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Capitulo 1. Introduccion.

1.1. Justificacion del proyecto.

Debido a la alarma por el cambio climatico, las normativas actuales sobre emisiones contaminantes y el
encarecimiento del combustible constante, y mas en este momento por los conflictos que hay en la actualidad,
hace que se incite a la basqueda de nuevas soluciones con las que cumplir con las distintas normativas y ademas

disminuir el consumo de combustible.

Como consecuencia, los sistemas de recuperacion residual ganan una gran importancia, y de forma mas
significativa, aquellos que utilizan los gases de escape procedentes del motor principal de propulsion, ya que
son la principal fuente de calor residual del buque. El uso de este calor residual permite generar una energfa
util para cubrir distintos sistemas auxiliares y servicios dentro del propio buque, obteniendo como resultado
una disminucién de las emisiones, asi como el consumo de combustible y al mismo tiempo obtener una

eficiencia energética.

Con todo ello, se puede decir que gracias al uso de los distintos sistemas de recuperacién de calor se
favorece la denominada descarbonizacién del transporte maritimo que se lleva buscando desde hace muchos

afos en el sector naval.

1.2. Objetivos del proyecto.

Los objetivos alcanzados durante el desarrollo del proyecto presentado son:

e  Secleccionar el buque mercante sobre el que aplicar el sistema de recuperacién de calor residual, justificando
la situacién actual del transporte maritimo, la regulacion de la contaminacion atmostérica y la situacion de
los distintos sistemas de recuperacioén de calor en el sector naval.

e Dimensionamiento del buque. Determinaciéon de los requisitos iniciales del proyecto y estimacion de las
dimensiones principales a partir del analisis estadistico de regresiones lineales, con los valores de una base
de datos de buques similares.

e Anilisis de las dimensiones principales en funcién de la carga a transportar. Comparativa entre los
resultados obtenidos con en el analisis estadistico y obtencién de las dimensiones Optimas para el
transporte de la carga. Posteriormente, calculo de los coeficientes de forma.

e Contexto de los sistemas de recuperacioén de calor residual. Se describen los factores de los que depende
su implementacion en el ambito naval y se explican los sistemas de aprovechamiento del calor residual de
gases de escape de los motores que hay en la actualidad.

e Scleccién del motor principal de propulsién del buque. Obtencién de las caracteristicas y valores
necesatios para el analisis del sistema de recuperacion de calor; como de los sistemas de refrigeracion, del

sistema de exhaustacién y del sistema de aire de barrido.



e Estudio del ciclo Rankine implementado en el sistema de recuperacion de calor de los gases de escape del
motor principal. Andlisis termodinamico de cada punto del ciclo, anilisis energético y exergético del ciclo
y, por ultimo, el rendimiento térmico del ciclo.

e Estudio del ciclo organico Rankine implementado en un sistema de recuperacién de calor de gases de
escape del motor principal. Analisis energético, exergético y rendimiento térmico del ciclo de distintos

fluidos de trabajo y comparativa entre ellos.

1.3. Fases del proyecto.

Las fases del proyecto que se han de seguir para cumplir con los objetivos mencionados anteriormente

son las siguientes:

e  Seleccién del tipo de buque donde aplicar los sistemas de recuperacion de calor a través de los gases de
escape.

e Busqueda bibliografica relacionada con la tecnologia recuperadora de calor residual.
e  Secleccionar un motor principal y determinar las caracteristicas de los sistemas auxiliares.

e Designar los pardmetros caracteristicos de los sistemas de recuperacién de calor seleccionados para
desarrollar en el proyecto.

e  Anilisis de la instalacion del ciclo Rankine convencional y ciclo organico Rankine.

e  Exposicién de las conclusiones obtenidas.



Capitulo 2. Seleccion del tipo de buque

mercante.

2.1. Introduccion.

En este capitulo se realiza la eleccion y la justificacién del tipo de buque que se proyectara en capitulos
posteriores y el estudio de la instalacién de recuperacion de calor. Con el fin de centrar la busqueda, el buque

sera de transporte de carga.

Para justificar la eleccién del buque se hablara de tres temas: En primer lugar, se analizard el transporte
maritimo y cuales son los buques con mayor flota mundial que hay a dfa de hoy; después se analizard la
sostenibilidad ambiental en el transporte maritimo, y por ultimo, se estudia los sistemas de recuperacién de

calor en buques y cémo se ha llevado a cabo su implantacion.

Gracias al estudio de estos temas, se busca llegar a la eleccién de un buque mercante en el cual se pueda

instalar un sistema de recuperacién de calor que sea util y eficiente.

2.2. Transporte maritimo.

Hoy en dfa se puede decir que el comercio internacional constituye la base del transporte maritimo; por
lo que se puede afirmar que sin el transporte maritimo no setfa posible el comercio internacional como
actualmente se conoce. Gracias al transporte marftimo se mueven en el mundo cerca de 9.000 millones de
toneladas de mercancias de todo tipo. Para la Unién Europea (UE) y para Espafia es vital el transporte
matftimo; segin la Comisién Europea, desde 2009 hasta 2018 se transporta por mar el 90% del comercio
exterior de la UE con terceros paises y casi el 45% de la carga transportada en el comercio internacional

intracomunitatrio.

Diversos organismos internacionales, como UNCTAD (Unwnited Nations Conference on Trade and Development)
[1], los principales buques de la flota mundial encargados del transporte de mercancias en los afios 2020 y 2021

han sido graneleros, petroleros y portacontenedores, véase Tabla 1, algo que lleva repitiéndose afio tras afio.



Tabla 1. Flota mundial por principales tipos de buques, 2020-2021. Fuente [1]

Cuadro 1 Flota mundial por principales tipos de buque,
2020-2021
(En miles de TPM y porcentajes)
Principales tipos Variacion
porcentual entre
2021 y 2020
Graneleros 879725 - 913032 ' 3,79 %
4247 % 42,77 %
Petroleros 601 342 ' 619148 : 2,96 %
29,03% 29,00 %
Portacontenedores 274973 : 281784 : 248 %
1327 % 13,20 % -
Otros: 238705 | 243922 H 2,19 %
11,52 % - 11,43 %
Buques de suministro mar | 84 049 - 84094 i 0,05 %
adentro 4,06 % - 394 %
Buques gaseros 73 685 ¢ 77 455 : 512%
3,56 % - 3,63%
Buques tangue quimigueros 47 480 © 48 858 : 2,90 %
229% 229%
Otros/n.d. 25500 - 25407 -0,36 %
1,23 % ° 1,19% -
Transbordadores y buques 7 992 - 8109 : 1,46 %
de pasaje 0,39% - 0,38% -
Buques de carga general 76893 76 754 : -0,18 %
3.71% . 3,60 %
Total mundial 2071638 2134640 : 3,04 %

Como consecuencia, los buques graneleros, petroleros y portacontenedores son los lideres en el ambito
de la construccional naval actualmente. También hay que destacar la tendencia a aumentar la capacidad de

carga de los buques, esto se ha notado mayoritariamente en los buques portacontenedores.

Segun el informe sobre E/ transporte maritimo e infraestructura 2021 de la UNCTAD [2], desde principios de
la década de los 2000, una mayor parte de la carga mundial se ha transportado en portacontenedores de 10.000
TEUs o superior. Entre 2011 y 2021 su capacidad de carga ha aumentado de 6% a casi un 40%, véase Figura
1. En los dltimos 10 afios, ha habido 97 batrcos nuevos de entre 15.000 y 19.990 TEUs y desde 2018, 74 barcos
de mas de 20.000 TEUs. Estos barcos mas grandes han facilitado los avances tecnolégicos, han sido parte de
estrategias corporativas mas amplias para buscar economias de escala y la disminucién en los costes de
transporte. Sin embargo, esto ha dado lugar también a un exceso de oferta en las principales rutas maritimas

del mundo, con una mayor presion sobre la infraestructura y la logistica en los puertos.
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Figura 1. Porcentaje de mega buques en la capacidad de carga de la flota mundial de portacontenedores entre

2011-2021. Fuente [2]

Otro parametro importante del comercio maritimo internacional, nuevamente relacionado con los
portacontenedores, es el llamado indice de conectividad maritima, que mide directamente la posiciéon de un
pais en términos de conectividad maritima, e indicador indirecto de su competitividad y facil acceso al comercio
internacional a través de sus puertos. Los parametros que ayudan a definir el indice incluyen, entre otros, el
nimero de rutas fijas en el pais, el nimero de buques que prestan estos servicios, su capacidad en TEUs o el
tamafio en TEUs del mayor de estos buques. Asi, el indice de alguna manera, indica la presencia de comercio

nacional de contenedores.

Por tanto, con esta informacién se adquiere un enfoque general de los tipos de buques que

mayoritariamente componen el transporte maritimo global y las tendencias a seguir en sus construcciones.

2.3.Sostenibilidad ambiental en el sector naval.

El sector naval es responsable de una gran parte del problema del cambio climatico. Segin OCEANA [3]
mas del 3% de las emisiones globales de di6xido de carbono pueden relacionarse con el transporte naval, esta
cantidad de emisiones es comparable a la de los principales paises emisores de carbono. La Organizacién
Maritima Internacional (OMI) calcula que las embarcaciones liberaron 1.120 millones de toneladas métricas
de diéxido de carbono en 2007, aunque a lo largo de los afios posteriores se han ido introduciendo leyes para
reducir este dato. Ademads de diéxido de carbono, los buques emiten varios contaminantes que propician el

calentamiento global, como el 6xido de nitrégeno (NOx), el 6xido nitroso (N2O) y el 6xido de azufre (SOx).

Segin UNCTAD en el informe sobre Desarrollos legales y regulatorios y la facilitacion del comercio maritimo [4], en
abril de 2018, 1a OMI adopt6 su estrategia inicial para reducir emisiones de gases de efecto invernadero de los
buques. Esto prevé que para 2050 se reduzcan en un 50% por debajo del nivel de 2007. En junio de 2021, en
linea con su estrategia adopté nuevas regulaciones obligatorias como enmiendas al Anexo VI del Convenio
MARPOL [5], estos se basan en requisitos de eficiencia anteriores y tienen como objetivo reducir las emisiones

de gases. Una de las medidas es limitar las emisiones de SOx de los barcos para mejorar la calidad del aire y



proteger la salud humana y el medio ambiente. El 1 de enero de 2020 entrd en vigor un reglamento que reduce
el limite sobre el contenido de azufre en el fueloil de los buques del 3,5% al 0,5%. En las areas designadas para
el control de emisiones (zonas ECA), el limite se mantiene ain mas bajo, en un 0,1%. El MEPC adopt6 varias
enmiendas al Anexo VI de MARPOL [5], que entré en vigor el 1 de abril de 2022, donde se relacionan
principalmente las definiciones y el muestreo a bordo del contenido de azufre del fueloil y la verificaciéon del

combustible.

En todo ello puede observarse la relacion entre estos dos ultimos apartados, donde los principales buques
que constituyen la flota mundial mercante por diversas razones son, a su vez, el principal ambito de aplicacién

de las distintas normas establecidas para el seguimiento de unas emisiones menos contaminantes.

2.4.Sistemas de recuperacion de calor en buques.

Debido al creciente interés en la reduccién de emisiones, de los costos de operacion de buques y las
normas EEDI (Indice de Eficiencia Energética) de la OMI recientemente adoptadas es necesario que se

asegure un 6ptimo uso del combustible utilizado por los motores principales de los buques.

Estos sistemas tienen como objetivo usar el calor residual originarios de los gases de escape de los motores
principales de los buques para producir energia mecanica o eléctrica. La energia de los gases de escape es la
fuente mas importante debido a su flujo de calor y su temperatura; ya que es posible generar una salida eléctrica

de un 11% de la potencia del motor principal [6].

Hoy en dia, hay diversos estudios sobre el uso de estos nuevos sistemas |7-8], debido a su mayor relevancia
en el sector naval, ya que el objetivo principal del armador es reducir costos operativos del buque; como el
consumo total de combustible, lo que conduce a una reduccién de las emisiones y a una mejora de la eficiencia
energética en buques. En todos los estudios se llega a la conclusién de que la implantacién de estos sistemas
reduce el consumo de combustible del buque, y a la vez se genera una gran reduccién en términos de emisiones
de gases de efecto invernadero, obteniendo una potencia util para uso de otros sistemas. Ademids de la
rentabilidad econémica a la hora de instalarlos; ya que apostar por esta tecnologfa es una gran inversion para
el armador. Es por ello, que buques de gran tamafio es un tema a tener en cuenta desde el inicio del proyecto,
ya que al disponer un motor de elevada potencia los rendimientos obtenidos seran mucho mas favorables,
debido al gran caudal de gases de escape y la alta temperatura de estos. Y, por tanto, el coste inicial se

compensarfa con la reduccién de costos de combustible y, ademas de la generacién de potencia util.

2.5.Conclusiones.

Después de analizar todos los factores que determina el uso de esta tecnologia y las ventajas que conlleva,
es evidente que su utilizacién es cada vez mas necesaria debido a las nuevas medidas, cada vez mas estrictas,
sobre la contaminacién que genera el trafico maritimo. Por esta razon, se ha analizado los principales buques
mercantes que ocupan el mayor volumen del trafico maritimo, ademas de la sostenibilidad ambiental en el

sector naval en relacién con estos tipos de buques.



Por otro lado, se ha llegado a la conclusién que para que esta tecnologia sea rentable y cumpla con su
proposito es necesario que el buque sea de gran tamafio, para asi aprovechar las elevadas temperaturas de los

gases de escape como el caudal de estos, que genera un motor de gran potencia.

Teniendo todo esto en cuenta, el buque a proyectar serd un portacontenedores de gran capacidad,
denominado New Panamax;, ya que su construccién ha aumentado en los ultimos afios y ademas tienen gran
influencia en el transporte maritimo. Por ello, el estudio de la instalacion del sistema de recuperacién de calor

en este tipo de buque adquiere una mayor importancia.
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https://www.imo.org/es/About/Conventions/Pages/International-Convention-for-the-Prevention-of-Pollution-from-Ships-(MARPOL).aspx
https://mandieselturbo.com/docs/librariesprovider6/technical-papers/waste-heat-recovery-system.pdf
https://mandieselturbo.com/docs/librariesprovider6/technical-papers/waste-heat-recovery-system.pdf
https://www.researchgate.net/publication/221226166_A_Novel_Energy_Saving_and_Power_Production_System_Performance_Analysis_in_Marine_Power_Plant_Using_Waste_Heat
https://www.researchgate.net/publication/221226166_A_Novel_Energy_Saving_and_Power_Production_System_Performance_Analysis_in_Marine_Power_Plant_Using_Waste_Heat

Capitulo 3. Dimensionamiento del buque.

3.1. Introduccion.

En este capitulo se lleva a cabo el dimensionamiento del buque comentado en el capitulo anterior, que se
describird con mas detalle a continuacién. El propésito del proceso del dimensionamiento es obtener las
dimensiones y coeficientes de forma mas importantes del buque a proyectar y definirlos con la mayor precisién
posible en la fase inicial del proceso. El dimensionamiento comienza con los requisitos del proyecto, continia
con los calculos de las dimensiones y coeficientes, y finaliza con los resultados obtenidos, que permiten estimar

las principales caracteristicas del buque.

Este proceso requiere determinar un criterio de optimizacion que cumpla con el propésito del buque en
cuestién; esto se logra mediante el estudio de diversas alternativas relacionadas con el cumplimiento de los
criterios seleccionados y luego la seleccion de la alternativa final mas adecuada. Por tanto, los datos obtenidos

al final de este capitulo seran el punto de partida para el disefio de las formas.

3.2.Requisitos del proyecto.

Los requisitos establecidos para proyectar el buque portacontenedores son la capacidad de carga y la
velocidad de servicio, véase Tabla 2. En este caso, al tratarse de un portacontenedor, la capacidad de carga se

mide en TEUs y es la magnitud principal a tener en cuenta en el dimensionamiento del buque.

Tabla 2. Requisitos para proyectar el buque.

Capacidad de carga (TEUs) 14000
Velocidad de servicio (kn) 24,5

La cantidad de TEUs establecida permite clasificar al buque como un New Panamax o NeoPanamax, estos

buques fueron disefiados para poder pasar con exactitud a través de la nueva ampliacién del canal de Panama.

3.3.Estimacion de las dimensiones principales.

El calculo preliminar del dimensionamiento del buque se va a realizar a partir de una base de datos con
buques semejantes al requerido. A partir de ella, se hardn regresiones lineales entre los distintos datos y se
obtendran los parametros necesarios. Las principales dimensiones que se van a obtener son las siguientes:

Eslora total (LOA), eslora entre perpendiculares (LPP), manga (B), puntal (D) y calado (T).

3.3.1. Base de datos.

La base de datos esta compuesta por 28 buques similares al buque a proyectar, véase Tabla 3. En esta, se
pueden encontrar buques desde 9000 TEUs hasta 19000 TEUs y todos posteriores al afio 2008. La mayoria
de los datos se han obtenido de la revista Significant Ships |1], en las ediciones publicadas desde 2008 hasta 2018.
También se ha recurrido a la base de datos de Class NK [2] y de la compafifa Bureau veritas |3]. Para completar

algunos datos necesarios, se ha recurrido a la pagina de localizacion de buques en linea, MarineTraffic [4].
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Tabla 3. Base de datos.

NOMBRE ANO TEUS LOA (m) LPP (m) B(m) T(m) D(m) A(t) DWT PesoenRosca(t) GT (t) V Serv(kn) BHP (kW)
HMM Promise 2018 | 11167 330 3164 4832 16 272 134419 114023 22 42310
CMA Washington 2017 | 14414 366 350 482 16 29,85 148992 140872 21,7 50190
Cape Arkitas 2016 | 11037 330 3164 482 16 272 170123,6 134869 35254 | 112836 22,16 42310
YM Window 2016 | 14198 368) 35155 51| 16| 29,85 146072 145136 233 51823
Valparaiso Express 2016 | 10593 333,18 318 482 14| 26,8 160648 123587 37061 | 118945 21 40264
NYK Blue Jay 2016 | 14000 364,15 3492 50,6 1575 295 139335 144285 22,5 42180
Al Murabba 2015 | 14990 368,52 3520 51 155 3035 194967 149360 45607 | 153148 21 54900
CMA CGM Arkansas 2015 | 9896 299 286 482 145 25 110000 94000 22 45300
CMA CGM Kerguelen 2015 | 17554 398 380 54 16] 30 186000 175000 23,5 54519
UASC Al Khor 2015 | 9115 299,9 286 482 145 248 142793 111029 31763 | 142793 22 41400
MSC Oscar 2015 | 19224 3954 3794 59 16, 303 197000 192237 22,8 62500
CSCL Globe 2014 | 18977 400 3830 586 16 30,5 183800 187541 23 56800
Copiapo 2014 | 9324 2999 286 482 14 25 104900 93300 22 46480
MOL Bravo 2014 | 10010 337 3200 482 152 27,2 1531117 114891 38220 | 112083 23,8 51000
UASC Tabuk 2014 | 9034 299,92 287 482 145 248 142855 112171 30684 | 94930 22 36440
Maersk MC Kinney Moller | 2013 | 18340 399 3774 59 16 303 194153 196050 194849 23 59360
NYK Helios 2013 | 13208 366 350 482 155 298 144000 141000 23,5 69720
APL Southampton 2012 | 10642 347 331 452 155 297 129240 128240 234 54120
Matco Polo 2012 | 16000 396 3784 536 16, 299 186470 153022 25,1 80080
Hamburg Express 2012 | 13169 366,45 350 482 155 29,85 127170 142295 23,6 58274
Hyundai Together 2012 | 13083 366,53 350 482 155 29,85 184000 141000 141700 247 72240
CSCL Star 2011 | 14074 366 350 512 155 299 155400 150853 242 72240
Maetsk Edison 2011 | 13102 366,32 350 482 155 29,85 141500 142052 24,7 72240
Hanjin Korea 2010 | 10000 349,7 334 452 15 27.2| 155900 118800 37100 | 113400 25,1 68640
MSC Beryl 2010 | 12967 3658 | 3498 484 155 299| 182665 139418 43246 | 182665 25,5 72240
CMA CGM Andromeda | 2009 | 11388 363 348 | 456 155 29,74| 171370 131260 131330 24,7 72240
MSC Beattice 2009 | 13798 366,1 350 5120 156 299 156300 151560 24,3 72240
MSC Ivana 2008 | 11312 363 348 | 456 155 29,74 131340 131771 24,8 68640
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3.3.2. Calculo de eslora total.

Para calcular la eslora total del buque se ha representado los distintos valores de la base de datos; siendo
estos la eslora total de los buques y el nimero de TEUs que transportan. Para obtener un resultado correcto de
la regresion, hay que tener en cuenta que el valor del coeficiente de determinacién (R?) debe ser igual o superior

2 0,8. En la Tabla 4 y Figura 2 se muestran los datos utilizados y la regresion lineal obtenida:

Tabla 4. Datos utilizados para calcular la eslora total.

NOMBRE ANO TEUs LOA (m)
HMM Promise 2018 10867 330
CMA Washington 2017 14360 366
Cape Arkitas 2016 11037 330
YM Window 2016 14198 368
Valparaiso Express 2016 10593 333,18
NYK Blue Jay 2016 14000 364,15
Al Murabba 2015 14990 368,52
CMA CGM Kerguelen 2015 17554 398
UASC Al Khor 2015 9115 299.9
MSC Oscar 2015 19224 3954
CSCL Globe 2014 18977 400
Copiapo 2014 9324 299.9
MOL Bravo 2014 10010 337
UASC Tabuk 2014 9034 299,92
Maersk MC Kinney Moller 2013 18340 399
NYK Helios 2013 13208 366
APL Southampton 2012 10642 347
Marco Polo 2012 16000 396
Hamburg Express 2012 13169 366,45
Hyundai Together 2012 13083 366,53
CSCL Star 2011 14074 366
Maersk Edison 2011 13102 366,32
Hanjin Korea 2010 10000 3497
MSC Beryl 2010 12967 365,8
MSC Beatrice 2009 13798 366,1
MSC Ivana 2008 11312 363
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Eslora total-Numero de TEUs y

0,0089x + 240,63
R? = 10,8298
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Figura 2. Eslora total-Numero de TEUs.

Sustituyendo en la ecuacién obtenida el numero de TEUs totales, en este caso 14000 TEUs, se obtiene un

valor de la eslora total (LOA) de:

LOA = 0,0089 * Ntmero de TEUs + 240,63 1)
LOA = 0,0089 * 14000 + 240,63 = 365,23 m )
LOA = 365,23 m 12)
3.3.3. Calculo de eslora entre perpendiculares.

En este caso, se representan los valores de la eslora entre perpendiculares frente a los de la eslora total de
la base de datos. Para este apartado, no se ha filtrado ningin buque ya que se ha obtenido un coeficiente de
determinacién (R?) muy bueno, de valor cercano a 1. En Tabla 5 aparecen todos los datos empleados para

realizar la regresién, representada en la Figura 3:

Tabla 5. Datos utilizados para calcular la eslora entre perpendiculares.

NOMBRE ANO LOA (m) LPP (m)
HMM Promise 2018 330 316,4
CMA Washington 2017 366 350
Cape Arkitas 2016 330 316,4
YM Window 2016 368 351,55
Valparaiso Express 2016 333,18 318
NYK Blue Jay 2016 364,15 349,2
Al Murabba 2015 368,52 352
CMA CGM Arkansas 2015 299 286
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CMA CGM Kerguelen 2015 398 380

UASC Al Khor 2015 299,9 286
MSC Oscar 2015 3954 3794
CSCL Globe 2014 400 383
Copiapo 2014 299,9 286
MOL Bravo 2014 337 320
UASC Tabuk 2014 299,92 287
Maersk MC Kinney Moller 2013 399 377,4
NYK Helios 2013 366 350
APL Southampton 2012 347 331
Marco Polo 2012 396 378,4
Hamburg Express 2012 366,45 350
Hyundai Together 2012 366,53 350
CSCL Star 2011 366 350
Maersk Edison 2011 366,32 350
Hanjin Korea 2010 3497 334
MSC Beryl 2010 365,8 3498
CMA CGM Andromeda 2009 363 348
MSC Beatrice 2009 3606,1 350
MSC Ivana 2008 363 348
Eslora entre perpendiculares-Eslora total y = 0,9543x + 0,4585
R? = 0,9987
39
E ..o
S0 e
i:j 350 oo
R el
o R e S — et .®
g .o
25310 e hd
% 290 S
£ 270
= 55
290 310 330 350 370 390 410

Eslora total (m)

Figura 3. Eslora entre perpendiculares-Eslora total.

Sustituyendo en la ecuacion el valor de la eslora total (LOA) obtenida en el apartado anterior, se obtiene el

valor de la eslora entre perpendiculares:

LPP =0,9543 « LOA + 0,4585 2

LPP = 0,9543 % 365,23 + 0,4585 = 348,99 ~ 349 m 1)
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LPP =349m 2.2)

3.3.4. Calculo de la manga.

Para calcular la manga del buque se representan los valores de las distintas mangas de los buques frente a
los TEUs. Para poder obtener un cierto grado de exactitud a la hora de hacer la regresion, véase Figura 4, se
han eliminado algunos buques que proporcionaban datos atipicos. Los buques empleados se pueden ver en la

siguiente Tabla 6:

Tabla 6. Datos utilizados para calcular la manga.

NOMBRE ANO TEUs B (m)
CMA Washington 2017 14360 48,2
Cape Arkitas 2016 11037 48,2
YM Window 2016 14198 51
NYK Blue Jay 2016 14000 50,6
Al Murabba 2015 14990 51
CMA CGM Kerguelen 2015 17554 54
MSC Oscar 2015 19224 59
CSCL Globe 2014 18977 58,6
NYK Helios 2013 13208 48,2
APL Southampton 2012 10642 45,2
Marco Polo 2012 16000 53,6
Hamburg Express 2012 13169 48,2
Hyundai Together 2012 13083 48,2
CSCL Star 2011 14074 51,2
Maersk Edison 2011 13102 48,2
Hanjin Korea 2010 10000 45,2
MSC Beryl 2010 12967 48,4
CMA CGM Anromeda 2009 11388 45,6
MSC Beatrice 2009 13798 51,2
MSC Ivana 2008 11312 45,6
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Manga-Numero de TEUs y = 0,0015x + 29,418
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Figura 4. Manga-Numero de TEUs.

Sustituyendo en la ecuacién y sabiendo que el buque a proyectar tendra una capacidad de 14000 TEUs, se

obtiene que:
B = 0,0015 * Numero de TEUs + 29,418 (3)
B = 0,0015 % 14000 + 29,418 = 50,41 m 3.1
B =50,41m (3.2
3.3.5. Calculo del puntal.

El puntal varia segtn la altura de los contendores, por lo que hay que considerar las distintas alturas de los
contendores que existen en la actualidad. En este caso, al ser una dimensién critica, ya que repercute sobre la

estabilidad estatica, se haran varias regresiones con distintos parametros.

En la primera regresion se ha relacionado la eslora entre perpendiculares frente al puntal de cada buque.
En la Tabla 7 se pueden observar los buques utilizados para hacer esta primera regresion en el grafico de la

Figura 5:

Tabla 7. Datos utilizados para calcular el puntal.

NOMBRE ANO LPP (m) D (m)
HMM Promise 2018 316,4 27,2
CMA Washington 2017 350 29,85
Cape Arkitas 2016 316,44 272
YM Window 2016 351,55 29,85
Valparaiso Express 2016 318 26,8
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NYK Blue Jay 2016 3492 295

Al Murabba 2015 352 30,35
CMA CGM Arkansas 2015 286 25
CMA CGM Kerguelen 2015 380 30
UASC Al Khor 2015 286 248
MSC Oscar 2015 3794 30,3
CSCL Globe 2014 383 30,5
Copiapo 2014 286 25
MOL Bravo 2014 320 27,2
UASC Tabuk 2014 287 24.8
Maersk MC Kinney Moller 2013 3774 30,3
NYK Helios 2013 350 29,8
Marco Polo 2012 3784 29,9
Hamburg Express 2012 350 29,85
Hyundai Together 2012 350 29,85
CSCL Star 2011 350 299
Maersk Edison 2011 350 29,85
MSC Beryl 2010 349.8 299
CMA CGM Andromeda 2009 348 29,74
MSC Beatrice 2009 350 299
MSC Ivana 2008 348 29,74

y = 0,062x + 7,6034

Puntal-Eslora entre perpendiculares. R? = 0,8965
32
| @ o
e
é ............. .“
R I T
c -----
- ®
24
22
20
270 290 310 330 - I ]

Eslora entre perpendiculares (m)

Figura 5. Puntal-Eslora entre perpendiculares.

Sustituyendo el valor de la eslora entre perpendiculares (LPP) calculado anteriormente, se obtiene que:

D = 0,062 * LPP + 7,6034 ©)

D =0,062 348 + 7,6034 = 29,24 m (4.1)
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D=29,24m 4.2)

Ahora se va a representar la relacion adimensional eslora entre perpendiculares-puntal (LPP/D) frente al
namero de TEUs. A continuacién, se puede obsetvar los datos de los buques utilizados en la Tabla 8 para

realizar la regresion lineal representada en el grafico de la Figura 6:

Tabla 8. Datos para calcular el puntal.

NOMBRE ANO TEUs LPP (m) D (m) LPP/D
HMM Promise 2018 10867 316,4 27,2 11,63
CMA Washington 2017 14360 350 29,85 11,72
Cape Arkitas 2016 11037 316,4 27,2 11,63
YM Window 2016 14198 351,55 29,85 11,77
NYK Blue Jay 2016 14000 349,2 29,5 11,83
CMA CGM Arkansas 2015 9896 286 25 11,44
UASC Al Khor 2015 9115 286 24,8 11,53
MSC Oscar 2015 19224 379,4 30,3 12,52
CSCL Globe 2014 18977 383 30,5 12,55
Copiapo 2014 9324 286 25 11,44
MOL Bravo 2014 10010 320 27,2 11,76
UASC Tabuk 2014 9034 287 24,8 11,57
Maersk MC Kinney Moller 2013 18340 377,4 30,3 12,45
NYK Helios 2013 13208 350 29,8 11,74
Hamburg Express 2012 13169 350 29,85 11,72
Hyundai Together 2012 13083 350 29,85 11,72
CSCL Star 2011 14074 350 29,9 11,70
Maersk Edison 2011 13102 350 29,85 11,72
MSC Beryl 2010 12967 349,8 29,9 11,69
CMA CGM Andromeda 2009 11388 348 29,74 11,70
MSC Beatrice 2009 13798 350 29,9 11,70
MSC Ivana 2008 11312 348 29,74 11,70
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LPP/D-Numero de TEUs v = 1E-04x + 10,556
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Figura 6. LPP/D-Nuamero de TEUs.
Sustituyendo el valor de TEUs fijado, se obtiene:
LPP )
- = 10~* % Nimero de TEUs + 10,556 5)
LPP
- = 10~* % 14000 + 10,556 = 11,956 G.1)
D= Lpp _ 349 = 29,19 (5.2)
11956 11,956 <™ '
D=29,19m (5.3)

Como se puede observar, ambos valores son muy similares, por lo que se estimara la media aritmética entre

los dos resultados; siendo el valor del puntal de 29,21 m.
3.3.6. Calculo del calado.

Siguiendo el mismo procedimiento, para calcular el calado también se van a realizar diferentes regresiones

relacionando valores adimensionales.

En primer lugar, se ha representado la relacién D/T frente a D. Los datos utilizados para realizar la

regresion lineal de la grafica de la Figura 7 se pueden ver en la Tabla 9:

Tabla 9. Datos utilizados para calcular el calado.

NOMBRE ANO T (m) D (m) D/T
CMA Washington 2017 16 29,85 1,86
YM Window 2016 16 29,85 1,86
NYK Blue Jay 2016 15,75 29,5 1,87
Al Murabba 2015 15,5 30,35 1,95
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CMA CGM Arkansas 2015 145 25 1,72

CMA CGM Kerguelen 2015 16 30 1,87
UASC Al Khor 2015 14,5 248 1,71
MSC Oscar 2015 16 30,3 1,89
CSCL Globe 2014 16 30,5 1,90
Copiapo 2014 14 25 1,78

MOL Bravo 2014 15,2 272 1,78
UASC Tabuk 2014 14,5 248 1,71
Maersk MC Kinney Moller 2013 16 30,3 1,89
NYK Helios 2013 15,5 29,8 1,92
APL Southampton 2012 15,5 29,7 1,91
Marco Polo 2012 16 29,9 1,86
Hamburg Express 2012 15,5 29,85 1,92
Hyundai Together 2012 15,5 29,85 1,92
CSCL Star 2011 15,5 299 1,92
Maersk Edison 2011 15,5 29,85 1,92
Hanjin Korea 2010 15 27,2 1,81
MSC Beryl 2010 15,5 299 1,92

CMA CGM Andromeda 2009 15,5 29,74 1,91
MSC Beatrice 2009 15,6 299 1,91
MSC Ivana 2008 15,5 29,74 1,91

y = 0,0348x + 0,8641

5 D/T-Puntal R® = 0,3684
1,95
oL T
......... ° o
T e e o B P B
a -
1,8 o .. ®
1,75 e
17 L
1,65
22 23 24 25 26 27 28 29 30

D (m)
Figura 7. D/T-Puntal.

Sustituyendo el puntal (D) obtenido en el apartado anterior, se obtiene que:

D
T= 0,0348 * D + 0,8641

D
T= 0,0348 « 29,19 + 0,8641 = 1,88
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D 2919
1,88 1,88

T= = 15,52 m 6.2)

T =1552m 6.3)

Siguiendo el mismo procedimiento, se obtiene el calado a partir de la relacion adimensional B/ T y la manga
obtenida en el apartado anterior. Los datos utilizados para realizar la regresion de la grafica de la Figura 8 se

pueden ver en la Tabla 10:

Tabla 10. Datos utilizados para calcular el calado.

NOMBRE ANO B (m) T (m) B/T
HMM Promise 2018 48,32 16 3,02
CMA Washington 2017 482 16 3,01
Cape Arkitas 2016 482 16 3,01
YM Window 2016 51 16 3,18
NYK Blue Jay 2016 50,6 15,75 3,21
Al Murabba 2015 51 15,5 3,29
CMA CGM Arkansas 2015 482 14,5 3,32
CMA CGM Kerguelen 2015 54 16 3,37
UASC Al Khor 2015 482 14,5 3,32
MSC Oscar 2015 59 16 3,68
CSCL Globe 2014 58,6 16 3,66
MOL Bravo 2014 482 15,2 3,17
UASC Tabuk 2014 48,2 14,5 3,32
Maersk MC Kinney Moller 2013 59 16 3,68
NYK Helios 2013 482 15,5 3,1
APL Southampton 2012 452 15,5 2,91
Marco Polo 2012 53,6 16 3,35
Hamburg Express 2012 48,2 15,5 3,10
Hyundai Together 2012 48,2 15,5 3,10
CSCL Star 2011 51,2 15,5 3,30
Maersk Edison 2011 48,2 15,5 3,10
Hanjin Korea 2010 45,2 15 3,01
MSC Beryl 2010 48,4 15,5 3,12
CMA CGM Andromeda 2009 45,6 15,5 2,91
MSC Beatrice 2009 51,2 15,6 3,28
MSC Ivana 2008 45,6 15,5 2,94
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B/T- Manga v = 0,0509x + 0,6739

R? = 10,8469
3,8
36 T L
34 ™ ;Q—b‘
S I ! .......... ®
£ 3w
=28
2,6
24
2,2
2
44 46 48 50 52 54 56 58 60
Manga (m)
Figura 8. B/T-Manga.
Sustituyendo el valor obtenido de la manga (B):
B
T= 0,0509 * B + 0,6739 (7
B
T= 0,0509 * 50,41 + 0,6739 = 3,24 (7.1)
T = 5 —50'41—1555 (7.2)
~324 324 0 '
T =1555m (7.3)

Como se puede observar es practicamente el mismo valor que el obtenido en la regresién de la grafica de

la figura 8. Por lo tanto, el calado tendra un valor aproximado de 15,5 m.
3.3.7. Resultados obtenidos.

En la siguiente tabla se indican las dimensiones calculadas a partir de regresiones lineales en los apartados

anteriores:

Tabla 11. Resultados preliminares obtenidos a partir de regresiones.

Eslora total, LOA (m) 365,23
Eslora entre perpendiculares, LPP (m) 349
Manga, B (m) 50,41
Puntal, D (m) 29,21
Calado, T (m) 15,5
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Capacidad de carga (TEUs) 14000
Velocidad de servicio (kn) 24,5

3.4.Analisis de las dimensiones principales en funcién de las medidas de carga modular.

A la hora de proyectar un buque mercante se debe tener en cuenta el tipo de carga que transporta, ya que
las dimensiones principales de este varfan en funcién del tipo de carga. En este caso, al tratarse de un
portacontenedor de carga modular, las dimensiones principales del buque varfan en funcién del tamafio de los
contenedores, siendo esta una carga normalizada. El analisis consiste en proporcionar un valor aproximado del
namero de contenedores que pueden estibarse en bodegas y en cubierta, de manera que sea posible ajustar los

resultados obtenidos en la Tabla 11 con el propésito de asegurar el cumplimiento de los requisitos del proyecto.

Lo primero a tener en cuenta es que todos los contenedores que puede transportar el buque es la suma de
los contenedores que se pueden estibar en bodegas y cubierta. A continuacidn, se estima las posibles

distribuciones que se pueden realizar para el buque a proyectar.
3.4.1. Calculo de contenedores en bodegas.

El nimero de contenedores que pueden estibarse dentro de las bodegas depende de la eslora, manga y
puntal de las mismas. El procedimiento sigue las férmulas establecidas en E/ proyecto Bdsico del Bugue Mercante |5]

que permite relacionar estos parametros con la estimacién inicial resumida en el apartado 3.3.7.
> Numero de contenedores en eslora.

El nimero de contenedores en eslora que puede estibarse en bodegas se estima a partir de la siguiente

férmula:

LC = (2 *GLM + 2LCON + GLA) * NHOL + LMRO = (NHOL — 1) (8)

Siendo:

e [.Claeslora de la zona de carga; que se puede calcular por la siguiente expresion:

LC = LPP — LFP — LAP — LCM )

Donde LPP es la eslora entre perpendiculares, LFP la eslora del pique de proa, LAP la eslora del pique de

popa y LCM la eslora de la cimara de maquinas.

El valor de la eslora entre perpendiculares se puede tomar el obtenido en el apartado 3.3.3. de 349,0 m.
Respecto a la eslora del pique de proa, se puede calcular segin el reglamento Der Norske VVeritas (DN1/) [6]
donde indica que el mamparo de colisiéon debe estar situado entre una distancia minima y maxima de la

perpendicular de proa, teniendo en cuenta la protuberancia del bulbo. Segin [6], seccién 3, para buques de

22



eslora entre perpendiculares superiores a 200 m y con existencia de bulbo de proa, como es el caso del buque

en cuestion, estos valores se calculan segun las siguientes expresiones:

x.(minima) = 10 — x, (10
x.(maxima) = 0,08 * LPP — x, (11)
Siendo x,- el valor menor de:
xr = 0,5 * xp, (12)
x, = 0,015 * LPP (13)
X, = 3,0 (14)

Dénde xj, es la longitud de la protuberancia del bulbo a partir de la perpendicular de proa. En este caso no
se puede saber esta medida ya que en la etapa donde se encuentra el proyecto es pronto; por lo tanto, se ha
cogido de referencia un buque similar y se ha observado que la mitad de la longitud de la protuberancia del

bulbo es mayor que 3.

Si se sustituye en la segunda expresion teniendo en cuenta que LPP = 349 m se obtiene:

x, = 0,015 349 = 5,235 (15)

Por lo tanto, el valor de x, es 3, ya que es el valor menor. Con el valor de LPP de 349 m, se obtiene unas
distancias minimas y maximas desde la perpendicular de proa de 7 m y 25 m, respectivamente. Teniendo esto
en cuenta, y que es habitual disponer el mamparo en posiciones intermedias entre los valores minimos y
maximos para cubrir necesidades de lastre, hay que tener en cuenta que se suele tomar valores superiores a los
exigidos por las sociedades de clasificacién para situar tanques de lastre en proa. Por lo tanto, se estima que la

longitud del pique de proa como el 6% de la eslora entre perpendiculares, tendra una longitud de 20,94 m.

Para la longitud del mamparo de popa no existe reglamentacién especifica, se suele estimar en el 4% de la

eslora entre perpendiculares en buques de eslora superior a 100 m, es decir, una longitud de 13,96 m.

Por dltimo, la eslora de la camara de maquinas depende de la potencia instalada y de las dimensiones del
buque, en especial la eslora. También depende del tipo de motor, cantidad y tamafio de motores auxiliares, si
existe o no reductora, etc. Por lo tanto, no es posible definir con precision su longitud en el proyecto preliminar,
pudiendo hacerse tan solo una estimacién basada en buques similares y con las siguiente formula [5] segin la

longitud del motor principal de 2 tiempos:

LCM = Cy4 * LMP (16)
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Tomando €11 como 2,2 segin [5] y LMP la longitud del motor principal. Para conoces la longitud del
motor primero se debe realizar un estudio de la potencia a instalar. Para ello, se realiza un andlisis estadistico,
ya que se dispone en la base de datos, véase Tabla 3, de los datos necesarios para poder conocer la potencia

necesatia a partir de la velocidad fijada como requisito de 24,5 kn, véase Tabla 12 y grafica de la Figura 9:

Tabla 12. Datos para calcular la potencia.

< Velocidad Potencia
NOMBRE ANO ey o
HMM Promise 2018 22 42310
CMA Washington 2017 21,7 50190
Cape Arkitas 2016 22,16 42310
YM Window 2016 233 51823
Valparaiso Express 2016 21 40264
NYK Blue Jay 2016 22,5 42180
CMA CGM Arkansas 2015 22 45300
CMA CGM Kerguelen 2015 23,5 54519
UASC Al Khor 2015 22 41400
CSCL Globe 2014 23 56800
Copiapo 2014 22 46480
UASC Tabuk 2014 22 36440
Maersk MC Kinney Moller 2013 23 59360
APL Southampton 2012 23,4 54120
Marco Polo 2012 25,1 80080
Hamburg Express 2012 23,6 58274
Hyundai Together 2012 24,7 72240
CSCL Star 2011 242 72240
Maersk Edison 2011 24,7 72240
Hanjin Korea 2010 25,1 68640
MSC Beryl 2010 25,5 72240
CMA CGM Andromeda 2009 24,7 72240
MSC Beatrice 2009 243 72240
MSC Ivana 2008 248 68640
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Potencia motor principal-Velocidad — y=9508,5x - 164777
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Figura 9. Potencia motor principal-Velocidad.

Sabiendo que la velocidad requerida es de 24,5 kn, sustituyendo en la ecuaciéon aportada en el grafico de la

Figura 8, se obtiene que:

Potencia = 9508,5 * Velocidad — 164777 17)
Potencia = 9508,5 * 24,5 — 164777 = 68181,25 kW (17.1)
Potencia = 68181, 25 kW (17.2)

Una vez conocida la potencia a instalar se podtia seleccionar un motor que cumpla con los requisitos, en

este caso, se ha recurrido a un motor MAN B&W G9I5SME-C70.5 [7] de dos tiempos.

Todavia es pronto para escoger el motor exacto, es decir, seleccionar el nimero de cilindros; ya que hay

que hacer una comprobacién de si la potencia obtenida mediante la regresion es valida.

En el catalogo del motor [7], seccién 5.02, se muestran las medidas del motor. En este caso, el motor medird
aproximadamente 22,509 m mas 0,8 m de espacio libre que hay que dejar delante del motort, se puede considerar

que el motor mide alrededor de 23,309 m. Aplicando la ecuacién 16 citada anteriormente:

LCM = 2,2 % 23,309 = 51,702 m (18)

Normalmente, se considera que la camara de maquinas constituye el 14% de la eslora entre perpendiculares;
en este caso la longitud serfa de unos 48,86 m. Teniendo en cuenta este valor, la eslora calculada a partir de la
térmula podria considerarse correcta, aunque como se ha indica anteriormente, en esta fase del proyecto es muy

dificil hacer una aproximacién correcta.

Por lo tanto, se puede ver en la Tabla 13 el resumen de dimensiones calculadas:
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Tabla 13. Resumen de las medidas obtenidas para calcular la eslora de carga.

Eslora entre perpendiculares, LPP (m) 349
Eslora pique de proa, LFP (m) 20,94
Eslora pique de popa, LAP (m) 13,96
Eslora camara de maquinas, LCM (m) 51,702

Eslora zona de carga, LC (m) 262,398

e GLM Y GLA son la longitud de las guias de los contenedores; distancia a la brazola y eslora de la guia
independiente, respectivamente. En este caso, se toma los valores especificados en [5], siendo una distancia

a la brazola de 120 mm y de eslora de la gufa independiente de 200 mm.

e LCON es la eslora del contenedor. Hoy en dia, hay diversos tipos de contenedores para distintos tipos de
carga, siendo las medidas estandar de 20 y 40 pies. En este caso, se realiza los calculos en funcién de las
medidas del contenedor estandar de carga general de 20 pies. Hay que tener en cuenta que dos TEUs
equivalen a un largo menor que un FEU (Forty Foot Equivalent Unif); al tener en cuenta el término GLA se
soluciona el problema ya que se pueden estibar en el mismo lugar dos contenedores de 20 pies como uno

de 40 pies. Las medidas estandar de los distintos contenedores estin recogidas en la Tabla 14 segun [8]:
Tabla 14. Dimensiones estindar de los contenedores de 20 y 40 pies.
Largo (m) Ancho (m) Alto (m)
20, TEU 6,06 (20" 2,43 (8) 2,59 (8,6")
40, FEU 12,192 (40") 243 (8) 2,59 (8,6")
Por lo tanto, la eslora del contenedor es de 6,06 m.

e NHOL sera la incognita, siendo este el numero de bodegas.

e LMRO es la eslora de un mamparo transversal de bodegas. Se toma el valor de 1200 mm.

Sustituyendo en la expresién y despejando NHOL se obtiene un valor de 19,15. Por lo que se va a estudiar
la posibilidad de que hayan 19 o 20 bodegas, siendo el nimero de contenedores el doble ya que se estiban dos
contenedores en cada bodega en el sentido de la eslora. El nimero de contenedores sera de 38 y 40

respectivamente.
» Numero de contenedores en manga.

El nimero de contenedores que se pueden estibar en bodegas en el sentido de la manga esta definido como:
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B = (2*BDC) + (2 * GBM) + (BCON * NCB) + GBA * (NCB — 1) (19)

Siendo:

e B la manga del buque, teniendo el valor de 50,41 m calculado en el apartado 3.3.4.

e BDC la manga del doble casco. Se estima un valor de 2 m.

e GBM, GBA son las dimensiones en manga de las gufas de los contenedores. En este caso, se toma los
valores especificados en [4], siendo una distancia a la brazola de 600 mm y como manga de la guia
independiente de 100 mm.

e BCON la manga del contenedor. Se toma el valor de 2,43 m especificado en la tabla 14.

e NCB nimero de contenedores en bodegas dispuesto en manga. Es la incégnita de la ecuacion.

Sustituyendo se obtiene un valor de 17,90 que se va a aproximar a 18. Por lo que se estudiara la posibilidad

de estibar 18 o 19 contenedores en sentido de la manga.
» Numero de contenedores en puntal.

El nimero de contenedores que se pueden estibar en bodegas en el sentido del puntal estd definido como:

D = DDF + (DCON * NCD) + HMAR — DBR (20)

Siendo:

e D el puntal calculado anteriormente en el apartado 3.3.5. de 29,21 m.

e DDF es la altura del doble fondo. Para estimar esta medida se recurre a [5] donde se recomienda que la
altura del doble fondo en la zona de carga se estima como el valor minimo entre B/15 o la siguiente

expresion:

Dpr (mm) = 250 4+ 20B + 50T 1)

Dpr (mm) = 250 + 20 * 50,41 + 50 =« 15,5 = 2033 mm = 2m (21.1)

Se utiliza el valor de 2 m de altura del doble fondo.

o DCON es la altura del contenedor. Se toma el valor de 2,59 m de la Tabla 14.

e NCD es el numero de capas de contenedores en bodega. La incégnita de la ecuacion.

e HMAR es la distancia de entra la tapa de escotilla y el contenedor mas alto. En este caso, se considera la
distancia de 1 m ante la posible deformacién de la tapa de escotilla, como la posible estiba de contenedores
de tipo High Cube, que tienen una altura de 2,89 m segin [8].

e DBR es la distancia de la brazola de la escotilla a la cubierta principal. Se toma el valor de 2 m, ya que hay

que tener en cuenta que el contenedor superior de la bodega sobrepasa la cubierta principal.
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Sustituyendo en la expresién se obtiene un numero de 10,89 contenedores; por lo que se estudiara la

posibilidad de estibar 10 u 11 contenedores en la direccién del puntal.
3.4.2. Calculo de contenedotes en cubierta.

El calculo de los contenedores en cubierta se realiza estimando que los contenedores en eslora y manga
sera igual a los calculados anteriormente en bodega mas dos y el nimero de capas en la direccién del puntal se
ha estimado a 10. Este tltimo valor se ha tomado viendo los planos de disposicién de los buques similares al
del proyecto, YM Window y NYK Blue Jay, de la base de datos. En estos planos se observa que el numero de
contenedores dispuestos en la direcciéon del puntal en cubierta es de 10 en ambos casos. Ademas, hay que tener
en cuenta que el numero de capas es variable a lo largo de la eslora en funcién de la visibilidad del puente de

mando.
3.4.3. Estudio de las distintas alternativas y eleccion de la alternativa definitiva.

Para calcular las distintas alternativas se tiene en cuenta la distribucién en eslora, manga y puntal en bodega
y cubierta. Para ello, se ha tenido en cuenta un coeficiente de reduccién en bodega y cubierta, 0,8 y 0,95
respectivamente. Esto se debe a que en las zonas de proa y popa se estiban menos nimero de contenedores
que en la zona central del buque por las formas del éste. Por ejemplo, en las bodegas de proa se estibaran menos
contenedores en la direccion transversal ya que las formas del buque se van afinando. Lo mismo ocurre con las
capas de los contendores estibados en cubierta, como se ha indicado anteriormente, no se puede mantener el
mismo numero de capas a lo largo de toda la eslora ya que no se cumplirfa los requisitos de visibilidad desde el

puente de mando.

Por ultimo, hay que redimensionar las dimensiones principales del buque en funcién de las distintas
alternativas y verificas si cumple con los parametros adimensionales (LPP/B, B/D y LPP/D) en funcién de los

valores que ofrece la base de datos, véase Tabla 3.
A continuacién, se muestran las Tablas 15, 16, 17 18, 19, 20, 21 y 22 con las 8 alternativas posibles:

Tabla 15. Resultados obtenidos alternativa 1.

ALTERNATIVA 1

Bodegas
Numero de bodegas 19
Numero de contenedores en eslora 38
Numero de contenedores en manga 18
Numero de contenedores en puntal 10
Coeficiente de reduccion bodegas 0,8
Numero total de contenedores 5472

Cubierta
Numero de contenedores en eslora 40
Numero de contenedores en manga 21
Numero de contenedores en puntal 10
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Coeficiente de reduccion bodegas 0,95

Numero total de contenedores 7980
TOTAL TEUs 13452
Redimensionamiento de dimensiones principales
Eslora zona de carga (m) 260,24
Eslora entre perpendiculares (m) 346,842
Manga (m) 50,64
Puntal (m) 26,9
Comprobacion
LPP/B 6,85 Si cumple
B/D 1,88 Si cumple
LPP/D 12,89 No cumple

Tabla 16.Resultados obtenidos alternativa 2.

ALTERNATIVA 2
Bodegas
Numero de bodegas 19
Numero de contenedores en eslora 38
Numero de contenedores en manga 18
Numero de contenedores en puntal 11
Coeficiente de reducciéon bodegas 0,8
Numero total de contenedores 6019
Cubierta

Numero de contenedores en eslora 40
Numero de contenedores en manga 20
Numero de contenedores en puntal 10
Coeficiente de reduccion bodegas 0,95
Numero total de contenedores 7600
TOTAL TEUs 13619

Redimensionamiento de dimensiones principales
Eslora zona de carga (m) 260,24
Eslora entre perpendiculares (m) 346,84
Manga (m) 50,04
Puntal (m) 29,49

Comprobacion

LPP/B 06,85 Si cumple
B/D 1,71 81 cumple
LPP/D 11,76 Si cumple
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Tabla 17. Resultados obtenidos alternativa 3.

ALTERNATIVA 3
Bodegas
Numero de bodegas 19
Numero de contenedores en eslora 38
Numero de contenedores en manga 19
Numero de contenedores en puntal 10
Coeficiente de reduccion bodegas 0,8
Numero total de contenedores 5776
Cubierta

Numero de contenedores en eslora 40
Numero de contenedores en manga 21
Numero de contenedores en puntal 10
Coeficiente de reduccion bodegas 0,95
Numero total de contenedores 7980
TOTAL TEUs 13756

Redimensionamiento de dimensiones principales
Eslora zona de carga (m) 260,24
Eslora entre perpendiculares (m) 346,84
Manga (m) 53,17
Puntal (m) 26,90

Comprobacion

LPP/B 6,52 Si cumple
B/D 1,97 No cumple
LPP/D 12,89 No cumple

Tabla 18. Resultados obtenidos alternativa 4.

ALTERNATIVA 4

Bodegas
Numero de bodegas 19
Numero de contenedores en eslora 38
Numero de contenedores en manga 19
Numero de contenedores en puntal 11
Coeficiente de reduccion bodegas 0,8
Numero total de contenedores 6354

Cubierta
Numero de contenedores en eslora 40
Numero de contenedores en manga 21
Numero de contenedores en puntal 10
Coeficiente de reducciéon bodegas 0,95
Numero total de contenedores 7980
TOTAL TEUs 14334

Redimensionamiento de dimensiones principales
Eslora zona de carga (m) 260,24
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Eslora entre perpendiculares (m) 346,84

Manga (m) 53,17

Puntal (m) 29,49
Comprobacion

LPP/B 6,52 Si cumple

B/D 1,80 Si cumple

LPP/D 11,76 Si cumple

Tabla 19. Resultados obtenidos alternativa 5.

ALTERNATIVA 5
Bodegas
Numero de bodegas 20
Numero de contenedores en eslora 40
Numero de contenedores en manga 19
Numero de contenedores en puntal 11
Coeficiente de reduccion bodegas 0,8
Numero total de contenedores 6688
Cubierta

Numero de contenedores en eslora 42
Numero de contenedores en manga 21
Numero de contenedores en puntal 9
Coeficiente de reduccion bodegas 0,95
Numero total de contenedores 7541
TOTAL TEUs 14229

Redimensionamiento de dimensiones principales
Eslora zona de carga (m) 274
Eslora entre perpendiculares (m) 360,60
Manga (m) 53,17
Puntal (m) 29,49

Comprobacion

LPP/B 0,782 Si cumple
B/D 1,803 Si cumple
LPP/D 12,228 Si cumple

Tabla 20. Resultados obtenidos alternativa 6.

ALTERNATIVA 6
Bodegas
Numero de bodegas 20
Numero de contenedores en eslora 40
Numero de contenedores en manga 19
Numero de contenedores en puntal 10
Coeficiente de reduccion bodegas 0,8
Numero total de contenedores 6080
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Cubierta

Numero de contenedores en eslora 42
Numero de contenedores en manga 21
Numero de contenedores en puntal 10
Coeficiente de reduccion bodegas 0,95
Numero total de contenedores 8379
TOTAL, TEUs 14459
Redimensionamiento de dimensiones principales
Eslora zona de carga (m) 274
Eslora entre perpendiculares (m) 360,60
Manga (m) 53,17
Puntal (m) 26,90
Comprobacion
LPP/B 6,78 Si cumple
B/D 1,97 No cumple
LPP/D 13,40 No cumple

Tabla 21. Resultados obtenidos alternativa 7.

ALTERNATIVA 7
Bodegas
Numero de bodegas 20
Numero de contenedores en eslora 40
Numero de contenedores en manga 18
Numero de contenedores en puntal 10
Coeficiente de reduccion bodegas 0,8
Numero total de contenedores 5760
Cubierta

Numero de contenedores en eslora 42
Numero de contenedores en manga 20
Numero de contenedores en puntal 10
Coeficiente de reduccion bodegas 0,95
Numero total de contenedores 7980
TOTAL TEUs 13740

Redimensionamiento de dimensiones principales
Eslora zona de carga (m) 274
Eslora entre perpendiculares (m) 360,60
Manga (m) 50,64
Puntal (m) 26,90

Comprobacion

LPP/B 7,12 Si cumple
B/D 1,88 Si cumple
LPP/D 13,40 No cumple
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Tabla 22. Resultados obtenidos alternativa 8.

ALTERNATIVA 8
Bodegas
Numero de bodegas 20
Numero de contenedores en eslora 40
Numero de contenedores en manga 18
Numero de contenedores en puntal 11
Coeficiente de reducciéon bodegas 0,8
Numero total de contenedores 6336
Cubierta

Numero de contenedores en eslora 42
Numero de contenedores en manga 20
Numero de contenedores en puntal 10
Coeficiente de reducciéon bodegas 0,95
Numero total de contenedores 7980
TOTAL TEUs 14316

Redimensionamiento de dimensiones principales
Eslora zona de carga (m) 274
Eslora entre perpendiculares (m) 360,60
Manga (m) 50,64
Puntal (m) 29,49

Comprobacion

LPP/B 7,12 S1 cumple
B/D 1,71 81 cumple
LPP/D 12,22 §i cumple

Una vez obtenido todos los resultados, se observa que las opciones 1, 2, 3, 6 y 7 no cumplen con los
parametros adimensionales y no cumplen con los requerimientos del proyecto. Ahora se va a hacer un estudio

de las 3 alternativas que si que cumplen con los parimetros:

e Laalternativa 4 cumple con el requerimiento de que el buque pueda transportar 14000 TEUs y se disminuye
la eslora entre perpendiculares en 2 m y aumenta la manga en casi 3 m, obteniendo una manga de 53,17 m.

e Laalternativa 5 cumple con el requerimiento de que el buque pueda transportar 14000 TEUs, pero en este
caso hay un aumento de la eslora de 11 m y también un aumento de la manga de casi 3 m.

e Laalternativa 8 cumple con el requerimiento de poder transportar 14000 TEUs. En este caso también hay

un aumento de la eslora considerable de 11 m, pero la manga se mantiene en al valor calculado en al apartado

1.3.4, obteniendo una manga de 50,64 m.

En todos los casos el puntal se aumenta en 0,4 m, en comparacion al obtenido en el apartado 3.3.5, algo

poco relevante.
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Teniendo en cuenta todos los factores, entre ellos el factor econdémico, se elige la alternativa 4; ya que en
las demas opciones se produce un aumento de la eslora bastante grande en comparacién al resultado obtenido
en el apartado 3.3.3 de 349 m, siendo esta la dimensién mas cara. Esto es debido al incremento de peso de la
estructura y por lo tanto el coste de construcciéon. Un incremento de la manga también incrementa el coste de

construccion, pero de forma menos acusada que la eslora. Ademas, es la opciéon con mayor capacidad de carga,

con un valor de 14334 TEUs.

Como se disponen de los datos, véase Tabla 23, necesarios para hacer un andlisis estadistico en funcién del
numero de contenedores que se cargan en bodegas y cubierta de los buques de la base de datos, se va a realizar
de nuevo una regresion lineal en funcién del nimero de TEUs totales y el nimero de TEUs en bodegas, véase

Figura 10:

Tabla 23. Datos utilizados para calcular del numero de TEUs en bodegas.

NOMBRE ANO  TEUs BTO ﬁg;a
HMM Promise 2018 10867 4587
CMA Washington 2017 14360 5994
Cape Arkitas 2016 11037 4587
YM Window 2016 14198 6164
Valparaiso Express 2016 10593 4424
Al Murabba 2015 14990 6334
CMA CGM Arkansas 2015 9896 3658
CMA CGM Kerguelen 2015 17554 7346
UASC Al Khor 2015 9115 3889
MSC Oscar 2015 19224 7966
CSCL Globe 2014 18977 8111
Copiapo 2014 9324 3656
MOL Bravo 2014 10010 4500
UASC Tabuk 2014 9034 3868
Maersk MC Kinney Moller 2013 18340 7696
APL Southampton 2012 10642 5422
Marco Polo 2012 16000 7400
Hamburg Express 2012 13169 6064
Hyundai Together 2012 13083 6008
CSCL Star 2011 14074 6416
Maersk Edison 2011 13102 6028
MSC Beryl 2010 12967 5914
CMA CGM Andromeda 2009 11388 5844
MSC Beatrice 2009 13798 6416
MSC Ivana 2008 11312 5844
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Figura 10. TEUs Totales-TEUs en bodegas.

Sustituyendo el valor obtenido de TEUs totales segun la alternativa 4 de 14334 TEUS, se obtiene que:

TEUs en Bodega = 0,429 * TEUs Totales + 364,07 (22)
TEUs en Bodega = 0,429 * 14334 + 364,07 = 6282 (22.1)
TEUs en Bodega = 6282 (22.2)

TEUs en Cubierta = 14334 — 6282 = 8052 (22.3)

Comparando los resultados del analisis estadistico con los datos obtenidos en la Tabla 18, se obtiene como
conclusién que son validos y por lo tanto se escoge definitivamente la alternativa 4, siendo las dimensiones

principales y relaciones adimensionales las mostradas en la Tabla 24:

Tabla 24. Dimensiones y relaciones adimensionales de la opcién escogida.

Eslora entre perpendiculares, LPP (m) 346,8
Manga, B (m) 53,1
Puntal, D (m) 29,5
LPP/B 6,52
B/D 1,80
LPP/D 11,76
Numero de TEUs totales 14334
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3.5.Estimacion del nuevo calado.

Una vez obtenidas las dimensiones principales y las relaciones adimensionales tras el analisis en funcion de

la carga modular, se debe volver a realizar el calculo del calado.

Para obtener el nuevo calado se vuelve a recurrir al analisis estadistico que se realiz6 en el apartado 3.3.6.

Utilizando los mismos datos de la Tabla 9 y la misma expresion de la grafica de la Figura 7, se obtiene que:

D
7= 0,0348 * D + 0,8641 (23)
D
== 0,0348 * 29,5 + 0,8641 = 1,890 (23.1)
T = D _2» _ 15,60 (23.2)
~188 1890 0™ '
T =1560m (23.3)

Y volviendo a realizar los mismos céalculos, pero con los datos de la Tabla 10 y el grafico de la Figura 8, se

obtiene:

B
== 0,0509 * B + 0,6739 (24)
B
7= 0,0509 x 53,17 + 0,6739 = 3,37 (24.1)
T = 5 —53’1—15 68 (24.2)
=324 337 oM '
T =15,68m (24.3)

Por lo que, se obtiene una relacion B/T de 3,37 dentro del intervalo dado pot Teoria del bugue. 1ecciones de

Resistencia al Avance |9)] para portacontenedores debiendo estar entre 3,0-4,0.
Y el calado final seria de 15,6 m.

3.6.Calculo del peso muerto.

Para calcular las toneladas de peso muerto (TPM) del buque a proyectar se recurre al analisis estadistico ya
que se conoce el peso muerto de todos los buques de la base de datos, véase Tabla 3. Se decide representar
graficamente el numero de TEUs frente a las toneladas de peso muerto. En la Tabla 25 se encuentran los buques

utilizados para hacer la regresion representada en el grafico de la Figura 11:
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Tabla 25. Datos utilizados para calcular el peso muerto.

NOMBRE
HMM Promise
CMA Washington
Cape Arkitas
YM Window
Valparaiso Express
NYK Blue Jay
Al Murabba
CMA CGM Arkansas
CMA CGM Kerguelen
UASC Al Khor
MSC Oscar
CSCL Globe
Copiapo
MOL Bravo
UASC Tabuk
Maersk MC Kinney Moller
NYK Helios
APL Southampton
Marco Polo
Hamburg Express
Hyundai Together
CSCL Star
Maersk Edison
Hanjin Korea
MSC Beryl
CMA CGM Andromeda
MSC Beatrice
MSC Ivana

ANO
2018
2017
2016
2016
2016
2016
2015
2015
2015
2015
2015
2014
2014
2014
2014
2013
2013
2012
2012
2012
2012
2011
2011
2010
2010
2009
2009
2008
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TEUs
10867
14360
11037
14198
10593
14000
14990
9896
17554
9115
19224
18977
9324
10010
9034
18340
13208
10642
16000
13169
13083
14074
13102
10000
12967
11388
13798
11312

TPM

134419
148992
134869
146072
123587
139335
149360
110000
186000
111029
197000
183800
104900
114891
112171
196050
144000
129240
186470
127170
141000
155400
141500
118800
139418
131260
162867
131340



TPM-TEUs y = 8,4786x + 32590
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Figura 11. TPM-TEUs.
Sustituyendo el valor de 14334 TEUs, se obtiene que:
TPM = 8,4786 * TEUs + 32590 (25)
TPM = 8,4786 x 14334 + 32590 = 154122,25 ¢ (25.1)
TPM = 154122,25¢t (25.2)

3.7.Calculo de los coeficientes de forma.

En este apartado se va a calcular los diferentes coeficientes del buque, con objetivo de conocer mejor las
formas de éste y saber si estos coeficientes estin dentro de los rangos establecidos. Para ello, se recurre a
formulas publicadas por distintos autores que relacionan distintos parametros del buque para asi obtener los
distintos coeficientes. Los coeficientes que se van a calcular son: el coeficiente de bloque (Cp), el coeficiente de
la maestra (Cyy), el coeficiente prismatico longitudinal (Cp) y el coeficiente de la flotacién (Crg). También se va a

calcular la posicién longitudinal del centro de carena del buque (XB).
3.7.1. Coeficiente de bloque.

El coeficiente de bloque permite relacionar el volumen desplazado y el volumen del paralelepipedo cuyos
lados son la eslora, la manga y el calado. Las férmulas dadas por diferentes autores tratan de aproximar el
coeficiente de bloque en funcién de la velocidad y una o varias dimensiones del buque. En Practical Ship Desing.

Volume 1 [10] se recopilan las siguientes férmulas:

e Foérmula de Alexander. Es una férmula eficaz si se ajusta el valor de K de acuerdo con el tipo de buque.
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Ch=K—-—— 26
b 2+/3,28 * LPD (26)
245
Cp, = 1.06 — ~ 0,696 26.1)

2+/3,28 * 346,8

Donde V es la velocidad en kn, siendo uno de los requisitos de 24,5 kn y el valor de K se obtiene de la

Figura 12:
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Figura 12. Representacion del valor de K en la férmula de Alexander. Fuente [9].

e Foérmula de Townsin. Esta férmula permite obtener el coeficiente de bloque en funcién del nimero de

Froude (Fr).

El nimero de Froude se calcula en funcién de la velocidad V (24,5 kn 0 12,60 m/s), de la gravedad g (9,81

m/s?) y de la eslora entre perpendiculares LPP:

\' 12,60

Fr = = = 0,216 2
Jg*LPP V9813468 @
Cp = 0,7 4 0,125 = atan(25(0,23 — Fr)) (28)

Cp = 0,7 4 0,125 = atan(25(0,23 — 0,216)) = 0,743 (28.1)

e Foérmula de Schneekluth. Con esta férmula se calcula el coeficiente de bloque en funcién de Fr, la eslora

y la manga. Esta férmula es valida para rangos de 0,14 < Fr < 0,32:

_ 0,14 . (% + 20)

Fr 26

(29)

Cp
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346,8
o014 (537120

b=0216 26

— 0,661 (29.1)

e Foérmula de Ayre. Esta formula permite obtener el coeficiente de bloque en funcién de Fr para la velocidad

de servicio y buques de una hélice:
C, =1,05—-1,68 x Fr (30)

C, =1,05—-1,68+0,216 = 0,687 (30.1)

e Foérmula de Minorsky. Con esta férmula se calcula el coeficiente de bloque en funcién de Fr:

Cp=122—-238%Fr (31)

C, =1,22—-2,38%0,216 = 0,705 (31.1)

e Formula de Katsoulis. Permite obtener el coeficiente en funcién de Fr y otros parametros dimensionales,

como la eslora, la manga, el calado y la velocidad:
Cb — 0,8217 * f * LPPOA-Z * B—0,3072 * T0,1721 % V—0,6135 (32)

C, = 0,8217 * 1 % 346,8%%2 x 53,1703072 « 15,601721 « 24, 5706135 = 0,637 (32.1)

Donde el factor f depende del tipo de buque, siendo f = 1 en portacontenedores.

e Formula de Telfer. Con esta férmula se calcula el coeficiente de bloque en funcién de Fr, la eslora y la

manga:

B 1%
_q1_2 33
G =1 8<LPP+1)\/_LPP &)
C,=1 3 (—53’1+1) 12,60 0,707 33.1
= — — % * - .
b 8 \346,8 V3468 ©31)

Realizando la media aritmética de todos los valores calculados, se obtiene que el coeficiente de bloque del

buque a proyectar es:
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C, = 0,690 (34

3.7.2. Coeficiente de la maestra.

El coeficiente de la maestra se define como la relacién entre la seccién sumergida de la seccion media y el

producto de la manga en la flotacién por el calado. Se vuelve a recurrir a férmulas de los autores [5]:

e Foérmula de Kerlen. El coeficiente de la maestra se define en funcién del Cp, cuyo valor es de 0,69 segun

el apartado anterior:
Cy = 1,006 — 0,0056 * C, >>° (35)

Cy = 1,006 — 0,0056 * 0,6907%56 = 0,985 (35.1)

e Formula de HSVA. Relaciona el coeficiente de la maestra con el coeficiente de bloque:

1

“Tra—o" (36)

Cm
1

_ _ 36.1
1+ (1—0690)55 983 66D

Cm

e Foérmula de Torroja. El coeficiente de la maestra se define en funcién del numero de Froude; en este caso

para Fr < 0,5:

Cy=1-2xFr* (37)

Cy=1-2%0,216*=0,995 (37.1)

e Foérmula de Meizoso. Permite obtener el coeficiente respecto al nimero de Froude. Ademis, esta

expresion es valida para ro-ros y portacontenedores.

Cy =1—0,062 % Fr%792 (38)

Cy =1-10,062%0,216%7°2 = 0.981 (38.1)
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Realizando la media aritmética de todos los valores calculados, se obtiene que el coeficiente de la maestra

del buque a proyectar:

Cy = 0,986 39)

3.7.3. Coeficiente prismatico longitudinal.

El coeficiente prismatico longitudinal expresa la relacién entre el volumen de carena y el volumen resultante
del producto de la eslora por el area de la maestra. El coeficiente puede calcularse facilmente una vez calculados

los coeficientes de bloque y de la maestra, de la siguiente forma:

C
Cp=—2 (40)
Cu
Cp = 0,699 (40.1)

Para comprobar este valor, se recurre al grafico de Saunders [5], representado en la Figura 13. Este define

el coeficiente prismatico dentro de una franja en funcién del nimero de Froude, teniendo un valor de 0,216:

o
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o ]
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Figura 13. Grafico Sanunders. Fuente [5]

Las lineas rojas representan el numero de Froude y el valor del coeficiente prismatico obtenido
anteriormente y se puede observar que esta dentro de los limites inferior y superior. Por lo tanto, el valor

obtenido es valido.

3.7.4. Coeficiente de la flotacion.
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El coeficiente de la flotacién expresa la relacion entre el area de la interseccién de la carena con el plano
horizontal al calado de proyecto, y el area del paralelogramo limitado por los lados de la eslora de la flotacién y

la manga en la flotacion.

Una vez calculados el resto de coeficiente, el coeficiente de la flotacién queda condicionado, por lo que se

puede calcular en funcién del resto de coeficiente, segun [4]:

Cr = Cp * Cp + 0,1 = 0,986 x 0,699 + 0,1 = 0,789 (41)
1 2 1 2
Cp=5+5%Cy*Cp=75+5%0986%0,699 = 0,792 (41.1)

e Fo6rmula de Schneekluth. Esta formulacion define el coeficiente de la flotacidén en funcion del coeficiente

de bloque [9]:

_1+2%C,  1+2%0,690
F= 3 - 3

=0,793 (42)

ILa media aritmética de los 3 valores obtenido es:

Cr=0,791 (43)

3.7.5. Posicion longitudinal del centro de carena.

La posicién longitudinal del centro de carena (XB) expresa la distancia entre el centro de carena y la secciéon
media del buque, normalmente en porcentaje de la eslora entre perpendiculares. El calculo de XB debe realizarse
en base a consideraciones hidrodindmicas y de trimado para las diferentes condiciones de carga. Para obtener
un valor aproximado en esta etapa inicial del proyecto se recurre a la férmula de Troost [4], concebida para

buscar la posicion del centro de carena para que la resistencia al avance fuera minima:

XB =17,5%Cp— 12,5 (44)

XB = —0,267 %LPP (45)

El resultado es el valor de la posicion de XB en porcentaje de la eslora entre perpendiculares; para saber la
posicion referida a la semieslora del buque se debe multiplicar por la eslora entre perpendiculares (346,8 m) y

dividir entre 100, obteniendo un valor de XB de -0,927 m a popa de la seccién media.
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3.7.6. Resultados obtenidos.
En la Tabla 26 se recogen los valores obtenidos de los distintos coeficientes:

Tabla 26. Resultados obtenidos de los coeficientes de forma.

Coeficiente de bloque, C}, 0,690
Coeficiente de la maestra, Cpyy 0,986
Coeficiente prismatico longitudinal, Cp 0,699
Coeficiente de la flotaciéon, Cg 0,791
Posicién long. Centro de carena, XB -0,267 %LPP

En el libro Ship Design. Methologies for preliminary Design [10] se recopilan una serie de valores tipicos para estos

coeficientes en funcién de la clase de buque. El rango de los coeficientes se recoge en la Tabla 27:

Tabla 27. Valores tipicos de coeficientes de formas segun [10].

Coeficiente de bloque, C}, 0,50 - 0,70
Coeficiente de la maestra, Cy 0,97 - 0,995
Coeficiente prismatico longitudinal, Cp 0,57 - 0,74
Coeficiente de la flotacion, Cg 0,68 - 0,86

Se puede observar que todos los coeficientes calculados anteriormente se encuentran dentro de los

diferentes rangos.

3.8.Calculo del desplazamiento.

Una vez obtenidos todos los coeficientes y dimensiones principales del buque, se puede calcular el
y princip que, se p
desplazamiento de este. Para ello, se recurre al principio de Arquimedes, donde se indica que el desplazamiento

del buque es igual al volumen sumergido (V) por la densidad del agua:

A: V * pas (46)

Y teniendo en cuenta que el coeficiente de bloque relaciona el volumen de carena con el volumen del

paralelepipedo que lo limita:
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Cp =
P LPP«B+T

#7)

Finalmente, el desplazamiento se puede calcular a partir de la siguiente expresion, se toma para la densidad

del agua de mar un valor de 1,026 t/m3. Los demis valotes son los obtenidos en apartados antetiores.

A= Cp x LPP x B *T * pg (48)
A= 0,69 * 346,8 * 53,1 * 15,6 * 1,026 = 203373,63 t (48.1)
A=203373,63t (48.2)

Obteniendo un volumen de carena de:

V = 198219,92 m3 49)

3.9.Conclusiones.

El capitulo ultima con el conocimiento de las dimensiones principales, los distintos coeficientes de forma,
parametros y caracteristicas del buque a proyectar. Los datos se han obtenido gracias al analisis estadistico, con
un ajuste posterior, y a diferentes autores que han realizado expresiones para aproximar los coeficientes de

forma. En la Tabla 28 se recogen los resultados obtenidos:

Tabla 28. Resultados obtenidos tras el dimensionamiento del buque.

Eslora entre perpendiculares, LPP (m) 346,8
Manga, B (m) 53,1
Puntal, D (m) 29,5
Calado, T (m) 15,6
Capacidad de carga (TEUs) 14334
Velocidad de setvicio (kn) 245
Desplazamiento, A (t) 203.373
Coeficiente de bloque, C}, 0,690
Coeficiente de la maestra, Cpyy 0,986
Coeficiente prismatico longitudinal, Cp 0,699
Coeficiente de la flotaciéon, Cg 0,791

Posiciéon long. Centro de carena, XB
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Capitulo 4. Disefio de formas.

4.1. Introduccion.

En este capitulo se definen las formas del buque, teniendo como referencia los parametros obtenidos en el
dimensionamiento del capitulo anterior. Para llevar a cabo el disefio de las formas se utilizard el programa
Maxcsurf: Este programa dispone de una serie de buques base ya definidos, entre los que se encuentra un buque
portacontenedor. Como las dimensiones no coinciden con las del buque proyecto, se ha llevado a cabo una

serie de transformaciones de este.

4.2. Transformacion paramétrica.

Tras seleccionar el buque base para realizar la transformacién se accede al Frame of Reference para verificar
que el punto de referencia del sistema (Zero Point) se encuentra en la perpendicular de popa. Tras comprobatlo

se realiza la transformacion paramétrica.

En el apartado de Parametric Transformation el programa permite fijar una serie de parametros, dejando libres
otros para que se pueda ajustar de manera automatica. En este caso, los datos que se han introducidos fijos son
el coeficiente de bloque, el coeficiente de la maestra, la eslora entre perpendiculares, la manga y el calado, véase

Figura 14.

Parametric Transformation X

[CJParallel midbody
Aft midbody limit Forward midbody limit

Search For:

(@ Block Coeficient LCB aft of DWL(fwd)  [51.42 % DWL
(O Prismatic Coefficient LCF aftof DWL(fwd) ~ 53.86 % DWL
Midship Area Coefficient 0.286 [ Topside Flare Cl Degrees

Waterplane Area Coefficient 0.788

Scale To:

[ Displacement 2031751 Beam on DWL Density (water) |1‘D25 tonne/m”™3
[~]Length on DWL [limmersed Depth

OK Cancel

Figura 14. Transformacioén paramétrica del buque base.
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Ahora se vuelve a comprobar que el punto de referencia del programa se encuentra en la perpendicular de

popa y se introduce la linea base y linea del calado, como se puede ver en la Figura 15.

Frame of Reference and Zero point X

Longitudinal Datum Vertical Datum
@ AftPerp. Setto DWL )DwL
(O Midships |1734m (@) Baseline Find Base
O Fwd Perp. Setto DWL ) Other
Aft extent
() Other 166,839 m
Fwd extent
Label 7 Defaut Label EDefaut

Figura 15. Punto de referencia del buque a proyectar.

Al fijar los valores nombrados anteriormente, el programa recalcula el buque y se produce una serie de
variaciones en distintos parametros. Como se puede observar en la Figura 16 el desplazamiento es de 203.288
toneladas y el coeficiente prismatico de 0,7. Comparandolos con los resultados obtenidos en el

dimensionamiento, se podria decir que los resultados son validos ya que varian muy poco.

También se debe comprobar el puntal, ya que este valor lo recalcula el programa a través de los parametros
introducidos. En este caso, el puntal es de 29,3 m segun el programa y en los resultados obtenidos era de 29,5

m. Por lo tanto, se considera valido ya que la variaciéon es muy pequefia.

Con relacién a la posicién longitudinal del centro de carena, utilizando la férmula de Troost se obtenfa un
valor de -0,927 m a popa de la seccién media; con Maxsurf se obtiene un valor de -4,921 m a popa de la seccion

media. De estos valores se tomara el que se ha obtenido con el programa, ya que la férmula de Troost es

aproximada y se cometen errores.
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Hydrostatics at DWL
Measurement Value | Units

1 |Displacement 203288 t
2 [Valume (displaced) 198330.23 m*3
3 [Draft Amidships 15,600 m
4 |Immersed depth 15,600 m
5 [WL Length 346,800 m
6 [Beam max extents on WL 53,100 m
7 [Wetted Area 22449799 m2
8 |Max sect. area 816,764, m*2
9 [Waterpl. Area 145179360 m*2
10 [Prismatic coeff. (Cp) 0,700
11|Block coeff. (Cb) 0,690

12 [Max Sect. area coeff. (Cm) 0.986

13 [Waterpl. area coeff. (Cwp) 0,755

14 [LCB length 168,486 from z
15|LCF length 159,828 from z
16|LCB % 48,583 from z
17|LCF % 46,086 from z
18|KB 8,244 m
19|KG fluid 0.000 m
20 |BMt 14,180 m
21|BML 511,681 m
22 |GMt corrected 22.424 m
23 |GML 519,925 m
24 |KMt 22,424 m
25 |KML 519,925 m
26 |Immersion (TPc) 148,809 tonne/
27|MTc 3047,715 tonne.
28|RM at 1deg = GMt.Disp.sin( | 79558,101 tonne.
29 |Length:Beam ratio 6,531
Density (water) “LDZSIOHHE,"m"S

Std. densities 1.025 tonne/m"3 - Std. Metric sea water (1025.0 kg/m™3)
VCG 0m

SelectRows ..

Figura 16. Resultados obtenidos con el programa Maxsurf.

En la Tabla 29 se realiza una comparativa entre los resultados obtenidos a través del programa Maxsurfy

los calculados en el apartado anterior, con el fin de poder comparar los valores:

Tabla 29. Comparativa de los calculos obtenidos con el programa Maxsurf'y los obtenidos en el dimensionamiento.

PARAMETROS Inicial Final
Eslora entre perpendiculares, LPP (m) 346,8 346,8
Manga, B (m) 53,1 53,1
Puntal, D (m) 29,5 29,3
Calado, T (m) 15,6 15,6
Desplazamiento, A (t) 203.373 203.288
Coeficiente de bloque, Cj, 0,690 0,690
Coeficiente de la maestra, Cpy 0,986 0,986
Coeficiente prismatico longitudinal, Cp 0,699 0,700
Coeficiente de la flotacion, Cg 0,791 0,788
Posicion long. Centro de carena, XB -0,927 -4,921
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Una vez hecha la transformacién paramétrica y después de comprobar que los resultados son validos se

procede a introducir las distintas secciones, lineas de agua y longitudinales en el apartado de Design Grid:

e La eslora entre perpendiculares del buque se divide en 20 secciones; correspondiéndose la seccién 0 a la
perpendicular de popa y la seccién 20 a la perpendicular de proa, por lo que la distancia entre dichas
secciones es de 17,34 m.

e [a linea de agua 0 se establece en la flotacién correspondiente a la linea base y la linea de agua 6 en la
flotacion corresponde al calado de proyecto de 15,6 m. La distancia entre las lineas de agua es de 2,6 m.

e Se establecen 4 longitudinales entre el plano diametral y la semimanga del buque con un equiespaciado de

4425 m.

A continuacion, el fichero de Maxsurf se exporta al programa AutoCad para poder realizar el plano de

formas. Véase ANEXO 1.
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Capitulo 5. Sistemas de recuperacion de

calor.

5.1.Introduccion.

En este capitulo se explica en qué consisten los sistemas de recuperacién de calor residual. Dentro del
sector naval resulta importante conocer, en primer lugar, cudles son las fuentes de calor residual que se pueden

encontrar a bordo y su disponibilidad en términos de cantidad y temperatura.

En segundo lugar, se exponen los tipos de buques sobre los que se podtia aplicar esta tecnologfa, abarcando
aspectos relacionados con la viabilidad y con los porcentajes de ahorro de combustible, disminucién de
emisiones contaminantes como el CO2 y NOx o del Indice de Eficiencia Energética de Proyecto (EEDI) que

se conseguirian.

Por ultimo, se describen los principales tipos de sistemas de recuperacién de calor residual de los gases de

escape de los motores de combustién interna, aportando datos relativos en cuanto a su posible beneficio.

5.2.Sistemas de recuperacion de calor residual.

El creciente interés en la reduccién de emisiones, la reduccién de costes operativos del buque y las normas
EEDI (Eficiencia Energética de Proyecto) implantadas por la OMI (Organizacién Maritima Internacional)
exigen medidas que garanticen una utilizacién optima del combustible utilizado para la alimentacién del motor

principal y los motores auxiliares que hay a bordo de un buque.

Es por ello por lo que se comienza a implementar sistemas de recuperacién de calor, ya que la energfa de
los gases de escape del motor principal es una fuente de calor residual muy atractiva debido a su flujo de calor
y temperatura. Gracias a la utilizacién de esta energia en un sistema de recuperacion de calor es posible generar
una potencia eléctrica de hasta el 11% de la potencia del motor principal; estos sistemas pueden estar formados

por turbinas, y ademas combinadas con el uso de energfa del aire de barrido y agua de camisas [1].

La principal fuente de calor residual en un buque es la disipacién de calor de los gases de escape del motor
principal, que presenta aproximadamente el 25% de la energia total del combustible. Un motor principal de dos
tiempos optimizado para sistemas de recuperacion de calor aumenta las posibilidades de producir electricidad
a partir de gases de escape. El resultado es una reducciéon de la eficiencia del motor principal en si, pero se veria
una mejora en la eficiencia total. En la Figura 17, se muestra una comparacién de los balances de calor del
motor, con y sin el sistema de recuperacion de calor. Como se puede observar la combinacién de los sistemas

de recuperacion de calor puede aumentar la eficiencia total en un 55%.
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12K90ME-C9.2 standard engine 12K90ME-C2.2 engine for WHRS
SMCR: 69,720 kW at 84 rppm SMCR: 69,720 kW ar 84 rpm
150 ambient reference conditions 150 ambient refersnce condlitions
WHRS: single pressure (dual pressure)
Total power output 54.2% (54.8%)
Shaft power Shaft power
output 49.3% output 49.3%
Electric production of
WHRS 5.1% (5.7%)
Gain = 10.4% (11%)
Lubricating ail Lubricating oil
cooler 2.9% cooler 2.9%
Jacket water Jacket water
cooler 5.2% cooler 5.2%
Exhaust gas Exhaust gas and condenser
25.5% 22 9% (22.3%)
Air cooler Air cooler
16.5% 14.2%
) Heat radiation | ) Heat radiation
Fuel 100% 0.6% AL 0.6%
(161 g/kwh) ATl

Figura 17. Comparacién de balances con y sin sistema de recuperacién de calor. Fuente [1].

5.2.1. Caracteristicas de los sistemas de recuperacion de calor.

En los sistemas de recuperacion de calor hay que tener en cuenta diversos aspectos como a que buques se
le puede implementar esta tecnologia, el potencial de reduccion, los costes asociados a la instalacién o el retorno

de su inversion inicial.

Sintetizando esta informacién, se puede matizar los siguientes aspectos:

e Los sistemas de recuperacién de calor se pueden instalar en cualquier buque cuya potencia propulsora
suministrada por el motor principal sea suficiente para obtener resultados éptimos, utilizando los gases de
escape y en términos econémicos de retorno de la inversién inicial. Segun [1], los tipos de buques que
pueden instalar este sistema deben tener, como minimo, un motor de propulsién principal que proporcione
15MW; estos buques suelen ser normalmente portacontenedores, aunque a lo largo de los afios se ha ido
ampliando el interés por esta tecnologia a otro tipo de buques.

e En cuanto al potencial de reduccién de emisiones, se toma como ejemplo el estudio de MAN Diesel &
Turbo en [1] sobre un buque portacontenedores de 14000 TEUS con un motor principal de 58 MW de
potencia, donde indica que setfa posible un ahorro al medioambiente de 11.260 toneladas de CO2, de 319
toneladas en las emisiones de NOx o de 214 toneladas de SOx. También indica que los sistemas de
recuperacién de calor no solo son buenos para la reducciéon del combustible, sino que también para el
EEDI. En este acaso compara dos buques portacontenedores iguales, uno con sistema de recuperacion de
calor y otro sin él; confirmando una reduccién de 9,2% de este parametro para el buque que lleva instalada

esta tecnologfa. Por ultimo, asegura unas reducciones entre el 4 y 11% en el consumo del combustible.
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e DParaatender a la viabilidad econémica hay que tener en cuenta el perfil operativo esperado para el proyecto
del buque. En general, el sistema de recuperacion de calor trabajard cuando el motor opere a una
determinada carga. Segun [1], normalmente en portacontenedores se establece en un 50% del SMCR y en
este estudio aproximadamente el 81% del total de las horas de navegacion se llevan a cabo en cargas
superiores al 50% del SMCR del motor principal. Por lo que, segin el perfil operativo, el tiempo de
recuperacion se estima alrededor de 4 afios. Pero lo mas interesante para un propietario que puede llegar a
conservar 20 afios el buque, es el ahorro de 36 millones de ddlares en coste de combustible con la instalacion

de este sistema.

En resumen, a la hora de decidir la instalacién de un sistema de recuperacién de calor se tienen en cuenta
diversos factores, como el tipo de buque, sus condiciones de funcionamiento, los requisitos de eficiencia y
emisiones a cumplir, las posibles limitaciones de espacio o la opinién del armador. sobre el periodo de
recuperacion requerido. para la inversion inicial. Todo esto debe tenerse en cuenta en una etapa temprana del
disefio del barco para analizar el tipo correcto de tecnologia y sus respectivas fuentes de calor residual

disponibles para as{ obtener los mejores resultados.
5.2.2. Tipos de sistemas de recuperacion de calor.

Hoy en dia, hay varios sistemas de recuperacion de calor que se pueden instalar a bordo de un buque.
Dependiendo del nivel de complejidad aceptado para el propietario y astillero y el consumo real de energia

eléctrica consumida a bordo, el posible elegir entre los siguientes sistemas:
e PTG: Generador de turbina de potencia autéonomo.

Es el sistema mas simple y econémico. Consta de una turbina de gases de escape, denominada de potencia,

instalada en la salida de los gases de escape y un generado que convierte la potencia de la turbina en electricidad.

La turbina de potencia es impulsada por el flujo de gases de escape del motor que se desvia de los
turbocompresores; y mediante su funcionamiento, permite el movimiento del eje donde estd acoplado el
generador. De esta manera, se produce energia eléctrica a partir de energfa mecanica, que a su vez proviene de
la energfa térmica de los gases de escape, por lo que la produccion de energia eléctrica depende de la cantidad

de flujo desviado de los turbocompresores.

En la Figura 18, se puede ver que la turbina de potencia, situada en paralelo a los turbocompresores, recibe
el flujo del receptor de gases de escape y acciona el generador. Entre ambos elementos hay un acoplamiento

flexible y una caja reductora para disminuir la velocidad a la requerida por el generador.
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Figura 18. Esquema del sistema PTG. Fuente [1].

En cuanto a la aplicabilidad, segin MAN Diesel & turbo en [1] este sistema estd recomendada su instalacion

en buques cuyos motores principales tengan una potencia menor a 25 MW.
q y g

e STG: Generador de turbina de vapor. Ciclo Rankine.

Este sistema estd definido por el ciclo Rankine convencional, este es un ciclo termodindmico que permite
la obtencién de trabajo mecanico a partir de energia térmica, basandose en la evaporacién y condensacién de

un fluido de trabajo, siendo en este caso agua.

El ciclo Rankine convencional estd compuesto principalmente por cuatro elementos: turbina de vapor,
condensador, caldera y bomba (véase Figura 19). El ciclo consiste en el uso del calor de los gases de escape
como foco caliente necesario para calentar el fluido de trabajo en la caldera, haciéndolo pasar de estado liquido
a vapor en las condiciones adecuadas de entrada a la turbina. Cuando el fluido sale de la turbina entra al
condensador, donde pasa a estado liquido; siendo el condensador el foco frio del ciclo. Posteriormente, el fluido
es impulsado por la bomba, aumentando su presion a la presién de trabajo de la turbina, y reiniciando asi el

ciclo.
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Bomba

Condensador

Figura 19. Ciclo Rankine basico. Fuente [2]

Con relacién a la implementacién de este sistema en el sector naval, se suele utilizar sistemas de simple o

doble presiéon. A continuacién, se explican ambos ciclos:

El esquema basico de un sistema de presion simple se presenta en la Figura 20, donde se puede diferenciar
una caldera de gases de escape formada por tres intercambiadores: un precalentador, encargado de calentar el
agua impulsada por la bomba gracias a los gases de escape del motor; un evaporador, este actia como
economizador absorbiendo el calor de los gases para transferirlo, o bien al agua de alimentacién de la caldera,
o bien al circuito de agua de retorno, para asi aumentar el rendimiento térmico del ciclo al disminuir el calor
total que el circuito principal de calentamiento de la caldera necesita para obtener una determinada cantidad de
vapor; y por ultimo, se encuentra un sobrecalentador, que tiene como misién conseguir vapor sobrecalentado
mediante el incremento de la temperatura del mismo y asf conseguir las condiciones necesarias de entrada a la

turbina.
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Figura 20. Diagrama del sistema de vapor de presién simple. Fuente [1]

El sistema de doble presién es una opcién mucho mas compleja que la anterior, pero con este sistema es
posible obtener una mayor eficiencia total del ciclo comparado con el ciclo de presién simple. En la Figura 21
se muestra el diagrama, donde destaca la ausencia del precalentador de baja presién debido a que la temperatura
de salida de la caldera de gases de escape seria demasiado baja y aumentatia el riesgo de humedad, la presencia

de dep6sitos de hollin en los tubos de la caldera y ademas puede provocar corrosion en la tuberia de escape.

Por lo tanto, el sistema de doble presién necesita fuentes suplementarias de recuperacién de calor, siendo
estas el agua de camisas y el aire de barrido, para precalentar el agua de alimentacién, que aumentara el vapor
obtenible y la produccién de energia eléctrica. Gracias al uso de estas fuentes de calor alternativas para

precalentar el agua, se aumenta la produccién de vapor en torno al 16%.
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Figura 21. Diagrama del sistema de vapor de doble presion. Fuente [1]

e ST-PT: Turbina de potencia y turbina de vapor. Sistema combinado.

Sila demanda de energfa eléctrica en el barco es muy alta, se pueden construir una turbina de potencia y de
vapor juntas para formar un sistema combinado. En la Figura 22 se muestra parte de la instalacién, en la misma
bancada se situan las dos turbinas conectadas al generador mediante una caja reductora de engranajes. En este
caso, la turbina de potencia recibira el flujo de los gases de escape del receptor de gases del motor, y la turbina
de vapor trabaja con el vapor que sale de la caldera, por lo que cada turbina toma su flujo de entrada de dos

sistemas.

Con este sistema de recuperacion de calor se puede recuperar entre un 8 y 11% de potencia, dependiendo
de la potencia del motor principal, normalmente esta tecnologia hasta disefiada para motores con potencia

superiores a los 25 MW.

57



Steam Turbine Gearbox Generator Gearbox Power Turbine

Figura 22. Sistema combinado de turbina de potencia y turbina de vapor. Fuente [1]

e Ciclo Organico Rankine.

El ciclo organico Rankine es una modificacién del ciclo Rankine convencional ya que en este caso el flujo
de trabajo no es agua, sino un fluido organico, tales como refrigerantes o hidrocarburos. A pesar de esta
diferencia, la finalidad es la misma, aprovechar la energfa térmica de los gases de escape para transformarla en

energfa mecanica y posteriormente en energfa eléctrica.

El proceso del ciclo organico Rankine es el mismo que el del ciclo convencional, es decir, hay un proceso
de absorcién del calor procedente de los gases de escape, una expansion del fluido en la turbina, una cesién de

calor en un condensador y una bomba que alimenta el circuito, reiniciando asi el ciclo.

Los fluidos de trabajo para este ciclo, como se ha dicho antes, son fluidos organicos. Estos presentan unas
caracteristicas propias que permiten la evaporacion del fluido a una temperatura més baja que la correspondiente
al cambio de fase agua-vapor. Por lo que el uso de fluidos organicos resulta una soluciéon favorable para el
aprovechamiento del calor residual de los gases de escape del motor principal, ya que el rango de temperatura

de estos oscila entre los 200-300°C.

Las principales ventajas de este sistema recaen en el bajo calor de evaporacion del fluido de trabajo, no
siendo necesarias distintas etapas de expansion en la turbina ni recalentamiento. Por el contrario, las desventajas

recaen también en las propiedades de estos fluidos, ya sea por su inflamabilidad, toxicidad y contaminacion.

Los estudios sobre esta tecnologia recuperadora aplicada a buques son bastante favorables, garantizando
una eficiencia de conversién del 8 al 12% y una mejora en la eficiencia global de la planta de hasta un 10%,

segun [3].
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5.3.Conclusiones.

En este capitulo se ha llevado a cabo un resumen de los distintos sistemas de recuperacién de calor que hoy
en dia se han ido implementando en buques, asi como el crecimiento de estos a lo largo de los ultimos afios

debido a la implantaciéon de medidas mas restrictivas en términos de contaminacion.

También se han indicado las caracteristicas de los sistemas de recuperacién de calor, como en qué buques
se puede implementar esta tecnologia, el potencial de reduccién y los costes asociados a la instalacién o el

retorno de su inversion inicial.
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Capitulo 6. Motor principal.

6.1. Introduccion.

El objetivo de este capitulo es verificar que la potencia calculada en el capitulo anterior es la correcta y
posteriormente seleccionar un motor diésel de dos tiempos que cumpla con las caracteristicas generales del

buque.

Un aspecto importante que considerar es disponer de los parametros que pueden ser necesarios para los
calculos posteriores del sistema de recuperacion de calor de los gases de escape, no solo disponer de la
informacién proporcionada directamente por el motor sino también disponer informacién mas especifica;

incluyendo sistemas auxiliares como el sistema de evacuacién de los gases o el sistema de refrigeracion.

Por dltimo, todos los datos se usarin como punto de partida para el calculo de la instalacién, ya que en base

a ellos dependera la potencia y rendimientos obtenidos con dicha instalacién.

6.2.Seleccion del motor principal.

Una vez establecida la potencia necesaria que debe tener el buque a proyectar, véase grafico de la Figura 9,
y elegido el motor, siendo este el MAN B&W G95ME-C10.5, como se indica en el apartado 3.4.1; se procede

a la eleccién del modelo mas apropiado de los que figuran en la Tabla 30:

Tabla 30. Modelos del motor MAN B&W G95ME-C10.5. Fuente [1]

MAN B&W G95ME-C10.5

N.° de cilindros BHP (kW)
5 34350
6 41220
7 48090
8 54960
9 61830
10 68700
11 75570
12 82440

La potencia obtenida por andlisis estadistico era de 68181 kW, y se podtia optar por el modelo de 10
cilindros. En este caso, la potencia quedaria un poco justa. Por lo que se recurre a ver que potencia instalada
tienen los buques de la base de datos, véase Tabla 3, que sean muy similares en capacidad de carga y en velocidad

de servicio para saber que modelo escoger. Observando el buque CSCL Star, con una capacidad de carga de
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14074 TEUs y una velocidad de servicio de 24,2 kn, su motor principal tiene una potencia de 72240 kW. Al
igual que el MSC Beatrice, con una capacidad de carga de casi 14000 TEUs y una velocidad de servicio de 24,3

kn, su motor principal tiene una potencia de también 72240 kW.

Teniendo en cuenta todo esto, se elige el modelo 11GI5ME-C10.5, con una potencia de 75570 kw al 100%
de la potencia nominal continua (NMCR), 80 rpm y con 3 turbocompresores MAN TCA88-24.

6.3.Caracteristicas del motor y sistemas auxiliares.

A fin de obtener toda la informacién necesaria para el estudio de la recuperacion de calor, se debe recurrir
al catalogo del motor. En este caso, ala seccién 6.01 de [1], se indica que patra obtener todos datos y capacidades

del motor hay que recurrir a la herramienta CEAS Engine Calenlations |2] del mismo fabricante.

Introduciendo todos los parametros citados anteriormente del motor e indicando el cumplimiento de la
normativa sobre emisiones marinas mas restrictiva (Tier III), establecida por la Organizacién Maritima
Internacional (IMO), se genera un informe con la lista de parametros especifica para el modelo de motor
escogido. A continuacién, se presenta los parametros y sistemas a lo que respecta al sistema de refrigeracion, al

sistema de gases de escape y al sistema de aire de carga del motor.
6.3.1. Sistema de refrigeracion.

En el manual del motor [1] se muestran las distintas configuraciones que se pueden utilizar para la
refrigeracion del aceite lubricante, el agua de camisas y el enfriador del aire de barrido: refrigeracién centralizada
(Central cooling), refrigeracion directa por agua de mar (Seawater cooling) o refrigeracion combinada (Combined

cooling).

El sistema de refrigeracion centralizada usa el agua de mar en un solo intercambiador, aquel que se utiliza
para refrigerar el agua dulce que circula por el resto de los componentes del sistema. La segunda configuracién,
refrigeracion directa por agua de mar, usa el agua de mar por refrigerar todos los componentes y, por ultimo, el
sistema de refrigeraciéon combinado que consiste en usar agua de mar para el enfriador de aire de barrido y agua

dulce para el enfriador del agua de camisas y el enfriador de aceite lubricante del motor.

En este caso, el fabricante recomienda el uso del sistema de refrigeracion centralizada ya que se evitan
problemas de corrosién y un menor mantenimiento en la instalacién, aunque suponga un mayor coste inicial.

En la Figura 23 se muestra el esquema del sistema:
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Figura 23. Esquema del sistema de refrigeracién centralizada. Fuente [1]

De manera general, el sistema estd compuesto por los siguientes equipos, y en la Tabla 31 se resumen los

datos principales de funcionamiento de estos:

e Bombas de agua salada (Seawater Pumps). Estas bombas centrifugas tienen una presiéon de 2 bar, trabaja en
un rango de temperatura de 0 a 32°C y proporciona un caudal de 2190 m3/h.

e Intercambiador de calor central (Central cooler). La temperatura de entrada de agua salada es de 32°C y la
temperatura de salida de agua dulce de 36°C; por ¢l circula el caudal de agua salada mencionado
anteriormente y el caudal de agua dulce de todo el sistema, siendo de 1710 m3/h. Proporciona una
disipacion de calor de 44720 kW.

e Bombas del sistema de refrigeracion central de agua dulce (Central cooling witer pumps). Estas bombas
centrifugas tienen una presion de 2,5 bar, su temperatura de trabajo es de 80°C y proporcionan un caudal
de 1710 m3/h.

e Vilvula termostatica del sistema de refrigeracién (Central cooling water thermostatic valve). Esta véalvula se
encuentra a la salida del intercambiador de calor central, es una véalvula de tres vias encargada de mantener
la temperatura a la salida y que ésta no sea inferior a 10°C.

e  Valvula termostatica del enfriador de aceite (Lubricating oil cooler thermostatic valve). A la salida del enfriador
de aceite se dispone de esta valvula para mantener la temperatura de 45°C a la entrada del enfriador de agua
de camisas.

e Enfriador de aceite lubricante (Laubricating oil cooler). La temperatura de entrada del agua es de 36°C y la
temperatura de salida del aceite de 45°C; por €l circula un caudal de 660 m3/h de agua dulce y 1140 m3/h
de aceite. Proporciona una disipacién de calor de 5930 kW.

e Bomba de refrigeracion de agua de camisas (Jacket wdter cooling pump). Estas bombas centrifugas tienen una
presion de 3 bat, trabaja a una temperatura de 85°C y proporciona un caudal de 480 m?/h.

e Enfriador de agua de camisas (Jacket water cooler). Por el intercambiador circula un caudal de agua

procedente del enfriador de aceite de 660 m3/h y un caudal de agua de camisas de 480 m3/h. Las
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temperaturas de dichos caudales son de 43°C y 85°C, respectivamente. Proporciona una disipacion de calor

de 9040 kW.

Valvula termostatica del enfriador de agua de camisas (Jacket water thermostatic regulating valve). Esta valvula

se encarga de mantener la temperatura en 85°C, independientemente de la carga del motor.

Tabla 31. Parametros del sistema de refrigeracion.

Sistema de refrigeracion centralizada.

Bomba de agua salada Z i ;fgg m3/h
Seawater pumps a
( pumps) Trrapajo = 32°C
Bomba de agua dulce del sistema de P =2,5bar
refrigeracion central Q =1710m3/h
(Central cooling water pump) Trrapajo = 80°C

Qdisipado = 44720 kW
Qagua salada = 2190 m3/h
QAgua dulce = 1710 m3/h
Tentrada agua salada = 32¢C
Tsatida agua dulce = 36°C

Intercambiador de calor central
(Central cooler)

Qdisipado = 5930 kW
QAgua duice = 660 m3/h
Qaceite = 1140 m3/h

Tentrada agua dulce = 36°C
Tsatida aceite = 45°C

Enfriador de aceite lubricante
(Lubricating oil cooler)

Bomba de refrigeracion de agua de P =3 bar
camisas Q = 480m3/h
(Jacket witer cooling pump) Trrabajo = 85°C

Qdisipado = 9040 kW

Enfriador de agua de camisas Qprocedente intr. Aceite = 662 m>/h
(Jacket water cooler) Qprocedente camisas = 480 m /h
Tprocedente mtr.aceite = 43°C
TAgua de camisas = 85°C
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6.3.2. Sistema de evacuacion de gases de escape.

El sistema de evacuacién de gases de escape del motor principal esta compuesto una caldera de gases de
escape, un silenciador, conductos de circulacién de gases y soportes de los mismo, y juntas de dilataciéon. Una
vez los gases salen de los cilindros son llevados al receptor de gases de escape, donde después se envian, a
presion constante, a los turbocompresores. En la Figura 24 se puede ver el sistema de exhaustaciéon con dos o

mas turbocompresores dispuesto por el fabricante:
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Figura 24. Esquema sistema de exhaustacion de los gases de escape.

Gracias a CEAS Engine Calenlations [2] se ha podido obtener el consumo especifico de combustible, la
temperatura de los gases de escape a la salida de los turbocompresores y el flujo masico de éstos, para las
condiciones ISO (Temperatura aire ambiente 25°C), véase Tabla 32, y para las condiciones tropicales

(Temperatura aire ambiente 45°C), véase Tabla 33:

Tabla 32. Valores consumo especifico, flujo mdsico y temperatura de gases de escape. Condiciones ISO. Fuente [2]

Carga, Potencia Revoluciones SFOC g:slgod?:ssclzz(;)e Temgzr:st:;; egases
%SMCR (kW) (rpm) (g/kWh) (ke/s) °C)
100 75570 80 165,5 148,9 255
95 71792 78,6 163,3 142,6 254
90 68013 77,2 161,3 136,3 254
85 64235 75,8 159,3 129,9 256
80 60456 74,3 158.,5 1234 259
75 56678 72,7 158,1 116,6 263
70 52899 71 155,7 110,2 263
65 49121 69,3 153,6 103,6 264
60 45342 67,5 154 96,4 266
55 41564 65,5 154,7 88,8 271
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50 37785 63,5 155,5 81,1 276

45 34007 61,3 156,7 73,8 282
40 30228 58,9 158 66,2 290
35 26450 56,4 159,4 58,4 297
30 22671 53,6 161 50,3 300
25 18893 50,4 162,5 42,6 294

Tabla 33. Valores consumo especifico, flujo mésico y temperatura de gases de escape. Condiciones Tropicales. Fuente [2]

Carga, Potencia Revoluciones SFOC gf::;od?:::;;e Temg:r:stl::;egases
%SMCR kW) (rpm) (g/kWh) (kg/s) ©C)
100 75570 80 167,2 137,9 288
95 71792 78,6 165 132,1 286
90 68013 77,2 163 126,3 286
85 64235 75,8 161 120,4 288
80 60456 74,3 160,1 114,3 291
75 56678 72,7 159,8 108 295
70 52899 71 157,3 102,1 294
65 49121 69,3 155,2 95,9 296
60 45342 67,5 155,7 89,3 298
55 41564 65,5 156,3 82,3 303
50 37785 63,5 157,1 75,1 309
45 34007 61,3 158,3 68,3 316
40 30228 58,9 159,7 61,3 324
35 26450 56,4 161,1 54,1 331
30 22671 53,6 162,7 46,6 335
25 18893 50,4 164,2 39,4 329

En la grafico Figura 25 se puede ver el consumo especifico del combustible (SFOC), temperatura y flujo

masico de gases de escape:
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Figura 25. Consumo especifico del combustible (SFOC), temperatura y flujo masico de gases de escape.

Fuente [2]
6.3.3. Sistema de aire de barrido.

Como se observa en la Figura 26, el aire de barrido o de carga es entregado al motor gracias al compresor
de los turbocompresores, el cual aspira el aire de la sala de maquinas a través de un filtro de aire, y el aire

comprimido se enfrfa mediante el enfriador de aire de barrido (Scavenge air cooler).

Este dispone de un colector de agua (Water mist ctcher) para evitar que el agua condensada que lleve el aire

entre al receptor (Scavenge air receiver) y a la camara de combustion.

Extaust gas
racaiver
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Figura 26. Sistema aire de barrido. Fuente [1]

Tal como se h indicado anteriormente, el sistema de enfriado del aire de barrido también es por agua dulce.
Como el sistema de enfriado se encuentra integrado en el motor principal, gracias a la herramienta CEAS Engine
Calenlations |2] se pueden conocer el consumo de aire de los turbocompresores, la presion del aire de barrido y

la temperatura del aire en el receptor. Estos datos se pueden ver en la Tabla 34:

Tabla 34. Datos del sistema del aite de barrido. Fuente [2]

C . Consumo de aire Presion del aire Temperatura del
arga, Potencia . .
SMCR (W) en turtbocompresotes de barrido aire de{) receptor
(kg/s) (bar) O

100 75570 145,4 4,35 37

95 71792 139,4 411 36

90 68013 1333 3,86 35

85 64235 1271 3,62 34

80 60456 120,8 3,43 33

75 56678 1141 3,22 32

70 52899 107,9 3,00 31

65 49121 101,5 2,78 30

60 45342 94,5 2,56 30

55 41564 87,0 2,35 29

50 37785 79,4 2,13 28

45 34007 72,3 1,97 27

40 30228 64,9 1,82 36

35 26450 57,2 1,68 33

30 22671 49,3 1,55 32

25 18893 41,7 1,44 32

6.4.Conclusiones.

ste capitulo ultima con la elecciéon del motor principal del buque portacontenedores a proyectar. La
Est tulo ult la el del mot 1 del b tacontened tar. L

potencia calculada por analisis estadistico se da por valida ya que, comparando con los buques mas semejantes
de la base de datos, se estima que la potencia necesaria del buque estara alrededor de los 70000 kW, por lo que

se elige el motor MAN B&W G95ME-C10.5 de 75570 kW de potencia al 100% SMCR.

A continuacién, se han evaluado las caracterfsticas y sistemas auxiliares del motor que interesan para el
estudio de la recuperacién de calor de los gases de escape. El conocimiento de estos datos es muy util, ya que

se utilizaran como datos de entrada para el calculo de la instalacién de recuperacion de calor.

Por dltimo, cabe destacar que el sistema escogido de refrigeracién es un sistema de refrigeracion
centralizada, que se compone de un solo intercambiador en el que interviene el agua salada, y los demids
componentes del sistema son refrigerados con agua dulce. El sistema de evacuacion de los gases de escape,

seflalar la importancia del conocimiento de la temperatura y flujo masico de los gases de escape del motor; y
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para concluir, del sistema de aire de barrido también es importante conocer el flujo masico de aire que aspira el

compresor y la presion del aire después de éste.
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Capitulo 7. Ciclo Rankine convencional.

7.1. Introduccion.

En este capitulo se estudia la instalacion del ciclo Rankine convencional como un sistema de recuperacion
de calor partiendo de los parametros del motor, elegido en el capitulo anterior, y tomando un ciclo de referencia

al que adaptar las caracteristicas del buque proyecto y los datos del motor.

Antes de realizar el analisis de la instalaciéon se fijan los parametros de diseflo y operaciéon para
posteriormente calcular los valores termodindmicos de cada estado de la instalaciéon. Con ello se realiza un
analisis energético del ciclo y el calculo del rendimiento térmico del éste, para cuantificar la instalacién en
términos de energfa. A continuacion, se realiza el analisis exergético con el fin de estudiar la irreversibilidad del

proceso y conocer las posibles deficiencias en la instalacion.

Por ultimo, se realiza una valoracion del analisis en su conjunto y se extraen las conclusiones pertinentes en

funcién de los resultados obtenidos en el analisis de la instalacién de recuperacion de calor.

7.2.Ciclo Rankine de referencia.

Para realizar el andlisis termodinamico del ciclo de Rankine, se va a utilizar un esquema de referencia
ajustado para los parametros y datos del motor principal, sefialados en el capitulo anterior. Este esquema de
referencia esta cogido del articulo “A comparison of advanced heat recovery power cycles in a combined cycle for large ships”
de Ulrik Larsen, Oskar Sigthorsson y Fredrik Haglind [1]. En este articulo se estudia los distintos sistemas de
recuperacién de calor que se pueden implementar en distintos buques; en este caso, en un buque

portacontenedores de 2500 TEUs, teniendo éste un motor de 20000 kW de potencia.
La nomenclatura usada en el esquema, y a partir de ahora en el documento, se puede ver en la Tabla 35:

Tabla 35. Nomenclatura esquema de flujo del Ciclo Rankine.

CAC Enfriador del aire de batrido (Charge Air Cooler)

CND Condensador (Condenser)

COM Compresor (Compressor)

ECO Economizador (Economizer)

EVA Evaporador (Evaporator)

FWP Bomba de agua de alimentacion (Feed water pump)
GV Generador de vapor (Steam generator)
HP Alta presion (High Pressure)

HPP Bomba de alta presion (High Pressure pump)

JwcC Enfriador de agua de camisas (Jacket water cooler)
Lr Baja presiéon (Low Pressure)

MIX Mezclador (Mix)

SEP Separador (Separator)

SUP Sobrecalentador (Superbeater)

TUR Turbina (Turbine)
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En el diagrama de la Figura 27 se pueden ver que hay dos partes diferenciadas. La primera corresponde a
la salida de los gases de escape del motor; éstos (punto 20) se llevan a un separador donde una parte del flujo
se deriva a la turbina de los turbocompresores (punto 21), para que se active el compresor acoplado. Los gases
que salen de la turbina (punto 22) se vuelven a unir, en un mezclador, con los gases del separador que no se

habia derivado a la turbina. El mezclador los lleva al generador de vapor del ciclo (puntos 30 a 35).

El compresor del sistema de turbocompresores coge el aire en condiciones atmosféricas (punto 40) y
aumenta su presion y temperatura hasta (punto 41). Este aire se dirige al enfriador del aire de barrido (CAC),

una vez enfriado se lleva a la valvula de admision de los cilindros del motor (punto 42).

La segunda parte corresponde al ciclo Rankine convencional, donde se utiliza agua o vapor de agua como
fluido de trabajo. En el diagrama viene definida esta parte desde el punto 1 hasta el punto 15. Comenzando
desde el punto 1, el fluido pasa por la bomba de agua de alimentacién FWP (punto 1) y aumenta su presion
hasta la presion de trabajo del circuito de baja. Después, el fluido para por el enfriador de agua de camisas JWC,
aqui absorbe el calor cedido por ésta (punto 2) y enfria el agua procedente de camisa (puntos 50 y 51).
Posteriormente, el fluido, en estado liquido, pasa por el enfriador de aire de barrido CAC, para calentarse hasta

las condiciones de liquido saturado (punto 3).

El fluido es llevado a un separador, donde parte del flujo pasa al circuito de baja presién (punto 4) y la
restante al circuito de alta presion (punto 7). El circuito de baja sigue en el evaporador de baja presiéon LP EVA,
donde el fluido consigue pasar de liquido saturado a vapor saturado (punto 5). Luego, el fluido se dirige al
sobrecalentador de baja presién LP SUP, aqui se aumenta su temperatura hasta obtener la necesaria para entrar

a la turbina LP TUR (punto 0).

Asimismo, el flujo correspondiente al circuito de alta presién pasa la bomba de alta presién HPP para
aumentar la presion del fluido hasta las condiciones del circuito (punto 8). Mas tarde, se dirige al economizador
de alta presion HP ECO, llevando al fluido a las condiciones de liquido saturado (punto 9) y pasa al evaporador
de alta presion HP EVA, donde el fluido pasa a vapor saturado (punto 10). Y, por tltimo, pasa a través del
sobrecalentardor de alta presion HP SUP, aqui se calienta hasta las condiciones 6ptimas para poder entrar en la

turbina de alta presion HP TUR (punto 11).

Posteriormente, el fluido se expande en la turbina de alta presion HP TUR hasta la presion del circuito de
baja, y sale de la turbina (punto 12). El flujo se vuelve a unir con el flujo correspondiente al circuito de baja
(punto 13). Por lo que, el flujo total de fluido de trabajo entra a la turbina de baja presién LP TUR vy se expande
hasta la presién del condensador CND (punto 14).

El fluido se lleva hacia el condensador CND, donde el vapor himedo se condensa cediendo su calor a agua
de mar (punto 60 y 61). Finalmente, el fluido sale como liquido saturado llegando de nuevo a la bomba de

alimentaciéon FWP (punto 15) y reiniciando el ciclo.
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Por ultimo, comentar, que todos los elementos mencionados anteriormente, como los economizadores, los
evaporadores y los sobrecalentadores, forma parte del generador de vapor GV del sistema, por donde circulan
los gases de escape del motor (punto 30 a 35), cediendo su calor al fluido de trabajo para obtener las condiciones

térmicas optimas.
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Figura 27. Diagrama de flujo del Ciclo Rankine. Fuente [1].
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7.3.Parametros de disefio y operacion.

A la hora de estudiar el ciclo Rankine hay que tener ciertas consideraciones y definir ciertos parametros que
sean conocidos para poder calcular todos los parametros de la instalacion. Primero se establecen las siguientes

consideraciones e hipdtesis de trabajo para el ciclo de potencia:

e Las variaciones energia potencial y cinética se desprecian ya que en comparacion con los términos de
transferencia de calor y de trabajo son muy pequefios.

e Se considera un proceso estacionario, por lo que las propiedades termodinamicas no varfan con el tiempo,
aunque el fluido este en movimiento.

e Todos los componentes se consideran adiabatico. Se considera que los componentes estan correctamente

aislados con el entorno y se desprecia la transferencia de calor.

e No hay pérdidas de carga en ningun elemento.
Los parametros que deben ser conocidos se basan en la informacién del articulo [1]:

e La presién del generador de vapor es de 1,20 bar, la temperatura del fluido de trabajo a la salida de LP SUP
es de 179°C y la temperatura a la salida de HP SUP es de 214°C. La temperatura de los gases de escape
después del generador de vapor, a la salida del LP EVA, es de 160°C y su entalpia de 609,50 kJ /kg.

e La presion del circuito de baja es de 3,40 bar y la del circuito de alta de 9,80 bar.
e La temperatura del fluido de trabajo a la salida del CND es de 40°C.

e El rendimiento de las turbinas, tanto de alta como de baja presion es del 89%, y el rendimiento de ambas

bombas de 80%.
e La temperatura del fluido de trabajo a la salida de JWC es de 80°C.

e Latemperatura de entrada del agua de mar es de 32°C y la temperatura de salida de 36°C. Estas temperaturas
se fijan porque el fabricante del motor principal establece que la temperatura de absorcién del agua de mar
es de 32°C, y por otro lado se recomienda que el agua de mar no sobrepase los 37°C de temperatura ya que
puede provocar corrosiones.

e El flujo masico total del fluido de trabajo se divide en un 65,70% que circula por el circuito de alta presion

y un 34,30% por el de baja presion.
En la Tabla 36 se muestran el resumen de parametros conocidos:

Tabla 36. Resumen de pardmetros conocidos del ciclo Rankine.

Presion circuito de alta, Pyp (bar) 9,80
Presion circuito de alta, Pjp (bar) 3,40
Presion en el generador de vapor, Pgy (bar) 1,20
Rendimiento isentrépico de las turbinas, Nryg (%) 89
Rendimiento isentrépico de las bombas, §gywp y Ngpp (Y0) 80
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Temperatura del fluido de trabajo a la salida de JWC, T, (°C) 80
Temperatura del fluido de trabajo a la salida de LP SUP, T (°C) 179
Temperatura del fluido de trabajo a la salida de HP SUP, T4, (°C) 214
Temperatura gases de escape a la salida de LP EVA, T35 (°C) 160
Entalpia gases de escape a la salida de LP EVA, h3s (k] /kg) 609,50
Temperatura del fluido de trabajo a la salida de CND, T5 (°C) 40
Temperatura del agua de mar a la entrada de CND, T (°C) 32
Temperatura del agua de mar a la salida de CND, T¢; (°C) 36
Presion del agua de mar en el CND, Pg( y Pgq (bar) 1
Porcentaje de flujo masico del circuito de alta presion (%) 65,70
Porcentaje de flujo masico del circuito de baja presion (%) 34,30

Ademas, hay que tener en cuenta los parametros proporcionados por el motor principal, comentados en el
capitulo anterior. La mayoria de estos parametros van en funcién de la carga del motor, por lo tanto, habra que

definir el porcentaje de carga a la que trabaja el motor.

Los sistemas de recuperacién de calor se emplean cuando el motor trabaja en una carga superior al 40% del
SMRC por cuestiones de viabilidad. Por lo que hablando de ahorro y potencia se obtienen mejores resultados
con cargas altas en el perfil operacional. Normalmente, los portacontenedores New Panamax, segun [2], navegan
en cargas altas, véase Figura 28, donde el 45% de las horas de funcionamiento trabajan al 65% SMRC y el 30%
de las horas al 85% SMRC.

100% SMCR
M 85% SMCR
W 65% SMCR

50% SMCR
B 35% SMCR

25% SMCR

Load profile [Serunning hours]

Figura 28. Perfil de carga de un buque New Panamax en base a las horas de funcionamiento del motor

principal. Fuente [2].

Por ello, se decide hacer el andlisis del ciclo Rankine para el punto de funcionamiento del motor

correspondiente al 85% de la carga, coincidiendo con el articulo de referencia [1].
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Los parametros de entrada correspondientes a la condicién de carga al 85% SMRC son los siguientes:

e Latemperatura de los gases de escape a la entrada del generador de vapor (punto 30) es de 256°C y el flujo
masico de éstos de 129,90 kg/s.

e Se considera que la temperatura de entrada al enfriador del aire de barrido CAC (punto 41) es de 148°C,
tomando como referencia [1] y la presion tanto en la entrada como en la salida del intercambiador (puntos

41y 42) es de 3,62 bar. El flujo masico del aire que consume en compresor del sistema de turbocompresores

es de 127,1 kg/s.

A continuacién, en la Tabla 37 se puede ver los parametros necesarios del motor principal para el ciclo

Rankine:

Tabla 37. Parametros conocidos del motor necesarios para el ciclo Rankine. Fuente [3].

Agua de camisas, JWC
Flujo masico, Mggyq jwc (kg/s) 133,34
Presion en el enfriador, Pgg y Pgq (bar) 3
Temperatura de entrada de agua de camisas, T5¢ (°C) 85
Aire de barrido, CAC
Flujo masico, Mgjre de cac (kg/s) 1271
Presion en el enfriador, Pyq y Py, (bar) 3,62
Temperatura de entrada de aire de batrido, T4 (°C) 148
Gases de escape

Flujo masico, M ggses de escape (K8/S) 1299
Temperatura de entrada al generador de vapor, T3 (°C) 256

7.4.Analisis del ciclo Rankine.

El objetivo de este apartado es estudiar el ciclo Rankine como sistema de recuperacién de calor a partir de

los gases de escape del motor seleccionado en el capitulo anterior y los parametros de diseflo y operacion.

Para ello, se calcula los valores termodindmicos de cada punto del ciclo, véase Figura 18, para luego poder
hacer un andlisis energético, obtener el rendimiento térmico del ciclo y por ultimo realizar el analisis exergético

del ciclo.

Todos los analisis y la obtencién de los valores termodindmicos se obtendran con el programa EES
(Engineering Equation Solver) [4], ya que incluye una gran variedad de fluidos con sus propiedades termodinamicas

y ademads incluye funciones matematicas que ayudan al calculo del analisis del ciclo.
7.4.1. Valores termodinamicos de cada punto del ciclo.

Gracias al programa EES, se analiza los distintos estados de los puntos, indicando en cada uno las variables

de entrada que son conocidas y como se obtiene el resto de las variables.
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Estado 1. Corresponde a la salida de la bomba de alimentacién FWP y a la entrada al intercambiador de

agua de camisas JWC. La bomba aumenta la presién del fluido hasta la presién del circuito de baja, es decir,

hasta 3,40 bar. Ademas, hay que tener en cuenta el rendimiento isentrépico de la bomba, por lo que hay

que diferenciar entre estos dos estados dentro de este punto:

o Estado 1s. Se considera un proceso isentrépico, S;g = Sys. A partir de la entropia S5 y la presion Py
se obtiene la entalpia, hy.

o Estado 1r. Se considera un proceso real, donde S # Sq5. A partir del rendimiento de la bomba gy p,

se obtiene la entalpia real en 1, hq:

Trabajo isentropico de la bomba  hgaiiga;s — Rentrada _ P1s — as <0
Trabajo real de la bomba " Nsgiida — hentraga  P1 — his ©0)

Nrwp =

Se conoce el rendimiento de la bomba Ny p vy la entalpia de salida isentropica hqg. El estado 15 se
definird més adelante; y dejando las variables indicadas una vez se hayan introducido todas las variables del

ciclo, se obtendri el resultado de la entropia real en el estado 1, hy. Asimismo, se obtendra la temperatura

T; y entropia s1 en funcién de la presién y entalpia en este punto. En la Tabla 38 se pueden ver las variables

de entrada y salida correspondientes al estado 1:

Tabla 38. Variables del punto 1 en el programa EES. Ciclo Rankine.

Variables de entrada Variables de salida

hys

S1s = S15
hy

Py =Prp
Ty

Nrwp = 0,80

S1

Estado 2. Representa la salida del enfriador de agua de camisas JWC y la entrada al intercambiador de aire

de barrido CAC. El fluido en estado liquido aumentara su temperatura en el intercambiador de aguade
camisas JWC, la presién en este punto P, serd la del circuito de baja 3,40 bar y la temperatura T, a la salida
del intercambiador se ha fijado en 80°C. Con todos estos parimetros se pueden obtener la entalpia h; y la

entropia S, en el punto 2. En la Tabla 39 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes

al estado 2:
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Tabla 39. Variables del punto 2 en el programa EES. Ciclo Rankine.

Variables de entrada

Variables de salida

hy

S2

Estado 3. Constituye la salida del intercambiado de aire de barrido del motor CAC y la entrada al separador
SEP que permite distribuir el flujo total de la instalacién entre el circuito de baja y alta presion. En este
caso, el fluido aumenta mas temperatura gracias al calor cedido por el aire que sale del compresor y consigue
el fluido pase a liquido saturado. La presién Py en este punto sigue siendo la misma que en el antetior, y el
titulo o calidad del valot, x3 es igual a 0. Con estas dos variables es posible obtener la entalpia h3, la entropia

S3 y la temperatura T3 en el punto 3.
En la Tabla 40 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 3:

Tabla 40. Variables del punto 3 en el programa EES. Ciclo Rankine.

Variables de entrada Variables de salida

hs
Py = Ppp

S3
x3=0

T3

Estado 4. El punto 4 tiene las mismas propiedades termodindmicas que el punto 3, pero el flujo mésico
corresponde al circuito de baja. Corresponde a la entrada del evaporador de baja presion LP EVA.

Estado 5. Corresponde a la salida del evaporador de baja presion LP EVA y a la entrada del sobrecalentador
de baja presion LP SUP. En el evaporador se produce un cambio de fase de liquido a vapor saturado, la
temperatura de saturacion sigue siendo la misma que en punto 4 aunque haya habido un aporte de calor de
los gases de escape. Por lo que el titulo en el punto 5 x5 es igual a 1 ya que es vapor saturado y la presion
Ps se sigue manteniendo igual a 3,40 bar. Con estos datos es posible calcular la entalpia hg y entropia S5 en

el punto 5.

En la Tabla 41 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 5:
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Tabla 41. Variables del punto 5 en el programa EES. Ciclo Rankine.

Variables de entrada Variables de salida

hs
PS_PLP
Sg
x5—1
Ts

Estado 6. Corresponde a la salida del sobrecalentador de baja presion LP SUP y la entrada a la turbina de
baja presion LP TUR. El vapor saturado aumenta su temperatura gracias a los gases de escape que le ceden
calor. La presién Pg en el punto 6 sigue siendo la correspondiente al circuito de baja presion, 3,40 bar, y la
temperatura Ty de salida del sobrecalentador de baja presién LP SUP, se ha fijado anteriormente en 179°C.

Con estos dos valores se puede obtener la entalpia hg y entropia Sg en el punto 6.
En la Tabla 40 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 6:

Tabla 42. Variables del punto 6 en el programa EES. Ciclo Rankine.

Variables de entrada Variables de salida

Ps = Pp he

T, = 179°C Se

Estado 7. Andlogamente al punto 4, el punto 7 tiene las mismas propiedades termodinamicas que el punto
3, peto el flujo miésico corresponde al circuito de alta presién. Este punto corresponde a la entrada de la
bomba de alta presién HPP.

Estado 8. Representa la salida de la bomba de alta presién HPP y la entrada al economizador de alta presion
HP ECO. La bomba incrementa la presion hasta llegar a la presion de trabajo establecida para el circuito
de lata presién, siendo esta de 9,80 bar. En este punto se sigue el mismo razonamiento que en el estado 1,
debido al rendimiento isentrépico de la bomba:

o Estado 8s. Se considera un proceso isentropico, Sgg = S7. A pattir de la entropia Sgg y la presion Pg

se obtiene la entalpia, hgg.
o Estado 8. Se considera un proceso real, donde Sg # S7. A partir del rendimiento de la bomba nypp,

se obtiene la entalpia real en 8, hg:
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h85 — h7
Nupp hg — hy G

Se conoce el rendimiento de la bomba nypp, la entalpia de salida isentrépica hgg y la entalpia a la
entrada de la bomba h; se ha calculado anteriormente; por lo que se puede obtener hg. Asimismo, se

obtendra la temperatura Tg y entropia Sg en funcién de la presion y entalpia en este punto.
En la Tabla 43 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 8:

Tabla 43. Variables del punto 8 en el programa EES. Ciclo Rankine.

Variables de entrada Variables de salida

hgs

Sgs = S7
hg

Pg = Pyp
Tg

Nupp = 0,80

Sg

Estado 9. Constituye la salida del economizador de alta presion HP ECO y la entrada al evaporador de alta
presion HP EVA. Al pasar por el economizador el fluido aumenta su temperatura hasta llegar a la fase de
liquido saturado. La presioén Pg en este punto es la correspondiente al circuito de alta, y teniendo en cuenta

que el titulo x5 es igual a 0, se puede obtener la entalpia hg, entropia Sg y temperatura Tg en este punto.
En la Tabla 44 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 9:

Tabla 44. Variables del punto 9 en el programa EES. Ciclo Rankine.

Variables de entrada Variables de salida

ho
Py = Ppp

S9
X9 =10

Ty

Estado 10. Corresponde a la salida del evaporador de alta presion HP EVA y a la entrada del
sobrecalentador de alta presion HP SUP. En el evaporador se produce un cambio de fase de liquido a vapor

saturado, la temperatura de saturacion sigue siendo la misma que en punto 9 aunque haya habido un aporte

de calor de los gases de escape.
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La presion Py sigue siendo la presion del circuito de alta, 9,80 bar; el titulo es igual a 1. A partir de estos

datos es posible calcular la entalpia hqg, entropia S1¢ y temperatura Ty en este punto.
En la Tabla 45 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 10:

Tabla 45. Variables del punto 10 en el programa EES. Ciclo Rankine.

Variables de entrada Variables de salida

hyo
Pyg = Pyp

S10
X10=1

T1o

e Estado 11. Representa la salida del sobrecalentador de alta presién HP UP y a la entrada a la turbina de alta
presiéon HP TUR. El fluido se calienta hasta las condiciones necesarias para entrar en la turbina. La presion
P;1 es de 9,80 bat y la temperatura Ty 4 de 214°C fijada anteriormente; a pattir de estos parametros se puede

calcular la entalpia hqq y entropia Sq;.
En la Tabla 46 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 11:

Tabla 46. Variables del punto 11 en el programa EES. Ciclo Rankine.

Variables de entrada

Variables de salida

Py = Pyp

Tll = 2149C

hll

S11

En este punto del analisis, se puede calcular el flujo masico total del fluido de trabajo que circula por el
ciclo. De esta manera se realiza un balance energético en el generador de vapor, teniendo en cuenta el calor
cedido por los gases de escape tiene que ser igual al calor absorbido por el fluido de trabajo (agua) de la

instalacion:

QGases de escape = QFluido de trabajo (52>
QGases de escape = mGases de escape * CpGases de escape * (T30 - T35) (52'1)
. . 34,30 . 65,70
QFiuido de trabajo — MTOTAL Agua * 7 npn ¥ (he — hs) + MrorayL Agua * 7an ¥ (hi1 — hg)
100 100 (52.2)
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Donde Qggses de escape €S €l calor cedido por los gases de escape, Qriuido de trabajo €S €l calor absorbido
por el fluido de trabajo, Mgases de escape €8 €l flujo masico de gases de escape, CPggses de escape €l calor
especifico de los gases de escape, teniendo un valor de 1,147 kJ /kg*K. T3¢ es la temperatura de entrada de los
gases de escape al generador de vapor, T35 es la temperatura de salida de los gases de escape a la salida del
generador de vapor. Mrorar agua €S €l flujo mésico total de agua y va multiplicado por el porcentaje
correspondiente al flujo a los circuitos de baja y alta presién (34,30 % y 65,70%, respectivamente). Los valores
de hg y hy cotresponden a las entalpias de salida y entrada del circuito de baja presion, respectivamente, y los

valores de hq1 y hg pertenecen a la entalpia de salida y entrada del circuito de alta presion, respectivamente.

Teniendo todo esto en cuenta, las anteriores ecuaciones se pueden relacionar de la siguiente forma:

34,30 65,70

mGescape * CpGescape * (T30 — T35) = Mroral Agua * W * (he — hy) + Mroray Agua * W * (hyq — hg) (33)

Como ya se han obtenido todos los datos de entalpias que intervienen en esta ecuacién, y los demas datos
son conocidos, queda como incognita el flujo masico de agua total que circula por la instalacién. Y para conocer
el flujo masico que pertenece a los circuitos de alta y baja presion se aplican los porcentajes comentados

anteriormente:

, 3430
Mcicuito baja presion = W *MroTAL Agua (54)
, 65,70
Mcicuito alta presion = 00 *MToTAL Agua (55)

e Estado 12. Corresponde a la salida de la turbina de alta presion HP TUR. Después de expandirse en la
turbina, la presién y temperatura del fluido disminuyen. Por lo que la presién pasa a ser de 3,40 bar,
correspondiente a la presion establecida para el circuito de baja presion, ya que a la salida de la turbina HP

TUR el flujo se mezcla con el flujo del circuito de baja presion (punto 06).

Anilogamente que las bombas, las turbinas también tienen un rendimiento isentrépico para poder obtener

las condiciones reales de trabajo. Por lo tanto, en este punto hay que distinguir entre los dos siguientes estados:

o Estado 12s. Se considera un proceso isentropico, Syp5 = Sp1. A partir de la entropia S, v la presion
P;, se obtiene la entalpia, hqys.
o Estado 12r. Se considera un proceso real, donde S, # Sy;. A partir del rendimiento de la turbina

NruR, se obtiene la entalpia real en 12, hyy:
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Trabajo real en la turbina hi1 — hqy

h11 - hlZS

_ hentrada B hsalida _

NTur = — — = =
Trabajo isentropico de la bomba  heptraaq — Rsatidas

(56)

El rendimiento de la turbina nyyg es de 89%, la entalpia de entrada hq, y la entalpia isentrépica a la salida
de la turbina hq,g se ha calculado anteriormente; por lo que se puede obtener hy,. Asimismo, se obtendra la

temperatura T, y entropia Sy, en funcién de la presion y entalpia en este punto.
En la Tabla 47 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 12:

Tabla 47. Variables del punto 12 en el programa EES. Ciclo Rankine.

Variables de entrada Variables de salida

hi2s

S12s = S11
hiz

Py, =Prp
Tz

Nrur = 0,89

S12

Estado 13. Corresponde la entrada a la turbina de baja presion LP TUR después de la unién del flujo
procedente del sobrecalentador de baja presiéon LP SUP (punto 6) y el flujo que sale de la turbina de alta
presion HP TUR (punto 12). La presién Py 3 en este punto es la correspondiente al circuito de baja presion,

3,40 bat. La entalpia hq3 del punto 13 se puede calcular realizando un balance de energfa en la unién de

estos dos flujos:

(mCicuito baja presion * h6) + (mCicuito alta presiéon * hlz) = MroTAL Agua * h13 (57)

De esta forma, se obtendria la entalpia en el punto 13 ya que todos los demas valores se han calculado
anteriormente. Y a partir de la presion y la entalpia se obtiene la temperatura Ty 3 y la entropia Sq3.
En la Tabla 48 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 13:

Tabla 48. Variables del punto 13 en el programa EES. Ciclo Rankine.

Variables de entrada

Variables de salida

Pi3 =Pp

h13

Tl 3

513
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e Estado 14. Representa la salida de la turbina de baja presion LP TUR vy la entrada al condensador CND.
El fluido tras expandirse en la turbina disminuye su presién hasta la presion de condensacién, en
condiciones de vapor humedo. La presién en el punto 14 debe ser igual a la presién en el punto 15; aunque
todavia no se haya calculado, se dejan las variables indicadas en funcién de esta presion, para que una vez

introducidas se pueda calcular.
Analogamente como en el punto 12, se vuelve a distinguir entre dos estados:

o Estado 14s. Se considera un proceso isentropico, S145 = S13. A partir de la entropia S14¢ v la presion
P14 se obtiene la entalpia, hq 4.
o Estado 14r. Se considera un proceso real, donde Sy4 # S13. A partir del rendimiento de la turbina

Nrur, se obtiene la entalpia real en 14, hq4:

h13 - h14

= 58
NTur his (58)

- h145

Se conoce el rendimiento de la turbina Nyyr que es de 89%, la entalpia de entrada hq3 y la entalpia
isentrépica a la salida de la turbina hq4g se ha calculado anteriormente; por lo que se puede obtener hqy.

Asimismo, se obtendrd la temperatura T14 y entropia S14 en funcién de la presién y entalpia en este punto.
En la Tabla 49 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 14:

Tabla 49. Variables del punto 14 en el programa EES. Ciclo Rankine.

Variables de entrada Variables de salida
hy4s
S14s = S13
his
Py = Py5
Ti4
Nrur = 0,89
S14

e Estado 15. Corresponde a la salida del condensador CND y a la entrada de la bomba de alimentacion del
circuito FWD. El fluido cede calor en el condensador a presiéon constante, como se ha indicado en el punto

anterior, pasando de vapor humedo a liquido saturado.

En este punto se conoce la temperatura de salida del condensador T;s de 40°C, fijada anteriormente, y el

titulo es igual a 10. A partir de estos datos se puede calcular la presion Pys, entalpia hys y entropia Sqs.

En la Tabla 50 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 15:
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Tabla 50. Variables del punto 15 en el programa EES. Ciclo Rankine.

Variables de entrada Variables de salida

his
Tis = 40°C
S15
X35 =10
Pyis

» Valotes termodinamicos de los puntos del condensador, CND.

Como se ha indicado anteriormente, la temperatura y presién de entrada y salida del agua de mar son datos
conocidos, siendo la presion de 1 bar tanto en la entrada como en la salida; y la temperatura de entrada y salida
del agua de mar de 32°C y 36°C, respectivamente. Una vez conocidos estos valores es muy sencillo obtener los

demais valores termodiniamicos:

e Estado 60. El agua de mar entra en el condensador a una temperatura Tgg de 32°C y una presion Pgg de 1
bat, con ello se calcula la entalpia hgq y entropia Sgq.
e Estado 61. El agua de mar sale a una temperatura Tgyde 36°C y a una presién Pgq de 1 bar, y con estos

datos se obtiene entalpia hgq y entropia Sg1.
En la Tabla 51 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes a los estados 60 y 61:

Tabla 51. Variables puntos 60 y 61 en el programa EES. Ciclo Rankine.

Variables de entrada Variables de salida
Pgo = 1 bar heo
Teo = 329C S60
Pg1 = 1 bar hgq
Te1 = 362C Se1

De manera adicional, se calcula el caudal de agua salada que entra en el condensador realizando un

balance energético:

QAgua de CND = QFluido de trabajo 59
QAgua de cnp = Menp * (her — heo) (39.1)
QFluido de trabajo = MroraL Agua * (h1s — hys) (59.2)
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henp * (her — heo) = Mrorar Agua * (h1s — hys) (59.3)

Donde m¢ypes el flujo masico de agua salada que entra en el condensadot, Mrorar agua €s €l flujo masico
del fluido de trabajo de la instalacién principal, hyy ¥ hqs son las entalpias de entrada y salida del fluido de
trabajo y hgq ¥ hgg son las entalpias de entrada y salida del agua salada. Todas las variables son datos conocidos,

menos Meyp, que es la incdgnita.
» Valores termodinamicos de los puntos del enfriador de agua de camisas, JWC.
Los estados termodinamicos del agua de refrigeracién de agua de camisas del motor son los siguientes:

e Estado 50. Las condiciones de entrada son valores conocidos, estos datos corresponde a los parimetros
del circuito de refrigeracién del motor, explicados en el capitulo anterior. La presion Psq en este punto es
de 3 bar y la temperatura Tsq de entrada es de 85°C. Conociendo estos datos se puede obtener la entalpia
hsg y la entropia Sgq.

¢ Estado 51. Representa la salida del agua de refrigeracién de camisas del motor. En este caso, solo se conoce

la presion en este punto, siendo la misma que en el estado 50. Para conocer la entalpia se realiza un balance

energético en el intercambiador:

Qagua de jwe = QFiuido de trabajo (60)
QAgua de JWC = m]WC * (hsq — hso) (60.1)
QFluido de trabajo = MroraL Agua * (h1 — hy) (60.2)
My * (hs1 — hso) = Mrorar agua * (R — h2) (60.3)

Donde Q Agua de jwc €s €l calor cedido por el agua de refrigeracion, QFiuido de travajo €8 €l calor absotbido
por el fluido de trabajo de la instalacién principal, My ¢ es el flujo masico de agua de refrigeracion que circula por
el intercambiador, siendo dato conocido de 133,34 kg/s. Mrorar, agua es €l flujo masico del fluido de trabajo de la

instalacién principal. Rgq ¥ hsg son las entalpias de salida y entrada del agua refrigerante y hy y h; son las entalpias
de entrada y salida del fluido de trabajo. Todos los datos son conocidos menos la entalpia de salida del agua de refrigeracion,

siendo en este caso la incognita.

Una vez obtenido el valor de la entalpia en el punto 51, con la presioén se pueden obtener los diferentes

parametros que falta.

En la Tabla 52 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes a los estados 50 y 51:
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Tabla 52. Variables puntos 50 y 51 en el programa EES. Ciclo Rankine.

Variables de entrada | Variables de salida
Pso = 3 bar hso
Tso = 85°C S50
Ps, = 3 bar S51
h51 T51

» Valores termodinamicos de los puntos del enfriador del aire de barrido, CAC.
Los estados termodinamicos del aire del aire de barrido son los siguientes:

e Estado 41. Las condiciones de entrada son valores conocidos, explicados en el capitulo anterior. La presion
P, en este punto es de 3,62 bar y la temperatura Ty de entrada es de 148°C. Conociendo estos datos se
puede obtener la entalpia hyq y la entropia S4.

e Estado 42. Representa la salida del aire del enfriador del aire de barrido y la entrada a los cilindros del
motor principal del mismo. En este caso, solo se conoce la presién en este punto, siendo la misma que en

el estado 41. Para conocer la entalpfa se realiza un balance energético en el intercambiador:

Qaire cac = Qruido de trabajo (1)
Qaire cac = Mcac * CPaire * (Taz — Tar) (61.1)
QFtuido de trabajo = MroraL agua * (hz — h3) (61.2)
Meac * CPaire * (Taz — Ty1) = MroraL agua * (h2 — h3) (61.3)

Donde Qajre cac es ¢l calor cedido por el aire en el enfriadot, Qrpido de trapajo € €l calor absorbido por el
fluido de trabajo de la instalacién principal, ¢ es el flujo masico de aire que circula por el intercambiadot, siendo
dato conocido de 127,1 kg/s. tiirorar, agua es €l flujo masico del fluido de trabajo de la instalacién principal. CPajre

el calor especifico del aire, teniendo un valor de 1,0 k] /kg*K. Ty, ¥ Tyq son las temperaturas de salida y entrada
del aire y h, ¥ h3 son las entalpias de entrada y salida del fluido de trabajo. Todos los datos son conocidos menos la

temperatura del aire a la salida, siendo en este caso la incognita.
Una vez obtenida la temperatura en el estado 42, se pueden obtener las demas propiedades.

En la Tabla 53 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes a los estados 41y 42:
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Tabla 53. Variables puntos 41 y 42 en el programa EES. Ciclo Rankine.

Variables de entrada Variables de salida

P, = 3,62 bar hsq
T,y = 148°C S41
Py, = 3,62 bar Sa2

Taz hs,

» Valores termodinamicos de los puntos del generador de valor, GV.

El generador de vapor esta compuesto por cinco intercambiadores de calor por los que circula los gases de

escape y el fluido de trabajo. Los puntos que estudiar son del 30 al 35:

e Estado 30. Corresponde a la salida del mezclador de los gases procedentes de la turbina de los
turbocompresores y lo que no se han derivado para tal fin y a la entrada del generador de vapor. La presion
y temperatura son valores conocidos; teniendo una presién P3o de 1,20 bar y una temperatura T3

especificada por el fabricante del motor de 256°C.

e Estado 31. Representa la salida del sobrecalentador de alta presiéon HP SUP y la entrada al evaporador de
alta presion HP EVA. La presién se mantiene constante en todo el generador de vapor. Por lo tanto, sigue
siendo de 1,20 bar. La entalpia se obtiene realizando un balance en el sobrecalentador de alta presién HP

SUP, ya que se conocen los valores del punto 30:

mCicuito alta presion * (h10 - hll) = mGescape * (h31 - h30) (62)
mCicuito alta presiéon * (hlo - hll) = mGescape * CpGescape * (T31 - T30) (62-1)

e Estado 32. Constituye a la salida del evaporador de alta presion HP EVA y a la entrada del sobrecalentador

de baja presion LP SUP.

mCicuito baja presion * (hS - h6) = mGescape * (h32 - h31) (63)
mCicuito baja presion * (hS - h6) = mGescape * CpGescape * (T32 - T31) (63'1)

e Estado 33. Corresponde la salida del sobrecalentador de baja presiéon LP SUP y la entrada al economizador

de alta presion HP ECO.

mCicuito alta presion * (h8 - h9) = mGescape * (h34— - h33) (64>
mCicuito baja presiomn * (h8 - h9) = mGescape * CpGescape * (T32 - T31) (64~1)
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e Estado 34. Representado la salida del economizador de alta presion HP ECO vy la entrada al evaporador

de baja presion LP EVA.

mCicuito baja presion * (h4 - hS) = mGescape * (h35 - h34) (65)
mCicuito baja presion * (h4 - hS) = mGescape * CpGescape * (T35 - T34) (65-1)

e Estado 35. Constituye la salida de los gases del generador de vapor. La presion en este punto sigue siendo
la misma que en todo el generador de vapor, 1,20 bar. Y, por otro lado, la temperatura se ha fijado

antetiormente en 160°C en este punto; al igual que la entalpia con un valor de 609,50 kJ /kg*K.

Donde mMgegscape €s el flujo masico de los gases de escape, Mceicuito baja presion € €l flujo masico de
fluido de trabajo que circula por el circuito de baja presion, Meicyito alta presion €S €l flujo masico de fluido de
trabajo que circula por el circuito de alta presion. CPgescape €8 €l calor especifico de los gases de escape. Gracias

a todos los balances realizados anteriormente es posible obtener todas las variables de los distintos puntos que

forman el generador de vapor.

En la Tabla 54 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes a los estados 30, 31, 32, 33,

34y 35:

Tabla 54. Variables puntos del 30 al 35 en el programa EES. Ciclo Rankine.

Variables de entrada Variables de salida

P30 = 1,20 bClT‘

hs

T30 = 256QC

h34
P31 = 1,20 baT

T34

h3;
P32 = 1,20 bar

T3,

hs3
P33 = 1,20 baT‘

T3

hs4
P34_ = 1,20 baT

T34
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P;s = 1,20 bar
Tys = 256°C -
hss = 609,50 kJ /kg
» Resultados obtenidos de los estados termodinamicos.

Cuando ya se ha estudiado todos los puntos que compone la instalacion del ciclo Rankine, gracias al
programa EES se obtiene todas las propiedades termodinamicas de éstos. En la Tabla 55 se muestran los

resultados obtenidos:

Tabla 55. Resultados de los estados termodinamicos obtenidos del ciclo Rankine.

Entalpia
Temperatura Presion Est. Entalpia Entropia ,
Puntos ?’C) (bar) Isentrépio (&J /kpg) (&J /kgl:‘K) BED )
(/kg)
INSTALACION PRINCIPAL
1 40,03 3,40 167,8 1679 0,5725 -
2 80 3,40 - 3352 1,075 -
3 1379 3,40 - 580,1 1,717 0
4 137,9 3,40 - 580,1 1,717 0
5 1379 3,40 - 2731 6,95 1
6 179 3,40 - 2819 7,155 -
7 137,90 3,40 - 580,1 1,717 0
8 138 9,80 580,8 581 1,718 -
9 179 9,80 - 759 2,13 0
10 179 9,80 - 2777 6,593 1
1 214 9,80 § 2861 6,773 .
12 137,9 3,40 2658 2681 6,327 -
13 137,9 3,40 § 2728 6,943 .
14 40 0,07381 2163 2225 7,142 0,8551
15 40 0,07381 - 167.5 0,5723 0
GENERADOR DE VAPOR
30 256 1,20 - 719,6 - ]
31 2536 1,20 - 716,9 - -
32 197,5 1,20 - 652.5 - -
33 196,2 1,20 - 651 - :
34 191,3 1,20 - 6453 - -
35 160 1,20 - 609,5 - -
ENFRIADOR DEL AIRE DE BARRIDO
41 148 3,62 - 422.5 6,843 -
42 135,8 3,62 - 410,1 6,812 -
ENFRIADOR DE AGUA DE CAMISAS
50 85 3 - 356,1 1,134 -
51 83,11 3 - 3482 1,112 -
CONDENSDOR
60 32 1 - 1341 0,464 -
61 36 1 - 150,9 0,5185 -
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Los flujos masicos que intervienen en la instalacién se observan en la Tabla 56:

Tabla 56. Flujos masicos que intervienen en la instalacién. Ciclo Rankine.

FLUJOS MASICOS.
Flujo masico total del fluido de trabajo, Mitrorar agua (k8/s)

Flujo masico circuito de alta presion, Mcicyito alta presion (kg/s)
Flujo masico circuito de baja presion, Mcicyito baja presion (kg/s)
Flujo masico condensador, nicyp (kg/s)

Flujo masico enfriador del agua de camisas, 1y ¢ (kg/s)

Flujo masico del aite del enfriador de aire de barrido, mc4c (kg/s)

Por dltimo, en la Figura 29 se muestra el diagrama T-s del ciclo:

Digrama T-s Ciclo Rankine

400
300
o
= 200
|
100
: 0,07831 bar
/'1
0
-2,5 0,0 25 5,0 12,5
s [kd/kg-K]
Figura 29. Diagrama T-s del Ciclo Rankine.
7.4.2. Analisis energético del ciclo.

6,311
4,147
2,165
776
133,3
127, 1

Después de conocer todos los valores termodinamicos de cada punto del ciclo se realiza el analisis

energético de cada componente. Como se comenta al inicio del capitulo, el fluido trabaja en estado estacionario,

la variacién de energia cinética y potencial se desprecian y los componentes se consideran adiabaticos. Por lo

que si se aplica la ecuacién 66 de la conservacion de la energia en sistemas abiertos en funcion del tiempo se

desprecian estos términos:
dE . . . V2
E=Q—W+Zme* +7+g23 st +_+ng
e
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W:Zme*he—zms*hs 66.1)
e S

Donde dE/dt es la variacion de la energia en funcién del tiempo, Q corresponde al calor que ceden los
componentes al exterior y W es la potencia realizada por el sistema. 11 es el flujo masico del fluido, h la entalpia
del fluido, 17 es la velocidad, z la altura con respecto al nivel cero de energia potencial y g es la gravedad. Los

subindices ¢y s corresponde a la entrada y salida del fluido.
» Analisis energético en las turbinas.

La turbina es el elemento motriz de la instalacién. El vapor se introduce en la turbina a presion y temperatura
alta, y se expande obteniendo asf potencia mecanica disponible. La potencia generada se calcula con la siguiente

expresion:

Wryr = Mmryr * (hentrada — Rsatida) (67)

Donde Wyyg esla potencia generada por la turbina (kW), Mipyg es el flujo masico que circula por la turbina

(kg/s) v hgntrada Y Rsaliaa las entalpias de entrada y salida de éste (kJ/kg).

En este caso, la instalacién consta de dos turbinas, la turbina de alta presién HP TUR vy la turbina de baja
presion LP TUR, siendo el flujo masico que circula por cada una de ellas Mc¢icyito atta presisn Y MToTAL Aguas
respectivamente. Las entalpias de entrada y salida de la turbina de alta presion HP TUR son hqq ¥ hqy, vy las

entalpfas de entrada y salida a la turbina de baja presion LP TUR son hy3 ¥ hq4. Con ello se obtiene que:

WHP TUR = Mcicuito alta presion * (h11 — hqp) = 4,147 = (2861 — 2681) = 746,46 Kw (68)

WLP TUR — ThTOTAL Agua * (h13 - h14,) = 6,311 * (2728 - 2225) = 3174‘,43 kW (69)

» Anailisis energético en el condensador.

El condensador es el foco frio del ciclo, tiene como misién condensar el vapor que llega desde la turbina y
llevarlo al estado de liquido saturado, empleando agua de mar a temperatura y presiéon ambiente. El calor que

absorbe el agua de mar debe ser igual al cedido por el fluido de trabajo de la instalacién:

Qabsorvido = Menp * (he1 — Reo) (70)

Qcedido = MroraL agua * (h1a — Ris) @))
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Donde m¢yp es el caudal de agua de mar que entra en el intercambiador, hgq ¥ hgg son las entalpias de
salida y entrada del agua de mar. Myora agua €s €l flujo de fluido de trabajo que circula por la instalacién y

hi4 ¥ hqs son las entalpias de entrada y salida.

Por lo que, el calor cedido del condensador sera:

QCND = mTOTALAgua * (h14 - h15) = 6,311 * (2225 - 167,50) = 12984‘,88 KW (72)

» Anailisis energético en el enfriador de agua de camisas y en el enfriador de aire de batrido.

Los enfriadores que hay en la instalacién actian como intercambiadores de calor, ya que tanto el agua de

camisas y el aire de barrido ceden al fluido de trabajo energfa calorifica.

Los intercambiadores de calor ni generan ni consumen potencia, por lo que en este caso hay que hablar de

calor que ceden o absorben los fluidos que circulan por los intercambiadores:

Qabsorbido = QCedido (73)

Especificando para el enfriador de agua de camisas del motor se obtiene que:

Qabsorbido = MrorAL Agua * (hy = hy) (74)

Qceaido = Mywe * (hsp — hs1) (75)

Donde Mrorar agua €s €l flujo de fluido de trabajo que circula por la instalacion y hy y hy son las entalpfas
de salida y entrada del fluido de trabajo. Donde My es el caudal de agua de camisas que entra en el

intercambiador, hgg ¥ hsq son las entalpias de entrada y salida del agua de camisas.

Q]WC = ThTOTAL Agua * (hz - hl) = 6,311 * (335,2 - 167,9) = 1055,83 kW (76)

Analogamente para el enfriador de aire de barrido, CAC:

QCAC = mTOTAL Agua * (h3 - hz) = 6,311 * (580,1 - 335,2) = 154‘5,56 kW (77)
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> Analisis energético en las bombas.

Las bombas consumen potencia, a diferencia de las turbinas, ya que se encargan de impulsar al fluido y

aumentar su presion. En consecuencia, la potencia consumida por la bomba es:

Woump = Mpymp * (Rentrada — Nsatida) (78)

Donde Wpypyp s la potencia consumida por la bomba (kW), mpyyp es el flujo mésico que circula por la

bomba (kg/s) y hgntrada ¥ Rsaiida 1as entalpias de entrada y salida de este (kJ/kg).

Especificando para las dos bombas que hay en la instalacion:

Wewp = rorar agua * (h1s — h1) = 6,311 % (167,5 — 167,9) = —2,52 kW (79)

WHPP = Mcircuito alta presion * (h7 - h8) = 4,147 = (580,1 — 581) = —3,73 kW (80)
» Anailisis enetrgético en el generador de vapor.

En el generador de vapor el agua se calienta, en este caso, en dos circuitos diferentes y en 5 intercambiadores
de calor distintos, explicado anteriormente. Gracias a los gases de escape del motor principal, que ceden calor
al fluido de trabajo, se puede producir el vapor. Para realizar el analisis en el generador de vapor, se realizan
balances de energfa en los diferentes intercambiadores, siguiendo el mismo planteamiento que se ha hecho con
los enfriadores; es decir, el calor absorbido por el fluido de trabajo debe ser igual al calor cedido por los gases

de escape:
e Evaporador de baja presién, LP EVA.
QLP EvA = Mcircuito baja presion * (hS — hy) = 2,165 % (2731 — 580,1) = 4656,69 kW (81)
e Economizador de alta presion, HP ECO.
QHP ECO = Mcircuito alta presion * (h9 - h8) = 4,147 = (759 — 581) = 738,16 kW (82)
e Sobrecalentador de baja presién, LP SUP.
QLP sup = Mcircuito baja presion * (he — hs) = 2,165 * (2819 — 2731) = 190,52 kW (83)
e Evaporador de alta presion, HP EVA.

QHP EvA = Mcircuito alta presion * (hio — ho) = 4,147 % (2777 — 759) = 8368,64 kW (84)

e Sobrecalantador de alta presion, HP SUP.
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QHP sup = Mcircuito alta presion * (hll - th) = 4,147 = (2861 — 2777) = 348,34 kW (85)

Donde Meircuito aita presion Y Mcircuito baja presion 500 los flujos masicos correspondientes a los

circuitos de alta y baja presion, respectivamente.
» Resultados obtenidos del analisis energético.

En la Tabla 57 se pueden ver los resultados después de realizar el andlisis energético en los distintos

componentes:
Tabla 57. Resultados obtenidos tras el analisis energético. Ciclo Rankine.

Potencia producida por las turbinas

Turbina alta presion, HP TUR 746,46 kKW

Turbina baja presion, LP TUR 3174,43 kW
Potencia consumida por las bombas

Bomba agua de alimentacion, FWP 2,52 kW

Bomba circuito alta presion, HPP 3,73 kW

Calor cedido en el condensador
Condensador, CND | 12984,88 kW
Calor absorbido en los enfriadores
Enfriador de agua de camisas, JWC 1055,83 kW
Enfriador de aire de barrido, CAC 1545,56 kW
Calor absorbido en el generador de vapor.

Evaporador de baja presiéon, LP EVA 4656,69 kW

Economizador de alta presion, HP ECO 738,16 kW

Sobrecalentador de baja presion, LP SUP 190,52 kW

Evaporador de alta presion, HP EVA 8368,64 kW

Sobrecalantador de alta presion, HP SUP 348,34 kKW

Como se puede observar en la grafica de la Figura 30, donde se muestra el desglose energético de cada uno
de los componentes de la instalacién de manera individual, el trabajo atil generador por las turbinas LP TUR y
HP TUR es considerablemente mayor que el trabajo que consumen la bomba de alimentacién FWP y la bomba
de alta presion HPP. Esto se debe a que la variacién de entalpia que se produce en las bombas es muy pequefia;
como se puede observar en la Figura 29, donde se representa el diagrama T-s, los puntos 15 y 1, y los puntos 7

y 8 practicamente tiene el mismo valor.

En cuanto a los enfriadores, el fluido de trabajo absorbe mayor calor en el enfriador del aire de barrido
CAC que en el enfriador de aguas de camisas JWC, ya que el salto de temperaturas entre la entrada y salida es
mayor. En los distintos intercambiadores que componen el generador de vapor, la mayor cantidad de calor
absorbido se produce en los dos evaporadores, LP EVA y HP EVA, debido a que se produce el cambio de fase
de liquido a vapor. Ademas, el calor que se cede al agua de mar en condiciones ambientales en el condensador
es bastante significativo, pues lleva al fluido de trabajo a condiciones de liquido saturado para ser impulsado por

la bomba FWP.
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Relacionando lo comentado, en el grafico de la Figura 31, se puede ver que la potencia total desarrollada
por las turbinas de la instalacién es de 3921 kW, la potencia consumida por las bombas es de 6,25 kW, al calor
total absorbido en los enfriadores es de 2601 kW y en la caldera de 14302 kW, y por dltimo, el calor cedido en
el condensador es de 12985 kW.

Teniendo en cuenta la potencia consumida por las bombas, la potencia total producida por la instalacién es
de 3920 kW aproximadamente. Ademas, considerando que la potencia del motor de 64234,5 kW al 85% del

SMCR, esto supone un incremento de la potencia producida del 5,75%.

Resultados del analisis energético de los componentes de la

instalacion (kW)
12984,88
8368,64
4656,69
317443
— 1545,56
746,46 252 373 , 738,16 190 57 348,34
HP LP FWP HPP CND JWC CAC LP HP LP HP  HP
TUR TUR EVA ECO SUP EVA SUP

Figura 30. Resultados analisis energético de los componentes de la instalacion.
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RESULTADOS DEL ANALISIS ENERGETICO DE
LOS COMPONENTES

Bombas
6,25 kKW
0%

Turbinas
3920,89 kW
12%

Generador de
vapot.

14302,35 kW

42%

Enfriadores
2601,39 kW |
8%

Figura 31. Resultados del analisis energético de los componentes.

7.4.3. Rendimiento térmico del ciclo.

El rendimiento del ciclo es la relacion entre la energia generada y la energia consumida en el ciclo. Esto

quiere decir que el rendimiento del ciclo es el cociente entre el trabajo total neto y el calor total absorbido.

Trabajo total neto

n= , (86)
Calor total absorbido

El trabajo total neto es la suma de la potencia generada por las dos turbinas y la consumida por las bombas,

teniendo en cuenta el convenio de signos; siendo positivo la potencia generada por las turbinas de alta y baja

presion (WHP TURY Wip rur) y negativa la potencia consumida por las bombas (WFWP y WHPP).

El calor total absorbido es la suma del calor absorbido en el generador de vapor, es decir, en el evaporador
de baja presion (Q Lp Eva)s i el economizador de alta presién (Q HP ECo), en el sobrecalentador de baja presion
(QLP sup), en el evaporador de alta presién (QHP Eva) vV en el sobrecalantador de alta presion (QHP SUP)-
También hay que tener en cuenta que en el enfriador de agua de camisas (Q we) v en el enfriador del aire de

barrido (QC ac) también absorben calor.

Teniendo todo esto en cuenta, se calcula el rendimiento térmico de dos formas distintas, una de ellas sin

tener en cuenta el calor absorbido en los enfriadores y otra teniendo en cuenta este calor:

Rendimiento térmico teniendo en cuenta solo el calor absorbido en el generador de vapor:

w, + W, + W + W
7= HP TUR LP TUR FWP HPP « 100 87)

Qup eva + Qup eco + Qup sup + Qup eva + Qup sup
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_ 746,46 + 3174,43 — 2,52 — 3,73
" 4656,69 + 738,16 + 190,52 + 8368,64 + 348,34

n «100 = 27,43 % (87.1)

Rendimiento térmico teniendo en cuenta el calor absorbido en los enfriadores.

Wyp rur + Wip rur + Wewp + Wipp

n=- . i / : : %100 (89)
Qupeva + Qupeco + Qupsup + Qup va + Qup sup + Qywe + Qcac

_ 746,46 + 3174,43 — 2,52 — 3,73

N 4656,69 + 738,16 + 190,52 + 8368,64 + 348,34 + 1055,83 + 1545,56

n *100=23,19% (88.1)

En este caso, el rendimiento disminuye un 4% teniendo en cuenta el calor absorbido en los enfriadores.

Aun asi, es un valor adecuado ya que se ajusta a la realidad del ciclo.

7.44. Anilisis exergético del ciclo.

La exergfa es una propiedad de los sistemas termodinamicos que permite incluir el entorno en los calculos;
se considera la maxima energfa o trabajo 1til que se puede obtener de un sistema; es decir se puede considerar

como una medida de la “calidad” de la energia disponible.

Cuando se hace un balance exergético permite reconocer los elementos de una instalacién donde se genera

entropia, cuantificando asf la irreversibilidad del proceso y la pérdida de trabajo util.

La variacion de exergfa en un sistema tiene la siguiente expresion:

EXsaiida — EXEntrada = ExQ + Exy — Exp (89)

Donde EXsqiiga ¥ EXgntradacs la exergfa de entrada y salida del sistema, Ex es la exergfa de calor, Exy,
es la exergia de trabajo y Exp es la exergia perdida. Al igual que en el balance energético, se sigue suponiendo

que los componentes siguen un proceso adiabatico, por lo tanto, no hay transferencia de calor ente estos y el

entorno, pudiendo tomarse nula la exergfa de calor.

De la anterior expresion, se deduce que un sistema parte con una determinada exergfa inicial, de entrada,
que tras pasar por un proceso termodinamico se ve afectada. Una parte serd exergia util (trabajo mecanico), otra
sera trabajo recuperable, de salida, que deberfa ser aprovechada. Y, por ultimo, la exergfa perdida cuantifica la

irreversibilidad del proceso. En la Figura 32 se puede ver de manera representada lo dicho anteriormente.
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exergia de
entrada
exergia Ofil
exergia exergla
recuperable perdida

Figura 32. Diagrama Sankey. Fuente [5]

La exergfa de entrada y salida (EXgpirada V EXsatiaa) se pueden calcular con las siguientes expresiones:

ExEntrada = mEntrada * [hEntrada - hO - TO * (SEntrada - 50)] (90)

EXsqtiaa = Msatida * [Msatiaa — o — To * (Ssatiaa — So)] 1)

Donde Mgnirada v Msaliga representan el flujo masico del fluido a la entrada y salida del elemento,
hentrada V Rsatida Y Sentrada Y Ssatida 12 entalpia y entropia del fluido a su entrada y salida, respectivamente.
La entalpia (h0), temperatura (TO) y entropia (s0) referenciadas con subindice cero hacen referencia al estado
muerto, el cual representa el estado bajo el cual el sistema se encuentra en equilibrio termodinamico con el

entorno, siendo nula la capacidad de generar trabajo util.

Las condiciones de presion (PO) y temperatura (TO) para las cuales las propiedades del sistema se igualan
con las condiciones del ambiente se establecen en 1 bar y 20°C. Gracias al programa EES® se calculan el resto
de las propiedades termodindmicas (entalpia h0O y entropia s0) para los diferentes fluidos que intervienen en la

instalacion: agua y aire. En la Tabla 58 se muestran las condiciones del estado muerto:

Tabla 58. Propiedades termodindmicas del Estado Muerto.

Estado Muerto

Temperatura, T 20°C

Presion, Py 1 bar
Agua

Entalpia, hg 83,93 kJ /kg

Entropia, Sq 0,2962 kJ /kg*K
Aire

Entalpia, hg 293,40 k] /kg

Entropia, Sq 6,847 kJ /kg*K
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> Anilisis exergético en las turbinas.

El balance exergético en las turbinas esta definido por la siguiente expresion:

EXentradatur = EXsatidgaTur + ExWryg + ExPryg

92)

Donde EXopirada Tur €S la exergia ala entrada, EXgq1iq4 Tur €5 la exergia a la salida, EXWryg es la exergia

de trabajo de la turbina y ExPryp es la exergia perdida. La exergfa de entrada y de salida se calcula mediante la

expresion descrita en el apartado anterior, la exergia de trabajo es la misma que la potencia generada por esta, y

la exergfa perdida es la incognita que hay que obtenert.

Particularizando para las dos turbinas de la instalacién:

e Turbina de alta presion, HP TUR. Punto de entrada 11 y punto de salida 12.

EXentrada HP TUR, 11 = Mcircuito alta presion * [h11 — ho — To * (S11 — So)]

EXentrada p Tur, 11 = 4147 + [2861 — 83,93 — 293 * (6,773 — 0,2962)] = 3648 Kw

Exsalida HPTUR, 12 = mCircuito alta presiéon * [hlz - hO - TO * (512 - SO)]
EXsaiiaanp Tur, 12 = 4147 * [2681 — 83,93 — 293 = (6,827 — 0,2962)] = 2832 Kw

ExWHP TUR — WHP TUR — 74‘6, 4‘6 Kw
EXPHP TUR = 66, 1kW

e Turbina de baja presion, LP TUR. Punto de entrada 13 y punto de salida 14.

EXentrada LP TUR, 13 = MTOTAL Agua * [h13 — ho — Tp * (S13 — So)]
EXentradaLpTur, 13 = 6,311 % [2728 — 83,93 — 293 * (6,943 — 0,2962)] = 4397 Kw
EXsaiiqaLp TUr, 14 = Mr0TAL Agua * [h1s — ho — To * (S14 — So)]

EXsquiaarp 1ur, 14 = 6,311 % [2225 — 83,93 — 293 * (7,142 — 0,2962)] = 852,4 Kw

ExWLpTUR = WLP TUR — 3174‘,4‘3 kW

ExPLP TUR — 367,4‘ kW
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> Anilisis exergético en el condensadot.

La expresion del balance exergético en los intercambiadores pasa tener la siguiente forma, ya que intervienen

dos fluidos:

EXentrada1, INT T EXentrada2, INT = EXsatida 1, INT T EXsatida 2, iNT + EXPint

(101)

Donde EXeptraga, INT Y EXsalida, inT corresponde a la exergfa en la entrada y salida para cada fluido y

ExPiyt es la exergia perdida en el intercambiador, en este caso el condensador. Los puntos de entrada son el

14 y el 60 y los puntos de salida el 15 y el 61.

EXentrada 14, cNp t EXentrada 60, cnp = EXsatida 15, cnp + EXsatidas1, cnp + EXPenp
EXentrada 14, cnp = EXsatida LpTur, 14 = 852,4 Kw

EXentrada 60, cNp = QAgua de cnp * [Rgo — ho — To * (Se0 — So)]

EXentradaso, cnp = 776 % [134,1 — 83,93 — 293 * (0,464 — 0,2962)] = 795,7 kW
EXsqiiga 15, cnp = MroTAL Agua * [h1s — ho — To * (S15 — So)]

EXsqtiga s, cvp = 6,311 % [167,5 — 83,93 — 293  (0,5723 — 0,2962)] = 16,91 kW
EXsalida 61, cND = QAgua decnp * [he1 —ho — To * (Se1 — So)]

Exsqiiga 1, cnp = 776 * [150,9 — 83,93 — 293 « (0,5185 — 0,2962)] = 1394 kW

ExPCND = 237, 5 kW

(102)

(103)

(104)

(104.1)

(105)

(105.1)

(106)

(106.1)

107)

» Anailisis exergético en el enfriador de agua de camisas y en el enfriador de aire de barrido.

De manera andloga al condensador, los enfriadores también intervienen dos fluidos. En este caso el fluido

de trabajo de la instalacién y el agua de camisas del motor y el aire de barrido.

e Enfriador de agua de camisas, JWC. Puntos de entrada 1 y 50 y los puntos de salida 2 y 51.

Exentrada 1, jwc + Exentrada 50, JWC = Exsalida 2, Jwc + Exsalida 51, JwcC + ExP]WC

EXentrada1, jwe = MroraL Agua * [h1 — ho — Tp * (S1 — So)]

EXentrada1, jwe = 6,311 % [167,9 — 83,93 — 293 * (0,5725 — 0,2962)] = 19,06 kW
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EXentradaso, jwe = m]WC * [hgg — ho — To * (S50 — Sp)] (110

EXentrada so, jwe = 133,34 * [356,1 — 83,93 — 293 * (1,134 — 0,2962)] =3555 kW (110.1)
EXsatida 2, jwe = MroTAL Agua * [hy — ho — To * (S3 — So)] (111)

EXsqiiga 2, jwc = 6,311 % [355,2 — 83,93 — 293 x (1,075 — 0,2962)] = 145,2 kW (111.1)
EXsqtidga 51, jwe = Mywe * [hs1 — ho — To * (Ss1 — So)] (112)

EXsqtigas1, jwe = 133,34 % [348,2 — 83,93 — 293 * (1,112 — 0,2962)] = 3366 kW (112.1)
ExPyc = 63,57 kW (113)

e Enfriador del aire de barrido, CAC. Puntos de entrada 2 y 41 y punto de salida 3 y 42.

EXentrada 2, cac t EXentrada a1, cac = EXsatiaa 3, cac + EXsatida 42, cac + ExPeac (114)
ExXentrada 2, cac = EXsatiga 2, jwe =145,2 kW (115)

EXentrada a1, cac = Mcac * [h41 — ho,aire = To * (541 - SO,aire)] (110)
EXentradasr, cac = 127,1 % [422,5 — 293,4 — 293 « (6,843 — 6,847)] =16562 kW (116.1)
EXsalidas, cac = MroraL agua * [hs —ho — To * (S3 — Sp)] (117)

EXsqiigas, cac = 6,311 % [580,1 — 83,93 — 293 (1,717 — 0,2962)] =503,7 kW 117.1)
EXsatida 42, cac = Mcac * [haz = hoaire = To * (Saz = So,aire)] (118)

EXsqtiga 42, cac = 127,1 % [410,1 — 293,4 — 293 * (6,813 — 6,847)] =16099 kW (118.1)
ExPq - = 104,4 kW (119)

» Anailisis exergético en las bombas.

El balance viene determinado por la siguiente expresion:

EXentrada pump + EXWpymp = EXsqiiga pump + EXPpymp (120

Donde EXeptrada pump €S 1a exergia a la entrada, EXsq1iqq pump €5 la exergia a la salida, ExWpypyp es la

exergia de trabajo de la bomba y ExPpyyp es la exergia perdida. La exergia de entrada y de salida se calcula

102



mediante la expresién descrita en el apartado 7.4.10, la exergia de trabajo es la misma que la potencia generada

por esta y la exergfa perdida es la incognita que hay que obtener.

¢ Bomba de alimentacion FWP. Punto de entrada 15 y punto de salida 1.

EXentrada rwe, 15 = EXsalida 15, cnp = 16,91 kW (121)
ExWeyp = Weyp = 2,52 kW (122)

EXsatiga rwp, 1 = EXentrada1, ywe = 19,06 kw (123)
ExPpyp = 0,4949 kW (124)

e Bomba de alta presion HPP. Punto de entrada 7 y punto de salida 8.

EXentrada Hpp, 7 = Mcircuito aita presion * [h7 — ho — Ty * (S7 — Sp)] (125)
EXontrada npp, 7 = 4147 * [580,1 — 83,93 — 293 + (1,717 — 0,2962)] = 337 kW (125.1)
ExWypp = Wypp = 3,73 kW (126)

EXsqiiga wpp, 8 = Mcircuito aita presion * (g — ho — To * (Sg — So)] (127)
EXsatiaanpp, s = 4147 « [581 — 83,93 — 293 « (1,718 — 0,2962)] = 334 kW (127.1)
ExPypp = 0,5095 kW (128)

» Anailisis exergético en el generador de vapor.

El generador de vapor esta compuesto por 5 intercambiadores de calor, por lo que se analiza cada uno de
ellos de manera individual. Hay que tener en cuenta que por un lado pasan los gases de escape del motor
principal y por otro el fluido de trabajo. El balance en el generador de vapor viene determinado por la siguiente

expresion:

Exentrada 1, GV + Exentrada 2, GV = Exsalida 1, GV + Exsalida 2, GV + ExPGV (129)

Donde EXentraaa, v Y EXsatiaa, gv corresponde a la exergfa en la entrada y salida para cada fluido y

ExPgy es la exergia perdida en el generador de vapor. En el caso del fluido de trabajo, agua, su exergia se calcula
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con las expresiones utilizadas anteriormente; pero los gases de escape vatian su expresion ya que adopta la

hipétesis de gas ideal, siendo ésta:

EXGases de escape — MgGescape * CpGescape * (TGescape - TO) -

T P
—Ty * [CPgescape *In (M) —Rxln (Mﬁ
T, P,

(130)

Donde EXggses de escape corresponde a la exergfa de entrada o salida de los gases, Mgegcape al flujo masico

de gases de escape, C es el calor especifico, T, Ty es la temperatura del gas en el punto donde
g Gescape Gescape Y 1o g

se esté evaluando y la temperatura del estado muerto, respectivamente, P gescape Y Po €s la presion del gas y la

presion en las condiciones de estado muerto y R es la constante universal de los gases.

La constante universal de los gases (R) es la diferencia entre el calor especifico a presién constante
(CPgescape ) ¥ €l calor especifico a volumen constante (CVgescape )- Y la constante gamma (¥) es el consciente

entre estos dos calores especificos teniendo un valor de 4/3 para gases ideales. Por lo que con estas dos

expresiones se puede calcular el valor de R:

C 4
_ PGescape _* (131)
CVgescape 3
CVgescape = 0,8603 k] /kg * K (132)
R = CpGescape - CvGescape =0,2868 k] /kg » K (133)
A continuacién, se realiza el andlisis en cada componente del generador de vapor:

e Evaporador de baja presion LP EVA. Puntos de entrada 4 y 34, y puntos de salida 5 y 35.
EXentrada L Eva, 4 = Mcircuito baja presion * [hy — ho — To * (S4 — So)] =172,8 kW (134)
EXentrada 1p Eva, 38 = Mgescape * (CPoseqpe * (T34 — To))

(135)
T34 P3\] _
=Ty * |CDgescape *In{—) — R *In|—|| = 25376 kW
Ty Py
Exsalida LPEVA, 5 = mCircuito baja presion * [h5 - hO - TO * (55 - SO)] = 1510 kW (136)
EXsqiida 1P Eva, 35 = Mgescape * (CPgoseape * (T35 = To)) (137)
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T35 P35 _
—To * CpGescape *In|—)—R=*In{—])| = 20975 kW
Ty P,

E.xPLP EVA — 3064‘ kW

ExPHPp - 0, 5095 kW

(138)

(139)

e Economizador de alta presion HP ECO. Puntos de entrada 8 y 33, y puntos de salida 9 y 34.

EXentrada HP ECO, 8 = EXsatida HPP, 8 — 334 kW

EXentrada vp ECO, 33
= mGescape * (CpGescape * (T33 - TO)) — Ty

* [CpG «In (E> —R=xIn (@)] = 26111 kW
escape TO PO

EXsaiida Hp ECO, 9 = Meircuito alta presion * [h9 — hy =Ty * (59 - 50)] = 570,9 kW
EXsqiiaa vP Eco, 34 = EXentradaLp Eva, 34 = 25376 KW

EXPHP ECO — 4‘97, 8 kW

(140)

(141)

(142)

(143)

(144)

e Sobrecalentador de baja presion LP SUP. Puntos de entrada 5 y 32, y puntos de salida 6 y 33.

EXentrada 1p sup, s = EXsatida Lp Eva, s = 1510 kW

Exentrada LP SUP, 32 = mGescape * CpGescape * (T32 - TO)

T32 P32 _
—To * [CPgescape * In|—)—R+*In|—|=26301 kW
To Py

Exsalida LP SUP, 6 — mCircuito baja presion * [h6 - hO - TO * (56 - 50)] = 1571 kW
EXsatida P sup, 33 = EXentrada p Eco, 33 = 26111 kW

EXPLP SUP — 129, 1 kW
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¢ Evaporador de alta presion HP EVA. Puntos de entrada 9 y 31, y puntos de salida 10 y 32.

EXentrada Hp Eva, 9 = EXsatida HP Eco, 9 = 570,9 kw (150

Exentrada HPEVA, 31 = mGescape * CpGescape * (T31 - TO)

T3y Psy (>0
=Ty * [CPgescape * In (—) —Rx*In (—)] = 34631 kW
Ty Py
Exsalida HP EVA, 10 = mcircuito alta presion * [h10 - hO - TO * (510 - SO)] = 3517 kW (152)
EXsatiga up Eva, 32 = EXentrada 1p sup, 32 = 26301 kw (153)
EXPHP EVA = 5384 kW (154)

e Sobrecalentador de alta presion HP SUP. Puntos de entrada 10 y 30, y puntos de salida 11 y 31.

EXentrada Hp sup, 10 = EXsatida wp Eva, 10 = 3517 kw (155)

Exentrada HP SUP, 30 = mGescape * CpGescape * (T30 - TO)

Tso Psg (156)
=Ty * [CPgescape * In (—) —Rx*In (—)] = 34980 kW
To Py
EXsaiiga vp sup, 11 = EXentrada np Tur, 11 = 3648 kW (157)
EXsaiida vp sup, 31 = EXentrada up va, 31 = 34631 kW (158)

» Resultados obtenidos del analisis exergético.

En las siguientes tablas y figuras se pueden observar los resultados obtenidos del analisis exergético de cada

componente de la instalacion:
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Tabla 59. Resultados obtenidos del anlisis exergético de la turbina alta presion.

Turbina de alta presion HP TUR
Exergia de entrada, EXoptrada HP TUR 3648 kW
Exergia de salida, EXgqji44 gP TUR 2832 kW
Exergia de trabajo, ExXWyp ryg 746,46 kKW
Exergia perdida, EXPyp ryg 66,1 kW

BALANCE EXERGETICO TURBINA
DE ALTA PERSION.

Exergfa perdida
1%

Exergfa de

Exergfa de salida entrada
39% 50%

Figura 33. Balance exergético turbina de alta presion.

Tabla 60. Resultados obtenidos del analisis exergético de la turbina baja presién

Turbina de alta presiéon LP TUR
Exergia de entrada, EX,ptrada LP TUR 4397 kW
Exergia de salida, EXgqiqa 1P TUR 852,4 0kW
Exergia de trabajo, ExWp ryg 3174,43 kW
Exergia perdida, ExP;p 7yg 367,40 kW
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BALANCE EXERGETICO TURBINA
BAJA PRESION.

Exergia perdida
4%

Exergfa de

Exergfa de

trabajo
] entrada

36%

50%

Exergfa de salida
10%

Figura 34. Balance exergético de la turbina de alta presion.

Tabla 61. Resultados obtenidos del analisis exergético del condensador.

Condensador CND
Exergia de entrada, EXgyirada cND 1648,10 kW
Exergia de salida, EXgg1i44 cnD 1410,91 kW
Exergia perdida, ExPcyp 237,50 kW

BALANCE EXERGETICO
CONDENSADOR

Exergia perdida

Exergfa de salida Exergfa de
43%, entrada 50%

Figura 35. Balance exergético del condensador.
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Tabla 62. Resultados obtenidos del analisis exergético del enfriador de agua de camisas.

Enfriador de agua de camisas JWC

Exergia de entrada, EXgniradajwe 3574,06 kW

Exergia de salida, EXsq1iqq jwc 3511,20 kKW

Exergia perdida, ExPjyc 63,57 kW

BALANCE EXERGETICO
ENFRIADOR DE AGUA DE CAMISAS

Exergfa perdida

1%

Exergfa de Exergia de

salida
49%

entrada

50%

Figura 36. Balance exergético del enfriador de agua de camisas.

Tabla 63. Resultados obtenidos del analisis exergético del aire de barrido.

Enfriador de aire de barrido CAC
Exergia de entrada, EXg,4rq4a cac 16707,20 kW
Exergia de salida, EXgg)44 cac 16602,70 kW
Exergia perdida, ExP¢,¢ 104,40 kW

109



BALANCE EXERGETICO ENFRIADOR
DEL AIR DE BARRIDO

Exergfa perdida
0%

Exergia de salida Exergfa de
50% entrada 50%

Figura 37. Balance exergético del enfriador del aire de barrido.

Tabla 64. Resultados obtenidos del analisis exergético de la bomba de alimentacion.

Bomba de alimentacion FWP
Exergia de entrada, EXgynirada Fwp 16,91 kW
Exergia de salida, EXgqjiqq Fwp 19,06 kW
Exergia de trabajo, ExW gy p 2,52 kW
Exergia perdida, ExPpyp 0,49 kW

BALANCE EXERGETICO BOMBA
E ALIMENTACION

Exergfa perdida
1%

Exergfa de

trabajo 7%

Exergfa de
entrada 43%

Exergfa de
salida 49%

Figura 38. Balance exergético de la bomba de alimentacion.
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Tabla 65. Resultados obtenidos del analisis exergético de la bomba de alta presion.

Bomba de alta presion HPP
Exergia de entrada, EXg,4rq4a HPP 337,0 kW
Exergia de salida, EXg4jiq4 Hpp 334,0 kW
Exergia de trabajo, ExXW pp 3,73 kW
Exergia perdida, ExPypp 0,50 kW

BALANCE EXERGETICO BOMBA
ALTA PRESION

Exergia de

Exergfa perdida
0%

FI“.llW‘.ljt) 1%

Exergia de salida Exergfa de
49% entrada 50%

Figura 39. Balance exergético de la bomba de alta presion.

Tabla 66. Resultados obtenidos del analisis exergético del generador de vapor.

Generador de vapor GV

Evaporador de baja presion LP EVA

Exergia de entrada, ExEntmda LP EVA 25549 kW
Exergia de salida, ExSah-da LP EVA 22485 kW
Exergia perdida, ExPLp EVA 3064 kW
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Economizador de alta presion HP ECO

Exergia de entrada, EXg,4rq4a HP ECO 26445 kW

Exergia de salida, EXg41i44 HP ECO 25947 kW

Exergia perdida, EXPyp co 498 kW
Sobrecalentador de baja presion LP SUP

Exergia de entrada, EXgyirada LP sUP 27811 kW

Exergia de salida, EXg4jiqq 1P suP 27682 kW

Exergia perdida, ExP;p syp 129 kW

Evaporador de alta presion HP EVA

Exergia de entrada, EXgyirada HP EVA 35202 kW

Exergia de salida, EXg4jida HpP EVA 29818 kW

Exergia perdida, EXPyp gy, 5384 kW
Sobrecalentador de alta presion HP SUP

Exergia de entrada, EXg,4q4a HP sUP 38496 kW

Exergia de salida, EXgqjiqq HP SUP 38279 kW

Exergia perdida, ExPyp syp 217 kW

Generador de vapor GV

Exergia de entrada, EXgpirada v 153503 kW

Exergia de salida, EXgg4igq gv 144221 kW

Exergia perdida, ExP gy 9292 kW
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BALANCE EXERGETICO
GENERADOR DE VAPOR

Exergfa perdida

Exergfa de salida Exergfa de
47% entrada 50%

Figura 40. Balance exergético del generador de vapor.

Referente al analisis exergético del ciclo, después de representar los resultados de exergfa de entrada, salida,
util y perdida, de manera individual, para cada componente de la instalacién. En el grafico de la Figura 41 se

exponen los mismos conceptos, pero considerando toda la instalacion:

BALANCE EXERGETICO DE LA

r S
E,xc’rgf’nﬁl’)irfliduh INSTALACIO A let)z;rglglg’téa
total; ll)l:/l,) kW kW 1%
270

Exergfa

Exerefa Sali
Xe?;ia?a da Entrada Total;
16977327 Kw; LEREL 220

46% U

Figura 41. Balance Exergético total de la instalacion.

A la hora de analizar el grafico de la Figura 41, hay que tener en cuenta que el analisis se ha realizado bajo
la premisa de que los componentes de la instalacién son adiabaticos y, ademas, no se tienen en cuenta las
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pérdidas de carga de éstos. Por lo tanto, se tiene que la exergfa de entrada a la instalacion es del 50%, el 46% se
transforma en exergia de salida, un 1% corresponde a la exergia util y el 3% a la exergia perdida. El bajo
porcentaje de exergfa util se debe a que los unicos componentes que generan potencia son las turbinas, ya que

el resto no estin proyectados para ese fin.

En cuanto a la exergfa perdida por componente, que se puede ver representada en el grafico de la Figura
42, el evaporado de alta HP EVA, el evaporador de baja LP EVA y el economizador HP ECO son los elementos
con mayores pérdidas, seguidos de la turbina de baja presion LP TUR. Esto supone que el 92% de las pérdidas
se generan en el generador de vapor, el 3% en la turbina de baja presién y el 5% restante en los distintos

enfriadores, el condensador y la turbina de alta presién principalmente.

EXERGIA PERDIDA EN CADA COMPONENTE

5384 Kw
3064 kW
498 kW
367 kW ,

66 kW DTV 63kW  104kW 049 kW 0,51 kW 129 kW 217 kW
F Ay O Lo ay -
HP LP  CND JWC CAC FWP HPP LP  HP LP  HP  HP
TUR  TUR EVA ECO SUP EVA  SUP

Figura 42. Exergia perdida en cada componente.

7.5.Conclusiones.

En este capitulo se ha analizado el ciclo Rankine convencional como sistema de recuperacién de calor de

los gases de escape del motor principal para un buque portacontenedores de 14000 TEUs.

Lo primero a resefiar es la necesidad de fijar los parametros de operaciéon y disefio iniciales que permitan
que sean las caracteristicas propias del motor principal las que influyan en el desarrollo de la instalacién. A la
hora de definir la instalacién, los datos centrales deben set los proporcionados por el motor, es decir,

temperatura y flujos masicos del sistema de gases de escape, sistema de refrigeracién y el de aire de barrido.

Tras definir estos parametros, el estudio de los estados termodindmicos de cada estado o punto de la
instalacion es determinante para realizar el analisis energético de la misma. De las caracteristicas termodinamicas

del fluido de trabajo se extrapolan los calores absorbidos en los distintos intercambiadores de la instalacion y
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en el generador de vapor, la potencia desarrollada por las turbinas, la potencia consumida por las bombas y el

calor cedido en el condensadot.

Después se ha realizado el rendimiento térmico de la instalacién, obteniendo un rendimiento del 27% sin
tener en cuenta el calor absorbido en los enfriadores y un rendimiento del 23% teniendo en cuenta este calor.

Siendo estos unos valores adecuados al ciclo que se ajustan a la realidad.

A continuacién, se ha realizado el andlisis exergético y se ha obtenido que la exergia de entrada a la
instalacion es del 50%, el 46% se transforma en exergia de salida, un 1% corresponde a la exergfa util y el 3% a
la exergia perdida. Ademas, cabe sefialar que el 92% de las pérdidas se generan en el generador de vapor, el 3%
en la turbina de baja presion y el 5% restante en los distintos enfriadores, el condensador y la turbina de alta

presion principalmente.
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Capitulo 8. Ciclo Organico Rankine.

8.1. Introduccion.

En este capitulo se estudia la instalacién del ciclo organico Rankine como un sistema de recuperacion de
calor; de igual manera partiendo de los pardametros del motor y tomando un ciclo de referencia al que adaptar

las caracteristicas del buque proyecto y los datos del motor.

Un aspecto importante a tener en cuenta en el andlisis de estos ciclos es el tipo de fluido de trabajo, ya que
debido a diversos factores, ya sean sus propiedades termodindmicas, factores medioambientales, nivel de
seguridad, etc, la eleccion del fluido es una decision determinante para un 6ptimo funcionamiento de la

instalacion. Es por ello, por lo que se hari el estudio para distintos fluidos.

Ademas, hay que tener en cuenta, que la instalacién como sistema de recuperacién de calor puede estar
formada por unos componentes u otros, dependiendo de la necesidad de aporte de calor que necesite el fluido,

por ello se estudiaran también dos instalaciones diferentes, dependiendo del fluido de trabajo.

Antes de realizar el andlisis de la instalacion se fijan los parimetros de disefio y operaciéon para
posteriormente calcular los valores termodindmicos de cada estado de la instalacién. Con ello se realiza un
analisis energético del ciclo y el calculo del rendimiento térmico del éste, para cuantificar la instalaciéon en
términos de energfa. A continuacion, se realiza el analisis exergético con el fin de estudiar la irreversibilidad del

proceso y conocer las posibles deficiencias en la instalacién.

Por ultimo, se realiza una valoracion del analisis en su conjunto y se extraen las conclusiones pertinentes en

funcién de los resultados obtenidos para cada fluido y se comparan los dos ciclos estudiados en el proyecto.

8.2.Ciclo organico Rankine de referencia.

En este capitulo se va a utilizar de nuevo un esquema de referencia sacado del articulo “A comparison of
advanced heat recovery power cycles in a combined cycle for large ships” de Ultik Larsen, Oskar Sigthorsson y Fredrik
Haglind [1]. En este articulo se estudia los distintos sistemas de recuperacién de calor que se pueden
implementar en distintos buques; en este caso, en un buque portacontenedores de 2500 TEUs, teniendo éste

un motor de 20000 kW de potencia.
La nomenclatura usada en el esquema, y a partir de ahora en el documento, se muestras en la Tabla 67:

Tabla 67. Nomenclatura esquema de flujo del Ciclo Organico Rankine.

CAC Enfriador del aire de barrido (Charge Air Cooler)

CND Condensador (Condenser)

COM Comptesor (Compressor)

Fwp Bomba de agua de alimentacion (Feed water pump)
GV Generador de vapor (Steam generator)

JwcC Enfriador de agua de camisas (Jacket water cooler)

117



TUR Turbina (Turbine)
REC Recuperador (Recuperator)
IHX Intercambiador de calor interno (Internal heat exchanger)

En este ciclo, véase diagrama de la Figura 43, se vuelve a hacer distincion entre las dos partes diferenciadas.
La primera corresponde a la salida de los gases de escape del motor; éstos (punto 20) se llevan a un separador
donde una parte del flujo se deriva a la turbina de los turtbocompresores (punto 21), para que se active el
compresor acoplado. Los gases que salen de la turbina (punto 22) se vuelven a unir, con los gases del separador

que no se habfan derivado a la turbina (punto 23) y se dirigen al intercambiador de calor interno IHX (punto

30).

El intercambiador de calor interno tiene como funcién ceder el calor de los gases de escape a un fluido de
transferencia, que este a su vez le ceda el calor al fluido de trabajo de la instalacién principal. Esto se debe a la
inflamabilidad de los fluidos de trabajo de los ciclos ORC, ya que si se produjese una transferencia de calor
entre los gases de escape y el fluido de trabajo de manera directa habria un alto riesgo de explosién. Debido a
esto, la transferencia de calor se realiza por medio de un fluido diseflado con este propésito (puntos 31 y 32),
absorbiendo éste el calor cedido por los gases de escape (puntos 30 y 33) para después ceder ese calor, en el

generador de vapor, al fluido de trabajo de la instalacién principal (puntos 4 y 5).

El compresor del sistema de turbocompresores coge el aire en condiciones atmosféricas (punto 40) y
aumenta su presion y temperatura hasta las condiciones del punto 41. Este aire se dirige al enfriador del aire de

barrido (CAC), una vez enfriado se lleva a la valvula de admisién de los cilindros del motor (punto 42).

La segunda parte corresponde al ciclo Rankine convencional, donde se utiliza un fluido organico como
fluido de trabajo. En el diagrama viene definida esta parte desde el punto 1 hasta el punto 8. Comenzando
desde el punto 1, el fluido pasa por la bomba de agua de alimentaciéon FWP (punto 1) y aumenta su presion
hasta la presién maxima permitida de la instalacién, que viene definida por la presién critica del fluido de trabajo.
Despugés, el fluido para por el enfriador de agua de camisas JWC, aqui absorbe el calor cedido por ésta (punto
2) y enfrfa el agua procedente de las camisas del motor (puntos 50 y 51). Posteriormente, el fluido pasa por el
recuperador (punto 2) y después por el enfriador de aire de barrido CAC (punto 3), aumentando asi la

temperatura del fluido de trabajo hasta llegar al generador de vapor GV del ciclo.

En el generador de vapor, el fluido de trabajo absorbe el calor cedido por el fluido de transferencia. Una
vez aumentada su temperatura se dirige a la turbina TUR (punto 5) para expandirse y disminuir su presioén hasta
la presiéon minima del ciclo. Antes de dirigirse al condensador CND, pasa por el recuperador REC (punto 6)

para aumentar asi la temperatura del fluido de trabajo que circula por los puntos 2y 3.

Por dltimo, el fluido a baja presion se condensa cediendo su calor al agua de mar que circula por el mismo
(puntos 60 y 61). Tras condensarse el fluido, siendo liquido saturado, pasa a través de la bomba de alimentacién

FWP (punto 8) aumentando su presién a la maxima del ciclo.
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Cabe destacar, que esta instalacién de referencia es funcional para unos tipos de refrigerantes, pero hay
refrigerantes que no necesitan tanto aporte de calor por parte de los tres intercambiadores de calor que
componen el ciclo, siendo estos el enfriador de agua de camisas JWC, el recuperador REC y el enfriador de aire
de barrido del motor CAC. Es decir, que todo el calor que recibe el fluido de trabajo lo absorbe en el generador
de vapor proveniente de los gases de escape del motor principal. El diagrama de dicha instalacion se puede ver

en la Figura 44
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Figura 43. Diagrama del ciclo organico Rankine. Fuente [1].
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Figura 44. Diagrama ciclo organico Rankine modificado. Adaptado de [1].
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8.3.Eleccion del fluido de trabajo.

El ciclo organico Rankine emplea como fluido de trabajo fluidos organicos o refrigerantes. La eleccion del

fluido de trabajo es un punto determinante en el estudio del sistema de recuperacién de calor, ya que tiene

influencia directa con la eficiencia del ciclo y en el disefio de la instalacion.

Hay diversos factores a tener en cuenta a la hora de elegir el tipo de fluido. A continuacion, se sefialas los

factores determinantes [2-3]:

e Propiedades termodinamicas. El fluido organico debe cumplir con unas caracteristicas termodindamicas

especificas para lograr un rendimiento adecuado de la instalacién. En este punto hay que tener en cuenta

las siguientes propiedades termodindmicas:

o Estabilidad térmica. Los fluidos no deben sufrir cambios en su estructura y composicién quimica a las
elevadas temperaturas que puede alcanzar el ciclo. Es por ello por lo que, véase el diagrama de la Figura
306, en este tipo de instalaciones se incorporan un bucle intermedio de transferencia de calor cuando se
pone en contacto estos fluidos con los gases de escape del motor. Con esto se consigue es que la

temperatura maxima del ciclo siempre sea inferior a la temperatura maxima a la cual esta limitado el

rango de estabilidad térmico del fluido de trabajo.

o Punto critico. Al estar trabajando con ciclos subcriticos, la presién y temperatura critica debe conocerse.
La temperatura critica debe ser lo suficientemente alta para que se produzca la evaporacién a una

temperatura adecuada y lo suficientemente baja para la obtencién de una presiéon de condensacion

superior a la atmosférica.

o Complejidad y peso molecular.
o Conductividad térmica elevada para una mejor transferencia de calor en los intercambiadores.

e Seguridad. Segun el reglamento de instalaciones frigorificas, (Real Decreto 552/2019) los refrigerantes se
clasifican en funcién de sus efectos sobre la salud y la seguridad, en dos grupos: por su inflamabilidad y por

su toxicidad. A continuacién, en la Tabla 68 se observa la clasificacion sobe Clases de Seguridad y su

determinacién en funcién de la inflamabilidad y toxicidad

Tabla 68. Clasificacion d seguridad de los refrigerantes en cuanto a su inflamabilidad y toxicidad. Fuente [3]

Baja toxicidad | Alta toxicidad

o Sin
=
= propagacion de Al B1
P llama
=
£ Baja
& ) A2L B2L
S J | inflamabilidad
o ‘
S Media A2 82
S inflamabilidad
=
2 Alta
E ) A3 B3

inflamabilidad

- -

Incremento riesgo - toxicidad
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Asi, refrigerantes pertenecientes a la clase Al presentan baja toxicidad y nula propagacion de llama; en

cambio, la clase B3 presenta alta toxicidad e inflamabilidad.

Disponibilidad y coste. El fluido de trabajo debe estar comercialmente disponible a un precio razonable.

Es un factor importante cuando la instalacion que se esta planteando es de grandes dimensiones, ya que

representa un elemento a considerar por el armador a la hora de hacer una inversion inicial.

Factores ambientales. Esta caracteristica viene determinada mediante dos factores:

o Potencial de agotamiento de ozono (ODP): Porcentaje de particulas de ozono liberadas por la sustancia
sobre la pérdida global debido a la liberacién de la misma masa de ozono.

o Potencial de calentamiento global (GWP): Comparacién de las cantidades de calor que son capaces de

almacenar la masa de gas correspondiente y la misma masa de didxido de carbono.

Segtn la pendiente de la curva de vapor saturado del diagrama T-s, véase Figura 45, es posible clasificar los

fluidos organicos en 3 grupos:

Fluidos himedos (Figura 45, a): La pendiente es negativa, por lo que se forman gotas en la etapa de
expansiéon de la turbina, encontrindose como mezcla de liquido y vapor al final de este proceso y
requiriendo un recalentamiento a la entrada de la turbina para evitar deterioros o dafios. El ejemplo mads
comun es el agua o el amoniaco.

Fluidos isentrépicos (Figura 45, b). La pendiente es infinita, no produce gotas en la expansiéon ya que el
fluido se encuentra en condiciones de vapor saturado.

Fluidos secos (Figura 45, c¢). La pendiente es positiva, son los idéneos ya que la expansién se da en
condiciones de vapor recalentado, y ademas son los que menos calor latente requieren. Para este tipo de
fluidos es beneficioso la presencia de un recuperador ya que tras la expansién presenta una gran cantidad

de calor.
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Figura 45. Curvas T-s para fluidos organicos (a) humedos, (b) isentropicos y (c) secos. Fuente [2]

La lista de fluidos organicos es bastante extensa, sin embargo, para el estudio de la instalacion se han elegido

dos fluidos de cada grupo en base a lo dicho anteriormente. Los fluidos se recogen en la Tabla 69, también se
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aportan sus presiones, los indices de adecuacién medioambiental comentados y la clasificacion de su toxicidad

e inflamabilidad que presentan.

Tabla 69. Fluidos organicos seleccionados para el estudio del ciclo organico Rankine.

Potencial de | Potencial de Nivel de
agotamiento efecto seguridad
Fluido Organico = Presion critica | delacapa | invernadero
de ozono (GWP)
(ODP)

Himedos R134a 40,59 bar 0 1300 Al
R717 113,00bar 0 0 B2
o R142b 41,50 bar 0,06 2000 A2
Isentropicos R124 36,00 bar 0,02 470 Al
R245fa 36,51 bar 0 820 B1
Secos R600a 36,29 bar 0 3 A3

Una vez elegidos los fluidos de trabajo con los que se va a realizar el analisis, hay que sefialar que no todos
los refrigerantes se comportan de igual manera debido al aporte de calor que reciben en el ciclo, como se ha
indicado en el apartado anterior. En este punto del estudio, es necesario aclarar que la instalacion de los
refrigerantes R717, R142b y R600a solo esta compuesta por el generador de vapor GV, la turbina TUR, el
condensador CND y la bomba FWP, véase Figura 44, ya que solo con el calor que recibe el fluido de trabajo en
el generador de vapor se consigue un ciclo 6ptimo y valido, y no es necesario todo el aporte de calor que se

realizaria a través de los tres intercambiadores de calor (JWC, REC y CAC) que anteceden al generador de vapor

GV.

Por lo tanto, la instalacién de los refrigerantes restante, R134a, R124 y R245fa, serd la que se ha descrito

anteriormente en el apartado 8.2 y su diagrama de referencia el que aparece en la Figura 43.

A la hora de realizar los analisis termodinamicos, energéticos y exergéticos se hara distincién entre las dos

instalaciones para los distintos refrigerantes.

8.4.Parametros de disefio y operacion.

A la hora de estudiar el Ciclo Organico Rankine hay que considerar y definir ciertos parimetros que sean
conocidos para poder calcular todos los valores de los puntos de la instalacién. Al igual que en el ciclo Rankine

convencional, se establecen las siguientes consideraciones:

e Las variaciones energfa potencial y cinética se desprecian ya que en comparaciéon con los términos de

transferencia de calor y de trabajo son muy pequefios.

e Se considera un proceso estacionario, por lo que las propiedades termodinamicas no varian con el tiempo,

aunque el fluido este en movimiento.

e Todos los componentes se consideran adiabatico. Se considera que los componentes estin correctamente

aislados con el entorno y se desprecia la transferencia de calor.
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No hay pérdidas de carga en ningin elemento.

Los parametros que deben ser conocidos se basan en la informacién del articulo [1]:

La presiéon maxima en el ciclo esta delimitada por la presion critica del fluido organico que se utilice, por lo
tanto, se indicara dependiendo del fluido.

La temperatura del fluido de trabajo a la salida del CND es de 40°C. La temperatura de entrada del agua de
mar es de 32°C y la temperatura de salida de 36°C. Estas temperaturas se fijan porque el fabricante del
motor principal establece que la temperatura de absorcion del agua de mar es de 32°C, y por otro lado se
recomienda que el agua de mar no sobrepase los 37°C de temperatura ya que puede provocar corrosiones.
La temperatura a la salida del generador de vapor (punto 5) se establecera segun el fluido utilizado.

La temperatura del fluido de trabajo a la salida de JWC es de 50,50°C y la temperatura a la salida del
recuperador REC y entrada al condensador CND es de 90°C.

El rendimiento de la turbina TUR es del 89%, y el rendimiento de la bomba FWP de 80%.

En la Tabla 70 se observan los valores conocidos nombrados anteriormente:

Tabla 70. Resumen de parametros conocidos del ciclo Organico Rankine.

Presion maxima en el ciclo, P (bar) >Poritica
Presion en el generador de vapor, Pgy (bar) 1,20
Rendimiento isentropico de la tutbina, ryg (%) 89
Rendimiento isentrépico de la bomba, Ngyp (Y0) 80
Temperatura del fluido de trabajo a la salida de JWC, T (°C) 50,50
Temperatura del fluido de trabajo a la salida de REC y entrada en CND, T (°C) 90
Temperatura del agua de mar a la entrada de CND, T4 (°C) 32
Temperatura del agua de mar a la salida de CND, T¢; (°C) 36
Presion del agua de mar en el CND, Pgg y Pgq (bar) 1
Temperatura del fluido de trabajo a la salida del CND, Tg (°C) 40

En cuanto a los parametros de entrada correspondientes al motor principal del buque, se sigue estableciendo

una carga de funcionamiento del 85% SMCR; siendo estos:

La temperatura de los gases de escape a la entrada del generador de vapor (punto 30) es de 256°C y el flujo
masico de éstos de 129,90 kg/s.

Se considera que la temperatura de entrada al enfriador del aire de barrido CAC (punto 41) es de 148°C,
tomando como referencia [1] y la presion tanto en la entrada como en la salida del intercambiador (puntos

41y 42) es de 3,62 bar. El flujo masico del aire que consume en compresor del sistema de turbocompresores

es de 127,1 kg/s.
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A continuacién, en la Tabla 71 se puede ver los pardmetros necesarios del motor principal para el ciclo

organico Rankine:

Tabla 71. Parametros conocidos del motor necesarios para el ciclo Organico Rankine.

Agua de camisas, JWC
Flujo masico, My ¢ (kg/s) 133,34
Presion en el enfriadot, Psg ¥ Psq (bar) 3
Temperatura de entrada de agua de camisas, T5¢ (°C) 85
Temperatura de salida de agua de camisas, T51 (°C) 83,40
Aire de barrido, CAC
Flujo masico, Mgy (kg/s) 1271
Presion en el enfriadot, Py y Py, (bar) 3,62
Temperatura de entrada de aire de batrido, T4 (°C) 148
Gases de escape

Flujo masico, M ggses de escape (K8/S) 1299
Temperatura a la entrada de IHX, T3¢ (°C) 256
Temperatura a la salida de IHX, T33 (°C) 160
Entalpia a la salida de IHX, h33 (kJ/kg) 609,50

8.5.Analisis del Ciclo Organico Rankine para los refrigerantes R134a, R124 y R245fa.

Para conocer el potencial del ciclo, se calcula las propiedades termodinamicas en cada punto de éste para
posteriormente realizar un balance energético y exergético de cada componente del ciclo. El calculo se realiza

mediante el programa EES:
8.5.1. Valores termodinamicos de cada punto.
Primero se hace el andlisis de los puntos principales del ciclo Organico Rankine, es decir del punto 1 al 8:

e Estado 8. Representa la salida del fluido de trabajo del condensador CND vy la entrada a la bomba FWP.
El fluido del condensador sale como liquido saturado, lo que quiere decir que su titulo Xxg es igual 2 0 y una
temperatura que se ha fijado anteriormente de 40°C. En la Tabla 72 se pueden ver las variables de entrada

y salida correspondientes al estado 8:

Tabla 72. Variables del punto 8 en el programa EES. Ciclo organico Rankine.

Variables de entrada | Variables de salida

hg
Tg = 40°C
Sg
xg =0
Pg
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Estado 1. Corresponde a la salida de la bomba FWP y la entrada al enfriador de aguas de camisas JWC. La

bomba aumenta la presién del fluido de trabajo hasta la méaxima establecida, siendo esta seleccionada en

funcién del fluido de trabajo. Ademas, hay que tener en cuenta el rendimiento isentrépico de la bomba, por

lo que hay que diferenciar entre estos dos estados dentro de este punto:

o Estado 1s. Se considera un proceso isentrépico, S;g = Sg. A partir de la entropia S15 y la presion Ppyzx
se obtiene la entalpia, hy.

o Estado 1r. Se considera un proceso real, donde s; # Sg. A partir del rendimiento de la bomba Ny p,

se obtiene la entalpia real en 1, hq:

Trabajo isentropico de la bomba  hsgiigas — Rentrada

flrwp = Trabajo real de la bomba " Nsqiida — Nentrada -

hls - h8
hy = hg

(160)

En la Tabla 73 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 1:

Tabla 73. Variables del punto 1 en el programa EES. Ciclo organico Rankine.

Variables de entrada Variables de salida
hys
S15s = Sg
hy
P 1~ P, max
T;
Nrwp = 0,80
S1

Estado 2. Constituye la salida del enfriador de aguas de camisas JWC y la entrada al recuperador REC. La
presion P, en este punto sigue siendo la misma que en anterior, el fluido aumenta su temperatura ya que el
agua de camisas que circula a 85°C, aproximadamente, le cede su calor. La temperatura T, en este estado se

ha fijado anteriormente en 50,50°C. En la Tabla 74 se pueden ver las variables de entrada y salida

correspondientes al estado 2:

Tabla 74. Variables del punto 2 en el programa EES. Ciclo organico Rankine.

Variables de entrada

Variables de salida

Py = Py

T, = 50,502C

ha

S2

Estado 3. Representa la salida del recuperador REC y la entrada en el enfriador del aire de barrido CAC.

En este intercambiador se utiliza el calor residual del fluido a la salida de la turbina TUR. La presiéon Pz en
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este punto sigue siendo la maxima del ciclo y la entalpia h3 en este estado es posible calcularla realizando

un balance en el recuperador REC:

hz + h6 = h3 + h7 (161)
Siendo hy, hg y h3, hy las entalpias de entrada y salida del fluido de trabajo en cada punto.

En la Tabla 75 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 3:

Tabla 75. Variables del punto 3 en el programa EES. Ciclo organico Rankine.

Variables de entrada Variables de salida

P3 = Py T3

hs S3

e Estado 4. Representa la salida del enfriador del aire de barrido CAC y la entrada al generador de vapor GV.
La presién en este punto sigue siendo la maxima del ciclo y para conocer el valor de la entalpia en este
punto es necesario realizar un balance en el generador de vapor, y por consiguiente conocer el flujo masico
del fluido de trabajo. Para conocer el flujo masico del fluido de trabajo se realiza un balance en el enfriador

de aguas de camisas JWC, ya que en este intercambiador se conocen todos los datos necesarios:

Qagua de jwe = QFluido de trabajo (162)
QAgua de JWC = m]WC * (hsg — hs1) (163)
Qquido de trabajo = MoRrc * (hy —hy) (164)
My * (hso — hs1) = Mhggre * (hy — hy) (165)

Siendo My ¢ ¥ Mogc los flujos masicos de agua de camisas del motor, siendo 133,34 kg/s, y del fluido de

trabajo, respectivamente. Rsg ¥ hsq las entalpias de entrada y salida del agua de camisas y, h, y hq las

entalpias de salida y entrada del fluido de trabajo. Las entalpfas del agua de camisas se calcularan posteriormente.

A continuacion, se realiza el balance en el generador de vapor GV para conocer la entalpia en el punto 4.
En este caso, se considera que el calor que ceden los gases de escape al fluido de transferencia es el mismo que
éste cede al fluido de trabajo; por lo tanto, se realiza un balance considerando los datos de los gases de escape.

QGases de escape = QFluido de trabajo (1 66)
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QGases de escape = mGases de escape * CpGases de escape * (T30 - T33) (1 67)
QFiuido de trabajo = Moge * (hs — hy) (169)

MGases de escape * CPgases de escape * (T3O - T33) = Mppe * (hs - h4) (169)

Siendo Mggses de escape Y Mogrc los flujos masicos de los gases de escape y del fluido de trabajo.
CPgases de escape € €l calor especifico de los gases de escape, teniendo un valor de 1147 kJ/kg*K. T3 ¥ T33

son las temperaturas de entrada y salida de los gases de escape; y por tltimo hs y hy son las entalpias de salida y

entrada del fluido de trabajo.
En la Tabla 76 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 4:

Tabla 76. Variables del punto 4 en el programa EES. Ciclo organico Rankine.

Variables de entrada Variables de salida

Py = Py T,

hy Sy

e Estado 5. Corresponde a la salida del generador de vapor GV y la entrada en la turbina TUR. La presion
en este punto sigue siendo la maxima del ciclo y la temperatura se fija en funcién del fluido de trabajo. Con

estos valores se puede calcular la entalpia y entropia en el punto:
En la Tabla 77 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 5:

Tabla 77. Variables del punto 5 en el programa EES. Ciclo organico Rankine.

Variables de entrada Variables de salida
Ps = Ppax hs
Ts = f(Fluido de trabajo) Ss

e Estado 6. Constituye la salida de la turbina TUR y la entrada al recuperador REC. Andlogamente que la
bomba, la turbina también tienen un rendimiento isentrépico para poder obtener las condiciones reales de

trabajo. Por lo tanto, en este punto hay que distinguir entre los dos siguientes estados:
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o Estado 6s. Se considera un proceso isentropico, Sgg = Ss. A partir de la entropia Sgg y la presion P =
Pg, siendo esta la minima del ciclo, por lo que se obtiene la entalpia, hgg.
o Estado 6t. Se considera un proceso real, donde Sg # Ss. A partir del rendimiento de la turbina nzyp,

se obtiene la entalpia real en 6, hg:

Trabajo real en la turbina Rentrada — Msatida hs — hg

Trabajo isentropico de la bomba  hentraaq — hsatidas " hg — hgg

Nrur = (170)

En la Tabla 78 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 6:

Tabla 78. Variables del punto 6 en el programa EES. Ciclo organico Rankine.

Variables de entrada Variables de salida

hes

Sgs = Ss
he

P6 = P8
Te

nryr = 0,89

Se

e Estado 7. Representa la salida del recuperador REC y la entrada al condensador CND. La presién en este
punto es la minima del ciclo y la temperatura se ha fijado anteriormente en 90°C. Con estos valores se puede

calcular la entalpia y entropia en este punto:
En la Tabla 79 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 7:

Tabla 79. Variables del punto 7 en el programa EES. Ciclo organico Rankine.

Variables de entrada

Variables de salida

hy

S7

» Valores termodinamicos de los puntos del condensador, CND.

Como se ha indicado anteriormente, la temperatura y presién de entrada y salida del agua de mar son datos
conocidos, siendo la presion de 1 bar tanto en la entrada como en la salida; y la temperatura de entrada y salida
del agua de mar de 32°C y 36°C, respectivamente. Una vez conocidos estos valores es muy sencillo obtener los

demais valores termodiniamicos:
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e Estado 60. El agua de mar entra en el condensador a una temperatura T de 32°C y una presion Pgg de 1
bat, con ello se calcula la entalpia hgq y entropia Sgq.
e Estado 61. El agua de mar sale a una temperatura Tgq de 36°C y a una presion Pgq de 1 bar, y con estos

datos se obtiene entalpia hgq y entropia Sg1.
En la Tabla 80 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes a los estados 60 y 61:

Tabla 80. Variables de los puntos 60 y 61 en el programa EES. Ciclo organico Rankine.

Variables de entrada | Variables de salida
Pgo = 1 bar heo
Teo = 322C S60
Pg1 = 1bar he1
Te1 = 362C Se1

De manera adicional, se calcula el flujo masico de agua salada (M¢yp) que circula por el condensador,

realizando un balance en éste:

Qcnp = Qruido de trabajo )

Qcnp = Menp * (he1 — heo) (172)
QFtuido de trabajo = Torc * (hy — hg) (173)
Menp * (he1 — heo) = More * (hy — hg) (174)

> Valores termodinamicos de los puntos del enfriador de agua de camisas, JWC.

De los estados 50 y 51 se conocen tanto la temperatura como la presion, pudiendo asi calcular las entalpias

y entropias de cada estado, en la Tabla 81 se pueden ver las variables de entrada y salida de ambos estados:

Tabla 81. Variables de los puntos 50 y 51 en el programa EES. Ciclo organico Rankine.

Variables de entrada

Variables de salida

Pso = 3 bar

Teo = 85°C

hso

S50
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Ps; = 3 bar Ss1

T51 = 83,4‘96 T51

» Valores termodinamicos de los puntos del enfriador del aire de barrido, CAC.
Los estados termodinamicos del aire del aire de barrido son los siguientes:

e Estado 41. Las condiciones de entrada son valores conocidos, explicados en el capitulo anterior. La presion
Py, en este punto es de 3,62 bat y la temperatura Ty de entrada es de 148°C. Conociendo estos datos se
puede obtener la entalpia hyq y la entropia Sy1.

e Estado 42. Representa la salida del aire del enfriador del aire de barrido y la entrada a los cilindros del
motor principal. En este caso, solo se conoce la presion en este punto, siendo la misma que en el estado

41. Para conocer la entalpia se realiza un balance energético en el intercambiador:

QAire CAC = QFluido de trabajo (175)

Qaire cac = Mcac * CPaire * (Tap — Ta1) (176)
QFluido de trabajo = More * (hz — hy) (177)
Meac * CPaire * (Taz — Ta1) = Mopc * (hs — hy) (178)

Donde Qgjre cac es €l calor cedido por el aire en el enftiadot, Qrigo ge travajo € €l calor absorbido por el
fluido de trabajo de la instalacion principal, ¢ es el flujo masico de aire que circula por el intercambiador, siendo

dato conocido de 127,1 kg/s. Mrorar, aguq es €l flujo mésico del fluido de trabajo de la instalacion principal.

CPaire €l calor especifico del aire, teniendo un valor de 1,0 kJ/kg*K. Ty, ¥ Tyq son las temperaturas de
salida y entrada del aire y h, ¥ h3 son las entalpias de entrada y salida del fluido de trabajo. Todos los datos son conocidos

menos la temperatura del aire a la salida, siendo en este caso la incognita.
En la Tabla 82 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes a los estados 41 y 42:

Tabla 82. Variables de los puntos 41 y 42 en el programa EES. Ciclo organico Rankine.

Variables de entrada =~ Variables de salida
Py; = 3,62 bar hyq
T, = 148°C S41
Py, = 3,62 bar hyo
Ty2 S42
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» Valores termodinamicos de los puntos del intercambiador de calor interno, IHX.

Los gases de escape del motor principal entran en el intercambiador IHX donde cede su calor al fluido de
transferencia, los parametros de gases de escape que se conocen son la temperatura de entrada y salida
(T30 ¥ T33), y entalpfa de salida hs3. Al igual, que se conoce también los valores de temperatura (Tzz 7,,) ¥
entalpia (h3p ¥ h3q) de entrada y salida del fluido de transferencia. Solo faltatia por conocer el valor de la

entalpia a la entrada de los gases de escape:

Mgases de escape * CpGases de escape * (T30 - T33) = Mgases de escape * (h30 - h33) (179)

8.5.2. Analisis energético del ciclo.

Después de calcular los valores termodinamicos en cada punto, se puede realizar el andlisis energético en
cada componente del ciclo. Se realiza utilizando el mismo método que en apartado 7.4.2. A continuacion, se

muestra de manera particularizada para cada componente:

e La potencia de la turbina TUR viene definida por la siguiente expresion:

WTUR = Moprc * (hs — he) (180)

e La potencia absorbida por la bomba de alimentacién FWP se calcula como:

WFWP = Mogc * (hg — hy) (181)

e El calor absorbido por el fluido de trabajo en cada intercambiador de calor que componen el ciclo es el

siguiente:

Q]WC = Thoge * (hy — hq) (182)
QREC = Mgpe * (hs — hy) (183)
QCAC = tgre * (hy — h3) (184)
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e El calor cedido por el fluido de trabajo en el condensador:

QCND = tggre * (hy; — hg) (185)

e En el generador de vapor, el calor absorbido por el fluido de trabajo viene dado por:

QGV = Tggre * (hs — hy) (1806)

8.5.3. Rendimiento térmico del ciclo.

El trabajo producido es el que genera la turbina y el trabajo consumido es el de la bomba de alimentacién.
El calor absorbido se da en el enfriador de camisas del motor, en el recuperador, en el enfriador del aire de

barrido y en el generador de vapor:

Trabajo total neto

n= - (187)
Calor total absorbido
Worur + W,
n=- R %100 (187.1)
Qywc + Qrec + Qcac + Qgv
8.5.4. Analisis exergético del ciclo.

Una vez realizados todos los andlisis anteriores se procede a realizar el andlisis exergético de cada
componente. Como en el capitulo anterior se detalla cémo se realiza el proceso, en este apartado se recogen las

térmulas definidas para cada componente.

Las condiciones del estado muerto se consideran que son 1 bar de presion y 20°C de temperatura. Mediante
el programa EES se calcula el valor de la entalpia y entropia para cada fluido que interviene en el ciclo; siendo

estos: agua, aire y el fluido organico de trabajo.
Tabla 83. Valores Estado Muerto Ciclo Organico Rankine.

Estado muerto

Temperatura, T 20°C

Presion, P 1 bar
Agua

Entalpia, h 83,93 kJ /kg

Entropia, Sg 0,2962 kJ /kg*K
Aire

Entalpia, h 293,40 kJ /kg
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Entropia, Sq 6,847 kJ /kg*K
Fluido orgéanico

Entalpia, h f (tipo de fluido)

Entropia, Sq f (tipo de fluido)

» El balance exergético en las turbinas estd definido por las siguientes expresiones (Estado de entrada 5.

Estado de salida 06):

EXentradas, Tur = Morc * [hs — ho — To * (S5 — So)] (188)
EXsqiiaa 6, Tur = Mogrc * [he — ho — To * (S¢ — So)] (189)
ExWryg = Wryg (190)

EXentradatur = EXsatiga Tur + EXWryr + ExPryg (191)

» Para los elementos que funcionan como intercambiadotes de calor, la exergia perdida se calcula mediante

la siguiente expresion:

EXentrada1, INT T EXentrada2, INT = EXsatida 1, INT T EXsatida 2, inT + EXPinT (192)

e DPara el caso del condensador (Estados de entrada 7 y 60. Estados de salida 8 y 61):

EXentrada7, cnp = Mogrc * [h7 — ho — To * (S7 — So)] (193)
EXentrada 60, cnp = Menp * [heo — ho — To * (Seo — So)] (194)
EXsaiigas, cnp = Morc * [hg — ho — To * (Sg — So)] (195)
EXsaiiga 61, cnp = Menp * [her — ho — To * (Se1 — So)] (196)

e DPara el enfriador de aguas de camisas (Estados de entrada 1 y 50. Estados de salida 2 y 51):

EXentradan, jwe = Thore * [hg — ho — T * (S1 — So)] (197)

EXentradaso, jwe = Mywe * [hso — ho — To * (S50 — Sp)] (198)
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EXsatida 2, jwc = Thore * [ha — ho — To * (S — Sp)] (199)

EXsatida 51, jwe = Mywc * [hs1 — ho — To * (Ss1 — So)] (200)

e Para el recuperador (Estados de entrada 2 y 6. Estados de salida 3 y 7):

EXentrada 2, rEc = EXsatida2, jwc (201)
EXentrada 6, REC = EXsalida 6, TUR (202)
EXsqiidas, rec = Morc * [h3 —ho — To * (S3 — So)] (203)
EXsatida 7, REC = EXentrada7, cnD (204)

e DPara el enfriador del aire de barrido (Estados de entrada 3 y 41. Estados de salida 4 y 42):

EXentrada 3, cac = EXsatida 3, rREC (205)

EXentrada a1, cac = Mcac * [har — ho — To * (Sa1 — So)] (206)
EXsaiiga s, cac = Morc * [ha —ho — Ty * (S4 — Sop)] (207)
ExXsatida 42, cac = Mcac * [haz = ho — To * (Saz — So)] (208)

» El balance exergético en la bomba estd definido por las siguientes expresiones (Estado de entrada 8. Estado

de salida 1):

EXentradas, rwp = EXsaiidas, cnp (209)
EXsatida 1, rwp = EXentrada1, jwc (210)

ExW pwp = Wrwp (211)

EXentrada rwp + EXWrwp = EXsqliga rwp + EXPryp (212)
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» La exergia en el generador de vapor no se puede calcular como si fuese un intercambiador de calor; ya que
no se conoce cudl es el fluido de transferencia y por tanto no se conoce la entropia del estado muerto del
mismo. Como alternativa, se considera que el fluido organico de trabajo recibe un calor procedente del

intercambiador interno IHX:

. . T
Qavs = Qv * (1 =) (1)

. ) T,
Qaps = Mogre * (hs — hy) * (1 — _TO) (214)
m

Donde Qgy es el calor que absorbe el fluido organico de trabajo cuando pasa por el generador de vapor,
calculado en el apartado de “Analisis energético del ciclo”, Ty es la temperatura fijada para el estado muerto y

T, es la temperatura media a la que tiene lugar la transferencia de calor, siendo esta la de los estados 4 y 5:

Ty +Ts

. . (215)

8.6.Analisis del Ciclo Organico Rankine para los refrigerantes R717, R142b y R600a.

8.6.1. Valores termodinamicos de cada punto.
Primero se realiza el analisis para cada estado de la instalacién, es decir del punto 1 al 4:

e Estado 4. Representa la salida del fluido de trabajo del condensador CND vy la entrada a la bomba FWP.
El fluido del condensador sale como liquido saturado, lo que quiere decir que su titulo x4 es igual a 0 y una
temperatura que se ha fijado anteriormente de 40°C. En la Tabla 84 se pueden ver las variables de entrada

y salida correspondientes al estado 4:

Tabla 84. Variables del punto 4 en el programa EES. Ciclo organico Rankine.

Variables de entrada Variables de salida

hy
T, = 40°C
Sg
X, =0
Py

e Estado 1. Corresponde a la salida de la bomba FWP y la entrada al generador de vapor GV. La bomba

aumenta la presion del fluido de trabajo hasta la maxima establecida, siendo esta seleccionada en funcién
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del fluido de trabajo. Ademas, hay que tener en cuenta el rendimiento isentrépico de la bomba, por lo que

hay que diferenciar entre estos dos estados dentro de este punto:

o Estado 1s. Se considera un proceso isentrépico, S15 = Sy. A partir de la entropia Sy y la presion Pz,
se obtiene la entalpia, hy.

o Estado 1r. Se considera un proceso real, donde S§; # S4. A partir del rendimiento de la bomba gy p,

se obtiene la entalpia real en 1, hy:

Trabajo isentropico de la bomba  hggiigas — hentradza  Mis — ha

= = = 216
flrwp Trabajo real de la bomba Rgatida — Mentrada hy —hy (216)

En la Tabla 85 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 1:

Tabla 85. Variables del punto 1 en el programa EES. Ciclo organico Rankine.

Variables de entrada Variables de salida
hys
S15 = S4
hy
Py = Py
Ty
Nrwp = 0,80
S1

e Estado 2. Corresponde a la salida del generador de vapor GV y la entrada en la turbina TUR. La presién
en este punto sigue siendo la maxima del ciclo y la temperatura se fija en funcién del fluido de trabajo. Con

estos valores se puede calcular la entalpia y entropia en el punto:
En la Tabla 86 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 2:

Tabla 86. Variables del punto 2 en el programa EES. Ciclo organico Rankine.

Variables de entrada Variables de salida
Py = Ppsx h,
T, = f(Fluido de trabajo) S5

e Estado 3. Constituye la salida de la turbina TUR y la entrada al condensador CND. Andlogamente que la
bomba, la turbina también tienen un rendimiento isentrépico para poder obtener las condiciones reales de

trabajo. Por lo tanto, en este punto hay que distinguir entre los dos siguientes estados:
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o Estado 3s. Se considera un proceso isentropico, S35 = S,. A partir de la entropia Sgg y la presion Py =

P,, siendo esta la minima del ciclo, por lo que se obtiene la entalpia, hs;.

o Estado 3t. Se considera un proceso real, donde S3 # S,. A partir del rendimiento de la turbina nzyp,

se obtiene la entalpia real en 3, hs:

Trabajo real en la turbina

_ hentrada — Rsatida _

hy — hs

Nrtur =

Trabajo isentropico de la bomba  heptraaa — hsatidgas " hy — hag

(217)

En la Tabla 87 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes al estado 6:

Tabla 87. Variables del punto 3 en el programa EES. Ciclo organico Rankine.

Variables de entrada

Variables de salida

S35 = S2
Py =P,
nryr = 0,89

S3

» Valores termodinamicos de los puntos del condensador CND.

Como se ha indicado anteriormente, la temperatura y presién de entrada y salida del agua de mar son datos

conocidos, siendo la presion de 1 bar tanto en la entrada como en la salida; y la temperatura de entrada y salida

del agua de mar de 32°C y 36°C, respectivamente. Una vez conocidos estos valores es muy sencillo obtener los

demas valores termodinamicos:

e Estado 60. El agua de mar entra en el condensador a una temperatura T de 32°C y una presion Pgg de 1

bat, con ello se calcula la entalpia hgq y entropia Sgq.

e Estado 61. El agua de mar sale a una temperatura Tgq de 36°C y a una presién Pgy de 1 bar, y con estos

datos se obtiene entalpia hgq y entropia Sg1.

En la Tabla 88 se pueden ver las variables de entrada y salida correspondientes a los estados 60 y 61:

Tabla 88. Variables de los puntos 60 y 61 en el programa EES. Ciclo organico Rankine.

Variables de entrada

Variables de salida

P60=1baT

T60 = 329C

h60

S60
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P61=1ba7”

T61 = 3696

Se1

De manera adicional, se calcula el flujo masico de agua salada (M¢yp) que circula por el condensador,

realizando un balance en éste:

Qcnp = QFiuido de trabajo

QCND = mienp * (he1 — heo)

QFiuido de trabajo = Mopre * (h3 - h4)

Menp * (her — heo) = Mogre * (hy — hy)

8.6.2. Analisis energético del ciclo.

(218)

(219)

(220)

(221)

Después de calcular los valores termodinamicos en cada punto, se puede realizar el andlisis energético en

cada componente del ciclo. Se realiza utilizando el mismo método que en apartado 8.5.2. A continuacién, se

muestra de manera particularizada para cada componente:

e Lapotencia de la turbina TUR viene definida por la siguiente expresion:

WTUR = Mogc * (hy — h3)

e La potencia absorbida por la bomba de alimentacion FWP se calcula como:

WFWP = Mogc * (hy — hy)

QCND = Mgpe * (hs — hy)

El calor cedido por el fluido de trabajo en el condensador:
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En el generador de vapor, el calor absorbido por el fluido de trabajo viene dado por:

(222)

(223)
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QGV = Thoge * (hy — hy) (224)
8.6.3. Rendimiento térmico del ciclo.

El trabajo producido es el que genera la turbina y el trabajo consumido es el de la bomba de alimentacién.

El calor absorbido se da solamente en el generador de vapor:

Trabajo total neto

n= (225)
Calor total absorbido

_ Wryr + Wewp
n=—x

100 (225.1)
Qev

8.6.4. Analisis exergético del ciclo.

Una vez realizados todos los andlisis anteriores se procede a realizar el andlisis exergético de cada
componente. Como en el capitulo anterior se detalla como se realiza el proceso, en este apartado se recogen las

térmulas definidas para cada componente.

Las condiciones del estado muerto se consideran que son 1 bar de presion y 20°C de temperatura. Mediante
el programa EES se calcula el valor de la entalpia y entropia para cada fluido que interviene en el ciclo; siendo

estos: agua, aire y el fluido organico de trabajo. E la Tabla 89 se muestra los valores del estado muerto:

Tabla 89. Valores Estado Muerto Ciclo Organico Rankine.

Estado muerto

Temperatura, T 20°C

Presion, P 1 bar
Agua

Entalpia, h 83,93 kJ /kg

Entropia, §¢ 0,2962 kJ /kg*K
Aire

Entalpia, h 293,40 kJ /kg

Entropia, Sq 6,847 kJ /kg*K

Fluido organico
Entalpia, h f (tipo de fluido)
Entropia, S f (tipo de fluido)

» FEl balance exergético en las turbinas estd definido por las siguientes expresiones (Estado de entrada 2.

Estado de salida 3):

EXentradaz, Tur = Morc * [hy — ho — To * (Sz — So)] (220)

EXsatida 3, TR = Mogrc * [h3 —ho —To * (S3 — Sp)] (227)
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ExWryr = Wryr (228)

EXentradatur = EXsatidatur + EXWryr + ExPryg (229)

» Para el caso del condensador (Estados de entrada 3 y 60. Estados de salida 4 y 61):

EXentradas, cnp = More * [hs —ho — To * (S3 — So)] (230)
EXentradaa 60, cnp = Menp * [heo — ho — To * (Seo — So)] (231)
EXsaiiga 4, cnp = Morce * [ha — ho — To * (S4 — So)] (232)
EXsatida 61, cnp = Menp * [he1 — ho — To * (Se1 — So)] (233)

> El balance exergético en la bomba esta definido por las siguientes expresiones (Estado de entrada 4. Estado

de salida 1):

EXentradaa, rwp = EXsalida s, cnp (234)
EXsaiiga 1, Fwp = Mogre * [R1 — ho — To * (S1 — So)] (235)
ExW gyp = Wrwp (230)

EXentradga rwp + EXWpwp = EXsqiiaa rwp + EXPryp (237)

» La exergia en el generador de vapor no se puede calcular como si fuese un intercambiador de calot; ya que
no se conoce cudl es el fluido de transferencia y por tanto no se conoce la entropia del estado muerto del
mismo. Como alternativa, se considera que el fluido organico de trabajo recibe un calor procedente del

intercambiador interno THX:

. . T
Qavs = Qav * (1 =) (238)

. , T,
Qavs = horc * (hz = hy) * (1 = =2) (239)
m
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Donde Qgy es el calor que absorbe el fluido organico de trabajo cuando pasa por el generador de vapor,
calculado en el apartado de “Analisis energético del ciclo”, Ty es la temperatura fijada para el estado muerto y

Ty, es la temperatura media a la que tiene lugar la transferencia de calor, siendo esta la de los estados 1y 2:

Ty 4T,

- > (240)

8.7.Resultados obtenidos para cada fluido.

En los siguientes apartados se muestran los resultados obtenidos de cada andlisis para cada fluido de trabajo
seleccionados anteriormente. Hay que seflalar que la presiéon maxima y la temperatura a la entrada de la turbina
(punto 5) se ha fijado segun el fluido, véase Tabla 90. Por otro lado, en el Anexo 3 y 4 se adjunta el cédigo

empleado en el programa EES para los distintos refrigerantes.

Tabla 90. Presién maxima y temperatura de entrada a turbina para cada fluido.

Presion Temperatura
Fluido Organico | Presién critica ,e S10 entrada a
maxima )
turbina
, R134a 40,59 bar 38,5 bar 180°C
Humedos
R717 113,00bar 93 bar 200°C
Tsentropicos R142b 41,50 bar 28 bar 190°C
R124 36,00 bar 20 bar 170°C
S R245fa 36,51 bar 20 bar 160°C
ccos R600a 36,29 bar 34 bar 220°C
8.7.1. Fluido organico R134a.

> Analisis termodinamico.

En las Tablas 91 y 92 se pueden ver los valores termodindmicos de cada estado del ciclo y los flujos mésicos

que se han calculado en el andlisis, respectivamente:
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Tabla 91. Resultados de los estados termodinamicos obtenidos del ciclo Organico Rankine para el refrigerante R134a.

Entalpia
Temperatura Presion Est. Entalpia Entropia .
Puntos ?’C) (bar) Isentrépio (k] /kpg) (k] /kgI:‘K) Titulo (-)
(K] /g)
INSTALACION PRINCIPAL
1 42,34 38,5 110,70 111,30 0,3968 -
2 50,50 38,5 - 123,40 0,4347 -
3 75,93 38,5 - 164,30 0,5561 -
4 96,31 38,5 - 208,10 0,6778 -
5 180 38,5 - 401,30 1,1690 -
6 128,8 10,17 360,80 365,30 1,1800 -
7 90 10,17 - 324,40 1,0730 -
8 40 10,17 - 108,30 0,3949 0
GENERADOR DE VAPOR
30 256 1,20 - 719,60 - -
33 160 1,20 - 609,50 - -
ENFRIADOR DEL AIRE DE BARRIDO
41 148 3,62 - 422,50 0,843 -
42 1225 3,62 - 396,50 6,779 -
ENFRIADOR DE AGUA DE CAMISAS
50 85 3 - 356,10 1,1340 -
51 83,4 3 - 349,40 1,1150 -
CONDENSDOR
60 32 1 - 134,10 0,4640 -
61 36 1 - 150,90 0,5185 -
Tabla 92. Flujos mésicos obtenidos para R134a.
FLUJOS MASICOS.
Flujo masico total del fluido de trabajo, Miggc (kg/s) 74,04
Flujo masico condensador, mcyp (kg/s) 956,5

En la Figura 46 se puede observar el diagrama T-s del ciclo:
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Diagrama T-s R134a

250

/

150

40,59 bar

T[*C]

38,5 bar
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10,17 bar

0,00 0,25 0,50 0,75 1,00 1,25 1,50
s [kJ/kg-K]

Figura 46. Diagrama T-s del fluido R134a.
» Analisis energético.

EnlaTabla 93 se pueden observar los resultados obtenidos del analisis energético del ciclo y posteriormente

el rendimiento de este:

Tabla 93. Resultados del andlisis energético para R134a.

TURBINA
Potencia producida en la turbina TUR, Wyyg . 2670kW
BOMBA

Potencia consumida por la bomba FWP, Wy p ‘ 2272 kW
CONDENSADOR

Calor cedido en el condensador, Qcyp ‘ 16004 kW
ENFRIADORES

Calor absorbido en el enfriador de agua de camisas JWC, Q]wc 895,5 kW

Calor absorbido en el enfriador de aire de barrido CAC, Q¢ ¢ 3247 kW
RECUPERADOR

Calor absorbido en el recuperador REC, Q¢ ‘ 3025 kW

GENERADOR DE VAPOR
Calor absorbido en el generador de vapor GV, Qv ‘ 14304 kW
Rendimiento ciclo organico Rankine, fluido R134a 11,38%

Como se puede observar en la grafica de la Figura 47, donde se muestra el desglose energético de cada uno

de los componentes de la instalacién de manera individual, el trabajo 1til generador por la turbina TUR es
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considerablemente mayor que el trabajo que consumen la bomba de alimentacién FWP. Esto se debe a que la
variacién de entalpia que se produce en las bombas es muy pequefia; como se puede observar en la Figura 46,

donde se representa el diagrama T-s, los puntos 1 y 8 practicamente tiene el mismo valor.

En cuanto a los enfriadores, el fluido de trabajo absorbe mayor calor en el recuperador CAC que en el
recuperador REC y que en el enfriador de aguas de camisas JWC, ya que el salto de temperaturas entre la entrada
y salida es mayor. Como es de esperar, el fluido donde absorbe mayor cantidad de calor es en generador de
vapor GV procedente de los gases de escape del motor principal. Ademas, el calor que se cede al agua de mar
en condiciones ambientales en el condensador es bastante significativo, pues lleva al fluido de trabajo a

condiciones de liquido saturado para ser impulsado por la bomba FWP.

Teniendo en cuenta la potencia consumida por las bombas, la potencia total producida por la instalacién es
de 2442 kW aproximadamente. Ademas, considerando que la potencia del motor de 64234,5 kW al 85% del

SMCR, esto supone un incremento de la potencia producida del 3,8%.

Resultados del analisis energético de los
componentes de la instalacion- Fluido

1342

16004 kW
14304 kW
2670 kW 3247 kW 3025 kW
2272 kW 895,5 kW - -
—— 8y
TUR FWP CND JwWC CAC REC GV

Figura 47. Resultados Analisis energético de la instalacion. Fluido R134a.

» Analisis exergético.

En la Tabla 94 se pueden observar los resultados obtenidos del analisis exergético de cada componente de

la instalacién:
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Tabla 94. Resultados del analisis exergético para R134a.

TURBINA, TUR
Exergia de entrada, EX¢p4rada TUR 7894 kW
Exergia de salida, EXgq1iqq TUR 4983 kW
Exergia de trabajo, ExXWpyg 2670 kW
Exergia perdida, EXPryg 241,83 kW
BOMBA, FWP
Exergia de entrada, EX¢pyrqda Fwp 2983 kW
Exergia de salida, EXsalida Fwp 3168 kW
Exergia de trabajo, ExW gy p 2272 kW
Exergia perdida, ExPpyp 4223 kW
CONDENSADOR, CND
Exergia de entrada, EXoptrada cND 5257 kW
Exergia de salida, EXgq1iq0q cnD 4701 kW
Exergia perdida, ExPcyp 556,1 kW
ENFRIADOR DE AGUA DE CAMISAS, JWC
Exergia de entrada, EXentrada jwc 6724 kW
Exergia de salida, EXsqjidq jwc 6637 kW
Exergia perdida, EXPjy ¢ 86,8 kW
ENFRIADOR DEL AIRE DE BARRIDO, CAC
Exergia de entrada, EX¢p4rada cac 20196 kW
Exergia de salida, EXgqidq cac 19869 kW
Exergia perdida, EXP ¢4 327,35 kW
RECUPERADOR, REC
Exergia de entrada, EXop4rqda REC 8226 kW
Exergia de salida, EXgqjiqq REC 7910 kW
Exergia perdida, EXPggc 3154 kW
GENERADOR DE VAPOR, GV
Exergia de entrada, EX¢pnirada gy 8350 kW
Exergia de salida, EXgqjiqq gv 7894 kW
Exergia perdida, ExPgy 455,3 kW

A la hora de analizar el grafico de la Figura 48, hay que tener en cuenta que el analisis se ha realizado bajo
la premisa de que los componentes de la instalacion son adiabaticos y, ademas, no se tienen en cuenta las
pérdidas de carga de éstos. Por lo tanto, se tiene que la exergfa de entrada a la instalacion es del 50%, el 46% se
transforma en exergia de salida, un 2% corresponde a la exergfa util y el 2% a la exergia perdida. El bajo
porcentaje de exergfa util se debe a que los unicos componentes que generan potencia son las turbinas, como

también ocurre en el ciclo Rankine convencional.
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BALANCE EXERGETICO TOTAL
DE LA INSTALACION - FLUIDO
R134A

Exergfa perdida
total; 2025 kW;
2%

Exergfa de
entrada total;
59630 kKW; 50%

Exergfa de salida
total; 55163kW;
46%

Figura 48. Resultados analisis exergético de la instalacién. Fluido R134a.
8.7.2. Fluido organico R717-Amoniaco.
» Analisis termodinamico.

En las Tablas 95 y 96 se pueden ver los valores termodindmicos de cada estado del ciclo y los flujos masicos

que se han calculado en el analisis, respectivamente:

Tabla 95. Resultados de los estados termodinamicos obtenidos del ciclo Organico Rankine para el refrigerante R717.

Entalpia
Temperatura Presion Est. Entalpia Entropia ;
Puntos %‘)’C) (bar) Isentr6pio W /kpg) W /kgl:‘K) Titulo ()
(/kg)
INSTALACION PRINCIPAL
1 43,05 93 4039 4072 1,697 ;
2 200 93 - 1779 5,178 .
3 51,53 15,55 1497 1528 5,275 ;
4 40 15,55 . 390,6 1,644 .
GENERADOR DE VAPOR
30 256 1,20 : 719,60 _ _
33 160 1,20 - 609,50 ] ;
CONDENSDOR
60 32 1 - 134,10 0,4640 -
61 36 1 - 150,90 0,5185 -
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Tabla 96. Flujos masicos obtenidos para R717.

FLUJOS MASICOS.

Flujo masico total del fluido de trabajo, 1ggc (kg/s) 10,42
Flujo masico condensador, m¢yp (kg/s) 708,8

En la Figura 49 se representa el diagrama del ciclo para el fluido R717:

Diagrama T-s R717
250 : ‘

200

150 113 bar

T [°C]

100

50 1

/4 15,55 bar \
0

0,0 1,0 2,0 3,0 4.0 5,0 6,0 7,0
s [kJ/kg-K]

Figura 49. Diagrama T-s del fluido R717.
» Analisis energético.

EnlaTabla 97 se pueden observar los resultados obtenidos del analisis energético del ciclo y posteriormente

el rendimiento de este:

Tabla 97. Resultados del analisis energético para R717.

TURBINA
Potencia producida en la turbina TUR, Wyyg ‘ 2618 kW
BOMBA
Potencia consumida por la bomba FWP, W gy p ‘ 173,4 kW
CONDENSADOR
Calor cedido en el condensador, Qcyp ‘ 11859 kW
GENERADOR DE VAPOR
Calor absorbido en el generador de vapor GV, Qcv ‘ 14304 kW

\ £
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Rendimiento ciclo organico Rankine, fluido R717 17,09%

En el diagrama de la Figura 50 se puede ver el desglose energético de cada componente de la instalacién,
tanto la potencia producida por la turbina TUR, la potencia consumida por la bomba de alimentacién FWP, el

calor cedido en el condensador CND y el calor absorbido en el generador de vapor GV.

Como se puede ver, el calor total absorbido en la instalacién solo se da en el generador de vapor. El calor
cedido en el condensador es bastante significativo ya que el fluido va directamente a este una vez sale de la
turbina, por lo tanto, pasa de vapor saturado a liquido saturado siendo este un salto de entalpia bastante grande.
La potencia consumida por la bomba es bastante pequefia debido al salto tan pequefio de entalpia que hay entre

el punto 4 y 1. Como se puede ver en el diagrama T-s de la Figura 49 estos puntos son practicamente el mismo.

Resultados del analisis energético de los
componentes de la instalacion - Fluido R717

14304kW

11859kW

2618kW
- 173 4kW
TUR FWP CND GV

Figura 50. Resultados Analisis energético de la instalacién. Fluido R717.
» Analisis exergético.

En la Tabla 98 se pueden observar los resultados obtenidos del analisis exergético de cada componente de

la instalacion:
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Tabla 98. Resultados del analisis exergético para R717.

TURBINA, TUR
Exergia de entrada, EX¢p4rqda TUR 6794 kW
Exergia de salida, EXgq1iqq TUR 3880 kW
Exergia de trabajo, ExXWpyg 2618 kW
Exergia perdida, EXPryg 296,3 kW
BOMBA, FWP
Exergia de entrada, EX¢pyrqda Fwp 3111 kW
Exergia de salida, EXgqjiq4 Fwp 3125 kW
Exergia de trabajo, ExW gy p 173,4 kW
Exergia perdida, ExPpyp 159,1 kW
CONDENSADOR, CND
Exergia de entrada, EXoptrada cND 4607 kW
Exergia de salida, EXgq1iq0q cnD 4384 kW
Exergia perdida, ExPcyp 2234 kW
GENERADOR DE VAPOR, GV
Exergia de entrada, EXoptrada gv 6806 kW
Exergia de salida, EXgqjiga gv 6794 kW
Exergia perdida, ExP gy 11,52 kW

En el grafico de la Figura 51 se representa el balance exergético total de la instalacién. En este caso, del

50% de exergia de entrada total se transforman en exergia de salida el 43%, en exergfa util el 6% y en exergia

perdida el 1%.

BALANCE EXERGETICO
TOTAL DE LA INSTALACION -
FLUIDO R717

Exergfa perdida
total; 690,4kW;
1%

Exergfa de
salida total;
18184kW; 43%

Exergfa de
entrada total;
21318kW; 50%

Figura 51. Resultados analisis exergético de la instalacién. Fluido R717.
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8.7.3. Fluido organico R142b.
> Analisis termodinamico.

En las Tablas 99 y 100 se pueden ver los valores termodinamicos de cada estado del ciclo y los flujos

masicos que se han calculado en el analisis, respectivamente:

Tabla 99. Resultados de los estados termodinamicos obtenidos del ciclo Organico Rankine para el refrigerante R142b.

Entalpia
Temperatura Presion Est. Entalpia Entropia .
Puntos ?’C) (bar) Isentr6pio (s /kpg) () /kgl’)"K) Titulo ()
(/kg)
INSTALACION PRINCIPAL
1 41,63 28 2543 254.8 1,185 -
2 190 28 - 577 2,016 -
3 126,5 5216 5238 5297 2,031 -
4 40 5,216 - 2522 1,177 -
GENERADOR DE VAPOR
30 256 1,20 - 719,60 ) _
33 160 1,20 - 609,50 - -
CONDENSDOR
60 32 1 - 134,10 0,4640 -
61 36 1 - 150,90 0,5185 -
Tabla 100. Flujos masicos obtenidos para R142b.
FLUJOS MASICOS.
Flujo masico total del fluido de trabajo, iggc (kg/s) 44,39
Flujo masico condensador, mcyp (kg/s) 736,3

En la Figura 52 se puede observar el diagrama T-s del ciclo:
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Diagrama T-s R142b
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Figura 52. Diagrama T-s del fluido R142b.

» Analisis energético.

En la Tabla 101 se pueden observar los resultados obtenidos del andlisis energético del ciclo y

posteriormente el rendimiento de este:

Tabla 101. Resultados del analisis energético para R142b.

TURBINA
Potencia producida en la turbina TUR, Wyyg . 2102kW
BOMBA
Potencia consumida por la bomba FWP, Wy p ‘ 117,6 kW
CONDENSADOR
Calor cedido en el condensador, Qcyp ‘ 12319 kW
GENERADOR DE VAPOR
Calor absorbido en el generador de vapor GV, Qgy ‘ 14304 kW
Rendimiento ciclo organico Rankine, fluido R142b 13,87%

En el diagrama de la Figura 53 se puede ver el desglose energético de cada componente de la instalacion,
tanto la potencia producida por la turbina TUR, la potencia consumida por la bomba de alimentacién FWP, el

calor cedido en el condensador CND y el calor absorbido en el generador de vapor GV.
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Como se puede ver, el calor total absorbido en la instalacién solo se da en el generador de vapor. El calor
cedido en el condensador es bastante significativo ya que el fluido va directamente a este una vez sale de la
turbina, por lo tanto, pasa de vapor saturado a liquido saturado siendo este un salto de entalpia bastante grande.
La potencia consumida por la bomba es bastante pequefia debido al salto tan pequefio de entalpia que hay entre

el punto 4 y 1. Como se puede ver en el diagrama T-s de la Figura 52 estos puntos son practicamente el mismo.

Resultados del analisis energético de los
componentes de la instalacién - Fluido R142b

14304kW

12319kW

2102KW
- 117,6KW
TUR FWP CND GV

Figura 53. Resultados Analisis energético de la instalacion. Fluido R142b.
» Analisis exergético.

En la Tabla 102 se pueden observar los resultados obtenidos del analisis exergético de cada componente

de la instalacién:

Tabla 102. Resultados del analisis exergético para R142b.

TURBINA, TUR
Exergia de entrada, EXoptrada TUR 4633 kW
Exergia de salida, EXgqjigq TUR 2339 kW
Exergia de trabajo, ExWpyg 2102 kW
Exergia perdida, ExPpyp 191,8 kW
BOMBA, FWP
Exergia de entrada, EX¢pyrqda Fwp 1128 kW
Exergia de salida, EXgqjiqq Fwp 1137 kW
Exergia de trabajo, ExW gy p 117,6 kW
Exergia perdida, ExPpyp 108,8 kW
CONDENSADOR, CND
Exergia de entrada, EX¢pyrqda cnD 3094 kW
Exergia de salida, EXgq1ida cND 2450 kW
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Exergia perdida, ExPyp 643,5 kW
GENERADOR DE VAPOR, GV

Exergia de entrada, EXoptrqda gv 4662 kW
Exergia de salida, EXgqjiq4 v 4633 kW
Exergia perdida, ExP gy 28,95 kW

En el grafico de la Figura 54 se representa el balance exergético total de la instalacién. En este caso, del
50% de exergfa de entrada total se transforman en exergfa de salida el 39%, en exergfa util el 7% y en exergia

perdida el 4%.

BALANCE EXERGETICO TOTAL
DE LA INSTALACION - FLUIDO
R142B.

Exergifa perdida
total; 973kW; 4%

Exergia de salida Exergia de

total; 10559kW;; entrada total;
39% 13517kW; 50%

Figura 54. Resultados analisis exergético de la instalacién. Fluido R142b.
8.7.4. Fluido organico R124.
» Analisis termodinamico.

En las Tablas 103 y 104 se pueden ver los valores termodinamicos de cada estado del ciclo y los flujos

masicos que se han calculado en el analisis, respectivamente:
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Tabla 103. Resultados de los estados termodinamicos obtenidos del ciclo Organico Rankine para el refrigerante R124.

Entalpia
Temperatura Presion Est. Entalpia Entropia ,
Puntos ?’C) (bar) Isentrépio (k] /kpg) (k] /kgI:‘K) Titulo (-)
(K] /g)
INSTALACION PRINCIPAL
1 41,07 20 246,10 246,40 1,157 -
2 50,50 20 - 257,50 1,188 -
3 79,68 20 - 294,20 1,297 -
4 90,58 20 - 309,50 1,340 -
5 170 20 - 487,10 1,806 -
6 131,80 5,941 458,80 461,90 1,814 -
7 90 5,941 - 425,30 1,718 -
8 40 5,941 - 245,10 1,153 0
GENERADOR DE VAPOR
30 256 1,20 - - -
31 224 1,20 - E?’gg - -
32 145 1,20 - ’ - -
33 160 1,20 - 262,00 - -
’ 609,50
ENFRIADOR DEL AIRE DE BARRIDO
41 148 3,62 - 422,50 0,843 -
42 138,3 3,62 - 412,60 06,819 -
ENFRIADOR DE AGUA DE CAMISAS
50 85 3 - 356,10 1,1340 -
51 83,4 3 - 349,40 1,1150 -
CONDENSDOR
60 32 1 - 134,10 0,4640 -
61 36 1 - 150,90 0,5185 -
Tabla 104. Flujos masicos obtenidos para R124.
FLUJOS MASICOS.
Flujo masico total del fluido de trabajo, iggc (kg/s) 80,53
Flujo masico condensador, niicyp (kg/s) 867,2

En la Figura 55 se puede ver el diagrama T-s del ciclo:
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Diagrama T-s R124
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Figura 55. Diagrama T-s del fluido R124.
» Analisis energético.

En la Tabla 105 se pueden observar los resultados obtenidos del andlisis energético del ciclo y

posteriormente el rendimiento de este:

Tabla 105. Resultados del analisis energético para R124.

TURBINA
Potencia producida en la turbina TUR, Wyyg ‘ 2030 kW
BOMBA
Potencia consumida por la bomba FWP, Wy p ‘ 108,5 kW
CONDENSADOR
Calor cedido en el condensador, Qcyp ‘ 14510 kW
ENFRIADORES
Calor absorbido en el enfriador de agua de camisas JWC, Q]wc 895,5 kW
Calor absorbido en el enfriador de aire de barrido CAC, Qc4c 1232 kW
RECUPERADOR
Calor absorbido en el recuperador REC, Qggc ‘ 2954 kW
GENERADOR DE VAPOR
Calor absorbido en el generador de vapor GV, Qgy ‘ 14304 kW
Rendimiento ciclo organico Rankine, fluido R124 9,91%
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En el grafico de la Figura 56 se representa los resultados obtenidos en el analisis energético. Como se puede
observar el calor cedido en el condensador CND es bastante significativo ya que el fluido pasa a liquido saturado.
De los tres intercambiadores donde mas se cede calor al fluido de trabajo es en recuperador REC debido a que
el salto de temperatura entre los puntos 2 y 3 es mayor. Como era de esperar, en el generador de vapor GV es

donde mas calor absorbe el fluido.

La potencia consumida por la bomba FWP es bastante mas pequefia que la potencia producida por la
turbina TUR, esto se debe a que el salto de entalpia entre la entrada y salida de la bomba es muy pequefio, como

se puede ver en el diagrama de la Figura 55, los puntos 1 y 8 son practicamente el mismo.

Resultados del analisis energético de los
componentes de la instalacion - Fluido R124

14510 kW 14304 kW
2954 kW
2030k\W 1232 kW '
895,5 kKW ~
108,5 kW
B oo -
TUR FWP CND J\W C CAC REC GV

Figura 56. Resultados Analisis energético de la instalacién. Fluido R124.

» Analisis exergético.

En la Tabla 106 se pueden observar los resultados obtenidos del analisis exergético de cada componente

de la instalacién:

Tabla 106. Resultados del analisis exergético para R124.

TURBINA, TUR
Exergia de entrada, EXentrada TUR 5760 kW
Exergia de salida, EXgqjiqq TUR 3548 kW
Exergia de trabajo, ExWpyg 2030 kW
Exergia perdida, ExPryg 182,3 kW
BOMBA, FWP
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Exergia de entrada, EX¢pyrqda Fwp 1681 kW
Exergia de salida, EXsqlida Fwp 1689 kW
Exergia de trabajo, ExW gy p 108,5 kW
Exergia perdida, ExPpyp 100,3 kW
CONDENSADOR, CND
Exergia de entrada, EXoptrqda cND 3738 kW
Exergia de salida, EXgqji44 cND 3238 kW
Exergia perdida, EXPcyp 499,6 kW
ENFRIADOR DE AGUA DE CAMISAS, JWC
Exergia de entrada, EXentrada jwc 5244 kW
Exergia de salida, EXsqjidq jwc 5236 kW
Exergia perdida, EXPjy ¢ 8,425 kW
ENFRIADOR DEL AIRE DE BARRIDO, CAC
Exergia de entrada, EX¢p4rqda cac 18800 kW
Exergia de salida, EXgqidq cac 18653 kW
Exergia perdida, ExP ¢y 147 kW
RECUPERADOR, REC
Exergia de entrada, EXop4rqda REC 5389 kW
Exergia de salida, EXgqjiqq REC 5086 kW
Exergia perdida, EXP g 303,2 kW
GENERADOR DE VAPOR, GV

Exergia de entrada, EX.ptrqda gv 6374 kW
Exergia de salida, EXgqiiqq gv 5760 kW
Exergia perdida, ExPgy 614 kW

En el grafico de la Figura 57 es observa el desglose del balance exergético global de toda la instalacién,
como se puede observar del 50% de la exergia de entrada corresponde el 46% a exergia de salida, el 2% a exergia

util siendo esta el trabajo neto del ciclo y un 2% en exergfa perdida.

BALANCE EXERGETICO TOTAL
DE LA INSTALACION - FLUIDO

\:R124 . Exergfa perdida

total; 1855kW;
2%

Exergfa de

Exergfa de salida
total; 43209kW;
46%

entrada total,

46986kW; 50%

Figura 57. Resultados analisis exergético de la instalacién. Fluido R124.
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8.7.5. Fluido orgéanico R245fa.
» Analisis termodinamico.

En las Tablas 107 y 108 se pueden ver los valores termodinamicos de cada estado del ciclo y los flujos

masicos que se han calculado en el analisis, respectivamente:

Tabla 107. Resultados de los estados termodindmicos obtenidos del ciclo Organico Rankine para el refrigerante R245fa.

Entalpia
Temperatura Presion Est. Entalpia Entropia ,
Puntos ?’C) (bar) Isentropio (k] /kpg) (] /kgl’)"K) Titulo (-
(] /kg)
INSTALACION PRINCIPAL
1 40,94 20 353,90 254,30 1,184 ;
2 50,50 20 - 267,30 1221 -
3 60,31 20 - 280,90 1262 ;
4 94,37 20 - 330,70 1,405 -
5 160 20 - 538,90 1,930 ;
6 103,30 2,496 492,50 497,60 1,943 -
7 90 2,496 i 484,00 1,907 ;
8 40 2,496 - 252,60 1,179 0
GENERADOR DE VAPOR
30 256 1,20 - - -
31 224 1.20 ; Zé?gg ) )
32 145 120 - ’ - ;
33 160 1,20 - 262,00 - -
’ 609,50
ENFRIADOR DEL AIRE DE BARRIDO
41 148 3,62 - 422,50 6,8430 -
42 1211 3,62 - 395,10 6,776 ;
ENFRIADOR DE AGUA DE CAMISAS
50 85 3 - 356,10 1,1340 -
51 83,4 3 - 349,40 1,1150 -
CONDENSDOR
60 32 1 ; 134,10 0,4640 )
61 36 1 - 150,90 0,5185 -
Tabla 108. Flujos mésicos obtenidos para R245fa.
FLUJOS MASICOS.
Flujo masico total del fluido de trabajo, 1iggc (kg/s) 68,70
Flujo masico condensador, micyp (kg/s) 950,20

En la Figura 58 se puede ver el diagrama T-s del ciclo:
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Diagrama T-s R245fa
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Figura 58. Diagrama T-s del fluido R245fa

» Analisis energético.

En la Tabla 109 se pueden observar los resultados obtenidos del andlisis energético del ciclo y

posteriormente el rendimiento de este:

Tabla 109. Resultados del analisis energético para R245fa.

TURBINA
Potencia producida en la turbina TUR, Wyyg ‘ 2839 kW
BOMBA

Potencia consumida por la bomba FWP, Wy p ‘ 115,7 kW
CONDENSADOR

Calor cedido en el condensador, Qcyp ‘ 15898 kW
ENFRIADORES

Calor absorbido en el enfriador de agua de camisas JWC, Q]wc 895,5 kW

Calor absorbido en el enfriador de aire de barrido CAC, Qcac 3422 kW
RECUPERADOR

Calor absorbido en el recuperador REC, Qrec ‘ 935,8 kW

GENERADOR DE VAPOR
Calor absorbido en el generador de vapor GV, Qcv ‘ 14304 kW
Rendimiento ciclo organico Rankine, fluido R245fa 13,92%
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En el grafico de la Figura 59 se representa los resultados obtenidos en el anélisis energético. Como se puede
observar el calor cedido en el condensador CND es bastante significativo ya que el fluido pasa a liquido saturado.
De los tres intercambiadores donde mas se cede calor al fluido de trabajo es en recuperador CAC debido a que
el salto de temperatura entre los puntos 2 y 3 es mayor. Como era de esperar, en el generador de vapor GV es

donde mas calor absorbe el fluido.

La potencia consumida por la bomba FWP es bastante mas pequefia que la potencia producida por la
turbina TUR, esto se debe a que el salto de entalpia entre la entrada y salida de la bomba es muy pequefio, como

se puede ver en el diagrama de la Figura 58, los puntos 1 y 8 son practicamente el mismo.

Resultados del analisis energético de los
componentes de la instalacion - Fluido R245fa

15898kW
14304kW
3406 kW 3422kW
895,5kW 935,8kW
118,2KW
A
TUR FWP CND JWC CAC REC GV

Figura 59. Resultados Analisis energético de la instalacion. Fluido R245fa.
» Analisis exergético.

En la Tabla 110 se pueden observar los resultados obtenidos del analisis exergético de cada componente

de la instalacién:

Tabla 110. Resultados del analisis exergético para R245fa.

TURBINA, TUR
Exergia de entrada, EX,p¢rqda TUR 4864 kW
Exergia de salida, EXgqjiqq TUR 1750 kW
Exergia de trabajo, EXWryg 2839 kW
Exergia perdida, ExPpyp 274,9 kW
BOMBA, FWP
Exergia de entrada, EX¢pyrqda Fwp 303,3 kW
Exergia de salida, EXgq1iqq Fwp 311,3 kW
Exergia de trabajo, ExW gy p 115,7 kW
Exergia perdida, ExPpyp 107,7 kW
CONDENSADOR, CND
Exergia de entrada, EXeprada cnD 2530 kW
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Exergia de salida, EXgqji94 cND 2010 kW
Exergia perdida, EXPcyp 520,5 kW
ENFRIADOR DE AGUA DE CAMISAS, JWC
Exergia de entrada, EXentrada jwc 3867 kW
Exergia de salida, EXsqjidq jwc 3864 kW
Exergia perdida, EXPy¢ 2,548 kW
ENFRIADOR DEL AIRE DE BARRIDO, CAC
Exergia de entrada, EX.p¢rqda cac 17133 kW
Exergia de salida, EXggjiqq cac 16716 kW
Exergia perdida, ExP ¢y 4173 kW
RECUPERADOR, REC
Exergia de entrada, EX,ptrqda REC 2220 kW
Exergia de salida, EXgqiiq4 REC 2127 kW
Exergia perdida, EXPppc 93,05 kW
GENERADOR DE VAPOR, GV
Exergia de entrada, EX¢pirada gv 4964 kW
Exergia de salida, EXgqjiga gv 4864 kW
Exergia perdida, ExP gy 99,44 kW

En el grafico de la Figura 60 es observa el desglose del balance exergético global de toda la instalacién,
como se puede observar del 50% de la exergia de entrada corresponde el 44% a exergia de salida, el 4% a exergia

util siendo esta el trabajo neto del ciclo y un 2% en exergfa perdida.

BALANCE EXERGETICO TOTAL DE
LA INSTALACION - FLUIDO R245FA

Exergfa perdida
total; 1362kW; 2%

Exergfa de entrada
total; 35803k W;
50%

Exergfa de salida

total; 31718 kW
44%

Figura 60. Resultados analisis exergético de la instalacién. Fluido R245fa.
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8.7.6. Fluido organico R600a.
» Analisis termodinamico.

En las Tablas 111 y 112 se pueden ver los valores termodinamicos de cada estado del ciclo y los flujos

masicos que se han calculado en el analisis, respectivamente:

Tabla 111. Resultados de los estados termodinamicos obtenidos del ciclo Organico Rankine para el refrigerante R600a.

Entalpia
Temperatura Presion Est. Entalpia Entropia .
Puntos ?’C) (bar) Isentr6pio (s /kpg) () /kgl’)"K) Titulo ()
(K)/kg)
INSTALACION PRINCIPAL
1 4223 34 302,4 303,8 1,350 -
2 220 34 - 967,8 2,994 -
3 163,5 5,300 8573 869,5 3,022 -
4 40 5,309 - 297 1,329 -
GENERADOR DE VAPOR
30 256 1,20 - 719,60 ) )
33 160 1,20 - 609,50 - -
CONDENSDOR
60 32 1 - 134,10 0,4640 -
61 36 1 - 150,90 0,5185 :
Tabla 112. Flujos masicos obtenidos pata R600a.
FLUJOS MASICOS.
Flujo masico total del fluido de trabajo, mgpc (kg/s) 21,54
Flujo masico condensador, mcyp (kg/s) 737,00

En la Figura 61 se puede ver el diagrama T-s del ciclo:
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Diagrama T-s R600a
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Figura 61. Diagrama T-s del fluido R600a.
» Analisis energético.

En la Tabla 113 se pueden observar los resultados obtenidos del andlisis energético del ciclo y

posteriormente el rendimiento de este:

Tabla 113. Resultados del analisis energético para R600a.

TURBINA
Potencia producida en la turbina TUR, Wyyg ‘ 2117 kW
BOMBA
Potencia consumida por la bomba FWP, Wy p ‘ 145 kW
CONDENSADOR
Calor cedido en el condensador, Qcyp ‘ 12331 kW
GENERADOR DE VAPOR

Calor absorbido en el generador de vapor GV, Qgy ‘ 14304 kW

Rendimiento ciclo organico Rankine, fluido R600a 13,79%

En el diagrama de la Figura 62 se puede ver el desglose energético de cada componente de la instalacion,
tanto la potencia producida por la turbina TUR, la potencia consumida por la bomba de alimentacién FWP, el

calor cedido en el condensador CND y el calor absorbido en el generador de vapor GV.
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Como se puede ver, el calor total absorbido en la instalacién solo se da en el generador de vapor. El calor
cedido en el condensador es bastante significativo ya que el fluido va directamente a este una vez sale de la
turbina, por lo tanto, pasa de vapor saturado a liquido saturado siendo este un salto de entalpia bastante grande.
La potencia consumida por la bomba es bastante pequefia debido al salto tan pequefio de entalpia que hay entre

el punto 4 y 1. Como se puede ver en el diagrama T-s de la Figura 61 estos puntos son practicamente el mismo.

Resultados del analisis energético de los
componentes de la instalacion - Fluido R600a

14304kW

12331kW l
ND GV

Figura 62. Resultados Analisis energético de la instalacién. Fluido R600a

2117kW
145kW
TUR FWP C

» Analisis exergético.

En la Tabla 114 se pueden observar los resultados obtenidos del analisis exergético de cada componente

de la instalacién:

Tabla 114. Resultados del analisis exergético para R600a.

TURBINA, TUR
Exergia de entrada, EXen¢rada TUR 4925 kW
Exergia de salida, EXgqjiqq TUR 2631 kW
Exergia de trabajo, ExWyyp 2117 kW
Exergia perdida, ExPpypg 176,7 kW
BOMBA, FWP

Exergia de entrada, EX¢pyrqda Fwp 986,5 kW
Exergia de salida, EXq1igq rwp 997,6 kW
Exergia de trabajo, ExW gy p 145 kKW

Exergia perdida, ExPpyp 133,9 kW

CONDENSADOR, CND

Exergia de entrada, EXoptrqda cND 3386 kW
Exergia de salida, EXgqji94 cND 2310 kW
Exergia perdida, ExPyp 1076 kW

166



GENERADOR DE VAPOR, GV

Exergia de entrada, EXepirada gv
Exergia de salida, EXgqjigq gv
Exergia perdida, ExP gy

4931 kW
4925 kW
5,697 kW

En el grafico de la Figura 63 se puede ver el desglose total del balance exergético de la instalacion:

BALANCE EXERGETICO TOTAL
DE LA INSTALACION - FLUIDO

R6OOA Exergfa perdida

total; 1393kW;

Exergfa de salida Exergia de

total; 10863kW,;
38%

entrada total;
14228kW; 50%

Figura 63. Resultados analisis exergético de la instalacién. Fluido R600a.

8.8.Comparativa entre los distintos refrigerantes del ciclo organico Rankine.

La eleccién del fluido de trabajo de la instalacion es determinante a la hora de plantear el sistema de
recuperacion de calor, no solo cuando se habla en términos de eficiencia y rendimiento del ciclo, sino también
desde el punto de visto del disefio de la instalacion. En el apartado 8.3 se han presentado los factores que pueden

ayudar a decidirse por un fluido u otro, ya sea por sus propiedades termodindmicas, por los aspectos

medioambientales o de seguridad.

Para comparar todos los refrigerantes que se han analizado, primero se puede hacer una comparativa entre
el trabajo neto que genera la instalacién y el calor absorbido total para cada fluido, véase Figura 64. Se observa
que el refrigerante que mayor potencia produce en el sistema es el R245fa, seguido de los refrigerantes R134a y

R717, que generan unos 2444 kW aproximadamente. Los refrigerantes R142b, R124 y R600a desarrollan por lo

contrario una potencia menor, en torno a los 2000 kW.
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14304kW 14304kW 14304kW
2442kW 2444 2723 )
1984 1922kwW 1£ Calor absorbido total
Trabajo neto total

R134a R717 R142b R124 R245fa R600a

Figura 64. Trabajo neto y calor absorbido total de cada refrigerante.

La potencia producida por la turbina esta relacionada con el salto entdlpico, o de temperaturas, que se
produce en la expansion. Por lo que, la potencia generada por la turbina serd mayor cuanto mayor sea la
diferencia de entalpias, o temperaturas, entre los puntos de entrada y salida de la turbina. En base a esta potencia
neta producida por el sistema de recuperacién de calor, se puede calcular cual serfa la potencia producia total al

85% SMCR del motor principal y el porcentaje adicional, véase Tabla 115:

Tabla 115. Potencia neta producida y porcentaje adicional del ciclo organico Rankine.

Potencia neta .
roducida por sistema Potencia total Porcentaje de
p e Pr Iy producida al 85% s d’i h
c ecupe aC10 c SMCR pO encia adicCio
calor
Motor principal - 64234,5 kW -

R134a 2442 kW 66676 KW 3,66%
R717 2444 kW 66678 kW 3,66%
R142b 1984 kW 66218 kW 2,99&
R124 1922 kW 66156 kW 2,90%
R245fa 2723 kW 66723 kW 4,08%
R600a 1972 kW 66206 kKW 2,97%

Con el fluido R245fa se puede incrementar la potencia en un 4%, con los fluidos R134a y R717 se produce

un incremento del 3,6% y con los demas fluidos se obtendrfa un menor porcentaje de 2,9%.

Ahora se procede a comparar los rendimientos obtenidos para cada refrigerante, véase Figura 65. Se observa

que el fluido que mayor rendimiento obtiene en el ciclo es el R717, en torno al 17%, seguido de los refrigerantes
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R 142b, R245fa y R600a que obtienen un rendimiento cercano al 14%. Los refrigerantes que menor rendimiento

obtienen son el R134a y el R124, siendo estos de 11,38% y 9%, respectivamente.

Rendimientos de cada refrigerante.

17,09%

13,87% 13.92% 13,79%
11,38%
| 5%
R134a R717 R142b R124 R245fa R600a

Figura 65. Eficiencia térmica de cada refrigerante.

Del anilisis exergético, indicador de la irreversibilidad e ineficiencias del proceso, se puede ver en la Figura
66 que el refrigerante con mayor exergfa perdida es el R134a, seguido de R124. Después irfan los refrigerantes

R245fa y R600a, y por dltimo, los fluidos R142b y R717, con valores muy similares.

Exergia perdida de cada refrigerante.

2025kW
1855kW
1362kW 1393kW
973kW
690k l
R134a R717 R142b R124 R245fa R600a

Figura 66. Exergia perdida de cada refrigerante.

A modo de conclusién para el ciclo organico Rankine se concluye que el refrigerante R245fa representa la
opcién mas adecuada en términos de potencia total desarrollada (2723 kW) y una eficiencia térmica de casi un
14%, aunque no es la mds alta se puede considerar que es un buen resultado. También se puede considerar la

opcién del refrigerante R717, ya que en términos de eficiencia y exergfa perdida se han obtenido muy buenos
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resultados, aunque se obtendria una potencia neta de 2444 kW menor a los 2723 kW que se generan con el

fluido R245fa.

En términos de disefio de la instalacion, el refrigerante R717 requiere un flujo mésico bastante menor que
el R245fa. También hay que tener en cuenta que la instalacion del R717 solo esta compuesta por el generador
de vapor GV, la turbina TUR, el condensador CND y la bomba de alimentacién FWP. Aunque el propio motor
tenga su sistema de refrigeracién para el enfriador de agua de camisas y el enfriador del aire de barrido del
motor, no harfa falta disponer de un recuperador REC. Esto, en el disefio de la instalacién en un buque, hay
que tenerlos en cuenta ya que el espacio es bastante reducido, al igual que hay que tener un control de pesos

exhaustivo.

Asimismo, en términos de seguridad y aspectos medioambientales ambos son tdxicos pertenecientes al
grupo B, pero en este caso el refrigerante R245fa no tiene propagacion de la llama (nivel de seguridad B1), en
cambio el R717 tiene una inflamabilidad media (nivel de seguridad B2). En cuanto a los aspectos medios
ambientales el refrigerante R717 tiene un bajo potencial de calentamiento global (GWP) y de agotamiento de la

capa de ozono (ODP), en cambio el R245fa tiene un alto GWP.

Teniendo en cuenta todo lo dicho anteriormente, ambos refrigerantes serfan una buena opcién para el uso
en una instalacién para la recuperacién de calor, pero se considera una mejor opcidn el refrigerante R717, a

pesar de su nivel de toxicidad.

8.9.Comparativa entre el ciclo Rankine convencional y el ciclo organico Rankine.

En este apartado se va a realizar una comparacion entre los dos ciclos estudiados en el proyecto: El ciclo
Rankine convencional y el ciclo organico Rankine. Los analisis de ambos ciclos se han realizado con los datos
del motor principal al 85% SMCR vy las diferentes hipdtesis supuestas para cada uno de ellos en cuenta a

parametros y condiciones de diseflo.
Para el ciclo Rankine convencional se obtuvieron los resultados que se muestran en la Tabla 116:

Tabla 116. Resumen ciclo Rankine convencional.

Ciclo Rankine convencional
Potencia producida en el sistema de recuperacién de calor 3920 kW
Eficiencia térmica del ciclo 23,19 %
Potencia total producida al 85% SMCR 68154 kW
Porcentaje de potencia adicional conseguida 5,75 %
Exergia perdida total en la instalacién 10131,9 kW

Mientras que para el ciclo organico Rankine, si se toma como fluido de trabajo el refrigerante R717, tiene

que:
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Tabla 117. Resumen ciclo organico Rankine.

Ciclo organico Rankine
Potencia producida en el sistema de recuperacion de calor 2444 kW
Eficiencia térmica del ciclo 17,09 %
Potencia total producida al 85% SMCR 66678 kW
Porcentaje de potencia adicional conseguida 3,66 %
Exergia perdida total en la instalacion 690 kW

En base a los resultados que se han mostrado se determina que el ciclo Rankine convencional presenta una
mayor obtencion de potencia neta, al igual que una mayor eficiencia térmica, y por lo tanto una mayor potencia

total producida y un porcentaje de potencia adicional mayor.

8.10. Conclusiones.

En este capitulo se ha analizado el ciclo organico Rankine como sistema de recuperacién de calor de los

gases de escape del motor principal para un buque portacontenedores de 14000 TEUs.

Se ha disefiado dos tipos de instalaciones diferentes dependiendo del refrigerante y se ha hecho distincién
ala hora de hacer todos los analisis entre ambas instalaciones y fluidos. A continuacion, se han seleccionado los

fluidos con los que se va a realizar el estudio.

Lo primero a resefiar es la necesidad de fijar los pardmetros de operacién y disefio iniciales que permitan
que sean las caracteristicas propias del motor principal las que influyan en el desarrollo de la instalacion. A la
hora de definir la instalacién, los datos centrales deben ser los proporcionados por el motor, es decir,

temperatura y flujos masicos del sistema de gases de escape, sistema de refrigeracién y el de aire de barrido.

Tras definir estos parametros, se ha realizado el estudio de los estados termodindmicos de cada estado o
punto de la instalacion, ya que es determinante para realizar el andlisis energético de la misma. De las
caracteristicas termodindmicas del fluido de trabajo se extrapolan los calores absorbidos en los distintos
intercambiadores de la instalacién y en el generador de vapor, la potencia desarrollada por la turbina, la potencia
consumida por la bomba y el calor cedido en el condensador. Después se ha realizado el rendimiento térmico

de la instalacién y a continuacion el analisis exergético.

Por ultimo, se han comparado todos los refrigerantes estudiados y ademas se ha hecho una comparativa

con los resultados obtenido en el estudio del ciclo Rankine convencional.
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ANEXO 2: CODIGO EES PARA EL CICLO
RANKINE CONVENCIONAL.
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CICLO RANKINE"
"DATOS CONOCIDOS"

"Presion circuito de alta"
PHP=9,8 [bar]

"Presion circuito de baja"
PLP=3,4 [bar]

"Presion GV"

PGV=1,20 [bar]

"Rendimiento Turbina"
RendTUR=0,89 [-]
"Rendimiento bomba FWP"
RendFWP=0,8 [-]
"Rendimiento bomba HPP"
RendHPP=0,8 [-]

"Temperatura salida JWC entrada CAC"

T2=80 [C]

"Temperatura salida LP SUP entrada Turbina"
T6=179 [C]

"Temperatura salida HP SUP entrada Turbina"
T11=214 [C]

"Temperatura salida CND entrada Bomba FWP"
T15=40 [C]

"Datos agua de mar CND"
P60=1 [bar]
P61=1 [bar]
T60=32 [C]
T61=36 [C]

"Datos JWC"

P50=3 [bar]

P51=3[bar]

T50=85 [C]
flujoJWC=133,34 [kg/s]

"Datos CAC"

P41=3,62 [bar]

P42=3,62 [bar]

T41=148 [C]
flujpCAC=127,1 [kg/s]
CPaire=1 [kJ/kg*K]
"Datos gases de escape"
T30=256 [C]
flujoGescape=129,9 [kg/s]
T35=160 [C]

h35=609,5 [kJ/kg]
CPGescape=1,147 [kJ/Kg*K]

"ESTADOS DE CADA PUNTO"

"Estado 1. Salida bomba FWP entrada JWC"

"Estado 1s"
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s1s=s15
P1=PLP
hls=Enthalpy(Water;s=s1s;P=P1)

"Estado 1"
RendFWP=(h1s-h15)/(h1-h15)
T1=Temperature(Water;P=P1;h=h1)
s1=Entropy(Water;h=h1;T=T1)

"Estado 2. Salida JWC entrada CAC"
P2=PLP
h2=Enthalpy(Water;T=T2;P=P2)
s2=Entropy(Water;h=h2;T=T2)

"Estado 3. Salida CAC"

P3=PLP

x3=0 [-]
h3=Enthalpy(Water;P=P3;x=x3)
s3=Entropy(Water;h=h3;P=P3)
T3=Temperature(Water;P=P3;h=h3)

"Estado 4. Entrada LP EVA"
P4=P3
T4=T3
h4=h3
s4=s3
X4=x3

"Estado 5. Salida LP EVA entrada LP SUP"
P5=PLP

x5=1

h5=Enthalpy(Water;P=P5;x=x5)
s5=Entropy(Water;x=x5;T=T5)
T5=Temperature(Water;P=P5;x=x5)

"Estado 6. Salida LP SUP entrada TUR"
P6=PLP
h6=Enthalpy(Water;P=P6;T=T6)
s6=Entropy(Water;h=h6;P=P6)

"Estado 7. Entrada bomba HPP"
P7=P3
T7=T3
h7=h3
s7=s3
X7=X3

"Estado 8. Salida bomba HPP entrada HP ECO"

"Estado 8s"

s8s=s7

P8=PHP
h8s=Enthalpy(Water;P=P8;s=5s8s)

"Estado 8"

RendHPP=(h8s-h7)/(h8-h7)
s8=Entropy(Water;h=h8;P=P8)
T8=Temperature(Water;h=h8;P=P8)
"Estado 9. Salida HP ECO entrada HP EVA"
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P9=PHP

x9=0 [-]
T9=Temperature(Water;P=P9;x=x9)
h9=Enthalpy(Water;T=T9;x=x9)
s9=Entropy(Water;h=h9;T=T9)

"Estado 10. Salida HP EVA entrada HP SUP"
P10=PHP

x10=1 [-]

h10=Enthalpy(Water;P=P10;x=x10)
s10=Entropy(Water;h=h10;P=P10)
T10=Temperature(Water;P=P10;x=x10)

"Estado 11. Salida HP SUP entrada HP TUR"
P11=PHP
h1l1=Enthalpy(Water;T=T11;P=P11)
sll=Entropy(Water;T=T11;h=h11)

"Estado 12 Salida HP TUR"

"Estado 12s"

s12s=s11

P12=PLP
h12s=Enthalpy(Water;s=s12S;P=P12)

"Estado 12"
RendTUR=(h11-h12)/(h11-h12s)
T12=Temperature(Water;h=h12;P=P12)
sl12=Entropy(Water;T=T12;h=h12)
x12=Quality(Water;T=T12;h=h12)

"BALENCES para conocer los flujos de alta y baja presion”
"BALANCE GV"
flujoTOTALagua*(h6-h4)*0,343+flujoTOTALagua*(h11-h8)*0,657=flujoGescape*CPGescape*(T30-T35)

"BALANCE PUNTO SALIDA TURHP ENTRADA TURLP para sacar h13"

flujoLP=0,343*flujoTOTALagua
flujoHP=0,657*flujoTOTALagua

"Estado 13. Salido TURHP entrada TURLP"
P13=PLP
(flujoLP*h6)+(flujoHP*h12)=flujoTOTALagua*h13
s13=Entropy(Water;P=P13;h=h13)
T13=Temperature(Water;P=P13;h=h13)

"Estadol4. Salida TURLP entrada CND"
"Estado 14s"

P14=P15

s14s=s13
hl4s=Enthalpy(Water;s=s14s;P=P14)

"Estado 14"
RENDTUR=(h13-h14)/(h13-h14s)
sl4=Entropy(Water;h=h14;P=P14)
x14=Quality(Water;T=T14;h=h14)
T1l4=Temperature(Water;P=P14;h=h14)

"Estado 15"
x15=0 [-]
h15=Enthalpy(Water;T=T15;x=x15)
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s15=Entropy(Water;T=T15;h=h15)
P15=Pressure(Water;T=T15;h=h15)

"CND"

"Estado 60"
h60=Enthalpy(Water;T=T60;P=P60)
s60=Entropy(Water; T=T60;h=h60)
"Estado 61"
h61=Enthalpy(Water;T=T61;P=P61)
s61=Entropy(Water;T=T61;h=h61)

"JWC"

"Estado 50"

h50=Enthalpy(Water; T=T50;P=P50)
s50=Entropy(Water;T=T50;h=h50)

"Estado 51"
s51=Entropy(Water;T=T51;P=P51)
T51=Temperature(Water;P=P51;h=h51)
"Balance para sacar h51"
flujoTOTALagua*(h1-h2)=flujpJWC*(h51-h50)

"CAC"

"Estado 41"
h41=Enthalpy(Air_ha;T=T41;P=P41)
s41=Entropy(Air_ha;T=T41;P=P41)

"Estado 42"

h42=Enthalpy(Air_ha;T=T42;P=P42)
s42=Entropy(Air_ha;T=T42;P=P42)

"Balance para sacar T42"
flujoTOTALagua*(h2-h3)=flujoCAC*CPaire*(T42-T41)

"GV"
"Estado 30"

P30=PGV
flujoHP*(h10-h11)=flujoGescape*(h31-h30)

"Estado 31"

P31=PGV
flujoHP*(h9-h10)=flujoGescape*(h32-h31)
h32-h31=CPGescape*(T32-T31)

"Estado 32"

P32=PGV
flujoLP*(h5-h6)=flujoGescape*(h33-h32)
h33-h32=CPGescape*(T33-T32)

"Estado 33"

P33=PGV
flujoHP*(h8-h9)=flujoGescape*(h34-h33)
h34-h33=CPGescape*(T34-T33)

"Estado 34"

P34=PGV
flujoLP*(h4-h5)=flujoGescape*(h35-h34)
h35-h34=CPGescape*(T35-T34)
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"Estado 35"
P35=PGV

"Flujo de agua salada en CND"
flujoTOTALagua*(h14-h15)=flujoCND*(h61-h60)

"ANALISIS ENERGETICO"

"Analisis en TURBINA"
W_TURHP=flujoHP*(h11-h12)
W_TURLP=flujoTOTALagua*(h13-h14)

"Analisis en CND"
Q_CND=flujoTOTALagua*(h14-h15)

"Analisis en Bomba FWP"
W_FWP=flujoTOTALagua*(h15-h1)

"Andlisis en JWC"
Q_JWC=flujoTOTALagua*(h2-h1)

"Andlisis en CAC"
Q_CAC=flujoTOTALagua*(h3-h2)

"Analisis bomba HPP"
W_HPP=flujoHP*(h7-h8)

"Analisis GV"
Q_LPEVA=flujoLP*(h5-h4)
Q_HPECO=flujoHP*(h9-h8)
Q_LPSUP=flujoLP*(h6-h5)
Q_HPEVA=flujoHP*(h10-h9)
Q_HPSUP=flujoHP*(h11-h10)

Wneto=W_TURHP+W_TURLP+W_FWP+W_HPP
Qabs=Q_LPEVA+Q_HPECO+Q_LPSUP+Q_HPEVA+Q_HPSUP

RENDciclo=(Wneto/Qabs)*100
RENDciclo2=((Wneto)/(Qabs+Q_CAC+Q_JWC))*100

"ANALISIS EXERGETICO"

"Estado muerto"

P0=1 [bar]

T0=20 [C]

TOK=T0+273 [K]
hOw=Enthalpy(Water; T=TO;P=P0)
sOw=Entropy(Water; T=TO;P=P0)
hOa=Enthalpy(Air_ha;T=T0;P=P0)
sOa=Entropy(Air_ha;T=TO0;P=P0)

"Andlisis en JWC. Puntos de entrada 1 y 50. Puntos de salida 2 y 51"
Exel=flujoTOTALagua*(h1-hOw-TOK*(s1-s0w))
Exe50=flujoJWC*(h50-hOw-TOK*(s50-s0w))
Exs2=flujoTOTALagua*(h2-hOw-TOK*(s2-s0w))
Exs51=flujoJWC*(h51-hOw-TOK*(s51-s0w))
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Exel+Exe50=Exs2+Exs51+ExpJWC

"Analisis en CAC. Puntos de entrada 2 y 41. Puntos de salida 3 y 42"
Exe2=Exs2

Exe41=flujoCAC*(h41-hOa-TOK*(s41-s0a))
Exs3=flujoTOTALagua*(h3-hOw-TOK*(s3-s0w))
Exs42=flujoCAC*(h42-hOa-TOK*(s42-s0a))

Exe2+Exe41=Exs3+Exs42+ExpCAC

"Andlisis en Bomba HPP. Punto entrada 7 y salida 8"
Exe7=flujoHP*(h7-hOw-TOK*(s7-s0w))
Exs8=flujoHP*(h8-hOw-TOK*(s8-s0w))
ExW_HPP=W_HPP*(-1)

Exe7+ExW_HPP=Exs8+ExpHPP

"Analisis en Bomba FWP. Punto entrada 15 y salida 1"
Exel15=flujoTOTALagua*(h15-hOw-TOK*(s15-s0w))
Exsl=Exel

EXW_FWP=W_FWP*(-1)

Exel5+ExW_FWP=Exs1+ExpFWP

"Andlisis en CND. Puntos de entrada 14 y 60. Puntos de salida 15y 61"
Exel4=flujoTOTALagua*(h14-hOw-TOK*(s14-s0w))
Exe60=flujoCND*(h60-hOw-TOK*(s60-s0w))

Exs15=Exel5

Exs61=flujoCND*(h61-hOw-TOK*(s61-s0w))

Exel4+Exe60=Exs15+Exs61+ExpCND

"Andlisis TURBHP. Punto de entrada 11. Punto de salida 12"
Exel1=flujoHP*(h11-hOw-TOK*(s11-s0w))
Exs12=flujoHP*(h12-hOw-TOK*(s12-s0w))
ExW_TURHP=W_TURHP

Exel1=Exs12+ExW_TURHP+ExXpTURHP

"Analisis TURLP. Punto entrada 13. Punta salida 14"
Exel13=flujoTOTALagua*(h13-hOw-TOK*(s13-s0w))
Exsl14=Exel4

ExW_TURLP=W_TURLP

Exel13=Exs14+ExW_TURLP+ExpTURLP

"ANALISIS GV"

T30K=T30+273 [K]

T31K=T31+273 [K]

T32K=T32+273 [K]

T33K=T33+273 [K]

T34K=T34+273 [K]

T35K=T35+273 [K]

gamma_gescape=4/3
gamma_gescape=CPGescape/CVGescape
R=CPGescape-CVGescape

"Andlisis en LP EVA. Puntos de entrada 4 y 34. Puntos de salida 5y 35"

Exe4=flujoLP*(h4-hOw-TOK*(s4-s0w))
Exe34=flujoGescape*CPGescape*(T34K-TOK)-TOK*(CPGescape*In(T34K/TOK)-R*In(P34/P0))

181



Exs5=flujoLP*(h5-hOw-TOK*(s5-s0w))
Exs35=flujoGescape*CPGescape*(T35K-TOK)+TOK*(CPGescape*In(T35K/TOK)-R*In(P35/P0))

ExeLPEVA=Exe4+Exe34
ExsLPEVA=EXs5+Exs35
ExeLPEVA=ExsLPEVA+EXpLPEVA

"Analisis en HP ECO. Puntos de entrada 8 y 33. Puntos de salida 9 y 34"

Exe8=EXs8
Exe33=flujoGescape*CPGescape*(T33K-TOK)-TOK*(CPGescape*In(T33K/TOK)-R*In(P33/P0))
Exs9=flujoHP*(h9-hOw-TOK*(s9-s0w))

Exs34=Exe34

ExeHPECO=Exe8+Exe33
ExsHPECO=Exs9+Exs34
ExeHPECO=ExsHPECO+ExpHPECO

"Analisis en LP SUP. Puntos de entrada 5 y 32. Puntos de salida 6 y 33"

Exe5=Exs5
Exe32=flujoGescape*CPGescape*(T32K-TOK)-TOK*(CPGescape*In(T32K/TOK)-R*In(P32/P0))
Exs6=flujoLP*(h6-hOw-TOK*(s6-s0w))

Exs33=Exe33

ExeLPSUP=Exe5+Exe32
ExsLPSUP=Exs6+Exs33

ExeLPSUP=EXsLPSUP+ExpLPSUP

"Analisis en HP EVA. Puntos de entrada 9 y 31. Puntos de salida 10 y 32"

Exe9=Exs9
Exe31=flujoGescape*CPGescape*(T31K-TOK)-TOK*(CPGescape*In(T31K/TOK)-R*In(P31/P0))
Exs10=flujoHP*(h10-hOw-TOK*(s10-s0w))

Exs32=Exe32

ExeHPEVA=Exe9+Exe31
ExsHPEVA=Exs10+Exs32
ExeHPEVA=ExsHPEVA+ExpHPEVA

"Analisis en HP SUP. Puntos de entrada 10 y 30. Puntos de salida 11y 31"

Exel10=Exs10
Exe30=flujoGescape*CPGescape*(T30K-TOK)-TOK*(CPGescape*In(T30K/TOK)-R*In(P30/P0))
Exsl1=Exell

Exs31=Exe31

ExeHPSUP=Exel0+Exe30
ExsHPSUP=Exs11+Exs31

ExeHPSUP=ExsHPSUP+ExpHPSUP

ExeGV=ExeLPEVA+ExeHPECO+ExeLPSUP+ExeHPEVA+ExeHPSUP
ExsGV=ExsLPEVA+ExsHPECO+ExsLPSUP+ExsHPEVA+ExsHPSUP
ExeGV=ExsGV+ExpGV
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ANEXO 3. CODIGOS EES PARA EL CICLO
ORGANICO RANKINE DE LOS
REFRIGERANTES R134a, R124 Y R245fa.
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"CICLO ORGANICO RANKINE R134a"
"DATOS CONOCIDOS"

"Presion maxima de la instalacion”
Pmax=38,5 [bar]

"Presion GV"

PGV=1,20 [bar]

"Rendimiento Turbina"
RendTUR=0,89 [-]
"Rendimiento bomba FWP"
RendFWP=0,8 [-]

"Temperatura a la salida del GV"

T5=180|[C]

"Temperatura salida JWC y entrada en REC"
T2=50,50 [C]

"Temperatura salida CND entrada Bomba FWP"
T8=40 [C]

"Temperatura salida de REC entrada CND"
T7=90 [C]

"Datos agua de mar CND"
P60=1 [bar]
P61=1 [bar]
T60=32 [C]
T61=36 [C]

"Datos JWC"

P50=3 [bar]

P51=3[bar]

T50=85 [C]

T51=83,4 [C]
flujoJWC=133,34 [kg/s]

"Datos CAC"
P41=3,62 [bar]
P42=3,62 [bar]
T41=148 [C]
flujpCAC=127,1 [kg/s]
CPaire=1 [kJ/kg*K]

"Datos gases de escape"
T30=256 [C]
flujoGescape=129,9 [kg/s]
T33=160 [C]

h33=609,5 [kJ/kg]
CPGescape=1,147 [kJ/Kg*K]

"ESTADOS DA CADA PUNTO"

"Estado 8. Salida CND entrada bomba FWP"
x8=0 [-]

h8=Enthalpy(R134a;T=T8;x=x8)
P8=Pressure(R134a;T=T8;x=x8)
s8=Entropy(R134a;T=T8;h=h8)
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"Estado 1. Salida bomba FWP entrada JWC"

"Estado 1s"

s1s=s8

P1=Pmax
hls=Enthalpy(R134a;s=sl1s;P=P1)

"Estado 1"
RendFWP=(h1s-h8)/(h1-h8)
T1=Temperature(R134a;P=P1;h=h1)
s1=Entropy(R134a;T=T1;h=h1)

"Estado 2. Salida JWC entrada REC"
P2=Pmax
h2=Enthalpy(R134a;T=T2;P=P2)
s2=Entropy(R134a;T=T2;P=P2)
flujoJWC*(h50-h51)=flujoORC*(h2-h1)

"Estado 3. Salida REC entrada CAC"
P3=Pmax

h2+h6=h3+h7
T3=Temperature(R134a;P=P3;h=h3)
s3=Entropy(R134a;P=P3;h=h3)

"Estado 4. Salida CAC entrada GV. NECESITAMOS FLUJO DEL FLUIDO DE TRABAJO"
flujoGescape*CPGescape*(T30-T33)=flujopORC*(h5-h4)

P4=Pmax

T4=Temperature(R134a;P=P4;h=h4)

s4=Entropy(R134a;P=P4;h=h4)

"Estado 5. Salida GV entrada TUR"
P5=Pmax
h5=Enthalpy(R134a;T=T5;P=P5)
s5=Entropy(R134a;T=T5;h=h5)

"Estado 6. Salida TUR entrada REC"

"Estado 6s"

s6s=s5

P6=P8
h6s=Enthalpy(R134a;s=s6s;P=P6)

"Estado 6"
RendTUR=(h5-h6)/(h5-h6s)
T6=Temperature(R134a;P=P6;h=h6)
s6=Entropy(R134a;T=T6;h=h6)

"Estado 7. Salida REC entrada CND"
P7=P8
h7=Enthalpy(R134a;T=T7;P=P7)
s7=Entropy(R134a;T=T7;h=h7)

"CND"

"Estado 60"
h60=Enthalpy(Water;T=T60;P=P60)
s60=Entropy(Water; T=T60;h=h60)
"Estado 61"
h61=Enthalpy(Water;T=T61;P=P61)
s61=Entropy(Water;T=T61;h=h61)
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flujoORC*(h7-h8)=flujoCND*(h61-h60)

"JWC"

"Estado 50"
h50=Enthalpy(Water;T=T50;P=P50)
s50=Entropy(Water; T=T50;P=P50)

"Estado 51"
s51=Entropy(Water;T=T51;P=P51)
h51=Enthalpy(Water;T=T51;P=P51)

"CAC"

"Estado 41"
h41=Enthalpy(Air_ha;T=T41;P=P41)
s41=Entropy(Air_ha;T=T41;P=P41)

"Estado 42"
h42=Enthalpy(Air_ha;T=T42;P=P42)
s42=Entropy(Air_ha;T=T42;P=P42)

"Balance para sacar T42"
flujpORC*(h3-h4)=flujoCAC*CPaire*(T42-T41)

flujoGescape*CPGescape*(T30-T33)=flujpGescape*(h30-h33)

"ANALISIS ENERGETICO"

"Andlisis en TURBINA"
W_TUR=flujoORC*(h5-h6)

"Analisis en CND"
Q_CND=flujoORC*(h7-h8)

"Analisis en Bomba FWP"
W_FWP=flujoORC*(h8-h1)

"Analisis en JWC"
Q_JWC=flujoORC*(h2-h1)

"Analisis en REC"
Q_REC=flujpORC*(h3-h2)

"Analisis en CAC"
Q_CAC=flujoORC*(h4-h3)

"Analisis en GV"
Q_GV=flujpORC*(h5-h4)

Wneto=W_TUR+W_FWP
Qabs=Q JWC+Q REC+Q_CAC+Q_GV
RENDciclo=(Wneto/Qabs)*100
"ANALISIS EXERGETICO"

"Estado muerto"

PO=1 [bar]

T0=20 [C]
TOK=T0+273 [K]
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hOw=Enthalpy(Water, T=T0;P=P0)
sOw=Entropy(Water; T=T0;P=P0)

hOoa=Enthalpy(Air_ha;T=T0;P=PO0)
sOa=Entropy(Air_ha;T=T0;P=PO0)

hOORC=Enthalpy(R134a;T=T0;P=P0)
SOORC=Entropy(R134a;T=T0;P=P0)

"Andlisis en JWC. Puntos de entrada 1 y 50. Puntos de salida 2 y 51"
Exel=flujpORC*(h1-hOORC-TOK*(s1-sOORC))
Exe50=flujoJWC*(h50-hOw-TOK*(s50-s0w))
Exs2=flujpORC*(h2-hOORC-TOK*(s2-sOORC))
Exs51=flujoJWC*(h51-hOw-TOK*(s51-s0w))

ExeJWC=Exel+Exe50
ExsJWC=Exs2+Exs51

ExeJWC=ExsJWC+ExpJWC

"Andlisis en REC. Puntos de entrada 2 y 6. Puntos de salida 3y 7"
Exe2=Exs2

Exe6=flujoORC*(h6-h0ORC-TOK*(s6-sOORC))
Exs3=flujpORC*(h3-hOORC-TOK*(s3-sOORC))
Exs7=flujpORC*(h7-hOORC-TOK*(s7-sOORC))

ExeREC=Exe2+Exe6
ExXsREC=Exs3+Exs7

ExeREC=ExsREC+EXxpREC

"Analisis en CAC. Puntos de entrada 3y 41. Puntos de salida 4 y 42"
Exe3=Exs3

Exe41=flujoCAC*(h41-hOa-TOK*(s41-s0a))
Exs4=flujpORC*(h4-hOORC-TOK*(s4-sOORC))
Exs42=flujoCAC*(h42-hOa-T0K*(s42-s0a))

ExeCAC=Exe3+Exe4l
ExsCAC=Exs4+Exs42

ExeCAC=ExsCAC+ExpCAC

"Analisis TUR. Punto de entrada 5. Punto de salida 6"
Exe5=flujoORC*(h5-h0ORC-TOK*(s5-s0ORC))
Exs6=flujpORC*(h6-hOORC-TOK*(s6-sOORC))
ExW_TUR=W_TUR

ExeTUR=Exe5
ExsTUR=Exs6

ExeTUR=ExsTUR+ExW_TUR+ExpTUR

"Analisis en CND. Puntos de entrada 7 y 60. Puntos de salida 8y 61"
Exe7=Exs7

Exe60=flujoCND*(h60-hOw-TOK*(s60-s0w))
Exs8=flujoORC*(h8-hOORC-TOK*(s8-sOORC))
Exs61=flujoCND*(h61-hOw-TOK*(s61-s0w))
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ExeCND=Exe7+Exe60
ExsCND=Exs8+Exs61

ExeCND=ExsCND+ExpCND

"Analisis en Bomba FWP. Punto entrada 15 y salida 1"
Exe8=Exs8

Exsl=Exel

ExW_FWP=W_FWP*(-1)

ExeFWP=Exe8
ExsFWP=Exs1

ExeFWP+EXW_FWP=ExsFWP+ExpFWP

"Analisis GV. Puntos de entrada 4 y 31. Puntos de salida 5 y 32"
Tm=(((T5+273)+(T4+273))/2)

ExQab=Q_GV*(1-(TOK/Tm))

Exed4=Exs4

Exs5=Exe5

ExeGV=Exed4+ExQab

ExsGV=Exs5

ExeGV=ExsGV+ExpGV

"Exergia de entrada total"
ExeTOTAL=ExeTUR+ExeFWP+ExeCAC+ExeJWC+ExeCND+ExeREC+ExeGV

"Exergia de salida total"
EXsTOTAL=EXSTUR+EXsFWP+ExsCAC+ExXsJWC+EXSCND+ExsREC+ExsGV

"Exergia util total"
Whneto=ExU

"Exergia perdida total"
ExpTOTAL=ExpTUR+ExpFWP+ExpCAC+ExpJWC+EXpCND+EXpREC+ExpGV
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"CICLO ORGANICO RANKINE R124"
"DATOS CONOCIDOS"

"Presion maxima de la instalacion”
Pmax=20 [bar]

"Presion GV"

PGV=1,20 [bar]

"Rendimiento Turbina"
RendTUR=0,89 [-]
"Rendimiento bomba FWP"
RendFWP=0,8 [-]

"Temperatura a la salida del GV"

T5=170[C]

"Temperatura salida JWC y entrada en REC"
T2=50,50 [C]

"Temperatura salida CND entrada Bomba FWP"
T8=40 [C]

"Temperatura salida de REC entrada CND"
T7=90 [C]

"Datos agua de mar CND"
P60=1 [bar]
P61=1 [bar]
T60=32 [C]
T61=36 [C]

"Datos JWC"

P50=3 [bar]
P51=3[bar]

T50=85 [C]

T51=83,4 [C]
flujoJWC=133,34 [kg/s]

"Datos CAC"
P41=3,62 [bar]
P42=3,62 [bar]
T41=148 [C]
flupCAC=127,1 [kg/s]
CPaire=1 [kJ/kg*K]

"Datos gases de escape"
T30=256 [C]
flujoGescape=129,9 [kg/s]
T33=160 [C]

h33=609,5 [kJ/kg]
CPGescape=1,147 [kJ/Kg*K]

"ESTADOS DA CADA PUNTO"

"Estado 8. Salida CND entrada bomba FWP"
x8=0 [-]

h8=Enthalpy(R124;T=T8;x=x8)
P8=Pressure(R124;T=T8;x=x8)
s8=Entropy(R124;T=T8;h=h8)
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"Estado 1. Salida bomba FWP entrada JWC"

"Estado 1s"

s1s=s8

P1=Pmax
hls=Enthalpy(R124;s=sl1s;P=P1)

"Estado 1"
RendFWP=(h1s-h8)/(h1-h8)
T1=Temperature(R124;P=P1;h=h1)
s1=Entropy(R124;T=T1;h=h1)

"Estado 2. Salida JWC entrada REC"
P2=Pmax
h2=Enthalpy(R124;T=T2;P=P2)
s2=Entropy(R124;T=T2;P=P2)
flujoJWC*(h50-h51)=flujoORC*(h2-h1)

"Estado 3. Salida REC entrada CAC"
P3=Pmax

h2+h6=h3+h7
T3=Temperature(R124;P=P3;h=h3)
s3=Entropy(R124;P=P3;h=h3)

"Estado 4. Salida CAC entrada GV. NECESITAMOS FLUJO DEL FLUIDO DE TRABAJO"
flujpGescape*CPGescape*(T30-T33)=flujoORC*(h5-h4)

P4=Pmax

T4=Temperature(R124;P=P4;h=h4)

s4=Entropy(R124;P=P4;h=h4)

"Estado 5. Salida GV entrada TUR"
P5=Pmax
h5=Enthalpy(R124;T=T5;P=P5)
s5=Entropy(R124;T=T5;h=h5)

"Estado 6. Salida TUR entrada REC"

"Estado 6s"

s6s=sb

P6=P8
h6s=Enthalpy(R124;s=s6s;P=P6)

"Estado 6"
RendTUR=(h5-h6)/(h5-h6s)
T6=Temperature(R124;P=P6;h=h6)
s6=Entropy(R124;T=T6;h=h6)

"Estado 7. Salida REC entrada CND"
P7=P8
h7=Enthalpy(R124;T=T7;P=P7)
s7=Entropy(R124;T=T7;h=h7)

"CND"

"Estado 60"

h60=Enthalpy(Water; T=T60;P=P60)
s60=Entropy(Water;T=T60;h=h60)
"Estado 61"
h61=Enthalpy(Water;T=T61;P=P61)
s61=Entropy(Water;T=T61;h=h61)
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flujpORC*(h7-h8)=flujoCND*(h61-h60)

"Jwce

"Estado 50"

h50=Enthalpy(Water; T=T50;P=P50)
s50=Entropy(Water;T=T50;P=P50)

"Estado 51"
s51=Entropy(Water;T=T51;P=P51)
h51=Enthalpy(Water;T=T51;P=P51)

"CAC"

"Estado 41"
h41=Enthalpy(Air_ha;T=T41;P=P41)
s41=Entropy(Air_ha;T=T41;P=P41)

"Estado 42"
h42=Enthalpy(Air_ha;T=T42;P=P42)
s42=Entropy(Air_ha;T=T42;P=P42)

"Balance para sacar T42"
flujpORC*(h3-h4)=flujoCAC*CPaire*(T42-T41)

flujoGescape*CPGescape*(T30-T33)=flujoGescape*(h30-h33)

"ANALISIS ENERGETICO"

"Analisis en TURBINA"
W_TUR=flujoORC*(h5-h6)

"Analisis en CND"
Q_CND=flujoORC*(h7-h8)

"Analisis en Bomba FWP"
W_FWP=flujoORC*(h8-h1)

"Analisis en JWC"
Q_JWC=flujoORC*(h2-h1)

"Analisis en REC"
Q_REC=flujpORC*(h3-h2)

"Analisis en CAC"
Q_CAC=flujopORC*(h4-h3)

"Analisis en GV"
Q_GV=flujoORC*(h5-h4)

Whneto=W_TUR+W_FWP
Qabs=Q_JWC+Q_REC+Q_CAC+Q_GV
RENDciclo=(Wneto/Qabs)*100
"ANALISIS EXERGETICO"

"Estado muerto”

PO=1 [bar]

T0=20 [C]

TOK=T0+273 [K]
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hOw=Enthalpy(Water; T=T0;P=P0)
sOw=Entropy(Water; T=T0;P=P0)

hOa=Enthalpy(Air_ha;T=T0;P=P0)
sOa=Entropy(Air_ha;T=T0;P=P0)

hOORC=Enthalpy(R124;T=T0;P=P0)
SOORC=Entropy(R124;T=T0;P=PO0)

"Andlisis en JWC. Puntos de entrada 1 y 50. Puntos de salida 2 y 51"
Exel=flujpORC*(h1-hOORC-TOK*(s1-sOORC))
Exe50=flujoJWC*(h50-hOw-TOK*(s50-s0w))
Exs2=flujpORC*(h2-hOORC-TOK*(s2-sOORC))
Exs51=flujoJWC*(h51-hOw-TOK*(s51-s0w))

ExeJWC=Exel+Exe50
ExsJWC=Exs2+Exs51

ExeJWC=ExsJWC+ExpJWC

"Andlisis en REC. Puntos de entrada 2 y 6. Puntos de salida 3y 7"
Exe2=Exs2

Exe6=flujoORC*(h6-h0OORC-T0K*(s6-sOORC))
Exs3=flujpORC*(h3-hOORC-TOK*(s3-sOORC))
Exs7=flujpORC*(h7-hOORC-TOK*(s7-sOORC))

ExeREC=Exe2+Exe6
ExsREC=Exs3+Exs7

ExeREC=ExsREC+ExpREC

"Analisis en CAC. Puntos de entrada 3y 41. Puntos de salida 4 y 42"
Exe3=Exs3

Exe41=flujoCAC*(h41-hOa-TOK*(s41-s0a))
Exs4=flujpORC*(h4-hOORC-TOK*(s4-sOORC))
Exs42=flujoCAC*(h42-hOa-TOK*(s42-s0a))

ExeCAC=Exe3+Exe41l
ExsCAC=Exs4+Exs42

ExeCAC=ExsCAC+ExpCAC

"Analisis TUR. Punto de entrada 5. Punto de salida 6"
Exe5=flujoORC*(h5-h0ORC-T0K*(s5-s00ORC))
Exs6=flujpORC*(h6-hOORC-TOK*(s6-sOORC))
ExW_TUR=W_TUR

ExeTUR=Exe5
ExsTUR=Exs6

ExeTUR=ExsTUR+ExW_TUR+ExpTUR

"Andlisis en CND. Puntos de entrada 7 y 60. Puntos de salida 8 y 61"
Exe7=Exs7

Exe60=flujoCND*(h60-hOw-TOK*(s60-s0w))
Exs8=flujpORC*(h8-hOORC-TOK*(s8-sOORC))
Exs61=flujoCND*(h61-hOw-TOK*(s61-s0w))
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ExeCND=Exe7+Exe60
ExsCND=Exs8+Exs61

ExeCND=ExsCND+ExpCND

"Analisis en Bomba FWP. Punto entrada 15 y salida 1"
Exe8=Exs8

Exsl=Exel

ExXW_FWP=W_FWP*(-1)

ExeFWP=Exe8
ExsFWP=Exs1

ExeFWP+EXW_FWP=ExsFWP+ExpFWP

"Analisis GV. Puntos de entrada 4 y 31. Puntos de salida 5y 32"
Tm=(((T5+273)+(T4+273))/2)

ExQab=Q_GV*(1-(TOK/Tm))

Exed4=Exs4

Exs5=Exe5

ExeGV=Exe4+ExQab

ExsGV=Exs5

ExeGV=ExsGV+ExpGV

"Exergia de entrada total"
ExeTOTAL=ExeTUR+ExeFWP+ExeCAC+ExeJWC+ExeCND+ExeREC+ExeGV

"Exergia de salida total"
ExsTOTAL=EXSTUR+EXsFWP+ExsCAC+ExXsJWC+EXsCND+ExsREC+ExsGV

"Exergia util total"
Whneto=ExU

"Exergia perdida total"
ExpTOTAL=ExpTUR+ExpFWP+ExpCAC+ExpJWC+ExpCND+EXpREC+ExpGV
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"CICLO ORGANICO RANKINE R245fa"
"DATOS CONOCIDOS"

"Presion maxima de la instalacion”
Pmax=20 [bar]

"Presion GV"

PGV=1,20 [bar]

"Rendimiento Turbina"
RendTUR=0,89 [-]
"Rendimiento bomba FWP"
RendFWP=0,8 [-]

"Temperatura a la salida del GV"

T5=160[C]

"Temperatura salida JWC y entrada en REC"
T2=50,50 [C]

"Temperatura salida CND entrada Bomba FWP"
T8=40 [C]

"Temperatura salida de REC entrada CND"
T7=90 [C]

"Datos agua de mar CND"
P60=1 [bar]
P61=1 [bar]
T60=32 [C]
T61=36 [C]

"Datos JWC"

P50=3 [bar]
P51=3[bar]

T50=85 [C]

T51=83,4 [C]
flujoJWC=133,34 [kg/s]

"Datos CAC"
P41=3,62 [bar]
P42=3,62 [bar]
T41=148 [C]
flupCAC=127,1 [kg/s]
CPaire=1 [kJ/kg*K]

"Datos gases de escape"
T30=256 [C]
flujoGescape=129,9 [kg/s]
T33=160 [C]

h33=609,5 [kJ/kg]
CPGescape=1,147 [kJ/Kg*K]

"ESTADOS DA CADA PUNTO"

"Estado 8. Salida CND entrada bomba FWP"
x8=0 [-]

h8=Enthalpy(R245fa; T=T8;x=x8)
P8=Pressure(R245fa;T=T8;x=x8)
s8=Entropy(R245fa;T=T8;h=h8)
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"Estado 1. Salida bomba FWP entrada JWC"

"Estado 1s"

s1s=s8

P1=Pmax
hls=Enthalpy(R245fa;s=s1s;P=P1)

"Estado 1"
RendFWP=(h1s-h8)/(h1-h8)
T1=Temperature(R245fa;P=P1;h=h1)
s1=Entropy(R245fa;T=T1;h=h1)

"Estado 2. Salida JWC entrada REC"
P2=Pmax
h2=Enthalpy(R245fa;T=T2;P=P2)
s2=Entropy(R245fa;T=T2;P=P2)
flujoJWC*(h50-h51)=flujoORC*(h2-h1)

"Estado 3. Salida REC entrada CAC"
P3=Pmax

h2+h6=h3+h7
T3=Temperature(R245fa;P=P3;h=h3)
s3=Entropy(R245fa;P=P3;h=h3)

"Estado 4. Salida CAC entrada GV. NECESITAMOS FLUJO DEL FLUIDO DE TRABAJO"
flujpGescape*CPGescape*(T30-T33)=flujoORC*(h5-h4)

P4=Pmax

T4=Temperature(R245fa;P=P4;h=h4)

s4=Entropy(R245fa;P=P4;h=h4)

"Estado 5. Salida GV entrada TUR"
P5=Pmax

h5=Enthalpy(R245fa; T=T5;P=P5)
s5=Entropy(R245fa; T=T5;h=h5)

"Estado 6. Salida TUR entrada REC"

"Estado 6s"

s6s=sb

P6=P8
h6s=Enthalpy(R245fa;s=s6s;P=P6)

"Estado 6"
RendTUR=(h5-h6)/(h5-h6s)
T6=Temperature(R245fa;P=P6;h=h6)
s6=Entropy(R245fa;T=T6;h=h6)

"Estado 7. Salida REC entrada CND"
P7=P8

h7=Enthalpy(R245fa; T=T7;P=P7)
s7=Entropy(R245fa;T=T7;h=h7)

"CND"

"Estado 60"

h60=Enthalpy(Water; T=T60;P=P60)
s60=Entropy(Water;T=T60;h=h60)
"Estado 61"
h61=Enthalpy(Water;T=T61;P=P61)
s61=Entropy(Water;T=T61;h=h61)
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flujpORC*(h7-h8)=flujoCND*(h61-h60)

"Jwce

"Estado 50"

h50=Enthalpy(Water; T=T50;P=P50)
s50=Entropy(Water;T=T50;P=P50)

"Estado 51"
s51=Entropy(Water;T=T51;P=P51)
h51=Enthalpy(Water;T=T51;P=P51)

"CAC"

"Estado 41"
h41=Enthalpy(Air_ha;T=T41;P=P41)
s41=Entropy(Air_ha;T=T41;P=P41)

"Estado 42"
h42=Enthalpy(Air_ha;T=T42;P=P42)
s42=Entropy(Air_ha;T=T42;P=P42)

"Balance para sacar T42"
flujpORC*(h3-h4)=flujoCAC*CPaire*(T42-T41)

flujoGescape*CPGescape*(T30-T33)=flujoGescape*(h30-h33)

"ANALISIS ENERGETICO"

"Analisis en TURBINA"
W_TUR=flujoORC*(h5-h6)

"Analisis en CND"
Q_CND=flujoORC*(h7-h8)

"Analisis en Bomba FWP"
W_FWP=flujoORC*(h8-h1)

"Analisis en JWC"
Q_JWC=flujoORC*(h2-h1)

"Analisis en REC"
Q_REC=flujpORC*(h3-h2)

"Analisis en CAC"
Q_CAC=flujopORC*(h4-h3)

"Analisis en GV"
Q_GV=flujoORC*(h5-h4)

Whneto=W_TUR+W_FWP
Qabs=Q_JWC+Q_REC+Q_CAC+Q_GV
RENDciclo=(Wneto/Qabs)*100
"ANALISIS EXERGETICO"

"Estado muerto”

PO=1 [bar]

T0=20 [C]

TOK=T0+273 [K]
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hOw=Enthalpy(Water; T=T0;P=P0)
sOw=Entropy(Water; T=T0;P=P0)

hOa=Enthalpy(Air_ha;T=TO0;P=P0)
sOa=Entropy(Air_ha;T=T0;P=P0)

hOORC=Enthalpy(R245fa;T=T0;P=P0)
SOORC=Entropy(R245fa; T=T0;P=P0)

"Andlisis en JWC. Puntos de entrada 1 y 50. Puntos de salida 2 y 51"
Exel=flujpORC*(h1-hOORC-TOK*(s1-sOORC))
Exe50=flujoJWC*(h50-hOw-TOK*(s50-s0w))
Exs2=flujpORC*(h2-hOORC-TOK*(s2-sOORC))
Exs51=flujoJWC*(h51-hOw-TOK*(s51-s0w))

ExeJWC=Exel+Exe50
ExsJWC=Exs2+Exs51

ExeJWC=ExsJWC+ExpJWC

"Andlisis en REC. Puntos de entrada 2 y 6. Puntos de salida 3y 7"
Exe2=Exs2

Exe6=flujoORC*(h6-h0OORC-T0K*(s6-sOORC))
Exs3=flujpORC*(h3-hOORC-TOK*(s3-sOORC))
Exs7=flujpORC*(h7-hOORC-TOK*(s7-sOORC))

ExeREC=Exe2+Exe6
ExsREC=Exs3+Exs7

ExeREC=ExsREC+ExpREC

"Analisis en CAC. Puntos de entrada 3y 41. Puntos de salida 4 y 42"
Exe3=Exs3

Exe41=flujoCAC*(h41-hOa-TOK*(s41-s0a))
Exs4=flujpORC*(h4-hOORC-TOK*(s4-sOORC))
Exs42=flujoCAC*(h42-hOa-TOK*(s42-s0a))

ExeCAC=Exe3+Exe41l
ExsCAC=Exs4+Exs42

ExeCAC=ExsCAC+ExpCAC

"Analisis TUR. Punto de entrada 5. Punto de salida 6"
Exe5=flujoORC*(h5-h0ORC-T0K*(s5-s0ORC))
Exs6=flujpORC*(h6-hOORC-TOK*(s6-sOORC))
ExW_TUR=W_TUR

ExeTUR=Exe5
ExsTUR=Exs6

ExeTUR=ExsTUR+ExW_TUR+ExpTUR

"Andlisis en CND. Puntos de entrada 7 y 60. Puntos de salida 8y 61"
Exe7=Exs7

Exe60=flujoCND*(h60-hOw-TOK*(s60-s0w))
Exs8=flujpORC*(h8-hOORC-TOK*(s8-sOORC))
Exs61=flujoCND*(h61-hOw-TOK*(s61-s0w))
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ExeCND=Exe7+Exe60
ExsCND=Exs8+Exs61

ExeCND=ExsCND+ExpCND

"Analisis en Bomba FWP. Punto entrada 15 y salida 1"
Exe8=Exs8

Exsl=Exel

ExXW_FWP=W_FWP*(-1)

ExeFWP=Exe8
ExsFWP=Exs1

ExeFWP+EXW_FWP=ExsFWP+ExpFWP

"Analisis GV. Puntos de entrada 4 y 31. Puntos de salida 5y 32"
Tm=(((T5+273)+(T4+273))/2)

ExQab=Q_GV*(1-(TOK/Tm))

Exed4=Exs4

Exs5=Exe5

ExeGV=Exe4+ExQab

ExsGV=Exs5

ExeGV=ExsGV+ExpGV

"Exergia de entrada total"
ExeTOTAL=ExeTUR+ExeFWP+ExeCAC+ExeJWC+ExeCND+ExeREC+ExeGV

"Exergia de salida total"
ExsTOTAL=EXSTUR+EXsFWP+ExsCAC+ExXsJWC+EXsCND+ExsREC+ExsGV

"Exergia util total"
Whneto=ExU

"Exergia perdida total"
ExpTOTAL=ExpTUR+ExpFWP+ExpCAC+ExpJWC+ExpCND+EXpREC+ExpGV
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ANEXO 4. CODIGOS EES PARA EL CICLO
ORGANICO RANKINE DE LOS
REFRIGERANTES R717, R124b Y R600a.

199



“CICLO ORGANICO RANKINE R717"
"DATOS CONOCIDOS"

"Presion maxima de la instalacion”
Pmax=93 [bar]

"Presion GV"

PGV=1,20 [bar]

"Rendimiento Turbina"
RendTUR=0,89 [-]
"Rendimiento bomba FWP"
RendFWP=0,8 [-]

"Temperatura a la salida del GV"
T2=200 [C]

"Temperatura salida CND entrada Bomba FWP"
T4=40 [C]

"Datos agua de mar CND"
P60=1 [bar]
P61=1 [bar]
T60=32 [C]
T61=36 [C]

"Datos gases de escape”
T30=256 [C]
flujoGescape=129,9 [kg/s]
T33=160 [C]

h33=609,5 [kJ/kg]
CPGescape=1,147 [kJ/Kg*K]

"ESTADOS DA CADA PUNTO"

"Estado 4. Salida CND entrada bomba FWP"
x4=0 [-]

h4=Enthalpy(R717;T=T4;x=x4)
P4=Pressure(R717;T=T4;x=x4)
s4=Entropy(R717;T=T4;h=h4)

"Estado 1. Salida bomba FWP entrada JWC"

"Estado 1s"

sls=s4

P1=Pmax
hls=Enthalpy(R717;s=s1s;P=P1)

"Estado 1"
RendFWP=(h1s-h4)/(h1-h4)
T1=Temperature(R717;P=P1;h=h1)
s1=Entropy(R717;T=T1;h=h1)

"Estado 2. Salida GV entrada TUR"
P2=Pmax
h2=Enthalpy(R717;T=T2;P=P2)
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s2=Entropy(R717;T=T2;h=h2)

"Estado 3. Salida TUR entrada REC"

"Estado 3s"

S$3s=s2

P3=P4
h3s=Enthalpy(R717;s=s3s;P=P3)

"Estado 3"
RendTUR=(h2-h3)/(h2-h3s)
T3=Temperature(R717;P=P3;h=h3)
s3=Entropy(R717;T=T3;h=h3)

"CND"

"Estado 60"

h60=Enthalpy(Water; T=T60;P=P60)
s60=Entropy(Water;T=T60;h=h60)
"Estado 61"
h61=Enthalpy(Water;T=T61;P=P61)
s61=Entropy(Water;T=T61;h=h61)

flujoORC*(h3-h4)=flujoCND*(h61-h60)

"Flujo masico fluido ORC"
flujpORC*(h1-h2)=flujoGescape*CpGescape*(T33-T30)

"Entalpia entrada gases de escape"
flujpGescape*CPGescape*(T30-T33)=flujoGescape*(h30-h33)
"ANALISIS ENERGETICO"

"Analisis en TURBINA"
W_TUR=flujpORC*(h2-h3)

"Analisis en CND"
Q_CND=flujoORC*(h3-h4)

"Analisis en Bomba FWP"
W_FWP=flujoORC*(h4-h1)
"Analisis en GV"
Q_GV=flujpORC*(h2-h1)
Whneto=W_TUR+W_FWP
Qabs=Q_GV
RENDciclo=(Wneto/Qabs)*100
"ANALISIS EXERGETICO"
"Estado muerto"

PO=1 [bar]

T0=20 [C]
TOK=T0+273 [K]

201



hOw=Enthalpy(Water;T=T0;P=P0)
sOw=Entropy(Water, T=T0;P=P0)

hOORC=Enthalpy(R717;T=T0;P=P0)
SOORC=Entropy(R717;T=T0;P=P0)

"Analisis TUR. Punto de entrada 2. Punto de salida 3"
Exe2=flujoORC*(h2-hOORC-T0K*(s2-s0ORC))
Exs3=flujpORC*(h3-hOORC-TOK*(s3-sOORC))

EXW_TUR=W_TUR

ExeTUR=Exe2
ExsTUR=Exs3

ExeTUR=ExsTUR+EXW_TUR+ExpTUR

"Andlisis en CND. Puntos de entrada 3 y 60. Puntos de salida 4y 61"
Exe3=Exs3

Exe60=flujoCND*(h60-hOw-TOK*(s60-s0w))
Exs4=flujoORC*(h4-hOORC-TOK*(s4-sOORC))
Exs61=fluyjoCND*(h61-hOw-TOK*(s61-s0w))

ExeCND=Exe3+Exe60
ExsCND=Exs4+Exs61

ExeCND=ExsCND+ExpCND

"Analisis en Bomba FWP. Punto entrada 4 y salida 1"
Exed4=Exs4
Exs1=flujoORC*(h1-hOORC-TOK*(s1-sOORC))
EXW_FWP=W_FWP*(-1)

ExeFWP=Exe4
ExsFWP=Exs1

ExeFWP+ExW_FWP=ExsFWP+ExpFWP

"Andlisis GV. Puntos de entrada 1 y 31. Puntos de salida 2 y 32"
Tm=(((T2+273)+(T1+273))/2)

ExQab=Q_GV*(1-(TOK/Tm))

Exel=Exsl

Exs2=Exe2

ExeGV=Exel+ExQab

ExsGV=Exs2

ExeGV=ExsGV+ExpGV

"Exergia de entrada total"
ExeTOTAL=ExeTUR+ExeFWP+ExeCND+ExeGV

"Exergia de salida total"
EXsTOTAL=ExsTUR+ExsFWP+ExsCND+ExsGV

"Exergia util total"
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Whneto=ExU

"Exergia perdida total"
ExpTOTAL=ExpTUR+ExpFWP+ExpCND+ExpGV
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"CICLO ORGANICO RANKINE R142b"
"DATOS CONOCIDOS"

"Presion maxima de la instalacion”
Pmax=28[bar]

"Presion GV"

PGV=1,20 [bar]

"Rendimiento Turbina"
RendTUR=0,89 [-]
"Rendimiento bomba FWP"
RendFWP=0,8 [-]

"Temperatura a la salida del GV"
T2=190 [C]

"Temperatura salida CND entrada Bomba FWP"
T4=40 [C]

"Datos agua de mar CND"
P60=1 [bar]
P61=1 [bar]
T60=32 [C]
T61=36 [C]

"Datos gases de escape”
T30=256 [C]
flujoGescape=129,9 [kg/s]
T33=160 [C]

h33=609,5 [kJ/kg]
CPGescape=1,147 [kJ/Kg*K]

"ESTADOS DA CADA PUNTO"

"Estado 4. Salida CND entrada bomba FWP"
x4=0 [-]

h4=Enthalpy(R142b;T=T4;x=x4)
P4=Pressure(R142b;T=T4;x=x4)
s4=Entropy(R142b;T=T4;h=h4)

"Estado 1. Salida bomba FWP entrada JWC"

"Estado 1s"

sls=s4

P1=Pmax
hls=Enthalpy(R142b;s=s1s;P=P1)

"Estado 1"
RendFWP=(h1s-h4)/(h1-h4)
T1=Temperature(R142b;P=P1;h=h1)
s1=Entropy(R142b;T=T1;h=h1)

"Estado 2. Salida GV entrada TUR"
P2=Pmax
h2=Enthalpy(R142b;T=T2;P=P2)
s2=Entropy(R142b;T=T2;h=h2)
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"Estado 3. Salida TUR entrada REC"

"Estado 3s"

s3s=s2

P3=P4
h3s=Enthalpy(R142b;s=s3s;P=P3)

"Estado 3"
RendTUR=(h2-h3)/(h2-h3s)
T3=Temperature(R142b;P=P3;h=h3)
s3=Entropy(R142b;T=T3;h=h3)

"CND"

"Estado 60"
h60=Enthalpy(Water;T=T60;P=P60)
s60=Entropy(Water; T=T60;h=h60)
"Estado 61"
h61=Enthalpy(Water;T=T61;P=P61)
s61=Entropy(Water;T=T61;h=h61)

flujpORC*(h3-h4)=flujoCND*(h61-h60)

"Flujo mésico fluido ORC"
fluppORC*(h1-h2)=flujoGescape*CpGescape*(T33-T30)

"Entalpia entrada gases de escape"
flujpGescape*CPGescape*(T30-T33)=flujoGescape*(h30-h33)

"ANALISIS ENERGETICO"

"Analisis en TURBINA"
W_TUR=flujoORC*(h2-h3)

"Analisis en CND"
Q_CND=flujoORC*(h3-h4)

"Analisis en Bomba FWP"
W_FWP=flujopORC*(h4-h1)

"Analisis en GV"
Q_GV=flujopORC*(h2-h1)

Wneto=W_TUR+W_FWP
Qabs=Q_GV
RENDciclo=(Wneto/Qabs)*100

"ANALISIS EXERGETICO"
"Estado muerto"

PO=1 [bar]

T0=20 [C]

TOK=T0+273 [K]

hOw=Enthalpy(Water;T=T0;P=P0)
sOw=Entropy(Water; T=T0;P=P0)
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hOORC=Enthalpy(R142b;T=T0;P=P0)
SOORC=Entropy(R142b;T=T0;P=P0)

"Analisis TUR. Punto de entrada 2. Punto de salida 3"
Exe2=flujoORC*(h2-hOORC-T0OK*(s2-sOORC))
Exs3=flujpORC*(h3-hOORC-T0OK*(s3-sOORC))

ExW_TUR=W_TUR

ExeTUR=Exe2
ExsTUR=Exs3

ExeTUR=EXsTUR+EXW_TUR+ExpTUR

"Analisis en CND. Puntos de entrada 3 y 60. Puntos de salida 4y 61"
Exe3=Exs3

Exe60=flujoCND*(h60-hOw-TOK*(s60-s0w))
Exs4=flujpORC*(h4-hOORC-TOK*(s4-sOORC))
Exs61=flujoCND*(h61-hOw-TOK*(s61-s0w))

ExeCND=Exe3+Exe60
ExsCND=Exs4+Exs61

ExeCND=ExsCND+ExpCND

"Analisis en Bomba FWP. Punto entrada 4 y salida 1"
Exe4=Exs4
Exs1=flujpORC*(h1-hOORC-TOK*(s1-sOORC))
EXW_FWP=W_FWP*(-1)

ExeFWP=Exe4
ExsFWP=Exs1

ExeFWP+EXW_FWP=ExsFWP+ExpFWP

"Analisis GV. Puntos de entrada 1 y 31. Puntos de salida 2 y 32"
Tm=(((T2+273)+(T1+273))/2)

ExQab=Q_GV*(1-(TOK/Tm))

Exel=Exsl

Exs2=Exe2

ExeGV=Exel+ExQab

ExsGV=Exs2

ExeGV=ExsGV+ExpGV

"Exergia de entrada total"
ExeTOTAL=ExeTUR+ExeFWP+ExeCND+ExeGV

"Exergia de salida total"
ExsTOTAL=ExsTUR+ExsFWP+ExsCND+ExsGV

"Exergia util total"
Whneto=ExU

"Exergia perdida total"
EXpTOTAL=ExpTUR+EXpFWP+EXpCND+ExpGV
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"CICLO ORGANICO RANKINE R600a"
"DATOS CONOCIDOS"

"Presion maxima de la instalacion”
Pmax=34 [bar]

"Presion GV"

PGV=1,20 [bar]

"Rendimiento Turbina"
RendTUR=0,89 [-]
"Rendimiento bomba FWP"
RendFWP=0,8 [-]

"Temperatura a la salida del GV"
T2=220 [C]

"Temperatura salida CND entrada Bomba FWP"
T4=40 [C]

"Datos agua de mar CND"
P60=1 [bar]
P61=1 [bar]
T60=32 [C]
T61=36 [C]

"Datos gases de escape”
T30=256 [C]
flujoGescape=129,9 [kg/s]
T33=160 [C]

h33=609,5 [kJ/kg]
CPGescape=1,147 [kJ/Kg*K]

"ESTADOS DA CADA PUNTO"

"Estado 4. Salida CND entrada bomba FWP"
x4=0 [-]

h4=Enthalpy(R600a;T=T4;x=x4)
P4=Pressure(R600a;T=T4;x=x4)
s4=Entropy(R600a;T=T4;h=h4)

"Estado 1. Salida bomba FWP entrada JWC"

"Estado 1s"

sls=s4

P1=Pmax
hls=Enthalpy(R600a;s=s1s;P=P1)

"Estado 1"
RendFWP=(h1s-h4)/(h1-h4)
T1=Temperature(R600a;P=P1;h=h1)
s1=Entropy(R600a;T=T1;h=h1)

"Estado 2. Salida GV entrada TUR"
P2=Pmax
h2=Enthalpy(R600a;T=T2;P=P2)
s2=Entropy(R600a;T=T2;h=h2)
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"Estado 3. Salida TUR entrada REC"

"Estado 3s"

s3s=s2

P3=P4
h3s=Enthalpy(R600a;s=s3s;P=P3)

"Estado 3"
RendTUR=(h2-h3)/(h2-h3s)
T3=Temperature(R600a;P=P3;h=h3)
s3=Entropy(R600a;T=T3;h=h3)

"CND"

"Estado 60"
h60=Enthalpy(Water;T=T60;P=P60)
s60=Entropy(Water; T=T60;h=h60)
"Estado 61"
h61=Enthalpy(Water;T=T61;P=P61)
s61=Entropy(Water;T=T61;h=h61)

flujpORC*(h3-h4)=flujoCND*(h61-h60)

"Flujo mésico fluido ORC"
fluppORC*(h1-h2)=flujoGescape*CpGescape*(T33-T30)

"Entalpia entrada gases de escape"
flujpGescape*CPGescape*(T30-T33)=flujoGescape*(h30-h33)
"ANALISIS ENERGETICO"

"Analisis en TURBINA"
W_TUR=flujoORC*(h2-h3)

"Analisis en CND"
Q_CND=flujoORC*(h3-h4)

"Andlisis en Bomba FWP"
W_FWP=flujoORC*(h4-h1)
"Anélisis en GV"
Q_GV=flujopORC*(h2-h1)
Wneto=W_TUR+W_FWP
Qabs=Q_GV
RENDciclo=(Wneto/Qabs)*100
"ANALISIS EXERGETICO"
"Estado muerto"

PO=1 [bar]

T0=20 [C]

TOK=T0+273 [K]
hOw=Enthalpy(Water; T=TO;P=P0)

208



sOw=Entropy(Water; T=T0;P=P0)

hOORC=Enthalpy(R600a;T=T0;P=P0)
SOORC=Entropy(R600a;T=TO0;P=P0)

"Analisis TUR. Punto de entrada 2. Punto de salida 3"
Exe2=flujoORC*(h2-hOORC-TOK*(s2-sOORC))
Exs3=flujpORC*(h3-hOORC-TOK*(s3-sOORC))

ExW_TUR=W_TUR

ExeTUR=Exe2
ExsTUR=Exs3

ExeTUR=ExXsTUR+EXW_TUR+ExpTUR

"Analisis en CND. Puntos de entrada 3 y 60. Puntos de salida 4y 61"
Exe3=Exs3

Exe60=flujoCND*(h60-hOw-TOK*(s60-s0w))
Exs4=flujpORC*(h4-hOORC-TOK*(s4-sOORC))
Exs61=flujoCND*(h61-hOw-TOK*(s61-s0w))

ExeCND=Exe3+Exe60
ExsCND=Exs4+Exs61

ExeCND=ExsCND+ExpCND

"Analisis en Bomba FWP. Punto entrada 4 y salida 1"
Exed4=Exs4
Exs1=flujpORC*(h1-hOORC-TOK*(s1-sOORC))
EXW_FWP=W_FWP*(-1)

ExeFWP=Exe4
ExsFWP=Exs1

ExeFWP+ExW_FWP=ExsFWP+ExpFWP

"Analisis GV. Puntos de entrada 1 y 31. Puntos de salida 2 y 32"
Tm=(((T2+273)+(T1+273))/2)

ExQab=Q_GV*(1-(TOK/Tm))

Exel=Exsl

Exs2=Exe2

ExeGV=Exel+ExQab

ExsGV=Exs2

ExeGV=ExsGV+ExpGV

"Exergia de entrada total"
ExeTOTAL=ExeTUR+ExeFWP+ExeCND+ExeGV

"Exergia de salida total"
ExsTOTAL=EXSsTUR+ExXsFWP+ExsCND+ExsGV

"Exergia util total"
Whneto=ExU
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"Exergia perdida total"
ExpTOTAL=ExpTUR+ExpFWP+ExpCND+ExpGV
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