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Simulacion del Motor Stirling por el Método LHA

1 INTRODUCCION

El desarrollo de este Proyecto Fin de Carrera se ha llevado a cabo dentro del area de
Miquinas y Motores Térmicos de la EINA, que dispone de dos motores Stirling (Motor
Solo y Motor LDT), los cuales han sido objeto de estudio y fuente de datos durante la
realizacion del proyecto.

El objetivo principal de este proyecto es doble. Primero se va a modelar el ciclo de
Stirling utilizando un método que refleje correctamente los procesos que tienen lugar en
el motor. Por otra parte y a partir de este modelado se va a diseflar un programa
informdtico que permita simular motores Stirling. Como objetivos secundarios se
pretende que este programa permita obtener los resultados numéricos y graficos mas
importantes que definen el comportamiento de un motor Stirling. Otro de los objetivos
secundarios es conseguir una interaccion fluida entre usuario y programa en la
introduccién de datos de entrada y del mismo modo la posibilidad de exportar tanto
resultados numéricos como gréficos a un documento de salida.

El primer paso para realizar la simulacién es conocer como modelar el Ciclo de Stirling.
En un motor de ciclo abierto como un motor de combustion interna o una turbina de
gas, las diferentes fases por las que pasa el gas (Ej. admisién, compresion,
calentamiento, expansién y escape) ocurren sucesivamente y de manera bien
diferenciada. Por el contrario, en un motor de ciclo cerrado como el motor Stirling, las
fases del ciclo se combinan, de manera que mientras parte del gas se estd calentando en
una zona del motor, en otra puede estar enfridndose al mismo tiempo. Estas
caracteristicas propias del motor Stirling dificultan tanto el entendimiento como la
simulacién del ciclo termodindmico.

Teniendo en cuenta estas particularidades se disponen de varias posibilidades para
realizar el modelado. Todas ellas difieren en el planteamiento y tratamiento de las
ecuaciones que rigen el Ciclo de Stirling, en funcién de las aproximaciones supuestas
durante su desarrollo. El primero en desarrollar matematicamente el Ciclo de Stirling
fue G. Schmidt (1871), que parti6 del ciclo ideal isotermo y suponiendo movimiento
armoénico de los pistones calculd la presion en el motor en funcién del dngulo de giro,
usando para ello la ecuacion de gas ideal, con el objetivo dltimo de conocer el trabajo
realizado [5 pp.89-98]. La capacidad de célculo de los ordenadores permite hoy en dia
el uso de métodos més complejos en el tratamiento a las ecuaciones, que consisten en
dividir el volumen total del motor en varios volimenes control y aplicar una o varias de
las ecuaciones de conservacion (masa, momento, energia) a cada uno de ellos. Este tipo
de métodos se conocen como Métodos de Tercer Orden [1 pp.136-141] y el resultado es
un conjunto de ecuaciones diferenciales no lineales.

La simulacién realizada en este proyecto se basa en un método de tercer orden,
conocido como Método LHA [2]. La aplicacién del método conlleva la divisién del
motor en tres volimenes control (volumen de expansiéon, volumen muerto, volumen de
compresion) donde se aplican las ecuaciones de conservacion de masa y energia. Estas
ecuaciones se resuelven mediante la aproximacion de considerar que las distintas
variables termodindmicas (masa, temperatura, volumen) varian de forma armonica,
debido precisamente a que el movimiento de los pistones es priacticamente arménico.
Tras un conveniente tratamiento matematico mediante Series de Fourier las ecuaciones
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de conservacién quedan linealizadas y pueden por tanto ser resueltas mediante
operaciones matriciales convencionales.

A pesar de estas aproximaciones supuestas durante la resolucion de las ecuaciones de
conservacion, la diferencia en los resultados obtenidos al resolver las ecuaciones por el
Método LHA u otros métodos del mismo orden de aproximacion, que a diferencia del
Método LHA no asumen variables termodindmicas armodnicas, es muy pequefia (un
2.5% como maximo entre LHA y CSMP [2 p.48]). Esto es debido a que las
aproximaciones que supone el Método LHA se adaptan especialmente bien al motor
Stirling debido a la baja relacién de presiones con la que se disefian (entorno a 2) y al
movimiento real de los pistones, que es practicamente armonico.

Ademads de la simplificacién que se consigue al linealizar las ecuaciones, el modelado
tratado por el Método LHA tiene en cuenta cuatro de los mecanismos mdas importantes
de pérdidas en el motor Stirling (pérdidas adiabéticas, pérdidas semiadiabaticas o THT
(Transist Heat Transfer), pérdidas por caida de presion, pérdidas por fugas (leakage)) y
también las interacciones entre todas ellas. Cada una de estas pérdidas esta representada
en las ecuaciones de conservacion mediante un pardmetro (coeficientes de conveccion,
coeficientes de caidas de presion y coeficiente de fugas). En el Método LHA original de
Chen y Griffin estos pardmetros son a priori desconocidos y es necesario obtenerlos por
experimentacion o algin tipo de estimacién a la que no se hace referencia.

Como mejora al Método LHA en este proyecto se ha buscado calcular los pardmetros
previamente referidos haciendo uso de diferentes correlaciones y en funcion de los datos
del motor a simular. También se ha buscado hacer extensible el método a varios tipos de
motor Stirling. E1 Método LHA usa como base de cdlculo un motor Stirling tipo Beta,
que por su geometria hace que el método sea también valido para un motor tipo
Gamma. Para poder extender el método a motores tipo Alpha se han contemplado en el
modelado los cambios necesarios que permiten la simulacion de este tipo de motores sin
modificar las ecuaciones de conservacion [13 pp.93-97].

La Memoria que se expone a continuacién queda estructurada de la siguiente manera:

¢ Introduccién del Método Matemédtico LHA donde se explican sus caracteristicas
generales y las ventajas e inconvenientes respecto a otros métodos.

e Exposiciéon de todas las mejoras realizadas al Método LHA durante la
realizacién de este proyecto.

e Muestra del algoritmo de resolucion de las ecuaciones de conservacion mediante
cddigo informético.

e Presentacion de las caracteristicas principales del programa realizado, como
objetivo final del proyecto.

e Desarrollo de los resultados generales mds importantes que se obtienen al
simular un motor Stirling con el programa. Por dltimo y con el objetivo de
comprobar el buen funcionamiento de método y programa, se realizan una serie
de andlisis sensitivos donde se estudia la influencia de cada pérdida en el
comportamiento del motor simulado (potencia y eficiencia principalmente).

Existen cuatro anexos que desarrollan lo explicado en la memoria:

e Explicacién del Método Matematico LHA y las mejoras realizadas.



Memoria

Resultados generales de los motores Stirling donde se puede observar la
tendencia de la potencia y la eficiencia frente a las variables de disefio mas
importantes (presion media, coeficiente de conveccion, caidas de presion, fugas,
volumen muerto, desfase de pistones, temperaturas de focos, etc.).

Diferencias entre el ciclo ideal de Stirling y el ciclo tratado por el programa. Se
explican las causas termodindmicas tanto de las pérdidas tratadas como de las no
tratadas por el programa.

Archivo con los resultados obtenidos de varios motores que han sido objeto de
estudio durante la realizacién del programa (GPU3, Motor Solo, Motor LDT,
400 HP).
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2 METODO LHA

2.1 INTRODUCCION

Existen multiples métodos para desarrollar las ecuaciones que rigen el Ciclo de Stirling,
en funcién de las aproximaciones supuestas para su resolucién. Segin Martini (1978) [1
p-137] se pueden dividir en 3 grandes tipos: métodos de primer orden, métodos de
segundo orden y métodos de tercer orden.

Los métodos de primer orden asumen el caso ideal, libre de pérdidas (por ejemplo
Andlisis de Schmidt [5 pp.89-98] anteriormente mencionado) y multiplican los
resultados obtenidos por un factor de correccion para estimar los resultados de un motor
real. Los métodos de segundo orden empiezan asumiendo el caso ideal, y a partir del
mismo se van restando las posibles pérdidas (caidas de presion, imperfecciones en el
regenerador, etc.). La ventaja afiadida respecto a los métodos de primer orden es que se
conoce la causa de las pérdidas pero no las interacciones entre ellas. Los métodos de
tercer orden van mas alld y usan una aproximacion diferente. El motor es dividido en
varios volimenes control, a los cuales se les aplica las ecuaciones diferenciales de
conservacion. Los métodos de tercer orden tienen en cuenta las interacciones entre las
pérdidas tratadas en todos los volimenes control.

El Método LHA (Linear Harmonic Analysis)] [2] es un método de tercer orden. Basa la
resolucion de las ecuaciones de conservacion en la aproximaciéon de que los pistones
que conforman el motor tienen movimiento arménico. Y por lo tanto, se asume que
todas las variables termodindmicas (masa, temperatura, presion, etc.) pueden ser
representadas por una funcién armoénica de la siguiente forma:

f(@®)=a+bsin(wt)+ccos(wt) [1p.127] 2.1

Donde a, b y ¢ son las constantes que hay que resolver.

De este modo las ecuaciones de conservacion pueden ser linealizadas por Series de
Fourier, obteniéndose finalmente un sistema lineal de ecuaciones que es resuelto por
métodos matriciales convencionales (desarrollo matematico en anexo Método LHA).
Las ecuaciones resueltas contienen cuatro de los principales mecanismos de pérdidas en
un motor Stirling: Pérdidas adiabdticas, pérdidas transitorias de calor THT (Transient
Heat Transfer), pérdidas por presion, y pérdidas por fugas (leakage).

El resultado de todo este proceso de resoluciéon es un método eficiente (requiere pocas
iteraciones), efectivo (obtiene resultados precisos) y estable (condicién de estabilidad
facilmente satisfecha) que permite a la vez un conocimiento claro de los procesos
fisicos que ocurren a lo largo del ciclo [2 p.97]. Ademds las diferencia en los resultados
obtenidos al resolver las ecuaciones por el Método LHA u otro método numérico de
tercer orden que no asume variables termodindmicas armoénicas (Ej. CSMP) es muy
pequeiia como se observa en la Figura 1:
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ORMNL-DWG 84 -.4426 ETD

e [ I | -

CARMNOT

IMDICATED EFFICIENCY (%)

t_."'D ! - — I- f I JI
1.0 1.2 1.4 1.6 18 2.0
COMPRESSION RATIO
Figura 1. Eficiencia del motor RE-T000 en f[funcion
de la relacion de compresion y dos metodos de

resolucion, LHA vy CSMP. [2p.48]

Por contra, la aplicacién del Método LHA conlleva algunas limitaciones. El método es
s6lo vélido en estado estacionario de funcionamiento (Steady State), no pudiendo
simular estados transitorios como los de puesta en marcha, cambios de ritmo, paradas,
etc. Lo cual no es una desventaja importante ya que la mayoria de motores Stirling se
disefian buscando un estado estacionario de funcionamiento.

En el Método LHA usado no se consideran ineficiencias en la trasferencia de calor en
los intercambiadores o el regenerador, es decir, se supone transferencia de calor perfecta
tanto de los intercambiadores de calor (calentador y enfriador) como del regenerador.
Esto es equivalente a suponer NTU (Number oi Transfer Units) infinito [3 pp.68-70].
No obstante, debido a la gran eficiencia térmica que consiguen hoy en dia los
intercambiadores y el regenerador, esta aproximacion no supone un gran alejamiento
respecto a la realidad. Tampoco son tratadas las pérdidas a través de las paredes de los
cilindros y las pérdidas térmicas en el hueco del desplazador. La no inclusion de estas
dos ultimas pérdidas es comun a la gran mayoria de métodos de tercer orden, debido a
la falta de correlaciones que permitan modelarlas [5 pp.116-117]. (Para mads
informacion ir a anexo Ciclo Termodindamico Método LHA, apartado 5).

En conclusiéon el Método LHA es un método valido para la simulacién de motores
Stirling, que facilita la resolucion de las ecuaciones de conservacion al linealizarlas por
medio de suposiciones, las cuales encajan bien con las caracteristicas de disefio de los
motores Stirling. Ademds, gran parte de las limitaciones expuestas también estan
presentes en otros métodos de tercer orden, lo cual indica que no pueden ser
consideradas como una desventaja frente a otros métodos.
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2.2 METODOLOGIA DE APLICACION

El Método LHA aplicado a los diferentes volimenes de control, da lugar a un conjunto
de ecuaciones que después de ser linealizadas se resuelven por métodos matriciales
convencionales y permite conocer las principales variables de comportamiento del
motor (potencia, flujos de calor, temperatura, etc.). La Figura 2 muestra un esquema del
proceso de aplicacién del Método LHA.

s . . 7 4% )
El motor se divide en 3 voliimenes control (volumen de la zona de expansion, volumen muerto

(calentador+regenerador+enfriador) y volumen de la zona de compresion)

Las ecuaciones de conservacion de masa y energia se aplican a los voliimenes control

Se asume que la masa, temperatura y el movimiento de los pistones varian segin funciones arménicas

Se linealiza la ecuacion de gas ideal para poder conocer la presion instantanea

Se calculan las incognitas cinematicas a partir del movimiento armoénico de los pistones

Todos los términos de las ecuaciones de conservacion
que no son lineales se aproximan por Series de Fourier

Las ecuaciones linealizadas adoptan la siguiente forma:
Z Términos constantes+ Z Términos SIN(W?) + Z Términos COS(W?) =0

(. J
4 [ N
Se calculan las temperaturas medias en las diferentes zonas del motor 7¢ y7C . Se ha de hacer una primera
L aproximacién enla que Te=Th y Tc=Tk )
Se resuelve el sistema lineal y se obtienen las incégnitas termodinamicas. Se comprueba la condicion de
convergencia para las temperaturas medias.

«—~ J
CONVERGE
( N
SISTEMA RESUELTO
(. J

Figura 2: Fsquema Méetodo [LHA
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3 MEJORAS

3.1 INTRODUCCION

Las constantes he, hc (coeficientes de conveccion); Kpe, Kpc (coeficientes de caida de
presion) y Kmc (coeficiente de fugas); son a priori desconocidos. Con el Método LHA
original hay que asignarles valores manualmente o valores obtenidos de
experimentacion directa con el motor. Por ello, una mejora planteada en este proyecto
ha consistido en calcular estas constantes a través de diferentes correlaciones y en
funcion de las variables de entrada del motor. Otra importante mejora llevada a cabo ha
sido adaptar el Método LHA para que sea posible su uso en los tres tipos mads
importantes de motores Stirling (Alpha, Beta y Gamma). Las ecuaciones de
conservacion han sido resueltas para un motor tipo Beta, que por su estructura
volumétrica equivalente son también vdlidas para un motor tipo Gamma (Para mas
informacién ir a anexo Método LHA, apartado 7). Por el contrario, para poder resolver
con las ecuaciones planteadas el ciclo termodindmico de un motor tipo Alpha, se deben
aplicar unos cambios en la geometria de este motor que permitan que el ciclo
termodindmico sea equivalente al de un motor tipo Beta.

Seguidamente se exponen cada una de las mejoras realizadas: Calculo de los
coeficientes de conveccion, de los coeficientes de caidas por presion, del coeficiente de
fugas y de las modificaciones necesarias para simular motores tipo Alpha.

3.2 COEFICIENTES DE CONVECCION

Para el célculo de los coeficientes de conveccidon he y hc no existen correlaciones
validas especificas para motores Stilring. Por esta razoén se han usado correlaciones de
amplio uso en MACI, de las que se sabe proporcionan resultados aceptables.
Concretamente se han empleado las correlaciones de Woschni y Eichelberg
(formulacién disponible en el anexo Método LHA, apartado 6.2).

El coeficiente de conveccion tiene un valor diferente en cada instante ya que la
temperatura y la presion varian con el dngulo de giro. Se realiza una aproximacién del

valor medio del coeficiente de conveccion usando la presion media Pw y la temperatura
de cada foco seglin se esté calculando el coeficiente de conveccién en la zona de
expansion (Th) o en la de compresion (7k).

Las propias correlaciones usadas tienen discrepancias matemaéticas entre ellas. Woschni
disminuye el coeficiente de conveccién al aumentar la temperatura, mientras que
Eichelberg por el contrario lo aumenta. De todas maneras estas discrepancias estan
dentro del espiritu de la aproximacion, ya que lo importante es conseguir acertar en el
orden de magnitud del coeficiente de conveccidn, més que en un valor exacto.

Mediante el valor de los coeficientes de conveccidn, se determina en que situacion se
encuentra el motor simulado, en cuanto a si es isotermo (% alto), adiabdtico (& bajo) o
semiadiabatico (4 intermedio).
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3.3 COEFICIENTES DE CAIDA DE PRESION

Las pérdidas por caidas de presion quedan definidas en las ecuaciones a través de las
constantes Kpe y Kpc (ecuaciéon 1 y ecuacion 2. Ver anexo Método LHA). Estas
constantes son una medida de la resistencia del fluido al circular entre la zona de
expansion/compresion y la zona muerta.

Las pérdidas por presion se sitdan en los intercambiadores (calentador y enfriador) y en
el regenerador. La caida de presion en un intercambiador de tubos estd muy estudiada y
el calculo del coeficiente de friccion es globalmente aceptado en funcidn del régimen
del fluido (ver desarrollo matemdtico anexo Método LHA, apartado 6.3.1). Por el
contrario, las caidas de presion en el regenerador son mds complejas de estimar,
existiendo gran divergencia en los resultados en funcién de la correlacién usada. El
problema procede de que ya no se estd trabajando con tubos circulares sino con una
malla (puede ser tratada como un lecho fluidizado). Por otro lado, también existen
problemas a la hora de aplicar correlaciones debido a la naturaleza del motor Stirling,
con el gas circulando de un lado a otro constantemente, sin alcanzarse un estado
estacionario (las correlaciones disponibles suponen flujo estacionario) [3 p.77]. La
amplia variedad de tipos de regenerador, con diferentes materiales y procesos de
fabricacion, a menudo artesanales, impiden la obtencién de una Unica correlacién que
estime el coeficiente de friccion. También hay falta de informacién proporcionada por
fabricantes, manteniendo cierto secretismo en este aspecto. Por tanto en este apartado se
deben evaluar los resultados con cautela, y si bien una correlacion puede ajustar bien los
resultados para un motor, puede por el contrario dar resultados no satisfactorios en otro.

Las correlaciones seleccionadas para calcular el coeficiente de friccion Cf han sido
elegidas teniendo en cuenta los aceptables resultados obtenidos en los motores
estudiados con el programa. También se ha buscado que haya una cierta variabilidad en
los coeficientes de friccion obtenidos. De esta manera se garantiza que alguna
correlacion al menos aproximard aceptablemente las pérdidas por presion en el
regenerador. Se dispone de cinco correlaciones para evaluar las pérdidas por presion en
el regenerador:

Correlacion de Kim [8], Correlacion de Mulder and Monk [5 p.432], Correlacion de
Mills (Lecho fluidizado) [6], Malla de Gauzes (200 um) [5 p.252], Malla de Metnet

[S p.252] (Para ver su formulacién matemadtica ir a anexo Método LHA, apartado 6.3.2)

La Figura 3 es un resumen que muestra el algoritmo de cdlculo para las caidas de
presion tanto en calentador, enfriador y regenerador. El proceso matemdtico para
calcular las caidas de presion es andlogo tanto en los intercambiadores como en el
regenerador. Hay que tener en cuenta no obstante que las temperaturas son diferentes en
cada zona (temperatura del foco caliente en el calentador, temperatura del foco frio en el
enfriador y temperatura media del motor en el regenerador) y que el cdlculo del
coeficiente de friccion a partir del Numero de Reynolds depende de la correlacién usada
como ha sido explicado anteriormente.
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Calcular el flujo mésico medio mflow que fluye en todas partes del motor
por igual

2\
>/

Calcular el numero de Reynolds Re

)
N

Obtener el coeficiente de friccion Cf a partir del nimero de Reynolds
y la correlacién correspondiente

|
\_/

C,pv’l

Calcular la caida de presion AP por la ecuacion: AP = g
h

)
—/

Calcular el coeficiente Kp correspondiente por la ecuacién: Kp= 7
mjiow

o
W,

Repetir estos pasos para el calentador, enfriador y regenerador

)
\_/

Figura 3: Algorilmo para calcular la constante de
catdas de presion

3.4 COEFICIENTE DE FUGAS (LEAKAGE)

En ultimo lugar es necesario evaluar Kmc, el término de las pérdidas por fugas
(leakage). Las pérdidas por fugas cuantitativamente no suelen ser relevantes en un
motor Stirling, dependiendo de la holgura que se deje entre el piston de potencia y el
cilindro. En condiciones normales esta pérdida origina una disminucién de la potencia
indicada entorno a un 3% [5 pp.117-118&226-228].

Por el contrario es un problema constructivo y de disefio importante. El sellado es una
de las principales causas de fallo en el motor por el desgaste que sufre, lo cual provoca
que aumenten las fugas y por tanto una reduccién tanto de la potencia como de la
eficiencia desarrollada. En un motor Stirling tipo Beta se realizan tres tipos de sellado:
Sellado exterior entre el bloque motor presurizado y el ambiente, sellado interior a lo
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largo del desplazador y sellado interior a lo largo del pistén de potencia. El primero
soporta toda la diferencia de presién aunque al no formar parte de los volimenes control
se considera perfecto. El segundo soporta toda la diferencia de temperatura entre la zona
de compresion y expansion, pero no es necesario un sellado muy estanco debido a que
el flujo a través de €l actia como un regenerador. El dltimo tipo de sellado es el que
afecta a las fugas consideradas en el Método LHA. Este ultimo sellado tiene que ser
muy estanco y por lo tanto se realiza en la zona de compresion, debido a que las altas
temperaturas de la zona de expansién no permiten el uso de materiales de sellado
asequibles [5 pp.223-241].

Se ha encontrado una correlacion para calcular las pérdidas por fugas, pero los datos
necesarios del motor para implementarla son complicados de obtener (para ver férmula
matematica ir a anexo Método LHA, apartado 6.4). Por lo tanto se ha decidido simular
con valor nulo de Kmc por defecto, con la posibilidad de cambiar este valor de manera
manual.

3.5 EQUIVALENCIA BETA-ALPHA

El Método LHA original basa su desarrollo en un motor tipo Beta (también conocido
como motor de desplazador) el cual tiene la caracteristica de que el volumen de la zona
de compresion se forma por el movimiento conjunto del piston desplazador y del piston
de potencia. El motor tipo Gamma tiene una estructura volumétrica equivalente al motor
tipo Beta, diferencidndose unicamente en que el primero posee cada piston en un
cilindro diferente. Por el contrario, el motor tipo Alpha (también conocido como motor
de pistones opuestos: piston de compresion y piston de expansion) tiene un pistén de
compresion que determina por si solo el volumen de la zona de compresion.

Para lidiar con esta diferencia en las variaciones de volumen que ofrece cada tipo de
motor, se usa el tratamiento de Finkelstein [13 pp.93-97] que modifica las carreras y
desfases de los pistones con el objetivo de que las variaciones de volumen sean las
mismas independientemente del tipo de motor a estudiar. Al conseguirse la misma
variacion volumétrica se garantiza que el ciclo termodindmico es equivalente.

(Para ver el desarrollo matematico ir a anexo Método LHA, apartado 6.5).

4 CODIGO

Todo el proceso de modelado del ciclo, resoluciéon de las ecuaciones de conservacion
por el Método LHA y cdlculo de las constantes que definen las pérdidas se ha
implementado en forma de cddigo informdtico para poder realizar el programa que
permite simular motores Stirling. Todas los cdlculos han sido implementados en
lenguaje M (Matlab), mediante funciones y scripts interrelacionados para obtener
finalmente tanto resultados numéricos como graficos. Los datos de entrada y salida con
para el codigo se proporcionan a partir de documentos Excel. En el mismo documento
Excel de entrada se calculan los cambios geométricos necesarios para poder simular un
motor tipo Alpha, asi como la ayuda para la estimacion de las superficies de
transferencia de calor.

El algoritmo del proceso de resolucién en Matlab se muestra en la Figura 4.
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Se leen los datos de entrada (EXCEL INPUT)

Se calculan los pardametros de movimiento cinemadtico de los pistones (kinematic.m)

S /

(Se obtienen los datos del gas escogido (Cp y Cv tanto en zona de expansion como compresion, )
viscosidad 1, densidad p, R del gas) (CpCv.m).

(. J

( )

Se calcula el flujo mdsico medio a lo largo del motor (massflow2.m)

Se calcula el Reynolds en el enfriador (Reynolds_cooler.m) y la constante de pérdidas de
presion en el enfriador Kpc (dropc.m).

Se calcula el Reynolds en el calentador (Reynolds _heater.m) y la constante de pérdidas de
presion en el calentador Kpe (droph.m).

S /

( Se calcula el Reynolds en el regenerador (Reynolds_regenerator.m) y la constante de pérdidas\

de presion en el regenerador Kpr en funcion de la correlacion elegida (dropr.m).
& J

Se calculan los coeficientes de conveccion he en la zona de expansion y hc en la zona de
compresion en funcion de la correlacion elegida. (HeHc.m)

Coeficiente de perdidas por leakage Kmc=0 por defecto

Se resuelven las ecuaciones por el método LHA (LHA3.m)

Se calculan y presentan todas las operaciones grdficas necesarias (flujo de calor, potencia,
masa, temperatura, etc.)

Todos los resultados son volcados en el fichero de salida (EXCEL OUTPUT)

Figura 4: Algoritmo de resolucion en Mallab

-11 -



Simulacion del Motor Stirling por el Método LHA

5 PROGRAMA

5.1 GENERALIDADES

Con objeto de permitir un manejo rapido e intuitivo se ha creado un programa a partir
del cédigo anterior. De esta manera se facilita una interaccién fluida entre datos de
entrada y datos de salida, en un entorno de fécil utilizacién para el usuario.

La aplicacion para realizar el programa es Guide de Matlab, de amplio uso en el &mbito
cientifico y que permite la posibilidad de realizar ejecutables y de esta manera usar el
programa sin necesidad de tener instalado el Software Matlab, resultando necesario s6lo
un compilador.

Los datos de entrada son suministrados a través de un Documento Excel, mediante una
plantilla normalizada. Estos datos de entrada son sobretodo datos geométricos (carreras,
didmetros, desfases, etc.) y los datos termodindmicos de disefio (presion media,
temperaturas de los focos, etc.). También se elige el gas de trabajo entre los mads
comunes en el motor Stirling: Helio, Aire, Hidrogeno, Nitrégeno. A partir de estos datos
de entrada se realiza cada simulaciéon deseada y los resultados intermedios y finales
obtenidos se transfieren a otro Documento Excel, también en forma de plantilla
normalizada. Estos datos de salida son numerosos, citando algunos como la potencia,
eficiencia, coeficientes de pérdidas por presion, conveccion etc. asi como resultados
intermedios pero igualmente interesantes como Numeros de Reynolds, velocidades en
diferentes partes del motor, flujo masico medio etc. También son volcados todos los
resultados graficos generados durante las simulaciones (potencia a lo largo del ciclo,
masas en las diferentes zonas a lo largo del ciclo, temperaturas a lo largo del ciclo,
diagrama Presién-Volumen, etc.).

Por otro lado el programa permite también un modo manual por medio del cual el
usuario elige las constantes de caida de presion Kpe, Kpc y Kpr, de leakage Kmc y
coeficientes de conveccidon he y hc. También tiene la opcion de realizar analisis
sensitivos donde obtener la potencia y eficiencia en funcién de los pardmetros mas
influyentes (temperaturas de los focos, caidas de presion, desfase en el movimiento de
pistones, etc.).
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5.2 APARIENCIA
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Figura 5: Panlalla general del programa (Usar en
128021024 para correcta visualizacion)

En la Figura 5 se puede ver la apariencia general del programa, la cual contiene cinco
espacios para graficas:

1- Esta dedicada a las variaciones de masa respecto al dngulo girado en el motor.
Aqui se puede representar la masa en la zona de expansion, la masa en la zona
de compresion y la masa en la zona muerta del motor
(calentador+enfriador+regenerador).

2- Estd dedicada a las variaciones de temperatura, de flujo de calor y potencia
respecto al dngulo girado en el motor. Contiene por tanto temperatura en la zona
de expansién/compresion, flujo de calor a través de las paredes de la zona de
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expansion/compresion, flujo de calor a través del calentador/enfriador y potencia
desarrollada en la zona de expansién/compresion.

3- Aqui se representan las variaciones de volumen con el dngulo girado en el
motor. Se puede visualizar el volumen en el lado de expansion/compresion y el
volumen total encerrado en el motor.

4- Esta destinada a presiones y potencia. Se puede representar el diagrama presion-
volumen, la presion en funcién del dngulo y la potencia total generada en el
motor a lo largo del ciclo.

5- Estd ultima gréfica estd dedicada a andlisis sensitivos donde se puede elegir un
rango de valores en el eje x para una propiedad especifica (coeficientes
convectivos, pérdidas de presion, pérdidas por fugas, temperaturas de foco
frio/caliente etc.) y representar los valores que se obtienen en el eje y de la
potencia o eficiencia.

Mediante el boton GRID se pueden poner estas graficas en formato rejilla para mejor
lectura de los resultados.

Cada nueva simulacion se realizara pulsando el boton REFRESH.

Aparte de las graficas anteriormente explicadas hay otros apartados que se describen a
continuacion:

INPUT FILE-Elige la plantilla de Excel para los datos de entrada.
OUTPUT FILE-Elige la plantilla de Excel para los datos de salida.

A- Correlacién para el cdlculo de los coeficientes de conveccion en los cilindros.
Se puede elegir entre Eichelberg y Woschni.

B- Correlacion para el cdlculo de la constante de pérdidas por presion en el regenerador.
Se da la posibilidad de elegir entre cinco diferentes:
Kim, Mulder and Vonk, Mills, Gauze, Metnet.

Como resultados principales en la pantalla principal aparecen la POTENCIA (W) y la
EFICIENCIA.

Se da la opcién de usar un modo manual el cual se activa sefialando la casilla manual.
Este modo da la oportunidad de seleccionar manualmente los valores de coeficientes de
conveccion (he y hc), coeficientes de caida de presion (Kpe, Kpc y Kpr) y coeficiente de
leakage (Kmc) (este coeficiente se supone igual a cero en el modo no manual).

También hay un pequefio bloque de herramientas (Tools) con las siguientes opciones:
SAVE SCREEN: Permite guardar en un PDF la pantalla actual y de esta manera
llevarse de forma rdpida las graficas y datos actuales. Es una manera complementaria al
Documento Excel de salida.

HELP: Abre un Documento PDF de ayuda al usuario.

EXIT: Sale de la aplicacion.
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5.3 FUENTES DE INCERTIDUMBRE

Una vez realizado el programa se ha testeado con varios motores cuyas caracteristicas
son conocidas’ con el objetivo de comprobar la validez del método LHA y el correcto
funcionamiento del programa (los resultados se pueden ver para cada motor simulado en
los anexos de motores).

Las desviaciones entre los resultados reales y los resultados obtenidos con el programa
se deben a tres fuentes de incertidumbre bien diferenciadas:

1- Incertidumbre en los datos de entrada: por falta de datos precisos y necesidad de
suposiciones para obtenerlos (dreas medias, volimenes muertos, etc.). La falta
de una nomenclatura unificada al presentar los pardmetros de disefio y operacién
de los motores Stirling dificulta la obtencion de los datos de entrada para el
programa.

2- Incertidumbre en el andlisis llevado a cabo para la obtencién de pardmetros
(coeficientes de conveccion, fugas, caidas de presion, calores especificos...).
Uno de los mds importantes es Kpr, que evalia las pérdidas de presion en el
regenerador. Debido a la gran variedad de tipos de regenerador y las
caracteristicas del flujo que circula a través de €l (canales muy estrechos y flujo
no estacionario) hace imposible encontrar siquiera un abanico de correlaciones
vdlidas para todo tipo de regeneradores.

3- Incertidumbre del método y pérdidas no tratadas en el programa. Las
discrepancias matemadticas de aproximacion del método son tanto la suposicion
de partida de variables termodindmicas variando arménicamente como también
todas las pérdidas no tratadas (intercambiadores de calor imperfectos,
regenerador imperfecto, conducciéon de calor a través de las paredes de los
cilindros, perdidas térmicas en el hueco del desplazador, perdidas de calor fuera
del ciclo, perdidas mecénicas).[5 pp.112-118]

El primer tipo de incertidumbre no es propio del Método LHA, y depende de la
informacion disponible sobre el motor a simular. Es solucionable teniendo el motor de
calculo presente para hacer mediciones de todas las variables geométricas. Esto no
siempre es posible, pero muestra que son errores previos a la aplicaciéon del Método
LHA.

El segundo tipo son los errores presentes en las mejoras realizadas al LHA y que
dependen de las correlaciones usadas.

El udltimo apartado es la incertidumbre propia del método, tanto las aproximaciones
matemadticas para la resolucién de las ecuaciones, asi como las pérdidas no tratadas
(Para més informacién ir a anexo Ciclo Termodindmico Método LHA, apartado 5).

* Por conocidas se refiere a que los resultados se han obtenido de la diferente bibliografia disponible o de
documentos internos del Area de Maquinas y Motores Térmicos de la EINA.

-15 -



Simulacion del Motor Stirling por el Método LHA

6 RESULTADOS Y ANALISIS
6.1 RESULTADOS GENERALES

Debido a las particularidades intrinsecas del Ciclo de Stirling hay una serie de
caracteristicas en el comportamiento comunes a la mayoria de los motores Stirling.
Haciendo uso del programa desarrollado se han estudiado estas caracteristicas que
comparten los motores simulados, las cuales se detallan a continuacién.

La potencia desarrollada a lo largo del ciclo presenta unos valores extremos muy
grandes respecto al valor medio, es decir, respecto a la potencia neta del motor.
Observando la Figura 6 se observa como para el Motor Solo se tiene un pico durante la
expansion de aproximadamente 210 kW y durante la compresién de unos 196 kW.
Mientras que la potencia neta es de unos 14 kW, es decir, unas 13 veces menos que los
valores extremos.

Potencia generada

250
200 A

150

100

50

50 100 150 200 250 300 350

Potencia (kW)

Angulo de giro (9

Figura 6: Polencia indicada desarrollada por el
motor a lo largo del ciclo. Motlor Solo

La gran magnitud de los valores extremos de potencia respecto al valor medio es
consecuencia conjunta de la alta presiéon media en el motor y la reducida relacién de
presiones como se observa en la Figura 7. Ambas son caracteristicas generales en el
disefio de un motor Stirling.

Para el motor Solo la presién media:

Pw=112MPa

y la relacion de presiones:

-16 -



Memoria

_ Pmax _15.8Mpa

r= — = =2.32 (relacion de presiones mayores son habituales en MACI)
Pmin  6.8Mpa

Diagrama Presién-Volumen

18
16 1
14 A
12 1
10

Presion (Mpa)

0 L) ) ) ) )
0 100 200 300 400 500 600

Volumen (cmA3)

Figura 7: Diagrama PV. Motor Solo

Otra cuestion de indudable interés tiene relacion con que gran cantidad de motores se
encuentran cercanos al caso adiabético (4 bajo) [1 p.34], por lo que la mayor parte del
flujo de calor es necesariamente transmitido a través del calentador/enfriador, y una
pequeia parte a través de las paredes de los cilindros.

Se puede apreciar en la Figura 8 y Figura 9 como el flujo de calor a través del
calentador tiene un pico de 63 kW frente a los 2.8 kW de pico que entran a través de las
paredes en la zona de expansion, es decir, unas 22 veces mayor. Ambos son resultados
para el Motor Solo que demuestran que es practicamente adiabatico.

De la misma manera se observa este efecto también en el motor GPU3 (la bibliografia
lo cataloga como adiabdtico [1 p.162]). A continuacién se muestra que esto es la
consecuencia de poseer un valor de transferencia de calor por conveccion similar.

Datos Motor Solo:

Coeficiente de conveccion: h,=1190 VZK (Obtenido por Correlacion de Woschni)
m
Superficie aproximada: A= 0.015 m? (Area estimada, ver anexo Método LHA,

apartado 2)
Luego h,A,, = 17.8% es la transferencia de calor en la zona de expansion, cuyo valor
es similar al de otro motor de tamaiio parecido y adiabatico como el GPU3, en el cual

hA, =15 % [1 p.158], ambos cercanos al caso adiabatico.
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Flujo de calor a través de las paredes en la zona de
expansion

Flujo de calor (kW)
n

e
o

| ]
-t

Angulo de giro (9)

Figura 8: Flujo de calor a lraves de las paredes del
cilindro en la zona de expansion.
Motor Solo

Flujo de calor a través del calentador

Flujo de calor (kW)

Angulo de giro (9)

Figura 9: Flujo de calor a traves del caleniador:
Motor Solo
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6.2 ANALISIS DE LAS PERDIDAS Y DEL VOLUMEN MUERTO

6.2.1 INTRODUCCION

El programa a través del Método LHA trata cuatro de las pérdidas mds importantes de
un motor Stirling: Pérdidas adiabdticas, perdidas transitorias de calor THT (Transient
Heat Transfer), perdidas por presion y perdidas por fugas (leakage). Cada una de estas
pérdidas estd incluida en las ecuaciones a través de su pardmetro correspondiente:
coeficientes de conveccion he y hc para pérdidas adiabéticas y pérdidas THT,
coeficientes Kpe y Kpc para las pérdidas por presion y coeficiente Kmc para las pérdidas
por fugas (leakage).

A continuacién y con la ayuda del programa se estudian cada una de estas pérdidas con
especial atencién a como afectan éstas al comportamiento del Motor Solo. El objetivo es
ver la influencia que tiene el valor de estos parametros en cada una de las pérdidas
tratadas y de este modo saber en que situacion un tipo de pérdida tiene mads influencia

sobre el resto. Por su especial importancia, también se afiade el andlisis de la influencia
del volumen muerto en los resultados del motor simulado.

6.2.2 PERDIDAS ADIABATICAS Y SEMIADIABATICAS

La compresién/expansion adiabdtica va irremediablemente acompafiada de un cambio
de la temperatura del gas segun la politrpica adiabatica y la ecuacion de gas ideal:

PV7” =cte Politrépica adiabdtica 6.3.1
PV =nRT Ecuacion gas ideal 6.3.2
Mediante 6.3.1 y 6.3.2 se obtiene:

P'T7 = cte 6.3.3
Donde:

T =T, enelcasodecompresion/expansion en la zona de expansion
T =T, enelcasodecompresion/expansion en la zona de compresion

Esto provoca que la mezcla de gases se produzca a diferentes temperaturas cuando el
gas pasa del calentador (7h) a la zona de expansion (7e). En la Figura 10 se observa
para el Motor REI000" como a medida que el coeficiente de conveccién h se va
reduciendo (el cilindro se va haciendo mds adiabéatico) la variacion de la temperatura en

" Las pérdidas adibiticas y semiadiabdticas se explican mediante el Motor RE1000 [2] por motivos de
ilustracién debido a que la diferencia entre el caso adiabdtico e isotermo es mds evidente.
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la zona de expansién es mayor. Del mismo modo, el valor medio de la temperatura se va
reduciendo respecto a la temperatura del foco caliente Th=900K.
También se ve que hay momentos en los que la temperatura en el interior de la zona de
expansion supera a la del propio foco caliente (7h), favoreciendo de este modo la
transferencia de calor desde el gas hacia las paredes del cilindro.

Temperatura en la zona de expansion

940 T T

920

900

o

@

o
T

Temperatura {(K)
T

o
B
o

820~

800 -

780 | | | | | | |
0 80 100 150 200 250 300 350

Angulo (9

Faigura 10 Temperatura en el cilindro de expansion
para diferenles coeficientes de conveccion.
Motor RETO00

Del mismo modo la ecuaciéon 6.3.3 muestra que se produce una variacion de
temperatura en la zona de compresién y, por lo tanto, se produce una mezcla de gases a
diferentes temperaturas cuando el gas entra del enfriador (7k) a la zona de compresion
(Tc). La temperatura media tiende a ser superior a la del foco frio 7Tk=300K conforme se
hace el cilindro mds adiabatico, es decir, conforme 4 se reduce. De nuevo, hay una parte
del ciclo en la que la temperatura interior en la zona de compresion es inferior a la del
foco frio (Tk) como se puede observar en la Figura 11.
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Temperatura en la zona de compresion
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Figura 11. Temperaluraen el cilindro de compresion
para diferenles coeficientes de conveccion.
Motor RETO0O0

Ademads de la mezcla de gases a diferentes temperaturas que acaba de ser explicada
también se produce una transferencia de calor con gradiente de temperatura en los
intercambiadores (en el caso ideal isotermo la transferencia de calor tendria lugar sin
gradiente de temperaturas). Esto es debido a que el gas entra en los intercambiadores a
la temperatura instantdnea de las zonas de compresion (7c¢) o expansion (Te)
respectivamente, y se caliente o enfria hasta 7h o Tk, temperaturas del foco caliente y
foco frio respectivamente. Tanto la mezcla de gases a diferentes temperaturas como la
transferencia de calor con gradiente de temperatura constituyen procesos irreversibles

que disminuyen la eficiencia desde el caso ideal isotermo (eficiencia de Carnot).
[2 p.98]

De esta manera queda demostrado que al comportarse los cilindros adiabdticamente se
reduce la eficiencia, pero por el contrario, el trabajo neto suele ser mayor como se
observa en la Tabla 1 para el motor REI000 [2 pp.42-43]. Los dos casos limite de
transferencia de calor a través de las paredes de los cilindros son adiabatico (nula
transferencia, & =0) e isotermo (transferencia infinita, s = o).

* En motores de bajo gradiente de temperatura el trabajo neto es menor. Como ejemplo el Motor LDT
(ver anexo Motor LDT)
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MOTOR RE 1000 POTENCIA (W) EFICIENCIA
ADIABATICO 2627 0.627
ISOTERMO 2139 0.666 (CARNOT)

Tabla 1. Potencia del motor RET000 en los dos casos
extremos sin ninguna olra perdida

La causa de este incremento de potencia estd relacionada con el movimiento de los
pistones (el cual es fijado durante el disefio), de manera que se generan unas variaciones
de presién mayores en cilindros adiabdticos que en isotermos como se observa al

comparar la politropica adiabdtica y la isoterma [1 p.41]:

PV’ =cte

Donde y>1 (1.4 para el aire) en el caso ADIABATICO

Donde =1 en el caso ISOTERMO

6.3.4

Luego el resultado es una mayor variacion de presion para el mismo desplazamiento de
pistones en cilindros adiabdticos que en isotermos como se observa en la Figura 12:

8.5

Diagrama de Presion

7.5

Presién (MPa)

6.5

5.5
0

—Ilsotermo
—Adiabatico

50

100 1_"|0 . 2||10
Angulo (%)

300 350

Figura 12: Presion en el molor para los dos casos
extremos (adiabatico e isolermo).

Motor RETOO0O0
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Una vez se ha demostrado que ocurre al pasar de un cilindro isotermo a uno adiabético,
falta por explicar qué ocurre en el caso intermedio, es decir, con coeficientes de
conveccion con valores intermedios. En la Figura 13 se aprecia como afecta el
coeficiente de convecciéon al comportamiento del Motor RE1000. De este modo se
identifican las pérdidas adiabaticas explicadas anteriormente y el gran dominio que
ejercen cuando el coeficiente de conveccién h es bajo (caso adiabdtico) y que
desaparecen por completo cuando es alto (caso isotermo).

Para valores intermedios de conveccidén (caso semiadiabatico) se observa tanto un
minimo en potencia como en eficiencia. Esto es debido a las pérdidas transitorias de
calor THT (Transit Heat Transfer) [1 pp.42-48]. También conocidas como pérdidas
semiadiabaticas debido a que tienen su mayor influencia con coeficientes de conveccion
intermedios, es decir, entre el caso adiabdtico e isotermo. Estas pérdidas se producen
cuando los cilindros no son completamente adiabaticos (4 # 0 y por lo tanto existe una
transferencia de calor a las paredes), ni tampoco son completamente isotermos (/4 # oo
por lo que se produce una variacién de temperatura en las diferentes partes del cilindro,
expansion y compresion (ver Figuras 10 y 11)). Esta combinacién da como resultado
una transferencia de calor hacia las paredes del cilindro cuando el gas estd a alta

temperatura (7 > i) y un retorno de ese calor cuando estd a baja temperatura (7 < T_W)

(T_w es la temperatura media de las paredes del cilindro). Este proceso no da como

resultado una pérdida neta de calor, ya que la misma cantidad de calor que pasa a las
paredes es retornado al gas de nuevo, sino una pérdida de oportunidad de realizar
trabajo, lo cual constituye una irreversibilidad [1 pp.42-48].

Cabe destacar que a pesar de que en el caso adiabdtico (h=0) las variaciones de
temperaturas son las mds grandes (observar Figura 10 y Figura 11), la transferencia de
calor a través de las paredes es nula, por lo que no existe pérdida THT:

h=0 = hA(T,-T)=0 ->La temperatura del gas en el interior de cada zona
(expansion 'y compresion) varia pero no hay
transferencia de calor.

Del mismo modo en el caso isotermo, la transferencia de calor a través de las paredes es
infinita (s =o0), pero no hay variacién de temperatura, por lo que tampoco existe

pérdida THT:

h=e y (I, -T)=0-> hA(T,-T)#0 ->Hay transferencia de calor pero la

temperatura del gas en el interior del
cilindro es constante.

En el caso con valores de coeficiente de conveccion h intermedios, donde ambos
factores juegan su papel (coeficiente de conveccion y variaciéon de temperatura), es
cuando esta pérdida alcanza su maximo (ver Figura 13). También se puede observar que
el coeficiente de conveccion con el que se obtiene la minima eficiencia es ligeramente
inferior al necesario para obtener la minima potencia.
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Analisis conveccion
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Figura 13 Analisis sensilivo de la conveccion.
Motor RET000

6.2.3 PERDIDAS POR PRESION

Las pérdidas por presiéon son una de las principales fuentes de irreversibilidad en el
motor Stirling, especialmente en el regenerador debido a su construcciéon en forma de
malla. Durante la construccion hay que llegar a un equilibrio entre transferencia de calor
y pérdidas por presion. Se buscan didmetros hidrdulicos pequefios para favorecer la
transferencia de calor pero no excesivamente pequefios para evitar grandes caidas de
presion. Este efecto se puede observar en la Tabla 2 para diferentes disefios del
regenerador en funcién del didmetro de alambre.

Diametro de alambre (mm) Kpr (Pa*s/g) Potencia (W)
0.03 12487 12408
0.05° 6175 13968
0.07 3635 14495

Tabla 2. Datos del Motor Solo con malla METNET en
el regenerador

Observando los resultados de la Tabla 2 se aprecia que la caida de presion estd muy
influenciada por el disefio del regenerador a través del didmetro de alambre. Sin
embargo, también hay que tener presentes otros factores durante el desarrollo del
regenerador. Estos son el factor de relleno (filling factor), la seccion total del
regenerador y por supuesto el material de fabricacion.

" Didmetro de alambre real del regenerador en el Motor Solo
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Una vez se conocen las pérdidas por presion en regenerador, calentador y enfriador se
ha estudiado la influencia global de estas pérdidas en el comportamiento del Motor
Solo. Se observa en la Figura 14 como l6gicamente tanto la potencia como la eficiencia
se ven mermadas conforme el coeficiente de caidas por presion se incrementa. Se ve
también como la grafica de potencia tiene una ligera dependencia mads lineal que la de
eficiencia.

Analisis caidas de presion

0.6 16
05 o~ 1 14
+ 12
04 - —_
110 =
=
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e
0,2 T - 6 2
- 4 O
0,1 o
- 2
0 L) L] L] L] L] N 0
0,Ek00 5E+03 1,E+04 2[E+04 2E+04 3,E+04 3,E}04
-0,1 -2
Coeficiente de caidas de presion Kp (Pa*s/g)

Figura 14: Analisis sensitivo de los coeficienles de
catda de presion Ap (esle valor liene en cuenla la
caida de presion en lodo el molor) MHolor Solo

6.2.4 PERDIDAS POR FUGAS (LEAKAGE)

Las fugas se producen entre la zona de compresion y el buffer space (volumen de gran

tamafo en comparacion con el del motor y adyacente a éste, a presion constante Pw y
temperatura constante 7Tk), intercambiando masa entre ambos.

El sellado que se realiza al cilindro para evitar estas fugas es una de las cuestiones de
disefio mds importantes. Hay muchos tipos de sellado disponibles [2 pp.223-241] y se
han realizado grandes esfuerzos en este aspecto debido a la gran cantidad de fallos que
provocan, bajando notablemente la fiabilidad del motor Stirling. Estas fugas no dan
como resultado una pérdida neta de gas en el motor, ya que la misma cantidad que se
transmite al buffer space, vuelve durante la otra mitad del ciclo. Sin embargo se produce

una transferencia de masa al buffer space cuando la presion es alta (P > Pw) y esta

misma masa vuelve cuando la presion es baja (P<Ev), lo cual constituye una
irreversibilidad [2 p.100].
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En la Figura 15 se recoge informacion de la influencia del coeficiente por fugas
(leakage) Kmc en el comportamiento del Motor Solo. Igual que ocurria con las pérdidas
por presion, de nuevo incrementando el coeficiente de fugas (leakage) se disminuye
tanto la potencia como la eficiencia.

Analisis fugas (leakage)
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-+ 6 q:)

0,1 - 1, 5
o

0 L) L) L) L) L)
32
0,Ef00 2,E-06 4E06 6,E06 8E-06 ﬁos 1,605

Coeficiente de leakage Kmc (g/(Pa*s))

Figura 15: Analisis sensitivo de las perdidas por
leakage. Motor Solo

6.2.5 VOLUMEN MUERTO

El volumen muerto lo forman principalmente en el motor Stirling el volumen del
calentador, enfriador y regenerador. También hay una parte de volumen muerto en las
zonas de compresion y expansion.

El volumen muerto es un volumen constante que reduce la variacién de presion durante
el ciclo como se ve en la Figura 16 al incrementar el volumen muerto original del Motor

Solo (127 c¢m’). Esto provoca por lo tanto que la potencia generada también se vea
mermada como se observa en la Figura 17.
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Diagrama Presién
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Figura 16: Variacion de presion respecto al
angulo de giro (°) con diferentes Vd (em®). Motor Solo.
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Figura 17: Analisis sensiltivo del volumen muerto
Vd. Motor Solo
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La eficiencia tiende a bajar ligeramente al incrementar el volumen muerto Vd como se
observa en la Figura 17. La explicacion de esta tendencia se explica de la siguiente
manera:

Si se aumenta el volumen muerto se reduce la relacién de presiones en el motor como
acaba de ser visto (ver Figura 16). Esto tiene como uno de sus mayores efectos reducir
la potencia generada (ver Figura 17), pero también disminuir las pérdidas adiabaticas.
Esta reduccion en las pérdidas adiabdticas se debe a que la variacion de temperatura del
gas dentro de los diferentes volimenes control es menor cuando se reduce la relacion de
presiones, como ha sido explicado en el apartado 6.2.2 (ver ecuacién politrépica 6.3.3).
Existe por tanto una pequeia reduccién en las pérdidas adiabéticas aunque las pérdidas
por caidas de presién se mantienen constantes al no depender del valor de volumen
muerto.

Finalmente se deduce que la combinacién de menor potencia y pérdidas por presion
constantes da como resultado global una menor eficiencia. Hay que notar que esta
reduccién de eficiencia no es por incremento en las pérdidas, sino por reduccién de la
potencia generada. De todas formas como se observa en la Figura 17 estd reduccion de
eficiencia es muy ligera.
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7 CONCLUSIONES

Este PFC ha sido desarrollado en cuatro grandes bloques: Modelado y resolucién de las
ecuaciones de conservacion por el Método LHA, mejoras realizadas al Método LHA,
creacion de un programa para simular motores Stirling por el Método LHA y andlisis de
los resultados obtenidos con el programa.

Las principales conclusiones que se han obtenido durante el desarrollo de todas estas
fases se exponen a continuacion:

El Método LHA ha demostrado ser un método de tercer orden eficaz para el
modelado y resolucién de las ecuaciones de conservacioén que rigen el Ciclo de
Stirling. La linealizaciéon de las ecuaciones de conservacién, un mejor
conocimiento de los procesos fisicos que ocurren a lo largo del ciclo y el
tratamiento de las principales fuentes de pérdidas son las principales
caracteristicas de este método.

Los coeficientes de conveccidn, coeficientes de pérdidas por presion y
coeficientes de pérdidas por fugas (leakage) son tratados como constantes
desconocidas por el Método LHA. Por lo que para poder resolver las ecuaciones
de conservacion éstos son calculados por medio de correlaciones y a partir de los
datos de disefio del motor. De todas estas constantes, el calculo del coeficiente
de pérdidas por presion en el regenerador es el mads critico debido a las
dificultades encontradas para su estimacion. El regenerador como una de las
partes principales del motor de Stirling es quizd la parte més oscura todavia
debido a las caracteristicas del flujo a lo largo del mismo (fuertemente
tridimensional, no estacionario, compresible, no completamente desarrollado,
ciclico).

Se han realizado los cambios necesarios al Método LHA para poder simular los
tres tipos de motor mds importantes (Alpha, Beta y Gamma).

El programa informaético realizado permite integrar tanto el Método LHA, como
las mejoras realizadas, en un entorno de trabajo donde se obtienen los resultados
termodindmicos, tanto numéricos como graficos, mds importantes. También se
permite una interaccion fluida entre usuario y programa. De este modo es
posible simular el comportamiento de un motor para multitud de variables
geométricas y termodindmicas de disefio

Como objetivos futuros, se plantean las siguientes lineas de investigacioén siguiendo a
partir del Método LHA y con el objetivo de implementarlas en el programa informatico
realizado:

Extender el Método LHA a motores de piston libre. E1 Método LHA original de
Chen y Griffin tiene como uno de sus objetivos finales el estudio de motores de
piston libre por lo que es factible afiadir esta mejora.
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Seguir investigando el flujo en el regenerador con el objetivo de encontrar algin
método que estime las pérdidas por presion de una manera precisa.

Incluir nuevas fuentes de pérdidas (regenerador e intercambiadores
térmicamente imperfectos, pérdidas en el hueco del desplazador, pérdidas por
conduccion, etc.). Para incluir plenamente los efectos de las nuevas pérdidas es
necesario modificar las ecuaciones de conservacién de modo que se tengan en
cuenta las interacciones entre todas las pérdidas tratadas.

Afadir el estudio en forma de diagrama de vectores de las diferentes variables
termodindmicas. El Método LHA como ha quedado claro durante toda la
memoria trata cada término termodindmico como una funcién armonica
(término constante+término seno+término coseno). Esto permite una
representacion grafica en forma de vectores y una mejor visualizacion de las
relaciones entre todos los pardmetros de disefio.

Investigar en el andlisis de semejanza. Este andlisis tiene como objetivo reducir
el ndmero de variables de estudio por medio del uso de términos
adimensionales. El objetivo final es cumplidas unas condiciones de semejanza
poder aislar y estudiar la influencia del parametro deseado en el comportamiento
del motor.
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APENDICE TERMINOS ADIMENSIONALES
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APENDICE NOMENCLATURA™

A, Seccién del piston m>
desplazador
A, Seccidn del piston de m>
potencia
A, Seccidn de la biela del m>
desplazador
A Area de las paredes en la m?

zona de compresion

A, Area de las paredes en la m?
zona de expansion
C, Calor especifico a presion J
constante ¢ K
C, Calor especifico a volumen J
constante ¢ K
/4 Relacién de calores Adimensional
especificos
f Frecuencia rad
s
h, Coeficiente de conveccién 74
en la zona de compresion m’K
h, Coeficiente de conveccion w
en la zona de expansion m’K
K,. Coeficiente de pérdidas por g
fugas (leakage) Pa-s
K, Coeficiente de pérdidas por Pa-s
presion en el calentador g
K, Coeficiente de pérdidas por Pa-s
presion en el enfriador g
K . Coeficiente de pérdidas por Pa-s
presion en el regenerador g
m, Masa total en el motor g
m, Masa en la zona de g
expansion

* . 74
Las unidades son las usadas en los célculos en el programa.
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we

wc

Masa en la zona de
compresion

Masa en la zona muerta

Presién en la zona de
expansion
Presion en la zona de
compresion
Presién en la zona muerta

Presién media del motor

Constante especifica de gas
ideal

Temperatura de la zona de
expansion
Temperatura de la zona de
compresion
Temperatura del foco
caliente

Temperatura del foco frio

Temperatura media de las
paredes del cilindro en la
zona de expansion

Temperatura media de las
paredes del cilindro en la
zona de compresion

tiempo
Volumen de la zona de
expansion

Volumen de la zona de
compresion

Volumen de la zona
muerta
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ANEXO 1/7
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Anexo 1

METODO LHA

1 INTRODUCCION

Existen multiples métodos para desarrollar las ecuaciones que rigen el Ciclo de Stirling,
en funcidn de las aproximaciones supuestas para su resolucién. Segun Martini (1978) [1
p.137] se pueden dividir en 3 grandes tipos: métodos de primer orden, métodos de
segundo orden y métodos de tercer orden.

Los métodos de primer orden asumen el caso ideal, libre de pérdidas (por ejemplo
Andlisis de Schmidt [5 pp.89-98] anteriormente mencionado) y multiplican los
resultados obtenidos por un factor de correccion para estimar los resultados de un motor
real. Los métodos de segundo orden empiezan asumiendo el caso ideal, y a partir del
mismo se van restando las posibles pérdidas (caidas de presién, imperfecciones en el
regenerador, etc.). La ventaja afiadida respecto a los métodos de primer orden es que se
conoce la causa de las pérdidas pero no las interacciones entre ellas. Los métodos de
tercer orden van mds alld y usan una aproximacion diferente. EI motor es dividido en
varios volimenes control, a los cuales se les aplica las ecuaciones diferenciales de
conservacion. Los métodos de tercer orden tienen en cuenta las interacciones entre las
pérdidas tratadas en todos los volimenes control.

El Método LHA (Linear Harmonic Analysis)] [2] es un método de tercer orden. Basa la
resolucion de las ecuaciones de conservacion en la aproximaciéon de que los pistones
que conforman el motor tienen movimiento arménico. Y por lo tanto, se asume que
todas las variables termodindmicas (masa, temperatura, presion, etc.) pueden ser
representadas por una funcioén armoénica de la siguiente forma:

f(t)=a+bsin(wt)+ccos(wt) [1p.127] 2.1
Donde a, b y c son las constantes que hay que resolver.

De este modo las ecuaciones de conservacion pueden ser linealizadas por Series de
Fourier, obteniéndose finalmente un sistema lineal de ecuaciones que es resuelto por
métodos matriciales convencionales (desarrollo matematico a continuacion).

Las ecuaciones resueltas contienen cuatro de los principales mecanismos de pérdidas en
un motor Stirling: Pérdidas adiabdticas, pérdidas transitorias de calor THT (Transient
Heat Transfer), pérdidas por presion, y pérdidas por fugas (leakage).

El resultado de todo este proceso de resolucién es un método eficiente (requiere pocas
iteraciones), efectivo (obtiene resultados precisos) y estable (condicién de estabilidad
facilmente satisfecha) que permite a la vez un conocimiento claro de los procesos
fisicos que ocurren a lo largo del ciclo [2 p.97]. Ademds las diferencia en los resultados
obtenidos al resolver las ecuaciones por el Método LHA u otro método numérico de
tercer orden que no asume variables termodindmicas armoénicas (Ej. CSMP) es muy
pequeiia como se observa en la Figura 1:

-36 -



Anexo 1

ORMNL-DWG 84 -.4426 ETD
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CARMNOT

IMDICATED EFFICIENCY (%)

t_."'D ! - — I- f I JI
1.0 1.2 1.4 1.6 18 2.0
COMPRESSION RATIO
Figura 1. Lficiencia del motor RE-T000 en f[funcion
de la relacion de compresion y dos metodos de

resolucion, LHA vy CSMP. [2p.48]

Por contra, la aplicacién del Método LHA conlleva algunas limitaciones. El método es
s6lo vélido en estado estacionario de funcionamiento (Steady State), no pudiendo
simular estados transitorios como los de puesta en marcha, cambios de ritmo, paradas,
etc. Lo cual no es una desventaja importante ya que la mayoria de motores Stirling se
disefian buscando un estado estacionario de funcionamiento.

En el Método LHA usado no se consideran ineficiencias en la trasferencia de calor en
los intercambiadores o el regenerador, es decir, se supone transferencia de calor perfecta
tanto de los intercambiadores de calor (calentador y enfriador) como del regenerador.
Esto es equivalente a suponer NTU (Number oi Transfer Units) infinito [3 pp.68-70].
No obstante, debido a la gran eficiencia térmica que consiguen hoy en dia los
intercambiadores y el regenerador, esta aproximacion no supone un gran alejamiento
respecto a la realidad. Tampoco son tratadas las pérdidas a través de las paredes de los
cilindros y las pérdidas térmicas en el hueco del desplazador. La no inclusion de estas
dos ultimas pérdidas es comun a la gran mayoria de métodos de tercer orden, debido a
la falta de correlaciones que permitan modelarlas [5 pp.116-117]. (Para mads
informacion ir a anexo Ciclo Termodindmico Método LHA, apartado 5)

En conclusiéon el Método LHA es un método valido para la simulacién de motores
Stirling, que facilita la resolucion de las ecuaciones de conservacion al linealizarlas por
medio de suposiciones, las cuales encajan bien con las caracteristicas de disefio de los
motores Stirling. Ademds, gran parte de las limitaciones expuestas también estdn
presentes en otros métodos de tercer orden, lo cual indica que no pueden ser
consideradas como una desventaja frente a otros métodos.
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2 PLANTEAMIENTO DE LAS ECUACIONES DE
CONSERVACION MOTOR STIRLING

DASHPOT T ORIFICE
LOAD

ORNL-DWG B4-441BA ETD

BEUFFER
SPACE BUFFER

POWER PISTON L
X I

Polth COMPRESSION

o
=

VARIABLE VOLUME
FINITE HEAT TRANSFER
SEAL LEAKAGE

COMPRESSION SPACE

—
C CONSTANT VOLUME
Pyit) DEAD 1SOTHE RMAL
A
Xl
DISPLACER Potl) EXPANSION VARIABLE VOLUME
H * FINITE HEAT TRANSFER
E£XPANSION SPACE i

Figura 2: Fsquema del molor usado para resolver las
ccuaciones de conservacion por el Mélodo LHA. [2p.7]

El Método LHA toma como base de cédlculo un motor Stirling tipo Beta. Este tipo de
motor posee dos pistones, el piston desplazador y el pistén de potencia como se observa
en la Figura 2 izquierda. Para poder aplicar las ecuaciones de conservacion, el motor se
divide previamente en tres volimenes control (ver Figura 2 derecha):

Volumen Control 1 (VC1)-> Volumen de la zona de expansion, formado por el espacio
entre el fondo del cilindro y la posicidn del pistén desplazador, es por tanto un volumen
variable. La transferencia de calor es finita a través de las paredes, es decir, en el caso
general este volumen no es ni isotermo (transferencia de calor infinita) ni adiabatico
(transferencia de calor nula), sino un caso intermedio.

Volumen Control 2 (VC2)> Volumen de la zona de compresion, formado por el
espacio entre el piston desplazador y el piston de potencia. Como VCI, también es
variable y la transferencia de calor a través de las paredes es de nuevo finita en el caso
general. Se permite una circulacion del gas entre este volumen control y el buffer space
(volumen de gran tamafio a la temperatura del foco frio Tk y presién media del motor

Pw, que debido a ser un volumen grande en comparacién con el volumen en los
cilindros (unas 200 veces mayor [2 p.9]), se supone a temperatura y presion constantes).
Este intercambio de masa entre el VC2 y el buffer space constituye el leakage (fugas).

-38 -



Anexo 1

Volumen Control 3 (VC3)->Volumen de la zona muerta, formado por la suma de los
volimenes del calentador (intercambiador de calor con el foco caliente), el enfriador
(intercambiador de calor con el foco frio) y el regenerador. Es un volumen muerto
porque no participa en los procesos de compresion/expansion y por lo tanto no produce
ningun trabajo. También se trata de un volumen constante e isotermo. Su temperatura se

supone la media entre la temperatura del foco frio y la del foco caliente (szk ).

A estos tres volimenes control se les aplican las ecuaciones de conservacion de la masa,
y energia de la siguiente manera: Tres ecuaciones de conservacion de la masa (una por
cada volumen control) y dos ecuaciones de conservacién de la energia (una en la zona
de compresion y otra en la zona de expansién) [2 pp.8-11]. A continuacién se detallan
cada una de estas ecuaciones:

Ecuacion 1-La primera ecuacion trata la variacion de masa en la zona de expansion
(VC1). El flujo mésico entre la zona muerta y la zona de expansion es linealmente
proporcional a la caida de presion entre ambas zonas. Esta caida de presion se refleja
mediante el factor Kpe, que es una medida de la resistencia del fluido.

dm 1
e _ P —P 2.1
dt K (Fy = F)

pe

Ecuacion 2-Del mismo modo, si ahora se consideran las zonas de expansion (VC2) y
zona muerta (VC3) se tiene el flujo masico entre la zona de compresién y la zona
muerta:

d d.
me + md — 1 (PL _Pd) 2.2
dt dt K

pc

Ecuacion 3-Mediante esta ecuacion se tienen en cuenta las fugas (leakage) entre la zona
de compresion (VC2) y el buffer space. Si no hay leakage (Kmc=0), entonces la suma
de las variaciones madsicas en los tres volimenes de control es cero como es 16gico. Ya

que entonces existe siempre la misma cantidad de masa en el interior del motor ( Pw es
la presion media del motor):

dm, dm, dm
+ +
dt dt dt

. :ch(P_w_R,) 2'3

A continuacidn se tratan las ecuaciones de conservacion de la energia en el volumen de
expansion (VC1) y en el volumen de compresion (VC2) respectivamente. Las
ecuaciones de conservacion de la energia tienen una particularidad, que es la
discontinuidad en el flujo de entalpia. Hay discontinuidad en el flujo de entalpia

d .
c,T ;ne ), debido a que la temperatura de la masa entrante es diferente a la
t

temperatura de la masa saliente, tanto en la zona de compresion como de expansion. El
flujo masico entra en el volumen de expansion a la temperatura del foco caliente (Th) y
sale a la temperatura instantdnea de la zona de expansion (7e). Del mismo modo, el
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flujo mésico entra en el volumen de compresion a la temperatura del foco frio (Tk) y
sale a la temperatura instantdnea de la zona de compresién (7c). Por esta razén se divide
la ecuacién de conservacion de la energia en dos partes, una cuando el flujo entra al

volumen control (C;—m > (), y otra cuando el flujo sale de éste (i—m <0). Aplicando el
t t

primer principio de la termodindmica durante la parte del ciclo en la que el flujo masico
entra en la zona de expansion:

Ecuacion 4-

Cuando %>0
dt

d _ dv dm.T
cr, e v hA (T -T)=pP ¢ +CV—(’"6 )
dt : dt dt

p

24

El primer término es el flujo de entalpia que entra desde el calentador a la zona de
expansion. Entra pues a la temperatura del foco caliente (Th).

El segundo término es el flujo de calor por conveccién en las paredes de la zona de
expansion. Si esta zona es adiabética (h=0) el flujo de calor serd nulo. Si por el
contrario esta zona es isoterma (h=c0) se tendrd el flujo méximo posible por

conveccion. Como caso general se tiene un % intermedio finito. Twees la temperatura
media de las paredes de la zona de expansion, la cual se considera igual a la temperatura
del foco caliente (Th).

Al otro lado de la ecuacidn se sitia la potencia producida por el gas y la tasa de cambio
en su energia interna respectivamente.

En cuanto a la parte del ciclo en el que el flujo mésico sale de la zona de expansion,
todos los términos son iguales salvo que en el flujo de entalpia y debido a la
discontinuidad anteriormente explicada la temperatura ya no es la temperatura del foco
caliente (7h), sino la temperatura instantdnea en la zona de expansion (Te) como queda
representado en Ecuacion 5. Esta temperatura (7e) serd igual a la temperatura del foco
caliente (7h) s6lo en el caso isotermo cuando el coeficiente de conveccion es infinito y
la zona de expansidn estd siempre a la temperatura del foco caliente:

Ecuacion 5-

Cuando dm, <0
dt

d _ AV, . d(m[T
cr e a7 -1y=pDeyc dnT)

pe S v 2-5
dt dt dt

Del mismo modo se deducen las ecuaciones en la zona de compresion, tanto para la
parte del ciclo en el que el flujo mdsico entra a la zona de compresion:
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Ecuacion 6-

Cuando % >0

dt
— T
cr dm, hA (T.-T)=P. av. +C, dmT.) 2.6
PN de dt dt
Como para la parte del ciclo en el que el flujo mésico sale:
Ecuacion 7-
Cuando dm, <0
dt
— T
C,T, dZ”‘C +h A, (T, -T.)=P, d;" +c, dmI) 2.7
t t

Yodt

Las dreas usadas en las ecuaciones 4, 5, 6 y 7 (Ase, Asc) son dreas instantaneas de la
zona de compresion y de expansion respectivamente, las cuales dependen por tanto de la
posicion instantdnea de los pistones. Por simplicidad se aproximan por sus areas

medias: A, :A_se y A, :A_SC [2p.11].

Se observa que estas dareas toman parte en el término de transferencia de calor por
conveccion, por lo que en el caso isotermo no juegan ningin papel en absoluto, ya que:

h=o y (T,,—T)=0->hA_(T, —T.)=valor finito que no depende de A,
De la misma manera en el caso adiabdtico tampoco participan estas dreas ya que:
h=0>h A (T, —T.)=0, no depende de A,,

Lo que es mas, lo que interesa es hA, el producto del drea y el coeficiente de
conveccion. El coeficiente de convecciéon como se verd mds adelante usa correlaciones
de gran indeterminacidn, por lo que aproximaciones en el cdlculo de éstas dreas son
admisibles. Por otro lado, se encuentran dificultades en encontrar este dato en tablas de
fabricantes, lo que lleva en muchos casos a tener que realizar estimaciones geométricas
en el cdlculo del drea media de los cilindros. A continuacién se expone una forma de
estimar estas areas.
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Piston
desplazador

e

Volumen Midstroke
medio
expansion v

Stroke

A

A

Volumen muerto

Faigura 3: Piston desplazador en sw meidslrofe
(posicion intermedia). punlo en el que se calcula la
superficie media de (ransferencia de calor

A partir de la representacion de la Figura 3 se calcula el drea media de la zona de
expansion (en la zona de compresion seria equivalente). Al tratarse de un drea media se
calcula ésta cuando el piston estd en su midstroke (mitad de la carrera). De este modo el
area media serd la suma de las superficies de las paredes del cilindro, fondo del cilindro
y superficie del piston desplazador. También y debido a que existe siempre un volumen
muerto, la carrera del piston desplazador no llega hasta el fondo del cilindro. Por lo que
para tener en cuenta este efecto el drea se agranda un 25% *quedando asf:

— S D,’
Ase = (aD, - +2* (”Td)) %1.25 2.8

Andlogamente el drea media de la zona de compresion:

2
P

4

7D;

St
+7D, —-)*1.25 29
2

— S
Asc=(7de7'd+ +

3 LINEALIZACION ECUACION GAS IDEAL [2 pp.20-22]

Previamente a la resoluciéon de las ecuaciones de conservacion que ya han sido
expuestas, se hace un paréntesis para linealizar la ecuacion de gas ideal. Esto tiene como
objetivo poder obtener posteriormente la presién instantdnea en el motor. Al linealizar
se obtendrdn dos ecuaciones, una con los valores medios y otra con los valores
fluctuantes. Esta dltima permitird calcular la presion instantinea.

" Valor arbitrario que es acorde con las superficies originales del Motor RE1000.
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PV =mRT Ecuacion gas ideal 3.1

Las diferentes variables que aparecen en la ecuacion de gas ideal se suponen como un
valor medio mds un término variable pequefio en comparacién con su valor medio para
que la linealizacion surja efecto:

P=P+AP

V= \i+ AV 32

m=m+Am

T =T+AT

Donde:

£<<1 ATm<<1 £<<1 ATV<<1 3.3

P m T %

Sustituyendo estos términos en la ecuacion de gas ideal queda:

AP —RT a+ Afm)(l + g)

P(1+T):m_ m NG r 3.4
P 4 1+ —

Vv

Reteniendo sélo los términos de primer orden:

pa+ ALy _mRT  Am AT AV 35
P % m T 'V

Se obtienen por lo tanto estas dos ecuaciones separando los valores medios y los
variables:

RT

p=ET 3.6
v

AP _Am AT 4V 3.7

P m T V

La primera no es mas que la ecuacioén de gas ideal aplicada a los valores medios. Por lo
que en todos los volimenes control del motor se cumple:

p, = MRl _mRI_ miR 3.8

Sustituyendo 3.2 en 3.7 se obtiene la ecuacién que serd usada para calcular la presion
instantinea:
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3.9

~ |~
|
313
+
NN
|
<l <

Esta ecuacion permite obtener la presiéon por medio de sumas y restas de temperaturas,
masas y volimenes. De esta manera se garantiza la linealidad del sistema.

4 RESOLUCION DE LAS ECUACIONES DE
CONSERVACION

4.1 VARIABLES TERMODINAMICAS ARMONICAS

El Método LHA admite que el movimiento de los pistones es arménico. Esto permite la
suposicion de que las diferentes variables termodindmicas (masa, temperatura, presion,
etc.) varian también de forma armoénica. De este modo se pueden escribir las diferentes
incognitas que aparecen en las ecuaciones de conservacion de la siguiente manera [2
p.26]:

1: m, =1+ y,sin(t")+y, cos(t") Masa en la zona de expansion 4.1.1
m, =1+ y,sin(t’)+y, cos(t’) Masa en la zona muerta 4.1.2
m. =1+ y,sin(t’ )+ y, cos(t’) Masa en la zona de compresion 4.1.3
4. T, =1+ y,sin(t" )+ yg cos(t ) Temperatura en la zona de 4.14
expansion
S: T =1+ y,sin(t )+ y, cos(t) Temperatura en la zona de 4.1.5
compresion
X, =y, sin(t")+y,cos(t") Posicion del desplazador 4.1.6
Xp =y, sin(t") Posicién del piston de potencia 4.1.7

Las variables han sido escritas en forma adimensional para facilitar el tratamiento
algebraico (para mas informacién ir a “Apéndice términos adimensionales”). Realmente
y1-y10 son las incgnitas termodindmicas que se tienen que resolver mientras que y11-
y14" son las inc6gnitas cineméticas que quedan impuestas al definir el movimiento de
los pistones a través de sus carreras y desfase. Al sustituir las variables termodinamicas
anteriores en las ecuaciones de conservacion se obtienen funciones no lineales debido al
producto de términos seno y coseno. Para resolverlas, estas son linealizadas usando
Series de Fourier. La linealizacién por Series de Fourier da como resultado una funcién
armonica tal que asi [2 p.27]:

£(t) = "70 +a, sin(wr) + a, cos(wt) 4.1.8

Donde los términos constantes se obtienen integrando:

* . . . z . z
y13 no se usa, en origen era una variable pensada para motores de piston libre que no son tratados aqui.
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a, -1 f fdt  a -1 f F(t)sin(wt)dt a, -1 f F(t)cos(wt)dt
7 0 a2 0 a2 0

Este es un proceso laborioso pero sin dificultad mds alld de la resolucién de las
integrales no inmediatas.

4.2 LINEALIZACION DE LAS ECUACIONES DE
CONSERVACION

Las ecuaciones de conservacion de la masa son ya lineales por lo que no hace falta
aplicar Series de Fourier. La linealizacion es sélo aplicada por lo tanto a las ecuaciones
de conservacion de la energia. A continuacidén se exponen todos los términos de las
ecuaciones de conservacion de la energia con su correspondiente linealizacion.
Previamente estos han sido escritos en forma adimensional para facilitar su tratamiento
algebraico (para mds informacion ir a “Apéndice términos adimensionales™). [2 pp.28-
36]

4.2.1 LINEALIZACION: ECUACION DE CONSERVACION DE LA
ENERGIA EN LA ZONA DE EXPANSION

Flujo de entalpia

Termino a linealizar:

Faty =g 421
dt
Termino linealizado:
* dm: _4< . * *
", o =H, +o,sin(t )+, cos(t ) 4.2.2

HZ=%U?—D¢ﬁ+y§+§OU@—ny»

a, =-[FF()]y, —=[yr, + FF(2)ly,
a, =lyr, —FFQ)ly, + FF(1)y,

FF(1) = —Q(y8 cos’ @, —y,sin’ 8,)
T
2y . 2 .3
FF(2)= 3—(y7 cos@, (sin” @, +2)— y,sin” 6,)
JT

Vi
VY ++ys

1 "
T =—1+T,
. 2( W)

Yo

VYL ++y;

sin@, = cosf, =
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Flujo de calor a través de las paredes

Termino a linealizar:

BT, =T) = BT, =D+ (1=T)) = Q) + K (1-T,) 423

Este término ya estd en forma armoénica luego no hace falta linealizar. Por lo que se
obtiene el siguiente término ya linealizado sin mds que sustituir la ecuacién de la
temperatura en la zona de expansion (Ecuacién 4.1.4):

W(T., —T))=Q., —hy, sin(t") = h_ y, cos(t’) 4.2.4

Potencia desarrollada

Termino a linealizar:

*

dv

fa) = =Dm, +T, ~V,) pr 4.2.5
Termino linealizado:

(y=D(m, +T, =V.) CZ = ; +(y=Da,y,, sin(t") — (y—1)a,y,, cos(t") 4.2.6
W, = % = w[yu(m +3:) = ¥y (32 + ¥5)]

Cambio en la energia interna

Termino a linealizar

d (mT ) 4.2.7
dt

Termino linealizado:

d(m)T,) i .

(dT:O—(y2+y8)sm(t )+ (y, +y,)cos(t ) 4.2.8

4.2.2 LINEALIZACION: ECUACION DE CONSERVACION DE LA
ENERGIA EN LA ZONA DE COMPRESION

Andlogamente se obtiene la linealizacion de los términos de la ecuacién de
conservacion de la energia en la zona de compresion.
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Flujo de entalpia

Termino a linealizar:

*
dm,

dt’

f&) =91

Termino linealizado:

. dm’
p—_—"
e dt’

=H +a,sin(t’)+a, cos(t’)

H = %(TZ —DJ 5 + s +§(y5ym —Y6Yo)

oy =—FF#)]ys —[yr. + FF()]yg

a, =[yr, — FF(6)]y; + FF(4)y,

FF(4) = —i—j;(ym cos’ @, — y, sin” 8.)

FF(5) = i—z(yg cos@. (sin’ @, +2)—y,,sin’ ,)

FF(6) = —;—;(yg cos’ 8. — y,,sin@.(cos* 6. +2))

sin @, == cos@, =
VYs T+
1 "
7. =—1+T,)

Ve

Flujo de calor a través de las paredes

Termino a linealizar:

W(T, —T ) =h (T, -D)+h (1-T )=Q., +h (1-T)

wc

Termino linealizado:

W (T T Y=Q . —h y,sin(t")—h'y,, cos(t")

Potencia

Termino a linealizar:

f&)=-D(m, +T, -V.)

dv

dt

*

C
*

4.3.1

4.3.2

4.3.3

434

4.3.5

-47 -



Anexo 1

Termino linealizado:

*

(y—=D(m, +T, =V,) dti =W, +(y—Da,y,,sint ) +(y—D(a,y,, —a;y,)cost ) 4.3.6
. a -1
W, :70 = (7/2 )[(azyn = a3y, (Vg + Y1) — a4y Y1, (Vs + ¥,)]

Cambio en la energia interna

Termino a linealizar:

d(m.T.) 437
dt”

Termino linealizado:

dm'T’ o .
% = 0= (g + y,0)sin(t") 4 (v + vy ) cos(t”) 438

4.3 RESOLUCION DEL SISTEMA LINEAL

Una vez se tienen todos los términos linealizados las ecuaciones de conservacion
quedan con la siguiente estructura:

Z Términos constantes+ Z Términos sin(wt) + Z Términos cos(wt)=0 [2 p.129] 4.3

Los términos constantes hacen referencia a los valores medios a lo largo del ciclo. En el
caso de la potencia serd la potencia neta del motor, en el caso de la energia interna sera
cero al tratarse de un anadlisis ciclico estacionario, etc. Mientras que los términos de seno
y coseno son los que representan conjuntamente tanto la amplitud como el desfase de
las variables termodindmicas.

Como se observa en las ecuaciones 4.1.1-4.1.7 las incégnitas yl-y10 representan la
parte variable, luego para obtenerlas se ha de resolver el sistema formado por los
términos de seno y coseno. De este modo quedan dos ecuaciones independientes por
cada ecuacién de conservacion, en total diez ecuaciones y diez incégnitas que escritas
en forma matricial quedan como se observa en la Figura 4:
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Figura 4: Sistema de ecuaciones en forma maltricial
Método LHA [2p.39]
D(7,1)=FF(1)
D(7,2)=-1+yr, + FF(2)
D(8,1)=1-yr, + FF(3)
D(8,2)=-FF(I) 4.4
D(9,5)=FF(4)
D(9,6)= -1+ yT, + FF(5)
D(10,5)= 1- yt, + FF(6)
D(10,6)=-FF(4)

Algunas de los términos linealizados dependen de Te y Tc (temperaturas medias en las
zonas de expansion y compresion respectivamente) que a priori son desconocidos. Esto
significa que las ecuaciones no son completamente lineales. La solucién esta en usar un

proceso iterativo donde se les supone un valor inicial (7e =Th y Tc =Tk ). Se resuelven
las ecuaciones y se actualizan los valores de las temperaturas medias, repitiendo este
proceso hasta que se alcance la convergencia (normalmente no més de 10 iteraciones
son necesarias) [2 p.40].
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5 METODOLOGIA DE APLICACION

El Método LHA aplicado a los diferentes volimenes de control, da lugar a un conjunto
de ecuaciones que después de ser linealizadas se resuelven por métodos matriciales
convencionales y permite conocer las principales variables de comportamiento del
motor (potencia, flujos de calor, temperatura, etc.). La Figura 5 muestra un esquema del
proceso de aplicacion del Método LHA.

( 0.0 Z 9z N
El motor se divide en 3 voliimenes control (volumen de la zona de expansion, volumen muerto
(calentador+regenerador+enfriador) y volumen de la zona de compresion)

N Y,
e A
Las ecuaciones de conservacion de masa y energia se aplican a los volimenes control
N J
Se asume que la masa, temperatura y el movimiento de los pistones varian segin funciones

sinusoidales
N J
( o 5 oz o o2 g . )
Se linealiza la ecuacion de gas ideal para poder conocer la presion instantanea
N J
e ™
Se calculan las incognitas y11-y14 a partir del movimiento sinusoidal de los pistones
N Y,
( PR c 9z N
Todos los términos de las ecuaciones de conservacion
que no son lineales se aproximan por Series de Fourier
N\ J
( g . g N\
Las ecuaciones linealizadas adoptan esta forma:
Z Términos constantes+ Z Términos sin(wt) + Z Términos cos(wt) =0
N Y,
e ™

\ 4

Se calculan las temperaturas medias en las diferentes zonas del motor Te y7Tc, Se ha de hacer

una primera aproximacion en la que Te=Thy Tc =Tk

A

( o 5 o o 2 o -y )
Se resuelve el sistema lineal y se obtienen las incégnitas y1-y10. Se comprueba la condicion de

convergencia para las temperaturas medias.

N J
CONVERGE
e N
SISTEMA RESUELTO
N J

Figura 5: Esquema Méetodo LHA

- 50 -



Anexo 1

6 MEJORAS AL LHA

6.1 INTRODUCCION

Una vez resuelto el sistema, se obtienen las incégnitas yl/-yl/4 y por lo tanto las
ecuaciones 4.1.1-4.1.7 quedan resueltas. Todos los términos termodindmicos
linealizados (energia interna, potencia, flujo de calor, flujos masicos, temperaturas,
volimenes) quedan de este modo definidos. Se conocen tanto sus valores medios como
sus términos variables.

Las constantes he, hc, Kpe, Kpc y Kmc, coeficientes de conveccion, de caidas de presion
y de fugas (leakage) respectivamente, son a priori desconocidos. Con el Método LHA
original hay que asignarles valores manualmente o valores obtenidos de
experimentacion directa con el motor. Por ello, una mejora planteada en este proyecto
ha consistido en calcular estas constantes a través de diferentes correlaciones y en
funcion de las variables de entrada del motor. Otra importante mejora llevada a cabo ha
sido el adaptar el Método LHA para que sea posible su uso en los tres tipos mas
importantes de motores Stirling (Alpha, Beta y Gamma). Las ecuaciones de
conservacion han sido resueltas para un motor tipo Beta, que por su estructura
volumétrica equivalente son también vdlidas para un motor tipo Gamma (Para mas
informacion ir a tipos de motor). Por el contrario, para poder resolver con las ecuaciones
planteadas el ciclo termodindmico de un motor tipo Alpha, se deben aplicar unos
cambios en la geometria de este motor que permitan que el ciclo termodindmico sea
equivalente al de un motor tipo Beta.

6.2 COEFICIENTES DE CONVECCION

Para el célculo de los coeficientes de conveccidon he y hc no existen correlaciones
validas especificas para motores Stilring. Por esta razén y debido a los aceptables
resultados obtenidos se han usado correlaciones de amplio uso en MACI, en concreto la
de Woschni y la de Eichelberg, las cuales se describen a continuacion.

WOSCHNI [4]
h = Dd ™ p°¥T 0% wgas 08 6.2.1

Donde

e Ji: Coeficiente de conveccion ( VZV )
m°K

® Dd : Diametro del pistén desplazador (m )
e P Presion (kPa)
e T :Temperatura (K)

® wgas: Velocidad media del gas (— ). En la misma correlacién se aproxima esta
S

velocidad por 0.8S, donde S, es la velocidad media del pistén de potencia

calculada mediante:
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S, =2/5, (%)
R)

Donde f: Frecuencia de giro (hz)
S, : Carrera del piston de potencia (m).

EICHELBERG [4]

1 1

h =0.00243Sp3 (PT)? 6.2.2

Donde

.. . kW
® h: Coeficiente de conveccion (——)
m°K

e Sp: Velocidad media del piston de potencia (E )
s

e T:temperatura (K)
e P : Presion (atm)

Realmente tanto la temperatura como la presidon varian continuamente, luego el
coeficiente de conveccién tiene un valor diferente en cada instante. Por lo que se

aproxima este valor usando la presién media Pw y la temperatura de cada foco segin
estemos calculando el coeficiente de conveccion en la zona de expansién (7h) o en la de
compresion (7k).

Se observa que las propias correlaciones tienen discrepancias matematicas entre ellas.
Woschni disminuye el coeficiente de conveccion al aumentar la temperatura, mientras
que Eichelberg por el contrario lo aumenta. De todas formas estas discrepancias estan
dentro del espiritu de la aproximacion, ya que lo importante es conseguir acertar en el
orden de magnitud del coeficiente de conveccién, més que en un valor exacto.

Una vez se tienen ya calculados los coeficientes de conveccién sabemos en que
situacién se encuentra el motor simulado en cuanto a si es isotermo (h alto), adiabatico
(h bajo) o semiadiabdtico (h intermedio).

6.3 COEFICIENTES DE CAIDAS DE PRESION

6.3.1 CAIDA DE PRESION EN LOS INTERCAMBIADORES

Las pérdidas por caidas de presion quedan definidas en las ecuaciones a través de las
constantes Kpe y Kpc, como se observa en las dos primeras ecuaciones de conservacion
(ecuacién 1 y ecuacién 2). Kpe y Kpc son una medida de la resistencia del fluido al
circular por el calentador/enfriador. De la mecénica de fluidos se conoce la caida de
presion a lo largo de un tubo de seccidn circular como:

C,pv’l
ap=—1P"" [5 pp.431-432] 6.3
2d,
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Donde Cfes el coeficiente de friccion y depende del régimen de circulacion del fluido:

64 . . . .
C, :R— en régimen laminar y tubos de seccion circular Re<2000
e

C :% en régimen laminar y tubos de seccion plana Re<2000

7 Re
c _ 0316 . hul et S Rus2300
7 _—Re“S en régimen turbulento y cualquier seccién Re>

En los intercambiadores de calor del motor Stirling se va a tener siempre régimen
turbulento.

Una vez calculada la caida de presion entre el calentador/enfriador y la zona de
expansion/compresion (ecuaciéon 6.3), se obtiene Kpe y Kpc con las siguientes
ecuaciones:

AP
Kpe= ¢ 6.4
mflow
Kpe=-2F¢ 6.5
mflow
NUMERO DE REYNOLDS

El Numero de Reynolds necesario para conocer el coeficiente de friccion se puede
calcular de la siguiente manera:

Re = 2% 6.6

n
Donde:
e dh : didmetro hidrdulico que para tubos circulares coincide con el didmetro
geométrico (m)

e p :densidad del gas ( % ). La densidad se supone a la temperatura del foco (Th

o Tk) y a la presion media (Ev). Por lo cual se calcula directamente a partir de

la densidad en condiciones normales (20°C y 1 atm) por medio de la ecuacién de

gasideal: p=p_, L v
293 latm

e 77: viscosidad dindmica (Pa*s) a la temperatura del foco. Se calcula a partir de

la viscosidad en condiciones estdndar (0°C y I atm) y suponiendo una variacion

respecto a la temperatura tal que asi: 7 =77, (%) *716]

e v velocidad del gas ( ﬂ)
s

La viscosidad y la densidad del gas necesarias para calcular el Nimero de Reynolds se
obtienen en condiciones estdndar de una pequena base de datos para Helio, Hidrogeno,
Aire y Nitrégeno (gases mds comunes en los motores Stirling). Los calores especificos
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de estos gases se calculan en funcién de la temperatura por medio de la aproximacién
polinémica para gas ideal [7 p.795]. Esta forma de célculo solo es vdlida entre 300 K y
1000 K por lo que estudios parametritos en otros rangos pueden dar errores de
programa.

Por otro lado, para el calculo de la velocidad del gas en los intercambiadores es
necesario conocer previamente el flujo masico medio que circula por ellos y aplicar la
formula de continuidad:

mflow

V=—— 6.7
Atotal * p

En la formula 6.7, Afotal indica el area total del calentador/enfriador. Concretamente es
el area de la seccion circular de un tubo del intercambiador multiplicado por el nimero
de tubos.

FLUJO MASICO

El célculo del flujo mdsico necesario para calcular la velocidad del gas es un proceso
complejo. Debido a las caidas de presion y a sobretodo las grandes diferencias de
temperaturas a lo largo del motor, el flujo mésico en cada instante no es el mismo en
todo el motor, varia tanto en modulo como en fase. Para poder tratar este problema hay
que considerar un flujo masico medio a lo largo de todo el motor tal que asi [5 pp.98-
102]:

1
M =—p, V,(1+E>) 2 sin@" 6.8
T

Donde:

e m, : flujo masico medio (=%
s

e p, :densidad media en el lado de expansién (m—‘g)

e w: frecuencia de giro (ﬂ)
s

e V,: volumen barrido por el pistén desplazador (m*)

wsin ¢

* tanf = w=k (relacion entre la variacion del volumen de

T+ wcos¢@
compresion 'y la variacion del volumen de expansion). Ver apartado
Equivalencia Alpha-Beta.

Tk .
° 7 =E (ratio de temperaturas)

e ¢: angulo de desfase entre los pistones en motores alpha. Ver apartado
Equivalencia Alpha-Beta

" Esta ecuacién esta calculada en base a un motor Alpha. Debido a la dependencia en multiples variables
tanto geométricas como termodindmicas, esta formula da lugar a veces a discontinuidades que pueden
afectar a los resultados del programa.
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Previamente a la implementacion de esta formula se estudié otra manera de estimar el
flujo mésico medio a través de le ecuacion de continuidad y teniendo en cuenta
unicamente el movimiento del piston de potencia resultando la siguiente ecuacion:

m, = SpAppC (T 6.9

Donde:
. z : velocidad media del piston de potencia (ﬂ )
s

® A,:dreade laseccion del piston de potencia (m*)

e p.:densidad media en la zona de compresion (m—‘g)

Tras varias simulaciones se observo que esta formula daba resultados del flujo masico
superiores a los esperados y se decidi6 entonces implementar la ecuacién 6.8.

6.3.2 CAIDA DE PRESION EN EL REGENERADOR

Una vez calculadas las constantes de caida de presion en los intercambiadores de calor
(enfriador y calentador), falta todavia afiadir la que normalmente es la mayor fuente de
perdidas por presion, el regenerador.

En las ecuaciones de conservacion de la masa (ecuacionl y ecuacion 2) las caidas por
presion quedan reflejadas mediante las constantes Kpe y Kpc, que son las pérdidas por
presion entre la zona de expansion/compresion y la zona muerta respectivamente.

El regenerador estd obviamente en la zona muerta, en medio del enfriador y el
calentador, por lo que para afnadir estas pérdidas lo que se va a hacer es calcular la
constante Kpr (medida de la resistencia del fluido al circular por el regenerador) y para
poder usarlo en las ecuaciones se afadird la mitad de este parametro a Kpe y la otra
mitad a Kpc, quedando de este modo todas las pérdidas por presion incluidas en las
ecuaciones.

La estimacion del valor de Kpr es compleja, debido a la gran divergencia de los
resultados en funcién de la correlacién usada. El problema procede de que ya no
estamos trabajando con tubos circulares si no con una malla (puede ser tratada como un
lecho fluidizado). Hay problemas en aplicar correlaciones debido a la naturaleza del
motor Stirling, con el gas circulando de un lado a otro constantemente, sin alcanzarse un
estado estacionario (las correlaciones disponibles suponen flujo estacionario) [3 p.77].
También hay falta de informacién proporcionada por fabricantes, manteniendo cierto
secretismo en este aspecto. Por tanto en este apartado se deben coger los resultados con
cautela, y si bien una correlacién puede ajustar bien los resultados para un motor, puede
por el contrario dar resultados erréneos en otro. En cuanto al proceso de calculo de Kpr
es andlogo al de Kpe y Kpc, si bien hay que tener en cuenta que el regenerador se

. Th+Tk . g
supone a la temperatura media Tsz . En realidad la temperatura seria distinta en

cada punto del regenerador con una caida lineal a lo largo del mismo entre 7h y Tk. [13
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pp-304-305] También al no tratar ya con tubos circulares sino con mallas, el didmetro
hidriulico no coincide con el geométrico y se calcula mediante:

d, = Dwire [3 pp.14-15] 6.10

1-e

Donde:
e Dwire: el didmetro del fino cable que forma la mala del regenerador, cuyo
tamaio suele ser del orden de wum (ej. 50 um)

e ¢: porosidad del regenerador. Estd relacionada con el factor de relleno (filling
factor f) mediante la siguiente formula: f=1—e [5p.115]

La velocidad del gas que se usa al calcular la caida de presion AP en el regenerador
mediante 6.3 no es la velocidad real que hay en el regenerador, sino una velocidad
ficticia suponiendo que toda la seccién del regenerador esta libre sin malla [5 p.431].
Finalmente se exponen las correlaciones seleccionadas para calcular el coeficiente de
friccion Cf. Estas han sido elegidas teniendo en cuenta los aceptables resultados
obtenidos en los motores estudiados con el programa. También se ha buscado que haya
una cierta variabilidad en los coeficientes de friccién obtenidos. De esta manera se
garantiza que alguna correlacidén al menos aproximaréd aceptablemente las pérdidas por
presion en el regenerador. Hay cinco correlaciones a elegir:

1-correlacién de Kim [8]

cr =38 1, 6.11

Re

2-Correlacion de Mulder and Monk [5 p.432]

Cf:(3.9+li—6)(5.4+32f+53f2) 6.12
e

3-Correlacién de Mills (Lecho fluidizado) 6]
dp _150uv  1.75pV"

= : 1<Re<10* 6.13
dx d, d,

4_Malla de Gauzes (200 um) [5 p.252]
Cf =34.004 *exp(—0.0039Rer) * 6.14

5-Malla de Metnet [5 p.252]

Cf =119.71*exp(-0.005Rer) " 6.15

* Estas dos funciones son realmente parametrizaciones hechas en Excel de las graficas del libro “The
Phillips Stirling Engine” de O.Hargreaves Pdg. 252
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6.3.3 RESUMEN PARA EL CALCULO DE LAS PERDIDAS POR
PRESION

La Figura 6 es un resumen que muestra el algoritmo de cédlculo para las caidas de
presion tanto en calentador, enfriador y regenerador.

El proceso matematico para calcular las caidas de presion es andlogo tanto en los
intercambiadores como en el regenerador. Hay que tener en cuenta no obstante que las
temperaturas son diferentes en cada zona (temperatura del foco caliente en el
calentador, temperatura del foco frio en el enfriador y temperatura media del motor en
el regenerador) y que el calculo del coeficiente de friccion a partir del Numero de
Reynolds depende de la correlacion usada como ha sido explicado anteriormente.

Calcular el flujo mésico medio mflow que fluye en todas partes del
motor por igual

Calcular el nimero de Reynolds Re

N )
S

Obtener el coeficiente de friccion Cf a partir del nimero de Reynolds
y la correlacion correspondiente

2\
>/

C,pv’l
2d,

Calcular la caida de presiéon AP por la ecuaciéon: AP =

)
—/

Calcular el coeficiente Kp correspondiente por la ecuacién: Kp=

mflow

2\
G

Repetir estos pasos para el calentador, enfriador y regenerador

)
N

Mgura 6: Algoritmo para calcular la constanle de
catdas de presion
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6.4 COEFICIENTE DE FUGAS (LEAKAGE)

En ultimo lugar es necesario evaluar Kmc, el término de las pérdidas por fugas
(leakage). Las pérdidas por fugas cuantitativamente no suelen ser relevantes en un
motor Stirling, dependiendo de la holgura que se deje entre el piston de potencia y el
cilindro. En condiciones normales esta pérdida origina una disminucién de la potencia
indicada de entorno a un 3% [5 pp.117-118&226-228].

Por el contrario es un problema constructivo y de disefio importante. El sellado es una
de las principales causas de fallo en el motor por el desgaste que sufre, lo cual provoca
que aumenten las fugas y por tanto una reduccién tanto de la potencia como de la
eficiencia desarrollada. En un motor Stirling tipo Beta se realizan tres tipos de sellado:
Sellado exterior entre el bloque motor presurizado y el ambiente, sellado interior a lo
largo del desplazador y sellado interior a lo largo del piston de potencia. El primero
soporta toda la diferencia de presion aunque al no formar parte de los volimenes control
se considera perfecto. El segundo soporta toda la diferencia de temperatura entre la zona
de compresion y expansion, pero no es necesario un sellado muy estanco debido a que
el flujo a través de €l actia como un regenerador. El dltimo tipo de sellado es el que
afecta a las fugas consideradas en el Método LHA. Este dltimo sellado tiene que ser
muy estanco y por lo tanto se realiza en la zona de compresion, debido a que las altas
temperaturas de la zona de expansién no permiten el uso de materiales de sellado
asequibles [5 pp.223-241]. Existe una correlacion para determinar Kmc:

rhleakage = @ (Pcilinder — Pmedia) [9] 6.3.1
12vL

Do

12vL
es precisamente Kmc donde D es el didmetro del piston de potencia (m), ves la
viscosidad dindmica (Pa*s), 0 es la holgura entre pistén y cilindro (m) y L es el doble
de la distancia entre piston top y piston tip (m) . Este dltimo dato es muy dificil de
conocer en tablas de fabricantes, y debido a que el valor de Kmc afecta notablemente a
los resultados del motor, se ha decidido dejarlo por defecto como cero, con la
posibilidad de introducir el valor manualmente.

Por inspeccion se observa que el término que multiplica la diferencia de presiones

6.5 EQUIVALENCIA ALPHA-BETA

El Método LHA usa como base de cédlculo un motor tipo Beta, siendo también valido
para motores Gamma, al ser su estructura volumétrica equivalente. En cambio, y debido
a la diferente configuracion de los pistones de un motor Alpha, es necesario realizar
unos cambios en la geometria de éste que garanticen que la variacién volumétrica es la
misma que en un motor Beta. La idea final es que dado un motor tipo Alpha, hay que
encontrar el tipo Beta que desarrolle el ciclo termodindmico equivalente. [13 pp.93-101]

En el motor tipo Alpha, la carrera de cada pistén determina el volumen barrido en la
zona de expansion o compresion. Por lo que los parametros k y A son iguales:

“Distancia entre el fondo del pistén y el agujero del bulén por el que se acopla la biela.
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Motores Alpha

Ve ., p . .. ‘g
k= V_ (Relacién de volumenes barridos en cada zona (expansién y compresion))
e

A= % (Relacion de volumenes barridos por cada piston)
pe
k=24

En motores tipo alpha, el desfase geométrico de los pistones S coincide con el desfase
volumétrico @ > a = f

En el motor tipo Beta el volumen de la zona de compresion depende del movimiento de
ambos pistones, por lo que el volumen barrido por el pistén de potencia no es igual al
volumen barrido en la zona de compresion. Entonces los pardimetros Xk y A no son
iguales en el caso general:

Motores Beta

Ve ., p . .. ‘g
k= V_ (Relacién de volumenes barridos en cada zona (expansién y compresion))
e

A= % (Relacion de volumenes barridos por piston y desplazador)

k#+A

Para motores tipo beta, el desfase geométrico f y volumétrico & es generalmente
distinto> a #

Por lo tanto lo que se busca es conocido & y el desfase en motores alpha &, obtener el
equivalente factor Ay desfase geométrico en motores beta f. Este cambio garantiza
que el ciclo termodindmico sea equivalente. Para lo cual se hace uso de las siguientes
ecuaciones:

k sin(a)

— 64.1 A= \/1 +k* +2kcos(a) [13 pp.93-101] 6.4.2
kcos(a)+1

tan(f) =

Para tratar estos nuevos datos en el programa realizado hay que tener en cuenta lo
siguiente:

Ano estd explicitamente dado como dato a introducir en el programa, por lo que se
tiene que calcular el nuevo Vp (volumen barrido por el piston de potencia), y conocido
éste, la nueva carrera del piston St por medio de estas ecuaciones:

Vp
1= L vp=5t-A 6.4.3
va Y D p
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Donde:
e Ap: Area del pistén de potencia
e St: Carrera del pistén de potencia

Esto garantiza que los nuevos datos de entrada de un motor tipo Alpha, satisfacen el
ciclo termodindmico equivalente de un motor tipo Beta modelado por el Método LHA.

7 TIPOS DE MOTOR |1 cap4]

Hay dos grandes grupos de motores principalmente, los motores de piston libre (free
piston) y los de pistén fijo (kinematics). Los motores de pistéon libre no tienen un
mecanismo externo que guie el movimiento de los pistones sino que la diferencia de
presion a los dos lados del piston determina su movimiento debido a los propios
procesos de expansion y compresion que ocurren en diferentes partes del motor.

Los motores de pistén fijo son aquellos en los que el movimiento de los pistones esta
fijado por un mecanismo externo y se supone de este modo independiente de los
procesos termodindmicos que tengan lugar en el motor.

En el Método LHA mejorado se tratan los motores de piston fijo, dentro de los cuales se
distinguen 3 tipos: Beta, Alpha y Gamma.

El motor Beta tiene dos pistones, el piston de potencia y el piston desplazador. En este
caso la zona de expansion la determina por si solo el piston desplazador, mientras por el
contrario la zona de compresién queda determinada por el espacio entre el piston
desplazador y el piston de potencia, dependiendo pues de ambos como se observa en la
Figura 7:

Expansion __4 - |
Space (hot)
Displacer
Compression |
Space (coldy | [l
Fuwerr Pislun

Figura 7: Esquema de molor lipo bela con
mecanismo de movimiento de los pistones de lipo
rombico. [10]

-60 -



Anexo 1

El motor Alpha tiene dos pistones, pero en este caso no hay un pistéon desplazador
unico, sino que el desplazamiento se realiza por accién conjunta de ambos pistones. Un
piston es el de compresion y esta situado en la zona fria (7k) y el otro de expansion
situado en la zona caliente (7h). Cada piston por si solo determina el tamafio de su
correspondiente zona (expansién o compresién respectivamente) como se ve en la
Figura 8:

Ajre caliente
Pistan
Pistan

Figura 8: Fsquema de motor tipo alpha. [11]

El motor Gamma es estructuralmente igual que uno Beta pero en el que el pistén de
desplazador se sitia en un cilindro distinto al del pistén de potencia, simplificando de
esta manera el montaje pero aumentando el volumen muerto como se ve en la Figura 9:

Sono Coliemte

S oo Friao

Faigura 9: Fsquema de molor tipo gamma. [12]
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CICLO TERMODINAMICO METODO LHA

1 CICLO DE STIRLING IDEAL

Pressure

Volume

Figura 1. Diagrama presion—volumen del ciclo de
Stirling ideal [16]

El ciclo termodindmico ideal de Stirling estd compuesto por los siguientes procesos
representados en la Figura 1 [1 pp.1-6]:

1-2. Compresion isoterma (7¢) mientras el flujo de calor (Qout) es transmitido del gas
al foco frio. Este proceso tiene lugar completamente en la zona de compresion.

2-3: Calentamiento isécoro desde la temperatura del foco frio (7¢) hasta la
temperatura del foco caliente (7h), aumentando por lo tanto la presion.
Este calor es obtenido del regenerador (Qreg), mientras el gas lo atraviesa al pasar
de la zona de compresion a la zona de expansion.

3-4. Expansion isoterma (7h) mientras el flujo de calor (Qin) es introducido al gas
desde el foco caliente. Este proceso tiene lugar completamente en la zona de
expansion.

4-1: Enfriamiento isécoro desde la temperatura del foco caliente (7h) hasta la
temperatura del foco frio (Tk), reduciéndose la presion.
Este calor es almacenado en el regenerador (Qreg), mientras el gas lo atraviesa al
pasar de la zona de expansion a la zona de compresion.
Se vuelve al punto 1 cerrdndose el ciclo.

La diferencia entre Qin (calor neto introducido durante el ciclo) y Qout (calor neto
extraido durante el ciclo) es Wneto (trabajo neto del ciclo) y la eficiencia (7) por tanto
se puede escribir de la siguiente manera:

77:1_Q0‘ut:1_T_‘c 1
Qin Tin
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Esta eficiencia como no podia ser de otra manera es la eficiencia de Carnot, ya que se
han supuesto todos los procesos sin pérdidas.

2 CICLO STIRLING TRATADO POR EL METODO LHA

El ciclo ideal anteriormente expuesto no es alcanzado nunca, y no debe ser ni siquiera
el objetivo al disefiar un motor Stirling el acercarse a este ciclo. Muchos expertos sobre
el motor Stirling culpan de las falsas expectativas que genera el ciclo ideal, y que
cuando un motor Stirling se construye y su ciclo termodindmico esta lejos del ciclo
ideal se considere como un fracaso [3]. El por qué de estas diferencias se explica a
continuacion:

Realmente la alta frecuencia de giro del motor genera que el tiempo que el gas estd en
las zonas de expansion/compresion sea muy pequeiio y no de practicamente tiempo a la
transferencia de calor por conveccion a través de las paredes. Lo cual hace que el gas
dentro se comporte a menudo adiabdticamente en lugar de manera isoterma [1 pp. 33-
34]. De esta forma es necesario afiadir intercambiadores de calor (enfriador y
calentador) para introducir y extraer el calor del gas.

Por otra parte el ciclo ideal requeriria movimiento discontinuo de pistones para
conseguir calentamientos/enfriamientos isocoros mientras el gas atraviesa el
regenerador (como se observa en la Figura 1). Lo cual no es practico en un motor que
gira a gran velocidad. Realmente los pistones se mueven simultineamente y
practicamente de forma arménica [1 pp.5-6]. El resultado es que el diagrama PV real
tiene una forma mas redondeada como se muestra en la Figura 2:

PV diagram
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Faigura 2: Diagrama presion—volumen del Motor Solo
oblenido con el programa.
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De esta forma y debido al movimiento simultaneo de los pistones, la compresién no
tiene lugar completamente en la zona de compresion, ni la expansién completamente en
la zona de expansion. La forma redondeada indica que mientras el gas atraviesa el
regenerador camino de la zona de expansion, la compresion continda su curso. Y del
mismo modo mientras el gas atraviesa el regenerador camino de la zona de compresion,
la expansion sigue en proceso también.

De este modo comparando el diagrama del programa (Figura 2) con el diagrama ideal
(Figura 1), se observa como la compresion y el calentamiento en el regenerador (/-2 y
2-3) se han fusionado en un proceso conjunto. Igualmente la expansién y el
enfriamiento en el regenerador (3-4 y 4-1) también se han agrupado.

De todas formas aunque a primera vista se pueda pensar lo contrario, esto no afecta a la
eficiencia. Obviamente el trabajo neto es menor (no hay mas que fijarse en el drea que
encierra cada diagrama) pero también es menor el calor afadido (ver apartado 3.3). [5
p.98]

3 ANALISIS A LO LARGO DEL CICLO

3.1 INTRODUCCION

Las diferencias fundamentales entre el ciclo ideal y el ciclo tratado por el Método LHA
ya han sido expuestas. El hecho de que los procesos termodindmicos tengan lugar en
todo el motor a la vez da lugar a situaciones un tanto extrafias, como que haya
momentos durante los cuales haya flujo de calor hacia el foco caliente o se tome calor
del foco frio.

Para dar una explicacion matematica a estos fendmenos y una idea general de los
procesos fisicos que ocurren a lo largo del ciclo, se lleva a cabo un andlisis usando el
primer principio de la termodindmica.

3.2 DIRECCIONES DEL FLUJO DE CALOR

Cuando el Método LHA fue presentado (ver anexo Método LHA), dos de las cinco
ecuaciones de conservacion aplicadas fueron la ecuacion de conservacion de la energia
a la zona de compresion y a la zona de expansion respectivamente. Aqui, y por motivos
de clarificar, se afiaden ademads las ecuaciones de conservacién de la energia en los
intercambiadores (calentador y enfriador) y en el regenerador.

Se dividirdn cada una de las cinco ecuaciones en dos partes, una durante la fase de
compresion (1-2y2-3 ver Figura 2) y otra durante la fase de expansion (3-4y4-1 ver
Figura 2). De este modo se pueden deducir direcciones de flujo de calor y por lo tanto
conocer en cada lugar y en cada momento si se estd tomando calor de los focos, o
transmitiendo calor a ellos.

* Mis claridad en los procesos fisicos es una de las ventajas del Método LHA
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3.2.1 FASE DE COMPRESION CALENTADOR

Zona de expansion

Regenerador

Calentador

Th

Th

Figura 3: Fsquema del paso del gas a través del
calentador durante la fase de compresion.

Durante la fase de compresion, como se dejo claro al explicar la forma redondeada del
diagrama PV (Figura 2), las fases de compresion y calentamiento a través del
regenerador se han fusionado. Esto quiere decir que realmente la compresion no tiene
lugar enteramente en la zona de compresion, sino que el gas ya se estd moviendo hacia
la zona de expansion. De este modo se realizardn por lo tanto intercambios de calor con
el foco caliente tanto en el calentador como en la zona de expansion.

Primero se analizan estos intercambios en el calentador. Tomando el volumen control
formado por el calentador (Figura 3) y aplicando el primer principio de la
termodinamica se obtiene:

dEvc
dt

= Qvc—Wve+ mehe —ms hs [7 pp.139-141] 3.1

El volumen control es constante, y no hay trabajo a través de su frontera, luego:

Wye =0

La variacién de energia dentro del volumen control es igual a la variacién de energia
interna, que usando el modelo de gas ideal y sabiendo que la temperatura es igual e
invariable a la temperatura del foco caliente (7h) en todo el calentador se reduce a:

dEve dU d(mTh) dm
=—=0Cv =Cv—
dt dt dt dt

Th = Cv(me—ms)Th

Por otro lado los términos de entalpia por medio del modelo de gas ideal quedan tal que
asi:

me he —ms hs = (rhe— MS)CpTh

Donde me > ms porque se estd comprimiendo con temperatura y volumen constantes:
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PV =nRT V.T=cte PTonl

Finalmente, en esta situacion el flujo de calor a través del volumen control queda de la
siguiente forma:

Qvc = (Cv—Cp)(me—ms)Th<0 yaque Cv—Cp<0 y (me—ms)>0 3.2

El signo negativo indica que se estd realizando una emisién de calor a través del
calentador durante la fase de compresion. Esto significa que de hecho durante la
compresion se estd transmitiendo calor desde el gas al foco caliente a través del
calentador. El foco caliente por lo tanto subiria adiabaticamente de temperatura si no
fuera capaz de deshacerse de ese calor.

3.2.2 FASE DE EXPANSION CALENTADOR

Zona de expansion

Regenerador

Calentador

Te

Figura 4: Fsquema del paso del gas a traves del
calentador durante la fase de expansion.

Del mismo modo que se ha explicado antes, durante la fase de expansion hay gas que ya
esta abandonando la zona de expansién camino del regenerador y hacia la zona de
compresion, luego de nuevo habrd intercambios de calor en el calentador.

Aplicando de nuevo el primer principio de la termodindmica al volumen control del
calentador (Figura 4):

dEve = ch— Wvc+ me he — ms hs 3.3

Wye =0 por lo mismo que en el apartado anterior

dEvc
dt

= Cv(Me— nis)Th igual que antes.
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me he —ms hs = me CpTe — ms CpTh

* . . ., p— . :
Donde Te es la temperatura instantdnea en la zona de expansién. Te <Th y me < ms
ya que se estd expandiendo a temperatura y volumen constantes.

Finalmente se obtiene un flujo de calor a través el calentador asi:

Q'vc =Cv (rhe— mS) Th—-Cp meTe+ Cp.ms Th>0 34

Analizando meticulosamente uno se da cuenta de que el flujo de calor tiene
invariablemente signo positivo. Luego se estd introduciendo calor a través del
calentador desde el foco caliente. Esto quiere decir que durante la fase de expansion se
estd introduciendo calor del foco caliente al calentador, lo cual es obvio, ya que en un
motor no isotermo, el calentador es de hecho el intercambiador de calor entre gas y foco
caliente.

3.2.3 FASE DE COMPRESION EN ZONA DE EXPANSION

Zona de expansion

Piston Te Calentador

Th

Figura 5: Fsquema del gas entrando a la zona de
cxpansion duranle la fase de compresion.

Siguiendo el mismo planteamiento ahora se analiza la zona de expansion. Se aplica el
primer principio de la termodindmica al volumen control variable, formado en la zona
de expansion (Figura 5):

dEvce
dt

= Qi/c— Wie+ me he 3.5

* Realmente Te supera ligeramente a Th durante la compresion en cilindro no isotermo. Ver apartado 2.2
en Anexo Resultados y Andlisis.
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Wye = deV <0 por tratarse de una compresion realizada por el piston

La variacién de energia interna en el volumen control:

dEve AU d(mTe)
=—=Cv
dt dt dt

= CvmeTe+ CvmTe donde Te <Th

La entrada de entalpia es:

me he = me CpTh

Entonces finalmente se obtiene el flujo de calor:

ch =W ve + CvmeTe + CvmTe— méCpTh <0

3.6

De nuevo analizando atentamente cada término se llega a la conclusioén de que el signo
del flujo de calor es negativo o cero en el caso adiabatico. Luego en el caso general (no
adiabdtico) hay un flujo de calor desde la zona de expansion hacia el foco caliente (en el
limite adiabético este flujo de calor seria nulo, mientras que en el limite isotermo es

maximo ya que Te=0).

Si el cilindro fuera adiabatico la diferencia seria que Qvc =0y la energia interna se veria
incrementada (compresion adiabdtica—>incrementa temperatura—>incrementa energia
interna). Comparando los andlisis llevados a cabo en la zona de expansion y en el
calentador, uno se da cuenta de que en ambos se produce emision de calor del gas hacia

el foco caliente durante la fase de compresion.

3.2.4 FASE DE EXPANSION EN ZONA DE EXPANSION

Zona de expansion

Piston Te Calentador

Te

Figura 6: Fsquema del gas saliendo a la zona de

cxpansion duranlte la fase de expansion.
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De nuevo aplicando el primer principio de la termodindmica al volumen control variable
formado por el espacio entre el piston de potencia y el calentador (Figura 6):

dEvc
dt

= Qi/c— Wye—ms hs 3.7

Wye = j PdV >0 porque se estd expandiendo debido al movimiento del piston

La entalpia de salida queda:

ms hs =ms CpTe donde Te es la temperatura instantdnea en la zona de expansion.

La variacién de energia interna se escribe de la siguiente manera:

dEvc _ A_U —Cy d(mTe) _
dt dt dt

—CvmsTe+CvmTe Donde Te <Th

Por lo que finalmente el flujo de calor a través de las paredes queda:

Q'vc =Wve— CvmsTe + CvmTe+ Cp msTe >0 3.8

Analizando 3.8 se observa que el signo es positivo en el caso general o cero en el caso
adiabdtico. El signo positivo indica hay una transferencia de calor del foco caliente a la
zona de expansion. Al comparar los andlisis llevados a cabo en la zona de expansion y
en el calentador, se observa que en ambos se estd introduciendo calor en el gas
procedente del foco caliente durante la expansion. Para terminar, es necesario afiadir
que este mismo estudio se podria llevar a cabo en el enfriador y zona de compresion con
resultados equivalentes.

3.2.5 REGENERADOR

REGENERADOR
Tm
CALENTADOR ENFRIADOR
-« «—
Th : : Tk
ms me

Figura 7. Esquema del gas pasando del enfriador al
calentador a través del regenerador.
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Aplicando el primer principio de la termodindmica al volumen control del regenerador
(Figura 7):

dEvce

= ch— Wve+ me he — ms hs 3.9

Donde Wyc=0 ya que el volumen control es constante y no se realiza ningin trabajo a
través de su frontera.

dEve AU . .
=——=0 Ya que la masa contenida en el regenerador es practicamente

dt  dt

: : . Th+Tk
constante (me = ms) al igual que su temperatura Tm = ———.

Entonces el flujo de calor transmitido al volumen control desde la malla del regenerador
queda:

Qve = Cpm(Th—Tk) >0 3.10

Durante la otra mitad del ciclo, el gas circula en sentido inverso (del calentador al

enfriador), almacenando de este modo el calor en el regenerador (la misma cantidad que
. *

ha obtenido antes ).

El calor almacenado en el regenerador (Qreg) suele ser 3-4 veces mayor [4 p.115] que
el calor introducido al gas a través del calentador, lo cual indica la importancia de esta
parte del motor para maximizar la eficiencia.

3.3 CONCLUSION

Durante la fase de compresion no todo el calor extraido del gas es transmitido al foco
frio a través del enfriador, como si ocurre en el ciclo ideal (ver Figura 1). Parte de ese
calor se emite hacia el foco caliente desde el calentador y desde la zona de expansién (si
el cilindro no es adiabdtico). Esto ocurre porque como se ha explicado desde el
principio, todos los procesos tienen lugar en todas partes del motor, debido al
movimiento simultdneo de los pistones. El objetivo de este movimiento de los pistones
es tener la mayor parte del gas en la zona fria para la compresién, y luego la mayor
parte del gas en la zona caliente para la expansion. Durante la fase de expansion, el
calor entonces si, es introducido desde el foco caliente al gas a través del calentador y a
través de la zona de expansion (de nuevo si el cilindro no es adiabdtico). Pero otra vez,
parte de este calor también es introducido a través del enfriador y la zona de compresion
(si el cilindro no es adiabatico) [1 pp. 153-155].

Finalmente, con este andlisis en cada espacio durante el ciclo se han deducido los flujos

de calor a través de las paredes en los cilindros (Q) y los flujos de entalpia (H ).

El trabajo es generado en las zonas con volumen variable, es decir, la zona de
compresion y la zona de expansion.

* El método usa la aproximacién de regenerador perfecto, para mas informacion lea la parte de
Regenerador Imperfecto (4).
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Por medio del andlisis ciclico estacionario se obtiene de este modo los trabajos netos en
las diferentes zonas, expansion y compresion:

H,+0, =W, H +0. =W, 3.11

La suma de ambos trabajos serd el trabajo neto W por ciclo.

Cabe destacar que el hecho de que idealmente los procesos termodindmicos tengan
lugar en todo el motor a la vez (diagrama PV redondeado) no da como resultado una
pérdida de eficiencia. En el caso ideal seguiria siendo la de Carnot. Esto es porque si
bien el trabajo neto (Wn ) producido es menor, ya que la variacion de presion es menor
al haber gas a diferentes temperaturas conjuntamente durante la expansion/compresion,
también lo es el calor introducido. Pero en la misma proporcién por lo que la eficiencia
se mantiene en su maximo:

Wn

=— 3.12
Qin

eff

Y todas las transferencias de calor han tenido lugar sin gradiente de temperaturas en el
caso ideal isotermo, de este modo no generando irreversibilidades y manteniendo la
eficiencia de Carnot.

Por ultimo, en el andlisis se han supuesto unas direcciones del flujo de acuerdo al
diagrama PV redondeado (Figura 2). Una direccién de la zona de compresion hacia la
de expansion durante la fase de compresion, y la direccidon contraria durante la fase de
expansion. Esto es conforme al espiritu de aproximacion del andlisis, realmente el

cambio de direccion del flujo no ocurre a la vez que el cambio de presion, ya que hay
. ., *
desfase entre todas las variables termodindmicas.

4 PERDIDAS TRATADAS

4.1 PERDIDAS ADIABATICAS

La compresion/expansion adiabdtica va irremediablemente acompafiada de un cambio
de la temperatura del gas segun la politrpica adiabatica y la ecuacion de gas ideal:

PV7” =cte Politrépica adiabdtica 6.3.1
PV =nRT Ecuacion gas ideal 6.3.2
Mediante 6.3.1 y 6.3.2 se obtiene:

PUIT? = cte 6.3.3

" Es interesante observar [2 p.56] para percibir este aspecto.

=72 -



Anexo 2

Donde:

T =T, enelcasodecompresion/expansion en la zona de expansion

T =T. enelcasode compresion/expansion en la zona de compresion

&

Esto provoca que la mezcla de gases se produzca a diferentes temperaturas cuando el
gas pasa del calentador (7Th) a la zona de expansion (Te). Del mismo modo cuando el
gas entra del enfriador (Tk) a la zona de compresién (7c¢). También se produce una
transferencia de calor con gradiente de temperatura en los intercambiadores. Esto es
debido a que el gas entra en los intercambiadores a la temperatura instantanea de las
zonas de compresion (Tc) o expansion (Te) respectivamente, y se caliente o enfria hasta
Th o Tk, temperaturas del foco caliente y foco frio respectivamente.

Tanto la mezcla de gases a diferentes temperaturas como la transferencia de calor con
gradiente de temperatura constituyen procesos irreversibles que disminuyen la
eficiencia desde el caso ideal isotermo (eficiencia de Carnot) [2 p.98].

4.2 PERDIDAS TRANSITORIAS THT (Transient Heat Transfer)

También conocidas como pérdidas semiadiabdticas debido a que tienen su mayor
influencia con coeficientes de conveccion intermedios, es decir, entre el caso adiabatico
e isotermo.

Estas pérdidas se producen cuando los cilindros no son completamente adiabaticos
(h#0 y por lo tanto existe una transferencia de calor a las paredes), ni tampoco son
completamente isotermos (/1 # oo por lo que se produce una variacion de temperatura en
las diferentes partes del cilindro, expansién y compresion (ver Figuras 10y 11)).

Esta combinacién da como resultado una transferencia de calor hacia las paredes del

cilindro cuando el gas estd a alta temperatura (7 > T_w) y un retorno de ese calor cuando

estd a baja temperatura (T <i) (i es la temperatura media de las paredes del

cilindro). Este proceso no da como resultado una pérdida neta de calor, ya que la misma
cantidad de calor que pasa a las paredes, es retornado al gas de nuevo, sino una pérdida
de oportunidad de realizar trabajo, lo cual constituye una irreversibilidad [1 pp.42-48].

4.3 PERDIDAS POR CAIDA DE PRESION

Hay pérdidas por presion en 3 lugares: calentador, enfriador 'y regenerador.
El regenerador es el que la gran mayoria de las veces produce la mayor caida de
presion, seguido del calentador, y por tltimo el enfriador.

Buenos disefios de calentador y enfriador permiten que sus caidas de presion puedan
ser despreciables, pero el regenerador por su especial construccion en forma de malla
con finos filamentos por los que circula el gas, da como resultado importantes caidas de
presion. Las pérdidas por presion en el regenerador se ven fuertemente influenciadas
por la correlacién usada, como se observa en los anexos de motores.
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Hay una clara tendencia a que la influencia de la correlacién del regenerador sea mayor
cuanto menor es la presion media (Pw) del motor. Esto es asi porque la caida de

presion relativa es mayor cuanto menor sea la presion media ( Pw), y por lo tanto las
pérdidas relativas son mayores.

4.4 PERDIDAS POR FUGAS (LEAKAGE)

Las fugas son entre la zona de compresion y el buffer space (gran volumen en

comparacion con el del motor a presion constante e igual a Pw y temperatura constante
e igual a Tk), intercambiando masa entre ambos. Se produce una transferencia de masa

al buffer space cuando la presion es alta (P > Ev) y esta misma masa vuelve cuando la
presion es baja ( P < Pw), lo cual constituye una irreversibilidad. [2 p.100]

5 PERDIDAS NO TRATADAS

5.1 INTERCAMBIADORES DE CALOR IMPERFECTOS

El rendimiento termodindmico de un intercambiador queda definido por la constante
NTU de la siguiente manera:

T,-T,=(T,~T, )™ [3pp.68-70] 5.1

w

Donde 7, - Temperatura del gas a la salida del intercambiador (K)
T,, > Temperatura del gas a la entrada del intercambiador (K)
T, ->Temperatura de la superficie del intercambiador. Es constante e igual a la

temperatura del foco caliente (7 ) en el calentador e igual a la temperatura
del foco frio (7, ) en el enfriador (K).

Durante la resolucién por el Método LHA se asumié NTU =oo. Lo cual significa que
el intercambiador es térmicamente perfecto, ya que:

Si NTU=00>T,-T,=0>T, =T,

Es decir, la temperatura del gas a la salida del intercambiador es igual a la temperatura
de la superficie de este.

Realmente el intercambiador no es perfecto y tiene por lo tanto un NTU finito. De
manera que la temperatura del gas a la salida del calentador serd algo menor que la
temperatura del foco caliente. Del mismo modo la temperatura del gas a la salida del
enfriador serd algo mayor que la temperatura del foco frio.
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5.2 REGENERADOR IMPERFECTO 5 p.112-116]

En el Método LHA el regenerador se ha considerado perfecto, esto quiere decir que el
gas durante la primera mitad del ciclo entra a la temperatura del foco frio (7k) y sale a la
temperatura del foco caliente (7h) y viceversa en la otra mitad del ciclo.

La realidad es distinta, para que se produzca transferencia de calor es necesario que
haya una diferencia de temperaturas, y por el segundo principio de la termodindmica,
toda transferencia de calor por gradiente de temperaturas constituye una irreversibilidad.
Esto resulta en que la temperatura a la que el gas sale del regenerador en el calentador
es ligeramente inferior a Th (Tkl) y la temperatura a la que el gas sale del regenerador
en el enfriador es ligeramente mayor a Tk (Th2).* (Figura 8)

f
Regenerator temperatwe profie Thi T
§ AT {:
‘E AT}
=) Q Tk1
2
. (M) -Thy)
b (Th, ~Tky)
e 2 AT =Th, -Tk,
-
0 Lr

Figura 8: Temperaturas en la entrada vy salida del
regenerador durante las dos partes del ciclo [15]

Hay que puntualizar que esta pérdida no afecta a la potencia desarrollada por el motor,
ya que el déficit de calor aportado por el regenerador imperfecto, lo suple el calentador.
Igualmente el enfriador incrementa su evacuacion de calor.

De este modo, el regenerador imperfecto se traduce en una perdida de eficiencia, pero
no de potencia.

5.3 CONDUCCION DE CALOR A TRAVES DE LAS PAREDES
DE LOS CILINDROS

No todo el calor proveniente del foco caliente entra al gas a través del calentador. Una
parte pasa a por las paredes del cilindro y a través del regenerador (donde hay un gran
gradiente de temperatura) va directamente al enfriador, y de ahi al foco frio. Es una
forma de cortocircuito.

" La teorfa de Hausen [5 p.113] trata ampliamente el tema de pérdidas en el regenerador.
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En motores grandes este calor suele ser del orden del 3% del calor total introducido al
gas [5 p.116], en motores pequeiios este porcentaje se ve incrementado.

Por las mismas razones que se han expuesto en el caso de regenerador imperfecto, se
puntualiza que esta es una pérdida de eficiencia, y no de potencia.

5.4 PERDIDAS TERMICAS EN EL HUECO DEL DESPLAZADOR

No existen estimaciones claras de estas pérdidas debido a que varios efectos interactiian
conjuntamente (variaciones de presion, temperatura, holgura entre piston desplazador y
cilindro, etc.). También son dificiles de medir porque resulta complejo separar estas
pérdidas de otras pérdidas de calor.

Bésicamente consiste en que el cilindro y las paredes del piston desplazador enfrentan
diferentes temperaturas conforme este ultimo realiza su carrera. Se produce por tanto
una transferencia de calor del foco caliente al frio a través de las paredes del piston
desplazador. Ademads el gas que hay en este hueco también sigue los procesos de
expansién/compresion pero sin producir trabajo alguno, aumentando el volumen
muerto.

Debido a la falta de datos sobre este tema publicados, se suele tomar que son para
motores grandes del orden del 2-3 % del calor de entrada, mientras que en motores
pequeios del orden del 10% del calor de entrada [5 p.117].

5.5 PERDIDAS DE CALOR FUERA DEL CICLO

En el programa se considera el calor de entrada como aquel que atraviesa los
intercambiadores de calor o las paredes del cilindro. Pero en realidad para conseguir ese
calor se ha tenido que traer de la quema de un combustible externo que contendra su
quemador, precalentador etc. En condiciones normales los gases de combustion salen a
una temperatura de 200-300°C superior a la del aire, constituyendo una pérdida:

Qexh = m(Texh - Cpexh —Tin - Cpin) 5.2

No todo el combustible es quemado, hay parte de inquemados. Hay también pérdidas
por radiacién, perdidas de calor por conduccién, etc.
En total estas perdidas pueden llegar al /5% del total de calor proporcionado [5 p.118].

5.6 PERDIDAS MECANICAS

La potencia calculada por el programa es potencia termodindmica indicada, pero la
potencia final que llega al eje, que seria la potencia util es obviamente menor.

Las pérdidas mecdnicas en un motor Stirling suelen ser un 5-15% de la potencia
indicada. [5 p.118]

* . . .
En este caso se considera la quema de un combustible como fuente de calor, como es conocido, fuentes
de calor en un motor Stirling son muchas y muy variadas.
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RESULTADOS Y ANALISIS
1 RESULTADOS GENERALES

Debido a las particularidades intrinsecas del Ciclo de Stirling hay una serie de
caracteristicas en el comportamiento comunes a la mayoria de los motores Stirling.
Haciendo uso del programa desarrollado se han estudiado estas caracteristicas que
comparten los motores simulados, las cuales se detallan a continuacién.

La potencia desarrollada a lo largo del ciclo presenta unos valores extremos muy
grandes respecto al valor medio, es decir, respecto a la potencia neta del motor.
Observando la Figura 1 se observa como para el Motor Solo se tiene un pico durante la
expansion de aproximadamente 210 kW y durante la compresién de unos 196 kW.
Mientras que la potencia neta es de unos 14 kW, es decir, unas 13 veces menos que los
valores extremos.

Potencia generada

250
200 A

150

100

50

50 )] 50 100 150 200 250 300 350

Potencia (kW)

-100 -
-150 1
-200 -

-250
Angulo de giro (2

Figura 1. Polencia indicada desarrollada por el molor
a lo largo del ciclo. Molor Solo

La gran magnitud de los valores extremos de potencia respecto al valor medio es
consecuencia conjunta de la alta presiéon media en el motor y la reducida relacién de
presiones como se observa en la Figura 2. Ambas son caracteristicas generales en el
disefio de un motor Stirling. Para el motor Solo la presion media:

Pw=112MPa

y la relacion de presiones:
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_ Pmax _15.8Mpa

r= — = =2.32 (relacién de presiones mayores son habituales en MACI)
Pmin  6.8Mpa

Diagrama Presiéon-Volumen

Presion (Mpa)

0 L] L] L] L] L]
0 100 200 300 400 500 600

Volumen (cmA~3)

Figura 2: Diwagrama PV. Motor Solo

Otra cuestion de indudable interés tiene relacion con que gran cantidad de motores se
encuentran cercanos al caso adiabdtico (4 bajo) [1 p.34], por lo que la mayor parte del
flujo de calor es necesariamente transmitido a través del calentador/enfriador, y una
pequeia parte a través de las paredes de los cilindros. Se puede apreciar en la Figura 3 y
Figura 4 como el flujo de calor a través del calentador tiene un pico de 63 kW frente a
los 2.8 kW de pico que entran a través de las paredes en la zona de expansion, es decir,
unas 22 veces mayor. Ambos son resultados para el Motor Solo que demuestran que es
practicamente adiabdtico. De la misma manera se observa este efecto también en el
motor GPU3 (la bibliografia lo cataloga como adiabatico [1 p.162]). A continuacién se
muestra que esto es la consecuencia de poseer un valor de transferencia de calor por
conveccion similar.

Datos Motor Solo:

Coeficiente de conveccion: h,=1190 (Obtenido por Correlacion de Woschni)

m*K

Superficie aproximada: A= 0.015 m”(Area estimada, ver anexo Método LHA,
apartado 2)

w . L
Luego h,A,, = 17.8E es la transferencia de calor en la zona de expansion, cuyo valor
es similar al de otro motor de tamaiio parecido y adiabatico como el GPU3, en el cual

hA, =15 % [1 p.158], ambos cercanos al caso adiabatico.
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Flujo de calor a través de las paredes en la zona de
expansion

Flujo de calor (kW)
o = 5: N O

=
o

| ]
-t

Angulo de giro (9)

Figura 3: Flujo de calor a lraves de las paredes del

cilindro en la zona de expansion.
Motor Solo

Flujo de calor a través del calentador

Flujo de calor (kW)

Angulo de giro (9)

Figura 4: Flujo de calor a travées del calentador.
Motor Solo
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2 ANALISIS SENSITIVOS

2.1 INTRODUCCION

A continuacion y con la ayuda del programa realizado se hacen una serie de analisis
sensitivos donde se estudian la potencia y la eficiencia en funcion de los pardmetros de
disefio mds importantes: Coeficientes de conveccion, coeficientes de caida de presion,
coeficiente de fugas (leakage), temperatura de los focos, velocidad de giro, presién
media, volumen muerto y desfase entre pistones.

No soélo se han mostrado las simulaciones realizadas, sino que también se ha buscado la
razén termodindmica a los resultados obtenidos. El objetivo es conocer el
comportamiento del motor simulado frente a varias condiciones de disefio distintas.
Todos los andlisis han sido llevados a cabo para el Motor Solo (excepto en la
conveccion que se ha usado el Motor RE1000).

2.2 COEFICIENTE DE CONVECCION

La compresion/expansion adiabdtica va irremediablemente acompafiada de un cambio
de la temperatura del gas segun la politrpica adiabatica y la ecuacion de gas ideal:

PV7 =cte Politrépica adiabdtica 6.3.1
PV =nRT Ecuacion gas ideal 6.3.2
Mediante 6.3.1 y 6.3.2 se obtiene:

PIT7 = cte 6.3.3
Donde:

T =T, enelcasodecompresion/expansion en la zona de expansion

T =T. enelcasode compresion/expansion en la zona de compresion

&

Esto provoca que la mezcla de gases se produzca a diferentes temperaturas cuando el
gas pasa del calentador (7h) a la zona de expansion (7e). En la Figura 5 se observa para
el Motor RE1000" como a medida que el coeficiente de conveccién & se va reduciendo
(el cilindro se va haciendo mds adiabatico) la variacion de la temperatura en la zona de
expansiéon es mayor. Del mismo modo, el valor medio de la temperatura se va
reduciendo respecto a la temperatura del foco caliente Th=900K.

" Las pérdidas adibiticas y semiadiabdticas se explican mediante el Motor RE1000 [2] por motivos de
ilustracién debido a que la diferencia entre el caso adiabdtico e isotermo es mds evidente.

-81 -



Anexo 3

También se ve que hay momentos en los que la temperatura en el interior de la zona de
expansion supera a la del propio foco caliente (7h), favoreciendo de este modo la
transferencia de calor desde el gas hacia las paredes del cilindro.

Temperatura en la zona de expansion
940 T T T T

920

900

o

@

o
T

Temperatura {(K)
T

o
B
o

800 -

780 | | | | | | |
0 80 100 150 200 250 300 350

Angulo (9

Figura 5: Temperatura en el cilindro de expansion
para diferenles coeficientes de conveccion.
Motor RETO00

Del mismo modo la ecuaciéon 6.3.3 muestra que se produce una variacion de
temperatura en la zona de compresién y por lo tanto y de nuevo hay una mezcla de
gases a diferentes temperaturas cuando el gas entra del enfriador (Tk) a la zona de
compresion (Tc¢). La temperatura media tiende a ser superior a la del foco frio Tk=300K
conforme se hace mas adiabatico el cilindro, es decir, conforme /4 se reduce. De nuevo,
hay una parte del ciclo en la que la temperatura interior en la zona de compresion es
inferior a la del foco frio (7k) como se puede observar en la Figura 6.
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Temperatura en la zona de compresion
340 \ T \ T

330

320

Temperatura (K)

)
b=1
(=]

290

280 | | | |
0 50 100 150 | 200 250 300 350

Angulo (%)

Figura 6: Temperaturaen el cilindro de compresion
para diferenles coeficientes de conveccion.
Motor RETO0O0

Ademads de la mezcla de gases a diferentes temperaturas que acaba de ser explicada
también se produce una transferencia de calor con gradiente de temperatura en los
intercambiadores (en el caso ideal isotermo la transferencia de calor tendria lugar sin
gradiente de temperaturas). Esto es debido a que el gas entra en los intercambiadores a
la temperatura instantdnea de las zonas de compresion (7c¢) o expansion (Te)
respectivamente, y se caliente o enfria hasta 7h o Tk, temperaturas del foco caliente y
foco frio respectivamente. Tanto la mezcla de gases a diferentes temperaturas como la
transferencia de calor con gradiente de temperatura constituyen procesos irreversibles

que disminuyen la eficiencia desde el caso ideal isotermo (eficiencia de Carnot).
[2 p.98]

De esta manera queda demostrado que al comportarse los cilindros adiabdticamente se
reduce la eficiencia, pero por el contrario, el trabajo neto suele ser mayor como se
observa en la Tabla 1 para el motor REI000 [2 pp.42-43]. Los dos casos limite de
transferencia de calor a través de las paredes de los cilindros son adiabatico (nula
transferencia, & =0) e isotermo (transferencia infinita, s = o).

* En motores de bajo gradiente de temperatura el trabajo neto es menor. Como ejemplo el Motor LDT
(ver anexo Motor LDT)
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MOTOR RE 1000 POTENCIA (W) EFICIENCIA
ADIABATICO 2627 0.627
ISOTERMO 2139 0.666 (CARNOT)

Tabla 1. Potencia del motor RET000 en los dos casos
extremos sin ninguna olra perdida

La causa de este incremento de potencia estd relacionada con el movimiento de los
pistones (el cual es fijado durante el disefio), de manera que se generan unas variaciones
de presion mayores en cilindros adiabdticos que en isotermos como se observa al
comparar la politropica adiabdtica y la isoterma [1 p.41]:

PV7 =cte 6.3.4
Donde y>1 (1.4 para el aire) en el caso ADIABATICO

Donde =1 en el caso ISOTERMO

Luego el resultado es una mayor variacioén de presion para el mismo desplazamiento de
pistones en cilindros adiabdticos que en isotermos como se observa en la Figura 7:

Diagrama de Presion
8.5 T T

—Ilsotermo
—Adiabatico

7.5

Presién (MPa)

6.5

5.5 1 | | 1
0 50 100 150 | 200 250 300 350

Angulo (%)

Figura 7: Presion en el molor para los dos casos
extremos (adiabatico e isolermo).
Motor RETO0O0
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Una vez se ha demostrado que ocurre al pasar de un cilindro isotermo a uno adiabético,
falta por explicar qué ocurre en el caso intermedio, es decir, con coeficientes de
conveccion con valores intermedios. En la Figura 8 se aprecia como afecta el
coeficiente de convecciéon al comportamiento del Motor RE1000. De este modo se
identifican las pérdidas adiabaticas explicadas anteriormente y el gran dominio que
ejercen cuando el coeficiente de conveccién h es bajo (caso adiabdtico) y que
desaparecen por completo cuando es alto (caso isotermo).

Para valores intermedios de conveccidén (caso semiadiabatico) se observa tanto un
minimo en potencia como en eficiencia. Esto es debido a las pérdidas transitorias de
calor THT (Transit Heat Transfer) [1 pp.42-48]. También conocidas como pérdidas
semiadiabaticas debido a que tienen su mayor influencia con coeficientes de conveccion
intermedios, es decir, entre el caso adiabatico e isotermo. Estas pérdidas se producen
cuando los cilindros no son completamente adiabaticos (4 # 0 y por lo tanto existe una
transferencia de calor a las paredes), ni tampoco son completamente isotermos (/1 # oo
por lo que se produce una variacién de temperatura en las diferentes partes del cilindro,
expansion y compresion (ver Figuras 10 y 11)). Esta combinacién da como resultado
una transferencia de calor hacia las paredes del cilindro cuando el gas estd a alta

temperatura (7 > i) y un retorno de ese calor cuando estd a baja temperatura (7 < T_W)

(T_w es la temperatura media de las paredes del cilindro). Este proceso no da como

resultado una pérdida neta de calor, ya que la misma cantidad de calor que pasa a las
paredes, es retornado al gas de nuevo, sino una pérdida de oportunidad de realizar
trabajo, lo cual constituye una irreversibilidad [1 pp.42-48].

Cabe destacar que a pesar de que en el caso adiabdtico (h=0) las variaciones de
temperaturas son las mds grandes (observar Figura 10 y Figura 11), la transferencia de
calor a través de las paredes es nula, por lo que no existe pérdida THT:

h=0 = hA(T,—-T)=0 ->La temperatura del gas en el interior de cada zona
(expansion 'y compresion) varia pero no hay
transferencia de calor.

Del mismo modo en el caso isotermo, la transferencia de calor a través de las paredes es
infinita (h =o0), pero no hay variacién de temperatura, por lo que tampoco existe

pérdida THT:

h=e y (I, -T)=0-> hA(T,-T)#0 ->Hay transferencia de calor pero la

temperatura del gas en el interior del
cilindro es constante.

En el caso con valores de coeficiente de conveccion h intermedios, donde ambos
factores juegan su papel (coeficiente de conveccion y variaciéon de temperatura), es
cuando esta pérdida alcanza su maximo (ver Figura 8). También se puede observar que
el coeficiente de conveccion con el que se obtiene la minima eficiencia es ligeramente
inferior al necesario para obtener la minima potencia.
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Analisis conveccion

0,68 3000
0,66 /"'—— 2500
0,64 /' 1 2000 S
0,62 = ®©
06 | + 1500 g
0,58 - T 1000 2
0,56 - + 500
0,54 . . . . . . 0

1,E+00 1,E+01 1,E+02 1,E+03 1,E+04 1,E+05 1,E+06 1,E+07

Coeficiente de conveccion h (W/(mA2*K))

Mgura 8: Analisis sensilivo de la conveccion. Molor
RETO0O0

2.3 TEMPERATURAS DE LOS FOCOS

Las temperaturas de los focos son factores clave tanto en la potencia como en la
eficiencia como se verd a continuacion. La temperatura del foco caliente (Th) estd
limitada por la capacidad de los materiales de la zona de expansién de soportar altas
temperaturas y hacer frente a fendmenos de oxidacién, Creep, etc. [S pp.191-199]

Conforme se aumenta la temperatura del foco caliente (7/), aumenta como es ldgico la
potencia desarrollada por el motor, ya que ahora la expansiéon se realiza a mads
temperatura, y por lo tanto a mayor presion media. Del mismo modo, la eficiencia se ve

. . Th
incrementada, ya que la relacion de temperaturas ( ﬁ) es mayor. Ambos efectos

pueden ser observados en la Figura 9.
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Analisis temperatura del foco caliente
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Temperatura del foco caliente Th (K)

Figura 9: Analisis sensilivo de la lemperatura del
foco caliente (77). Motor Solo

A diferencia de un MACI donde gran parte del calor es evacuado junto con los gases de
combustién durante la expulsiéon, en un motor Stirling la evacuacién de calor se hace
principalmente en el enfriador y a la temperatura del foco frio (Tk).

Al aumentar la temperatura del foco frio (Tk) se reduce la potencia desarrollada como se
observa en la Figura 10. Ya que se estd comprimiendo a una temperatura més alta, y por
lo tanto, a mayor presiéon media. La eficiencia va disminuyendo ya que el ratio de

Th
temperaturas es menor (T_k ).

Se puede notar en la Figura 10 que la potencia se hace nula antes de que ambos focos
igualen sus temperaturas (a Th=973 K), debido a las pérdidas por presion y adiabéticas.
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Analisis temperatura del foco frio
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Temperatura del foco frio Tk (K)

Figura 10: Analisis sensitivo de la temperatura del
foco f[rio (74). Motor Solo

2.4 PERDIDAS POR PRESION

Las pérdidas por presiéon son una de las principales fuentes de irreversibilidad en el
motor Stirling, especialmente en el regenerador debido a su construcciéon en forma de
malla. Durante la construccion hay que llegar a un equilibrio entre transferencia de calor
y pérdidas por presion. Se buscan didmetros hidrdulicos pequefios para favorecer la
transferencia de calor pero no excesivamente pequefios para evitar grandes caidas de
presion. Este efecto se puede observar en la Tabla 2 para diferentes disefios del
regenerador en funcién del didmetro de alambre.

Diametro de alambre (mm) Kpr (Pa*s/g) Potencia (W)
0.03 12487 12408
0.05° 6175 13968
0.07 3635 14495

Tabla 2. Datos del Motor Solo con malla METNET en
el regenerador

Observando los resultados de la Tabla 2 se aprecia que la caida de presion estd muy
influenciada por el disefio del regenerador a través del didmetro de alambre. Sin
embargo, también hay que tener presentes otros factores durante el desarrollo del

" Didmetro de alambre real del regenerador en el Motor Solo
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regenerador. Estos son el factor de relleno (filling factor), la seccién total del
regenerador y por supuesto el material de fabricacion.

Una vez se conocen las pérdidas por presiéon en regenerador, calentador y enfriador se
ha estudiado la influencia global de estas pérdidas en el comportamiento del Motor
Solo. Se observa en la Figura 11 como l6gicamente tanto la potencia como la eficiencia
se ven mermadas conforme el coeficiente de caidas por presién se incrementa. Se ve
también como la gréifica de potencia tiene una ligera dependencia mds lineal que la de
eficiencia.

Analisis caidas de presion
0,6 16
05 - + 14
+ 12
0,4 =
1103
=
0.3 1 T8
c
0,2 T 6 5
44 ()
0,1 - o
+ 2
0 ) ) ) ) ) N 0
0,Ek00 5,E+03 1,E+04 2E+04 2E+04 3,E+04 3,E404
-0,1 -2
Coeficiente de caidas de presion Kp (Pa*s/g)

Mgura 17: Analisis sensitivo de los coeficienles de
catda de presion /Ap (este valor tiene en cuenta la
catda de presion en lodo el molor). Motor Solo

2.5 PERDIDAS POR FUGAS (LEAKAGE)

Las fugas se producen entre la zona de compresion y el buffer space (volumen de gran

tamafo en comparacion con el del motor y adyacente a éste, a presion constante Pw y
temperatura constante 7k), intercambiando masa entre ambos.

El sellado que se realiza al cilindro para evitar estas fugas es uno de las cuestiones de
disefio mds importantes. Hay muchos tipos de sellado disponibles [5 pp.223-241],
grandes esfuerzos se han hecho en este aspecto debido a la gran cantidad de fallos que
provocan, bajando notablemente la fiabilidad del motor Stirling. Estas fugas no dan
como resultado una pérdida neta de gas en el motor, ya que la misma cantidad que se
transmite al buffer space, vuelve durante la otra mitad del ciclo. Sin embargo se produce

una transferencia de masa al buffer space cuando la presién es alta (P > Pw) y esta
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misma masa vuelve cuando la presion es baja (P<Ev), lo cual constituye una
irreversibilidad [2 p.100].

En la Figura 12 se recoge informacion de la influencia del coeficiente por fugas
(leakage) Kmc en el comportamiento del Motor Solo. Igual que ocurria con las pérdidas
por presion, de nuevo incrementando el coeficiente de fugas (leakage) se disminuye
tanto la potencia como la eficiencia:

Analisis fugas (leakage)
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Coeficiente de leakage Kmc (g/(Pa*s))

Faigura 12: Analisis sensitivo de las perdidas por
leakage. Molor Solo

2.6 VELOCIDAD DE GIRO

Al aumentar la velocidad de giro (w), la potencia indicada aumenta hasta un cierto
punto en el que las pérdidas por presidn crecen a mayor ritmo y por lo tanto, la potencia
empieza a decrecer (ver Figura 13). El incremento de las pérdidas por presion es debido
a que a mayor frecuencia de giro, la velocidad del gas se incrementa y esto genera mas
friccién y por consiguiente mayores caidas de presion:

w T Dvgas T > Coeficiente de friccionT > AP T

También los coeficientes de conveccién se ven afectados por este incremento de
velocidad del gas. La explicacién en este caso no es tan clara y depende de la
correlacion usada. Si bien a mayor velocidad podria pensarse que la conveccidn es mds
forzada y por lo tanto los coeficientes de conveccién se incrementan. También el tiempo
de residencia del gas en los cilindros es menor, disminuyendo de este modo la
conveccion.
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Volviendo a la Figura 13 se observa que la frecuencia a la que se alcanza el pico en
potencia es entorno a /050 ﬂ, aprox. 10000 rpm lo cual es un valor muy grande para
s

un motor Stirling. Esto destapa la idea de que incrementar la frecuencia siempre sera
bienvenido para aumentar la potencia indicada. No obstante teniendo en cuenta que hay
causas mecdanicas, de friccién y de inercias que impiden una alta velocidad de giro.
Ademais, el incremento de la velocidad del gas influye en la distorsién causada por
ondas de presidon que viajan a lo largo del motor y que en un andlisis en profundidad
deberian ser tenidas en cuenta [14 pp. 152-155].

Analisis velocidad de giro del motor
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Faigura 13: Analisis sensitivo de la wvelocidad de
giro (w). Motor Solo

La eficiencia disminuye al aumentar la frecuencia como se puede observar en la Figura
13 por lo anteriormente descrito, las caidas de presion se ven incrementadas.

Para comprobar que la reduccién de eficiencia es debida a las pérdidas por presion se
hace un andlisis sensitivo mediante el programa en modo manual y con pérdidas por
presion nulas. Se observa en la Figura 14 y en la Figura 15 como la eficiencia
permanece constante y la potencia sube sin ningtn limite al no existir pérdidas por
presion. Este andlisis demuestra que la reduccién de eficiencia observada en la Figura
13 es, como ya se habia intuido, causa del incremento en las caidas de presion.

-91 -



Anexo 3

Figura 14: Imagen del programa donde se
muestra la eficiencia frenle a diferenles wvelocidades
de giro sin perdidas por presion ni leakage. Motor

Solo
E] I
100

Figura 15 Imagen del programa donde se
muestra la Polencia indicada (W) frente a diferentes
velocidades de giro sin perdidas por presion ni
leakage. Motor Solo
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2.7 PRESION MEDIA

Una de las caracteristicas del motor Stirling es la alta presién media (P_W ) de trabajo. Es

necesario un buen disefio del conjunto motor para soportar presiones tan altas y a altas
temperaturas. Una alta presion favorece el intercambio de calor por conveccién (ver
correlaciones para el célculo del coeficiente de conveccién en anexo Método LHA,

apartado 6.2). También el incremento de la presion media ( Pw), da como resultado un
aumento de la potencia indicada como queda reflejado en la Figura 17. La causa se
justifica porque al aumentar la presion, se tiene mas masa en el mismo volumen segin
se puede apreciar en la ecuacion de gas ideal:

PV =nRT VyTconstantes Si PT >nT

Otra forma de verlo, es que la relacién de presiones es la misma para cualquier valor de
presion media (queda fijada por el movimiento de los pistones), pero la diferencia de
presiones es mayor cuanto mas alta sea la presion media:

N P —
PV =cte=PV,” V,yV, fijos > Fl=cte sip,T>p-pP7T

2

Este hecho queda reflejado en la Figura 16 donde se observa como el diagrama presion-
volumen se agranda al incrementar la presiéon media (P, ).

Diagrama presion-volumen
12 T T T

——Pw=7 MPa
—Pw=10 MPa

11

—
o
T

w
T

_}

Presion (MPa)

550 ZEIED 27"0 ZéO ZéO 3(IJD 3‘; 0 3£D 3&0 340
Volumen (cm3)

Figura 16: Diagramas PV donde se muestra el
agrandamiento a mayor P, Motor Solo
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Analisis sensitivo presion media

80000 0,6
70000 0,59
60000 - + 0,58
50000 0,57
40000 - + 0,56
30000 0,55
20000 - 4 0,54
10000 4 + 0,53
0 Y Y Y Y ' 0,52

0,00E+00 1,00E+01  2,00E+01 3,00E+01 4,00E+01  5,00E+01  6,00E+01

Presion media Pw (MPa)

Eficiencia

Figura 17: Analisis sensilivo de la
(Pw). Motor Solo

presion media

La eficiencia tiende a subir ligeramente conforme aumenta la presion media ( Pw) como

se aprecia en la Figura 17.

Este incremento de la eficiencia es debido a que las pérdidas por presion, a pesar de
incrementarse, crecen a menor ritmo que la potencia indicada. Luego esta combinacién
da como resultado una mayor eficiencia al incrementar la presion media de disefio.
Para demostrar que este incremento en eficiencia es causa de las pérdidas por presion se
realiza un andlisis sensitivo con el programa en modo manual y sin pérdidas por
presion. Se observa que la eficiencia permanece constante (ver la Figura 18).
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3 sensitive analisis
UEI:”B T T T T T T T T T

0.6015 | .

0.6015 | .

0.6015 | .

0.6015 | .

efficiency

0.6015 | .

0.6015 | .

0.6015 | .

DED1B 1 1 1 1 1 1 1 1 1
0s 1 14 2 25 3 35 4 45 5

Mean pressure(Pa) v

1E6

Figura 18: Imagen del programa que muesira la
eficiencia en funcion de diferentes wvalores de la
presion media (Pa) vy con pérdidas por presion nulas.
Motor Solo

Ahora que se conoce la fuente del incremento de eficiciencia (las pérdidas por presion),
se le da una explicacion termodindmica a este proceso segun se explica a continuacion:
El coeficiente de friccion se reduce al incrementar la presion media. Esto es causa
directa debido a que la densidad del gas circulante es mayor. Una densidad mayor da
lugar a un Numero de Reynolds superior y por lo tanto a un coeficiente de friccién
menor (ver correlaciones del coeficiente de fricciéon en anexo Método LHA, apartado
6.3):

P_W T p T Reynolds T >Coeficiente de friccién |

Sin embargo, un coeficiente de friccion menor no impide que las caidas de presion se
reduzcan debido a la mayor densidad del gas:

AP C,pv’l
2d,

C,ly pTT >APT

Finalmente la caida de presion relativa es menor y por esta razén la eficiencia se
incrementa:
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APT y PIT > A_}f’

También hay que afiadir que parte de esta mejora en eficiencia estd ligada a una mejor
conveccion gracias a la mayor presion media P, (ver correlaciones de conveccion
anexo Método LHA, apartado 6.2).

2.8 VOLUMEN MUERTO

El volumen muerto lo forman principalmente en el motor Stirling el volumen del
calentador, enfriador y regenerador. También hay una parte de volumen muerto en las
zonas de compresion y expansion.

El volumen muerto es un volumen constante que reduce la variaciéon de presion durante
el ciclo como se ve en la Figura 19 al incrementar el volumen muerto original del Motor

Solo (127 c¢m’). Esto provoca por lo tanto que la potencia generada también se vea
mermada como se observa en la Figura 20.

Diagrama Presion
T T T T T
B 3
Vd=127 cm
—Vd=527 cm®

85

75

Presion (MPa)

65

1
50 100 150, 200 250 300 350

0
Angulo (°)

Figura 19: Variacion de presion respeclo al
angulo de giro (") con diferentes Vd (em®). Molor Solo.

- 96 -



Anexo 3

Analisis volumen muerto

0,6 30
K
0,5 -/ \ -
04 - 1 20 i
©
0,3 - + 15 o
c
2
0,2 10 ©
o
0,1 15
0 0
0 200 400 600 800 1000 1200
Volumen muerto Vd (calentador+enfriador+regenerador) (cmA3)

Figura 20: Analisis sensiltivo del volumen
muerto Vd. Molor Solo

La eficiencia tiende a bajar ligeramente al incrementar el volumen muerto Vd como se
observa en la Figura 20. La explicacién de esta tendencia se explica de la siguiente
manera:

Si se aumenta el volumen muerto se reduce la relacion de presiones en el motor como
acaba de ser visto (ver Figura 19). Esto tiene como uno de sus mayores efectos reducir
la potencia generada (ver Figura 20), pero también disminuir las pérdidas adiabaticas.
Esta reduccion en las pérdidas adiabéaticas se debe a que la variacion de temperatura del
gas dentro de los diferentes volimenes control es menor cuando se reduce relacién de
presiones, como ha sido explicado en el apartado 6.2.2 (ver ecuacién politropica 6.3.3).
Existe por tanto una pequena reduccién en las pérdidas adiabéticas aunque las pérdidas
por caidas de presién se mantienen constantes al no depender del valor de volumen
muerto.

Finalmente se deduce que la combinacién de menor potencia y pérdidas por presion
constantes da como resultado global una menor eficiencia. Hay que notar que esta
reduccién de eficiencia no es por incremento en las pérdidas, sino por reduccién de la
potencia generada. De todas formas como se observa en la Figura 20 estd reduccién de
eficiencia es muy ligera.

-97 -



Anexo 3

2.9 ANGULO DE DESFASE

En el siguiente estudio paramétrico se estudian la potencia y la eficiencia en funcién del
angulo de desfase entre piston y desplazador (motor Beta). En la Figura 21 se observa
como la potencia tiene un méaximo para un desfase de entorno a 90° (). Hay que
recordar que este dngulo no es el mismo que el dngulo de desfase en motores Alpha
(@), y que ambos desfases estdn relacionados por la siguiente ecuacion:

tan(a) = 250D 1.8
Acos(f) -1

Por lo que haciendo uso de 1.8 en un motor Alpha el dngulo de desfase entre pistones
donde se alcanzaria méxima potencia estaria entorno a /25 [5 p.97].

En cuanto a la eficiencia, ésta tiende a disminuir ligeramente conforme aumenta el
desfase. Por lo cual podria pensarse en un desfase mds pequefio para aumentar la
eficiencia, pero por el contrario la potencia desarrollada disminuiria drasticamente (ver
Figura 21).

En este apartado se puede llegar a la conclusion de que existen dos alternativas:
Angulos entre 80-100° buscando méaxima potencia o dngulos entre 40-60° buscando
maxima eficiencia.

Analisis desfase entre pistones
0,7 20
06 + 18
’ -~ ———— + 16
05 Tee— 114 o
’ =
T12 x
047 T10 @
(&)
0,3 - T8 g
-+ 6 -06
0,2 - 4 4 o
014 T2
10
0 L) L) L) L) L) L) '2
0 20 40 60 80 100 120 140
Angulo desfase Beta (9)

Figura 21: Analisis sensitivo del angulo de
desfase p. Motor Solo
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MOTOR SOLO

DATOS INPUT

Xpm (Power piston amplitude (m) ) 3,11E-02
Ds (Displacer stroke (m) ) 4,40E-02
Pd (Piston diameter (m) ) 6,80E-02
Dd (Displacer diameter (m) ) 6,80E-02
Rd (Displacer rod diameter (m) ) 0,00E+00
V_e (mean expansion volume (m”3) ) 1,00E-04
V_d (mean dead volume (m~3) ) 2,07E-04
V_c (mean compression volume (mA3) ) 1,02E-04
A_se (mean heat surface expansion area (m”2) ) 1,50E-02
A _sc (mean heat surface compression area (m”2) ) 1,50E-02
w (frequency (hz) ) 25
P_w (Mean pressure (Mpa) ) 11,2
Th (heater temperature (K) ) 973
Tc (cooler temperature (K) ) 328
phase ( phase difference between piston and displacer (%) ) 45
gas (gas used to drive the engine) 4
HEATER

Dhe ( diametro de seccion del heater) m 1,80E-03
ntuboshe (numero de tubos) 78
lhe (longitud del heater) m 3,20E-01
COOLER

Dco (diametro de seccion del cooler) m 1,25E-03
ntubosco (numero de tubos) 302
Ico (longitud del cooler) m 1,00E-01
REGENERATOR

Dreg (diametro de seccion del regenerador) m 6,50E-02
Dwire (diametro de alambres) m 5,00E-05
f (filling factor de la malla) 0,31
Ireg (longitud del regenerador) m 3,00E-02

Tabla 1: Datos Fxcel de entrada

Este motor se encuentra disponible en la EINA. Es un motor tipo Alpha y desarrolla
alrededor de 12 kW de potencia termodindmica indicada. A continuacién se muestran
los resultados mds destacados obtenidos con el programa.

Se puede observar en la Tabla 2 como en el caso adiabatico la potencia es superior que
en el isotermo aunque con menor eficiencia, como se explicé en la memoria. De todas
formas en este motor la diferencia no es muy acusada (70 W). Lo cual es debido en
parte a que el gas usado es hidrogeno, que es diatémico y produce variaciones de
presion mas suaves que otros monoatomicos como el helio. Y también juegan un papel
importante los volimenes muertos, ya que del mismo modo contribuyen a que las
variaciones de presion sean mds suaves.
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Motor Solo (ideal)** Potencia (W) Eficiencia
Adiabatico 15613 0.602
Isotermo 15543 0.66

Tabla 2: Resullados para caso adiabalico (h=0) e

1sotermo

(h—oo).

Motor Solo Potencia (W) | Eficiencia Pa.s Perdida de
Kpr ( ) Potencia (%)
Kim 15351 0.595 583 -1.7%
Mulder and Vonk 13471 0.539 8178 -13.7%
Mills 15344 0.595 615 -1.7%
Gauze 15014 0.585 1951 -3.8%
Metnet 13968 0.554 6175 -10.5%

Tabla 3. Resultados en funcion de las diferentes
correlaciones del regenerador.

RESULTADOS GENERALES *

Expansion mass

100

150 200

crank angle (2)

250

300 350

Figura 1. Masa en la zona de expansion en funcion
del angulo de giro

LY . . . P . .z . . P
Por ideal se refiere al caso sin pérdidas de presion, fugas o semiadiabdticas.

T
sokok L . . . . L, . __ .
Maxima eficiencia tedrica, eficiencia de Carnot=1-—.

EE ] e . . . . .. .,
Las graficas han sido realizadas con las correlaciones de Eichelberg para el coeficiente de conveccion,
la correlacién de Metnet para las caidas de presion y sin leakage. Las variaciones graficas en funcién de

la correlacién son infimas.
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Compression mass

o
[6)]
o

100 150 200 250 300 350
crank angle (2)

Figura 2: Masa en la zona de compresion en funcion
del angulo de giro

Mass in dead space

0 50

100 150 200 250 300 350
crank angle(9)

Figura 3: Masa en la zona muerta en funcion del
angulo de giro
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Expansion Temperature

1200
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200 /_\_—-/
600

400

Temperature (K)

200

0 50 100 150 200 250 300 350
crank angle(?)

Figura 4: Temperatura en la zona de expansion en
Juncion del angulo de giro

Compression temperature

450
400
350
300
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200

Temperature (K)
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0 50 100 150 200 250 300 350
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Figura 5: Temperalura en la zona de compresion en
Jfuncion del angulo de giro
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Heat through walls expansion

2000

1500

1000

Heat flux (W)

500

-500

crank angle(?)

Figura 6: Flujo de calor a lraves de las paredes del
cilindro en la zona de expansion lransmaitido por
conveccion en funcion del angulo de giro

Heat through heater
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-30000

crank angle (2)

Figura 7. Flujo de calor a traves del calenlador en
Juncion del angulo de giro
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Power in expansion space

200000

150000

100000

50000

Power (W)

-50000

-100000

-150000

crank angle(?)

Figura 8: Potencia indicada en la zona de exrpansion
en funcion del angulo de giro

Heat through walls compression space

200
150
100

Heat flux (W)

crank angle(?)

Figura 9: Flujo de calor a traves de las paredes del
cilindro en la zona de compresion transmaitido por
conveccion en funcion del angulo de giro
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Heat through cooler

5000

-5000

-10000

Heat flux (W)

-15000

-20000

-25000
Crank angle(?)

Figura 10 Calor a través del en/riador en funcion
del angulo de giro

Power in compression space
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Power (W)
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Figura 11. Potencia indicada en la zona de
compresion en funcion del angulo de giro
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Mediante las graficas de volumen (Figuras 12, 13 y 14) se puede comprobar una cosa
interesante. E1 Motor Solo, como ya se ha explicado, es un motor Alpha cuyo ciclo ha
sido equivalentemente pasado al de un motor Beta para hacerlo funcionar en el
programa. Se sabe por los datos suministrados del Motor Solo alpha que tiene las
siguientes caracteristicas:

Cilindro de compresion

Diametro (mm) D, 68.00
Carrera (mm) Se¢ 44.00
Volumen muerto (cc) V gee 21.90
Cilindro de expansion

Diametro (mm) i Dy 68.00
Carrera (mm) Sg 44.00
Volumen muerto (cc) V seo 20.80

Por lo que el volumen barrido en ambos cilindros es el mismo e igual a:

2 2
Vew = D4” St = 684”44 ~160 cc

En las dos graficas se comprueba que la variacién de volumen va desde el volumen
muerto= 20cc hasta= 180cc (Figura 12 y Figura 13). Luego se cumple que las
variaciones de volumen que da el programa haciendo los cambios para motor Beta son
iguales que el motor Alpha original.

Expansion volume

200

180 -

160
140 |
120 |
100

80 1

Volume (cmA3)

60 -
40 +

20 1

0 50 100 150 200 250 300 350
crank angle(?)

Figura 12: Volumen de la zona de expansion en
Juncion del angulo de giro
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Compression volume
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Figura 13: Volumen de la zona de compresion en
Jfuncion del angulo de giro

Total Volume
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Figura 14: Volumen total en funcion del angulo de
giro
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Total Power
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200000
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o
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-100000
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Figura 15: Polencia indicada total en funcion del
angulo de giro

Total pressure

Pressure (Mpa)

0 50 100 150 200 250 300 350
crank angle(?)

Figura 16: Presion en funcion del angulo de giro
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18

PV diagram

16

14

12
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Pressure (Mpa)
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Volume (cmA3)
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600

Figura 17: Diagrama presion—volumen

Finalmente, se han estudiado dos disefios de calentador alternativos al original,

llamados 2B y 3B, cuyas caracteristicas se describen a continuacion:

2B
Diametro del tubo del calentador (m) 0.002
Numero de tubos 28
Longitud de los tubos (m) 0.802
Volumen muerto calentador () 0.000214
3B
Diametro del tubo del calentador (m) 0.002
Numero de tubos 60
Longitud de los tubos (m) 0.308
Volumen muerto calentador (m°) 0.0002015
ORIGINAL
Diametro del tubo del calentador (m) 0.0018
Numero de tubos 78
Longitud de los tubos (m) 0.32
Volumen muerto calentador () 0.000207

Los resultados obtenidos en funcidon de cada disefio se muestran a continuacion:
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2B

Potencia (W) 12718.4

Eficiencia 0.5349

Numero de Reynolds en el calentador 34115

Velocidad del gas en el calentador (m/s) | 116.2

Constante de pérdidas por presion Kpe | 6160.6

(Pa*s/g)

3B
Potencia (W) 14164.7
Eficiencia 0.5549
Numero de Reynolds en el calentador 15920

Velocidad del gas en el calentador (m/s) | 54.2

Constante de pérdidas por presion Kpe | 623.2

(Pa*s/g)

ORIGINAL
Potencia (W) 13960
Eficiencia 0.5546
Numero de Reynolds en el calentador 13607

Velocidad del gas en el calentador (m/s) | 51.5

Constante de pérdidas por presion Kpe | 674.7
(Pa*s/g)

Se observa como en el caso 2B las pérdidas por presion crecen mucho debido a la gran
velocidad que alcanza el gas en el calentador (116.2 m/s). Esto lleva a que la constante
de perdidas de presion Kpe aumente casi 10 veces respecto al disefio original y la
potencia desarrollada sea por lo tanto menor (12718 W).

En el caso 3B la potencia es ligeramente superior a la del disefio original (14165 W), a
pesar de que la velocidad que alcanza el gas en el calentador es un poco mayor (54.2
m/s). Esto es debido a que la caida de presion no depende sélo de la velocidad del gas
sino también del Numero de Reynolds, que es inversamente proporcional al coeficiente
de friccién. La formula que rige las caidas de presion en el calentador es:

AP C,pv’l
2d,

A pesar de una velocidad un poco mayor, el coeficiente de friccién decrece de manera
mds acusada y el resultado final son caidas de presion menores. Por ultimo, los
volumenes muertos son practicamente iguales a los del disefio original, luego no hay
cambios apreciables en los resultados debido a los volimenes muertos.
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MOTOR LDT

DATOS INPUT

Xpm (Power piston amplitude (m) ) 7,50E-03
Ds (Displacer stroke (m) ) 9,52E-03
Pd (Piston diameter (m) ) 1,59E-02
Dd (Displacer diameter (m) ) 1,55E-01
Rd (Displacer rod diameter (m) ) 0,00E+00
V_e (mean expansion volume (m”3) ) 1,16E-04
V_d (mean dead volume (m~3) ) 1,21E-05
V_c (mean compression volume (mA3) ) 1,26E-04
A_se (mean heat surface expansion area (m”2) ) 2,78E-03
A _sc (mean heat surface compression area (m”2) ) 5,74E-04
w (frequency (hz) ) 2
P_w (Mean pressure (Mpa) ) 0,1
Th (heater temperature (K) ) 302
Tc (cooler temperature (K) ) 299
phase ( phase difference between piston and displacer (%) ) 90
gas (gas used to drive the engine) 2
REGENERATOR

Dreg (diametro de seccion del regenerador) m 4,90E-02
Dwire (diametro de alambres) m 5,00E-03
f (filling factor de la malla) 0,5
Ireg (longitud del regenerador) m 7,94E-03

Tabla 1. Datos Fxcel de entrada

Este motor se encuentra disponible en la EINA. Se trata de un pequefio motor de bajo
gradiente de temperatura y tipo Beta. Al ser un motor de bajo gradiente de temperatura,
el caso isotermo es el que mds potencia y eficiencia desarrolla como se observa en la
Tabla 2. No posee intercambiadores de calor y los datos del regenerador son dudosos,
por lo que no se pueden contabilizar las pérdidas por caida de presién de manera
satisfactoria.

Se han realizado una serie de simulaciones contabilizando las caidas de presién en el
regenerador. Para estas simulaciones se ha supuesto un filling factor (f) igual a 0.5 y al
no haber datos del didmetro de los huecos del regenerador (Dwire) se han realizado una
serie de andlisis sensitivos para obtener la potencia en funcién de este didmetro y la
correlacion del regenerador. De las cinco correlaciones disponibles para el regenerador
s6lo dos dan resultados que pueden ser l6gicos (Correlacion de Kim y Correlaciéon
Gauzes), ya que con las otras tres correlaciones se obtienen potencias negativas. Se
puede observar en la Figura 1 y Figura 2 que para ambas correlaciones el didmetro
Dwire que permite obtener potencias positivas es bastante grande, del orden de
milimetros, cuando en un regenerador comun seria cien veces mds pequefio.
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CPS LTD with Kim Correlation
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Figura 1. Potencia indicada en funcion del diametro
de los huecos del regenerador para un regenerador
con la Correlacion de Kim

CPS LTD with Gauzes Regenerator
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Power (W)
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Faigura 2: Potencia indicada en funcion del diametro
de los huecos del regenerador para un regenerador
con malla de Gauzes
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Motor LDT (ideal) Potencia (W) Eficiencia
Adiabatico 0.00278 0.006
Isotermo 0.00329 0.0099

T'abla 2: Polencia vy eficiencia para motor adiabdatico
(h=0) e isotermo (h=o).

RESULTADOS GRAFICOS™

Expansion mass

0,25

0,2

mass (g)

0,1
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0 50 100 150 200 250 300 350
crank angle (2)

Figura 3: Masa en la zona de expansion en funcion
del angulo de giro

*k L . L. . .
Las graficas son del caso adiabatico, que es el que mejor aproxima el motor real.
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Compression mass
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Figura 4: Masa en la zona de compresion en funcion
del angulo de giro

Mass in dead space

0,0141
0,01405
0,014

0,01395

mass(g)

0,0139

0,01385

0,0138

0 50 100 150 200 250 300 350
crank angle(?)

Figura 5: Masa en la zona muerta en funcion del
angulo de giro
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Expansion Temperature
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Figura 6: Temperatura en la zona de expansion en
Juncion del angulo de giro

Compression temperature
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Figura 7: Temperalura en la zona de compresion en
Jfuncion del angulo de giro
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Heat through walls expansion
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Figura 8: Flujo de calor a traves de las paredes del
cilindro en la zona de expansion lransmaitido por
conveccion en funcion del angulo de giro
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Fagura 9: Flujo de calor a traves del caleniador en
Juncion del angulo de giro
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Power in expansion space
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Figura 10 Potencia indicada en la zona de
expansion en funcion del angulo de giro
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Figura 11. Flujo de calor a traves de las paredes del
cilindro en la zona de compresion transmaitido por
conveccion en funcion del angulo de giro

- 119 -



Anexo 5
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Figura 12: Calor a travées del en/riador en funcion
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Figura 13: Polencia indicada en la zona de
compresion en funcion del angulo de giro
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Expansion volume
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Figura 14: Volumen de la zona de expansion en
Juncion del angulo de giro
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Figura 15: Volumen de la zona de compresion en
Juncion del angulo de giro

- 121 -



Anexo 5

Total Volume
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Figura 16: Volumen total en funcion del angulo de
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Figura 17: Polencia indicada tolal en funcion del
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Total pressure
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Figura 18: Presion en funcion del angulo de giro
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Anexo 6

MOTOR GPU3

DATOS INPUT
Xpm (Power piston amplitude (m) ) 1,56E-02
Ds (Displacer stroke (m) ) 3,12E-02
Pd (Piston diameter (m) ) 6,99E-02
Dd (Displacer diameter (m) ) 6,99E-02
Rd (Displacer rod diameter (m) ) 9,52E-04
V_e (mean expansion volume (m”3) ) 7,29E-05
V_d (mean dead volume (m~3) ) 1,68E-04
V_c (mean compression volume (mA3) ) 8,16E-05
A_se (mean heat surface expansion area (m”2) ) 8,80E-03
A _sc (mean heat surface compression area (m”2) ) 9,40E-03
w (frequency (hz) ) 60
P_w (Mean pressure (Mpa) ) 6,9
Th (heater temperature (K) ) 1019
Tc (cooler temperature (K) ) 311
phase ( phase difference between piston and displacer (%) ) 60,6
gas (gas used to drive the engine) 4
HEATER
Dhe ( diametro de seccion del heater) m 3,02E-03
ntuboshe (numero de tubos) 40
lhe (longitud del heater) m 2,45E-01
COOLER
Dco (diametro de seccion del cooler) m 1,08E-03
ntubosco (numero de tubos) 312
Ico (longitud del cooler) m 4,61E-02
REGENERATOR
Dreg (diametro de seccion del regenerador) m 5,50E-02
Dwire (diametro de alambres) m 4,00E-05
f (filling factor de la malla) 0,3
Ireg (longitud del regenerador) m 2,26E-02
Tabla 71: Datos FExcel de entrada
Motor GPU3 (ideal) Potencia (W) Eficiencia
Adiabatico 16541 0.650

Isotermo 15484 0.695

isolermo (h—o)

Tabla 2: Resullados para molor adiabalico (h=0) e

El Motor GPU3 es un motor tipo Beta que desarrolla una potencia nominal efectiva de
8.9 kW. Este motor muestra una fuerte dependencia de la correlacién en las caidas de
presion como se observa en la Tabla 3 debido a su relativa baja presion media
(Pw=6.9Mpa ) y a su relativa alta velocidad del gas en el regenerador (vreg=7.4m/s).

Lo cual quiere decir que se necesitan datos mas precisos sobre el regenerador para poder
estimar correctamente las pérdidas por presion en el regenerador.
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Motor GPU3 Potencia (W) | Eficiencia Kpr ( Pa.s ) Perdidas (%)
Kim 15397 0.62 1587 -6.9%
Mulder and Vonk 1326 0.07 24130 -92.0%
Mills 15207 0.615 1887 -8.0%
Gauze 12835 0.545 5639 -22.4%
Metnet 5457 0.278 17409 -64.7%

Tabla 3. Resultados para las diferenles correlaciones
del regenerador

RESULTADOS GENERALES'

Expansion mass
0,3
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3
2 0,15 -
«©
£
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crank angle (9)
Faigura 1. Masa en la zona de expansion en funcion

del angulo de giro

* 200 . . . . . . .,

Las graficas han sido realizadas con las correlaciones de Eichelberg para el coeficiente de conveccién, la
correlacion de Mills para las caidas de presion y sin leakage. Las variaciones gréaficas en funcién de la
correlacién son infimas.
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Compression mass
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Figura 2: Masa en la zona de compresion en funcion
del angulo de giro
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Figura 3: Masa en la zona muerta en funcion del
angulo de giro
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Expansion Temperature
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Figura 4: Temperatura en la zona de expansion en
Juncion del angulo de giro
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Figura 5: Temperalura en la zona de compresion en
Jfuncion del angulo de giro
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Heat through walls expansion
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Figura 6: Flujo de calor a traves de las paredes del
cilindro en la zona de expansion lransmaitido por
conveccion en funcion del angulo de giro

Heat through heater

70000
60000
50000
40000
30000

20000

Heat flux (W)

10000

-10000

-20000

crank angle (2)

Fagura 7. Flujo de calor a traves del calenlador en
Juncion del angulo de giro
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Power in expansion space
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Figura 8: Potencia indicada en la zona de exrpansion
en funcion del angulo de giro
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Figura 9: Flujo de calor a traves de las paredes del
cilindro en la zona de compresion ltransmaitido por
conveccion en funcion del angulo de giro
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Heat through cooler
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Figura 10 Calor a través del en/riador en funcion
del angulo de giro
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Figura 11. Potencia indicada en la zona de
compresion en funcion del angulo de giro
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Expansion volume
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Figura 12: Volumen de la zona de expansion en
Juncion del angulo de giro
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Figura 13: Volumen de la zona de compresion en
Jfuncion del angulo de giro
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Total Volume
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Total pressure
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Figura 16: Presion en funcion del angulo de giro
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Anexo 7

MOTOR 400 HP

DATOS INPUT

Xpm (Power piston amplitude (m) ) 8,75E-02
Ds (Displacer stroke (m) ) 1,75E-01
Pd (Piston diameter (m) ) 3,31E-01
Dd (Displacer diameter (m) ) 3,56E-01
Rd (Displacer rod diameter (m) ) 0,00E+00
V_e (mean expansion volume (m~3)) 1,09E-02
V_d (mean dead volume (m~3) ) 1,10E-02
V_c (mean compression volume (mA3) ) 7,36E-03
A _se (mean heat surface expansion area (m”"2) ) 2,17E-01
A_sc (mean heat surface compression area (m”2) ) 2,17E-01
w (frequency (hz) ) 7,53
P_w (Mean pressure (Mpa) ) 11
Th (heater temperature (K) ) 946
Tc (cooler temperature (K) ) 313
phase ( phase difference between piston and displacer (2) ) 42,8
gas (gas used to drive the engine) 1
HEATER

Dhe ( diametro de seccion del heater) m 1,00E-02
ntuboshe (numero de tubos) 49
lhe (longitud del heater) m 1,09E+00
COOLER

Dco (diametro de seccion del cooler) m 3,00E-03
ntubosco (numero de tubos) 750
Ico (longitud del cooler) m 3,14E-01
REGENERATOR

Dreg (diametro de seccion del regenerador) m 3,89E-01
Dwire (diametro de alambres) m 1,40E-04
f (filling factor de la malla) 0,418
Ireg (longitud del regenerador) m 7,50E-02

Tabla 71:

Datos FExcel de entrada

El Motor 400HP es un motor tipo Beta que desarrolla una potencia indicada de 312 kW
de un solo cilindro. De este motor se poseen datos del Numero de Reynolds, por lo que
se pueden comparar los datos reales con los obtenidos con el programa como se observa
en la Tabla 2. En la Tabla 3 se pueden observar los resultados en dos casos extremos
(adiabatico e isotermo), mientras que en la Tabla 4 se observan los resultados en

funcion del regenerador:

Motor 400 HP Data real Data programa
Reynolds heater 102000 114315
Reynolds cooler 52000 53995
Reynolds regenerador 49-102 165

T'abla 2. Comparacion de los numeros de Reynolds
oblenidos con el programa vy de datos reales
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Motor 400HP (ideal) Potencia (W) Eficiencia
Adiabatico 506562 0.581
Isotermo 471962 0.669

Tabla 3: Resullados para motor adiabalico (h=0) e
isolermo (h—o ).

Motor 400HP Potencia (W) Eficiencia Kpr ( Pa.s ) Perdidas (%)
Kim 487588 0.567 15.24 3.7%
Mulder and Vonk 308599 0.412 387.3 -39.1%
Mills 479306 0.561 32.3 -5.4%
Gauze** 467863 0.552 55.8 -7.6%
Metnet 415530 0.509 163.9 -17.9%

Tabla 4. Resultados para las diferenles correlaciones
del regenerador.

RESULTADOS GENERALES *
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Faigura 1. Masa en la zona de expansion en funcion
del angulo de giro

sk ., . . .

Esta correlacion estd precisamente obtenida de este motor.

Las graficas han sido realizadas con las correlaciones de Eichelberg para el coeficiente de conveccién, la
correlacién de Gauzes para las caidas de presion y sin leakage. Las variaciones graficas en funcién de la
correlacion son infimas.
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Compression mass
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Figura 2: Masa en la zona de compresion en funcion
del angulo de giro
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Figura 3: Masa en la zona muerta en funcion del
angulo de giro
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Expansion Temperature
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Figura 4: Temperatura en la zona de expansion en
Juncion del angulo de giro
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Figura 5: Temperalura en la zona de compresion en
Jfuncion del angulo de giro
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Heat flux (W)

Heat through walls expansion

60000

50000

40000

30000

20000

10000

-10000

-20000

crank angle(?)

Figura 6: Flujo de calor a traves de las paredes del
cilindro en la zona de expansion lransmaitido por
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Fagura 7. Flujo de calor a traves del calenlador en

Juncion del angulo de giro
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Power in expansion space
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Figura 8: Potencia indicada en la zona de exrpansion
en funcion del angulo de giro
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Figura 9: Flujo de calor a traves de las paredes del
cilindro en la zona de compresion transmaitido por
conveccion en funcion del angulo de giro
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Heat flux (W)
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Figura 10 Calor a través del en/riador en funcion
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Figura 11. Potencia indicada en la zona de
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De las graficas de volumenes cabe destacar los amplios volimenes barridos, ya que es
un motor de proporciones enormes (312 kW de un solo cilindro!!).

Por lo que observamos por ejemplo en la zona de compresién una variacién de volumen
Ve =12000cc =121
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Figura 12: Volumen de la zona de expansion en
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Figura 13: Volumen de la zona de compresion en
Jfuncion del angulo de giro
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Total Volume
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Figura 17: Diagrama presion—wvolumen
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