucién de las conductancias entre los recuperadores de calor LTR y HTR. Los parametros que requiere
como entrada el algoritmo son la potencia neta de salida, revoluciones del eje de las turbomdaquinas,
temperaturas entrada turbina y compresor, eficiencias isentrépicas de las turbomdaquinas, presiéon mini-
ma, razén de presiones, caida de presion total del sistema, temperatura ambiente, conductancia global
de recuperacion de calor UA,... Los pardmetros de salida son la eficiencia térmica optimizada, el flujo
maésico de sCO» requerido, la fraccién de recompresion, calor de entrada requerido, calor rechazado en
el enfriador, conductancias del HTR y LTR, didmetros de las turbomdquinas, conductancia del enfriador

y flujo mésico de aire seco requerido en el enfriador.

El algoritmo cuenta con una doble optimizacién. Las variables a optimizar son la fraccién de recom-
presion y la reparticién de conductancia entre los recuperadores de calor LTR y HTR. El dominio de la
fraccién mdsica es definido como ¢ € [0 %, 100 %], la conductancia del recuperador de baja tempera-
tura se encuentra en UAprr € [0, UA,cc] y por consecuencia la conductancia del recuperador de alta

temperatura es definida como el complemento UAgTg = UA;.. — UArrr. El método de optimizacion
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utilizado es Search Golden Method [43], el cual corresponde a un método de optimizacién unidimen-
sional, en base a un dominio definido para encontrar la solucién. Es por ello que se requiere optimizar
una variable a la vez, es decir, se fija la fraccion de recompresion para optmizar la eficiencia en funcién
de la conductancia de los recuperadores. Luego se optimiza la eficiencia térmica en un siguiente nivel en

funcién de la fraccién de recompresién guardando siempre la eficiencia maxima.

A continuacién se muestra como se resuelve el ciclo de potencia para una distribucién de conductan-
cias de los recuperadores y la fraccion de recompresion. El estado 1 a la salida de la turbina (ecuacién
3.5) y el estado 5 a la salida del compresor se determinan con el balance de energia en la turbina (ecuacién
3.1) y compresor (ecuacién 3.11), los estados 0 y 4 son conocidos como condicién de disefio, junto a la
eficiencia de las turbomdaquinas. Dado que el nimero de ecuaciones a resolveres mayora las variables de
entrada, se suponen valores para algunas variables y asi comenzar la iteracion, por lo cual, el estado 8 se
estima su temperatura a Ty = 77 — 20°C. Ademas, el flujo mésico de sSCO2 (7i14proz), S€ €Stima por me-
dio de la ecuacién 3.35 ignorando de momento la potencia requerida por el compresor de recompresion.
Donde Wneto es la potencia neta, funcion objetivo, w; es la potencia especifica de la turbina (3.5) y . es

la potencia neta especifica del compresor (ecuacion 3.13).

Mapros = m (3.35)
Posteriormente, se utiliza el modelo de transferencia de calor del HTR para aproximar los estados 2 y
7. Luego con el estado 2 y estado 5 se determinan los estados 6 y 3 con el modelo de transferencia de
calor del LTR. El estado 9 se determina con un balance de energia en el recompresor. Luego, se realiza el
balance en el mezclador (entrada puntos 6 y 9, salida 7) para recalcular el estado 7, con esto se recalcula

el estado 8 con el modelo del HTR y el flujo masico reescribiendo la ecuacion 3.35 en la ecuacién 3.36

(Estados mostrados en la Figura 3.10).
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= — Wneto (3.36)

wt - wc - wrc

Donde 1w, es la potencia especifica del recompresor. Como la solucién proviene de una aproximacion
inicial (estado 8 y flujo masico de sCO2) se requiere iterar hasta cumplir con los pardmetros de conver-
gencias predeterminados (se establece una tolerancia de 10~°), las variables para evaluar la convergencia
son el flujo mésico de sCO2, el estado 7 y 8. La figura 3.7 muestra el diagrama de flujo que resume el

algoritmo empleado.

| Pardmetros Entrada ‘
']

Modelo Turbomaquinas
(Compresor y turbina)

| Modelo HTR e ———

Modelo LTR

| Modelo Re-Compresor |

Balance mezclador

I

¢Converge estados No
7,8y m?

Calculo de eficiencia

Figura 3.7: Diagrama de bloque del algoritmo de disefio.

La Figura 3.7 requiere como parametro de entrada las variables a optimizar. Por ello para cada frac-
cién de recompresion fijada se optimiza en base a la conductancia de los recuperadores de calor con el
método Searh Golden Method, obteniendo la maxima eficiencia para dicha fraccién de recompresion

como se muestra en la figura 3.8.

Una vez optimizada, se debe realizar la optimizacién en base a la fraccién de recompresién como se
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Establecer Dominio

UAyrra = 0kW /K UAyrgp = UArorar kKW /K

i
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Figura 3.8: Diagrama de bloque del algoritmo de optimizacién con respecto a la distribucién de Conduc-
tancia de los recuperadores de calor.

muestra en la figura 3.9. La funcién objetivo es la eficiencia obtenida en la optimizacion de la figura 3.8.
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Figura 3.9: Diagrama de bloque del algoritmo de optimizacion con respecto a la fraccién de recompresion.
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Figura 3.10: Diagrama global de optimizacién para el ciclo de recompresion.

Con la doble optimizacidn realizada se dimensionan las turbomaquinas (didmetros turbina, compresor
y recompresor), el flujo masico de sCO2, el calor de entrada, calor de salida, eficiencia térmica, conduc-
tancias del HTR y LTR, conductancia del enfriador y flujo mésico de aire seco mediante el modelo de

enfriador.

Condiciones fuera de disefio Una vez disefiado el ciclo, se realiza el andlisis de la operacién para
condiciones fuera de disefio en funcién del calor suministrado (independiente del tipo de fuente) y la
temperatura ambiental. La Figura 3.11 presenta el algoritmo para la operacién fuera de disefio y bajo
el cual se estudian dos escenarios: determinar la eficiencia térmica con la fraccién de recompresion fija
(correspondiente al punto de disefio) como se muestra en la Figura 3.11 y otro en el cual es variable

optimizando la eficiencia al variar la fraccién de recompresion (Figura 3.12).

Cuando la fraccién de recompresion es fija, el algoritmo utiliza como datos iniciales los estados
correspondientes al punto de disefio. El flujo masico fuera de disefio se estima con un balance de energia

en el calentador. Se determina el estado 1 a la salida de la turbina. En la primera iteracién se mantienen las
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Figura 3.11: Diagrama de bloque del algoritmo fuera de disefio.

revoluciones de disefio Ny. Posteriormente se resuelve el modelo fuera de disefio del recuperador HTR y
posteriormente el recuperador LTR obteniendo los estados 2, 7 y 3. Con la temperatura ambiente como
pardmetro de entrada se resuelve el enfriador (usando la red de resistencia se determina la conductancia
fuera de disefio) utilizando el estado 3 calculado con anterioridad, obteniendo el estado 4. Posteriormente
se resuelven las ecuaciones del compresor, determinando la velocidad de giro /N segtn la ecuacién 3.37

para luego determinar el estado 5.

5 N01/5¢*D3 P
2 m

N=" (3.37)

Posteriormente se calcula el modelo del recompresor mediante los balances de energia correspondientes.
Como el modelo requiere estimaciones iniciales, se debe reiterar los célculos hasta la convergencia de los

parametros 7, 8 y flujo mésico.

Cuando se ajusta la fraccion de recompresion para optimizar la eficiencia para la condicion fuera de
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diseflo, se optimiza utilizando el Método Searh Golden Method como se muestra en la Figura 3.12,
variando la fraccién de recompresion para optimizar la eficiencia térmica del ciclo segtin el algoritmo

presentado en la Figura 3.11.

Establecer Dominio
D, =0% ?h =100%

Seccién durea
0y = 9@ +(1- ) 0y
0; = @@y +(1- @) 0

)

‘ Modelo fuera de disefio ‘

Fraccion derecompresion &
optimizada .———1 i0p — 04 < tolerancia? }'7
Bop = 0,5+ (0+0y) =]

Actualizar Valores Actualizar Valores
0q=0y 9,=0;
0,=0; 0: =0,
M=z Mz=My
02790 +H1- @] 0o ¥ Nz=12(02) 0,79 0a+{1- @) By ¥ M1=141(04]

i

Figura 3.12: Diagrama de bloque del algoritmo fuera de disefio.



Capitulo 4

Validacion

4.1. Validacion ciclo Brayton de recompresion: Estado estacionario

El modelo numérico fue validado en estado estacionario utilizando los resultados presentados por
Dyreby [6]. Se consideran tres escenarios: Bésico, Alto rendimiento y Enfriado en seco. Los dos
primeros escenarios consideran una temperatura de entrada al compresor cercana al punto critico de 32
°C, pero se diferencian en la temperatura de entrada a la turbina, para el Basico se considera 550°C y para
el de Alto rendimiento 700°C. Para el ciclo Enfriado en seco mantiene una temperatura a la entrada
de la turbina de 700°C pero en la entrada al compresor se establecen 55°C. En la tabla 4.1 se muestra el
resumen de las condiciones de operacion utilizadas para la validacion para cada escenario: Basico, Alto
rendimiento y Enfriado en seco. En la figura 4.1 se muestran las eficiencias del ciclo como funcién de
la fraccién de recompresion para cada escenario: Bésico (a), Alto rendimiento (b) y Enfriadmiento en
seco (c). Los resultados del modelo propuesto en este estudio se representa en las lineas segmentadas,
mientras que los puntos corresponden a los resultados presentados por Dyreby [6]. Cabe recordar que el

estudio desarrollado por Dyreby no aborda el disefio del enfriador.
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Parametro Basico | Alto rendimiento | enfriado en seco
Temperatura entrada compresor (°C) 32 32 55
Temperatura entrada turbina (°C) 550 700 700
Presion salida Compresor (bar) 200 200 200
Eficiencia isentrépica compresor 7). 0.89 0.89 0.89
Eficiencia isentrépica recompresor 0.89 0.89 0.89
Eficiencia isentropica turbina 7 0.90 0.90 0.90
Trabajo Neto (MW) 300 300 300

Tabla 4.1: Condiciones de operacion para la validacién [6].

100 T T T T 100 T T T T
Conductance | Ref. Model Conductance | Ref. Model
5 MW/K © 5 MW/K ©
15 MW/K o 15 MW/K o
g0l 30MWK o 1 g0l 30MWK B 1
50 MW/K A 50 MW/K A
100 MW/K & 100 MW/K <&
Proposed Model —— Proposed Model ——
S 60 4 & 6of —
g g R s .
B e e i B S T
S === 8==8T8 T e T T T T S wfb— o0 —0——0——0__o_ g R
b—0O-—O0——0——0—_go _ _g - o _ —_
q fF————w——0v——60__qa
——o—— 09— —0o__ - — o _ o
© O——0— 0 o _ 5 _ ©O——o__ ]
20+ - 20+ B
0 I I I I 0 I I I I
0 0,1 02 03 04 0,5 0 0,1 02 03 04 0,5
Recompression Fraction (¢) Recompression Fraction (¢)
(a) Basico (b) Alto rendimiento.
100 T T
Conductance| Ref. Model
5 MW/K []
15 MW/K o
o  30OMWK| e ]
50 MW/K A
100 MW/K <&
Proposed Model — —
S 60 4
7
2
2 p=RoRooRoofo-o o
E A= — o T A T
—-O-—qo—_ g E e T
——0—_0 -
-0 4
o ° O—— g ]
201 ‘-&-—o____@__@___o“:
.

0 1 1 1
0 0,1 0,2 03 04 0,5

Recompression Fraction ()

(c) Enfriamiento en seco.

Figura 4.1: Eficiencia térmica como una funcién de la fraccién de recompresion para diferentes conduc-
tancias. Modelo de referencia tomado de [6].

4.2. Validacion Enfriador

Para validar el modelo propuesto para el enfriador seco, se utilizé el trabajo de Gavic [29]. El modelo
descrito por Gavic es un enfriador a flujo cruzado, el cual tiene como objetivo lograr una temperatura a
la salida del enfriador para el sCO2 de 48°C, para ello calcula internamente el tamafio y capacitancia que

debe tener el enfriador para cualquier condicién de entrada, ya sea, variando la temperatura de entrada
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del sCO3 o el flujo mésico de sCO». El modelo propuesto en este articulo es validado frente al modelo

de Gavic, Para ello se varia la temperatura de entrada al enfriador para un determinado flujo masico.

La Figura 4.2 muestra los resultados del modelo desarrollado por Gavic y que entrega una temperatura

de salida constante de 48°C en funcién de la temperatura de entrada y la linea segmentada corresponde

a los resultados del modelo utilizado en este estudio. La diferencia entre ambos modelos muestra una

diferencia maxima de 0.05°C.

50
49.5
49
48.5
48
47.5
47
46.5

46

Temperatura salida Cooler [C]

455

45

Validacion Enfriador discretizado

Modelo propuesto
— — —Modelo Gavic 7

100 110 120 130 140 150
Temperatura entrada Cooler [C]

Figura 4.2: Validacién enfriador.
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4.3. Impacto de enfriador discretizado

Las propiedades del sCO2 cambian en la cercanias del punto critico. Los trabajos de Seidel [28] y
Gavic [29] han considerado en el anélisis la discretizacién del enfriador para incluir los efectos de la va-
riacién de propiedades del sCO; en la operacién del enfriador. De la Calle [3] propone una aproximacién
de la conductancia en el enfriador (ecuacién 4.1) mediante un andlisis tipo Dittus-Boelter [39].

UA a5+ a,,

= 4.1
Udo  ag'+ayt @D

(1-n),,(n—0,8)

Donde o = m%8Cp"k ul , Cp calor especifico, « es la conductividad térmica, u es la
viscosidad dindmica. Ademdas n = 0,4 para el fluidio caliente y n = 0,3 para el fluido frio (subindices a

y b respectivamente). Las propiedades son evaluadas como un promedio entre la entrada y la salida.

La aproximacién propuesta por De la Calle parece imprecisa, ya que considera propiedades constantes
en el enfriador que en principio opera en su punto mds frio en la vecindad del punto critico. Los resultados
usando el modelo propuesto por De la Calle son comparados con el modelo discretizado desarrollado en
este articulo (validado con modelo de Gavic [29]). En la figura 4.3 se muestra un grafico cuya abscisa
corresponde al flujo masico de sCO5 que circula por el enfriador y en la ordenada a la temperatura de
entrada del sCO; al enfriador. El aire se considera que entra al enfriador a una temperatura de 30°C.
El grafico muestra curvas de iso-error obteniendo desviaciones que rondan entre 15 y 17 %. También
se determiné los errores para la temperatura de salida del sCOg y el calor rechazado en las mismas
condiciones. Los errores obtenidos para la temperatura se muestran en la figura 4.4, los cuales rondan
el 2%, y para el calor rechazado (Figura 4.5) errores del 20 %. Los bajos errores en la temperatura en
comparacion con la capacitancia y el calor rechazado se explican que las propiedades en la vecindad
del punto critico varian fuertemente, lo que quiere decir que para una baja variacién de temperatura se

obtiene una gran variacion de calor especifico lo cual a su vez se ve reflejado en una gran variacién de
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calor rechazado.

error capacitancia UA enfriador [%]
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Figura 4.3: Error relativo para la conductancia del enfriador.
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Figura 4.4: Error relativo para la conductancia del enfriador.
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error calor rechazado enfriador [%]
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Figura 4.5: Error relativo para la conductancia del enfriador.
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Capitulo 5

Resultados

5.1. Punto de diseno

La Tabla 5.1 muestra la condicién de disefio del ciclo Brayton sCO2 con recompresion para una po-
tencia neta de salida 140 MW, temperatura entrada a la turbina 700°C, temperatura entrada al compresor
40°C, eficiencia isentrdpica turbina 86 %, eficiencia isentrépica compresor 67 %, temperatura ambiente
30°C, conductancia total recuperadores de calor S0 MW K1, revoluciones del eje 75000 rpm y una caida

de presién total de 1 %. La presién minima es 8 MPa y la médxima es 25 MPa.

Pardmetro valor
Eficiencia térmica 41.8 %
Flujo mésico CO» 1570 kg/s
Fraccién de recompresion 15.0%
Calor de entrada 359 MW
UA HTR 22.8 MW/K
UA LTR 272 MW/K
UA Endriador 9.6 MW/K
Didmetro compresor 11.9 cm
Didmetro recompresor 344 cm
Didmetro turbina 254 cm

Tabla 5.1: Pardmetros principales del punto de disefio.

La eficiencia térmica se maximiza en 41.8 % para una fraccién de recompresion de 15 % y una con-
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ductancia en los regeneradores UArrr =22.8 MWK -1 y UAgrr =272 MWK -1

5.2. Analisis estacionario

La versatilidad del modelo numérico desarrollado permite evaluar condiciones estacionarias como
quasi-estacionarias, asi como de disefio y fuera de disefio. En este proyecto se busca estudiar como se ve
afectado el ciclo bajo condiciones variables. La figura 5.1 muestra un grafico de doble entrada en cuya
abscisa se muestra la temperatura de salida del enfriador y en cuya ordenada se presenta la fraccion de
calor con respecto a la potencia térmica de diseilo suministrada al bloque de potencia. En la interseccion
de ambos ejes se muestra la fracciéon de recompresion que maximiza la eficiencia del ciclo obteniéndose
como resultado las curvas de iso-fraccién de recompresion. Donde se puede notar que la fraccién de re-
compresion que optimiza la eficiencia del ciclo disminuye conforme aumenta la temperatura de salida del
enfriador, esto debido a que el compresor que recomprime requiere mayor trabajo al operar en una zona
de mayor temperatura, lo que no compensa la recompresion de calor proporcionada por la recompresion.
Ademéds, estos resultados sugieren que la fraccién de recompresion dptima es mds sensible al variar la
temperatura de salida del enfriador y en menor medida cuando se varia la fraccion de calor.

fraccion de recompresidn
T

ng

08

173 pAss
1“9 ! Rk

19

Proporcion de calor-]

_9182 _E.154

G

_E.M?'

40 45 50
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Figura 5.1: Curva de isofraccién de recompresion.
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Si se estudia de forma independiente el efecto de la variacion de la temperatura de salida del enfriador

en la eficiencia del ciclo y para esto se mantiene fijo el calor de entrada como el calor determinado en el

punto de disefio, se obtienen los resultados presentados la figura 5.2. El gréfico con doble entrada presenta

en su abscisa la temperatura de salida del enfriador y en la ordenada la fraccion de recompresion. En la

interseccién se muestra las curvas de iso-eficiencia térmica del ciclo. Se realiza un estudio para cuatro

diferentes escenarios como se muestra en la Figura 5.2: (a) sin caida de presion, (b) 1 % caida de presion,

(c) 3 % caida de presion y (d) 5 % caida de presion. Si se establece una temperatura de salida del enfriador

de 35°C, se puede llegar a obtener eficiencias cercanas a 45 % para una caida de presion de 1 %. La

eficiencia en cada escenario decae a medida que la temperatura del Se puede notar en la Figura 5.2 que la

eficiencia cae mientras aumenta la caida de presion del sistema.
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5.3. Analisis en operacion bajo condiciones variables

Un ciclo de potencia puede requerir producir menor electricidad debido a menores requerimientos
de demanda del sistema para lo cual se ajusta el suministro de potencia térmica desde la fuente de calor.
También va a verse expuesto a variaciones de temperatura ambiente debido a las fluctuaciones propias
del dia y estacionalidad. Ambas situaciones llevan al ciclo a operar en condiciones fuera de disefio. Para
el estudio de los efectos de las variaciones de calor de entrada y temperatura ambiente en el rendimiento
del ciclo se establece un dominio para la temperatura ambiente entre 20-40 °C y para el calor de entra-
da desde 30-110 % con respecto al calor de entrada de disefio Qm,o- Para suministros de calor bajo el
30 % la planta no inicia su operacién. El dominio final es [20°C, 40°C] x [30 %Qin,o, 110 %Qin,o]- Para
cada combinacién de puntos se determina la eficiencia térmica correspondiente que depende de ambas
variables. Con lo anterior se realiza una regresion lineal con MatLab [44], para determinar la correlacién

entre ambas variables.

Se analizan tres situaciones: Fraccién de recompresion fija con el compresor de recompresion aco-
plado y desacoplado y fraccién de recompresion variable con el recompresor desacoplado. La Figura ??
muestra el ciclo con el recompresor desacoplado del eje principal el cual es impulsado por un motor.
La ventaja de efectuar este método radica en que las revoluciones pueden ser ajustadas para maximizar

el rendimiento para las condiciones dadas y no depender de las revoluciones impuesta por el recompresor.

Fraccion de recompresion fija: acoplado

El primer caso corresponde a mantener fija la fraccién de recompresién (disefio) con las tres tur-
bomaquinas acopladas al mismo eje. La Figura ?? muestra la eficiencia para el dominio establecido. La

eficiencia promedio dentro del dominio fue de 7= 0.29840. La regresion lineal se muestra en la ecuacién
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Figura 5.3: Ciclo Brayton de recompresién usando sCO> con recompresor desacoplado.

5.3 con un coeficiente R% =0.96440.

eficiencia termica

o
4
350 |- .
Q%\
04
— 300 | )
= Q,} 0.4
=3
o 03
°© o5
2 250 F 025 1
< 0.35
S 03 '
Zo00 02— .
o5 S 0.25 0.3
' N 02
150 04 N — -
’ AT
_ O-(N 0 o 0.2 -
20 22 24 26 28 30 32 34 36 38

Tempertaura ambiente [C]
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Fraccion de recompresion fija: desacoplado

El segundo caso corresponde a mantener fija la fraccién de recompresion (disefio) pero desacoplando
el recompresor del eje principal. La Figura ?? muestra la eficiencia para el dominio establecido. La
eficiencia promedio dentro del dominio fue de = 0.31039. La regresion lineal se muestra en la ecuacion

5.3 con un coeficiente R% =0.97625.
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Figura 5.5: Eficiencia para fraccion de recompresion fija con recompresor desacoplado.

n =1,1657e—1—5,0833e—2xT+3,9438e—3Q+2,0384e—3T>—7,8780e—6Q*—2,4334e— 5T +5,1892e—9Q*

5.2)

Fraccion de recompresion variable: desacoplado

El segundo caso corresponde a variar la fraccion de recompresion para optimizar la eficiencia para el
ciclo desacoplado. La Figura ?? muestra la eficiencia para el dominio establecido. La eficiencia promedio

dentro del dominio fue de 7= 0.31453. La regresidn lineal se muestra en la ecuacién 5.3 con un coeficiente

40



R? =0.97511.
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Figura 5.6: Eficiencia para fraccién de recompresion variable con recompresor desacoplado.

n = 1,4464e—1—4,6908¢—27+3,3729e—3Q+1,8889¢— 312 —6,0764e—6Q* —2,2499¢—5T3+3,2963e —9Q>

(5.3)
Ademas la Figura 5.7 muestra como debe ser optimizada la fraccion de recompresion para maximizar

la eficiencia. Se puede notar que en la parte inferior el ciclo no conviene recomprimir, pues la fraccién de

recompresion tiende a cero, por otra parte en la parte superior tiende a la fraccion de disefio.
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Figura 5.7: Fraccién de recompresion optimizada para recompresor desacoplado.



Capitulo 6

Conclusion

Se desarrollé un modelo de ciclos Brayton con sCO; para la configuracion de recompresion. El mo-
delo es lo suficientemente versatil para encontrar el punto de disefio bajo cualquier modificacidn, ya sea,
la potencia neta de salida, temperatura de entrada a la turbina o compresor, presiones de trabajo, caida de

presion del sistema.

Como se muestra en la figura 5.1 para temperaturas de entrada al compresor bajas la fraccién de
recompresion alcanza un maximo de 22 % y disminuye hasta llegar a 0 % para temperaturas por sobre
los 50°C. En la figura 5.2 se muestra una fuerte dependencia de la fraccion de recompresion y esta debe
disminuir a medida que la temperatura a la entrada del compresor aumenta para alcanzar la méxima

eficiencia.

Para las condiciones fuera de disefio el modelo permite una representacion realista, pues admite como
pardmetro de entrada las variables ambientales, respondiendo asi a un objetivo especifico. Estas simula-
ciones pueden ser aplicadas para una fraccién de recompresion fija (determinada en el punto de disefio) o
una fraccién de recompresion variable (optimizando la eficiencia). Se realizé una simulacion establecien-
do un dominio para la temperatura ambiente y para el calor de entrada (respecto al calor de disefio). Esta

simulacion entrego una eficiencia promedio de 29.840 % en el caso de la fraccién de recompresion fija
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con recompresor acoplado, una eficiencia promedio de 31.039 % para fraccién fija y recompresor des-
acoplado y finalmente para el caso de fraccién de recompresién variable y recompresor desacoplado una
eficiencia promedio de 31.453 %. Considerando el eje desacoplado cuando la fraccidn es fija se tiene que
la eficiencia mejora de 1.199 puntos porcentuales con respecto al caso de recompresor acoplado. Con-
siderando fraccion de recompresion variable con recompresor variable se obtiene una mejoria de 1.613
puntos porcentuales con respecto al caso de fracciéon de recompresion fija acoplado y 0.414 puntos por-
centuales con respecto al caso de fraccién de recompresion fija con recompresor desacoplado. En todos
los casos se obtuvieron polinomios de interpolacidn para la eficiencia térmica en funcién de las variables
ambientales.

También se demuestra que si consideramos una fraccion de recompresidn variable las ecuaciones
propuestas por Patnode deben cambiar en las ecuaciones 3.25 y 3.26 basado en anélisis de Dittus-Boelter
[39] para el recuperador de calor de baja temperatura, producido por el cambio de flujo méasico global de
sCO3 y la fraccién de recompresor ajustada para optimizar el ciclo.

Ademds se muestra que considerar las propiedades constantes en el enfriador lleva a errores del 15-
17 % para la capacitancia, 20 % para el calor rechazado del ciclo y solo 2 % para la temperatura de
salida del enfriador, por lo que se concluye que el enfriador si debe ser discretizado para un andlisis mas

detallado, debido a la cercania con el punto critico.
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