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Estudios recientes muestran que las medidas de la UE y los esfuerzos relacionados con la industria deberian
aumentarse para alcanzar el objetivo de ahorro de energia. Una de las medidas de ahorro de energia en el entorno de la
construccion es la mejora de la conversion de la energia en los edificios mediante la sustitucion de las tecnologias
menos eficientes por otras mas eficientes. Las alternativas mas destacables en este campo son los sistemas de micro-
cogeneracion y las bombas de calor.

Los sistemas de micro-cogeneracion basados en la tecnologia Stirling han demostrado ser una alternativa
altamente competitiva, alcanzando eficiencias globales en torno al 90%. En comparacion, las centrales eléctricas mas
modernas de ciclo combinado ofrecen un rendimiento en torno al 58%.

Recientes estudios proponen a la tecnologia Stirling como una potencial alternativa a las maquinas de
compresion de vapor empleadas en aplicaciones de calefaccion. Las bombas de calor Stirling se plantean como una
eficiente alternativa evitando el uso de sustancias perjudiciales para el ozono. En su lugar se emplean gases respetuosos
con el medio ambiente, como puedan ser el nitrogeno o el helio.

Son numerosos los desarrollos en torno a la tecnologia durante los ultimos afios, cabe destacar como ejemplo los
Stirling de piston libre. En comparacion con las configuraciones clésicas, se busca simplificar la tecnologia Stirling, ya
que a pesar de haber demostrado una alta eficiencia y confiabilidad, las soluciones disponibles siguen siendo complejas.

Otra evolucion mas reciente son los Stirling giratorios y oscilantes. Al igual que en el caso de los Stirling de piston
libre, estas alternativas pretenden simplificar las maquinas Stirling. Para ello, se trata de simplificar o eliminar el
mecanismo de transmision, uno de los componentes de coste mas elevado del equipo. El presente trabajo de
investigacion propone abordar las arquitecturas Stirling oscilantes. En este tipo de configuracion, un motor oscilante es
directamente acoplado a los pistones de trabajo, de modo que no es necesario ningin mecanismo de transmision
intermedio consiguiéndose asi aumentar la eficiencia global y reducir el coste del equipo.

Un punto crucial para el futuro desarrollo de soluciones basadas en la tecnologia Stirling es la falta de
metodologias de disefio fiables que consideren las peculiaridades de configuraciones novedosas como la considerada en
el presente estudio. Dada la complejidad de una aplicacion Stirling, el disefio de este tipo de sistemas suele realizarse de
un modo secuencial, de modo que cada etapa de disefio aborde con mas detalle los diferentes fendmenos que ocurren.
Inicialmente se emplean modelos sencillos, para una vez obtenido un disefio preliminar pasar a emplear modelos mas
complejos.

La correcta modelizacion de los diferentes componentes de un equipo Stirling es fundamental para garantizar la
fiabilidad de una herramienta de disefio. Entre los diferentes componentes, los intercambiadores de calor son los que en
mayor medida afectan al rendimiento y costo del conjunto. Estos, trabajan bajo condiciones de flujo oscilante transitorio
y turbulento, para las que se desconoce de la existencia de correlaciones validas que caractericen la caida de presion y
transferencia de calor.

El objetivo del presente trabajo de investigacion es contribuir en el conocimiento de una novedosa configuracion
Stirling oscilante analizandose su modo de funcionamiento y estudiando su respuesta ante posibles situaciones en
funcionamiento como son la fase de arranque y cambios en las temperaturas de trabajo. Se propone una nueva
metodologia de disefio para el dimensionamiento preliminar de bombas basadas la configuracion Stirling oscilante.

En segundo lugar, se pretende contribuir al desarrollo de futuras metodologias y herramientas de célculo,
aportando conocimiento en torno al flujo oscilante y al proceso de transferencia de calor en los intercambiadores de
calor empleados en la tecnologia Stirling.
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Europar batasunean finkatutako energia aurrezpen helburuak lortu ahal izateko, gaur egun arte bultzatutako
neurri eta ahaleginak areagotu beharko liratekeela erakusten digute azkenaldian burutu diren hainbat ikerketek.
Eraikuntza arloan, energia aurrezteko neurrietariko bat, energiaren eraldaketaren hobekuntza da teknologia
efizienteagoen erabilera eginez. Aipagarrienak kogenerazio eta bero ponpak dira.

Stirling teknologian oinarritutako kogenerazio sistemek, aukera lehiakorra direla frogatu dute, %90 inguruko
efizientziak lortuz, ziklo konbinatuko zentralek, ordea, %58 inguruko efizientziak lortzen dituztelarik.

Ikerketa berri ezberdinek, Stirling teknologia bero ponpen alternatiba gisa proposatzen dute; bai efizientzia
aldetik, eta baita erabiltzen dituzten ingurumenarekiko kutxakorrak ez diren gasengaitik ere: nitrogenoa edo helioa.
Azken urteotan aurrerakuntza ugari egin da Stirling teknologiaren inguruan: Stirling akustikoak edo sistema
oszilatzaileak. Ikerketa lan hau, sistema oszilatzaileetan oinarritutako Stirling teknologia buruz jardungo da.
Konfigurazio mota honetan, transmisio mekanismorik ez da behar, eta ondorioz, efizientzia handiagoak eta kostu
txikiagoak lortzen dira.

Stirling teknologiak aurrera egin dezan, ezinbestekoak dira konfigurazio berritzaileen berezitasunak kontuan
dauzkaten diseinu metodologia fidagarriak garatzea, aztergai dugun lan honetan izan diren berezitasunak kasu. Stirling
teknologian oinarritutako makinen konplexutasuna dela eta, diseinua urrats desberdinetan banatzen da. Era honetan
urrats bakoitzean gertatzen diren fenomenoak modu sakonago batean azter daitezke. Hasiera batean eredu soilak
erabiltzen dira, hauen bidez aurrediseinu bat egin da eta ondoren eredu konplexuagoak erabiltzen dira.

Diseinu erreminta baten fidagarritasuna bermatzeko, ezinbestekoa da Stirling makinaren osagarri desberdinen
modelaketa zuzena egitea. Osagarri desberdinen artean, bero trukagailuak dira efizientzia eta kostuan eragin
nabarmenena dutenak. Hauek, fluxu oszilakor iragankor eta zurrunbilotsu balditzetan egiten dute lan. Gaur egun, ez dira
ezagutzen lan baldintza hauetan onargarriak diren korrelaziorik bero transferentzia eta presio galera kalkulatu ahal
izateko.

Ikerketa honen helburua Stirling teknologian oinarritutako kalkulu metodologien garapenean laguntzea da.
Honetarako, lehenik eta behin, konfigurazio oszilakor berritzaile batean oinarritutako diseinu metodologia baten
garapena egin behar da.

Bigarrenik, diseinu metodologietan erabilgarriak diren korrelazioen garapena du helburu lan honek. Korrelazio
hauek, fluxu oszilakor iragankor eta zurrunbilotsu balditzetan bero transferentzia eta presio galera kalkulatu ahal izateko
baliagarriak izango dira.
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A Area
Ant, Ana, Ak Area de transferencia de calor
Ao Amplitud adimensional de oscilacion, x,,/D 0 2Re,Renax
¢ Factor de friccion de Fanning
cp Calor especifico
D Diametro del ducto
d Distancia desde el punto de aplicacion de la carga al eje de rotacion
E Energia total
F , f Fuerzas externas e internas
F, F Funciones del modelo turbulento k- SST
..o Aumento del término de friccion, segin Ec. (5.46 y 5.50)
f Frecuencia
i Coeficiente de Carlovist
S JasSo Funciones del modelo k—¢ Lam-Brembhorst para bajos nimeros de Reynolds
Gy, Gy Generacion de energia cinética turbulenta y disipacion
h, hy,hs Coeficiente de conveccion
1 Inercia
k Energia cinética turbulenta o conductividad térmica
L Longitud del ducto
my Masa total del gas de trabajo
N Velocidad del motor
Nu Numero de Nusselt, segin Ec. (5.53)
Nugy Numero de Nusselt correspondiente a un flujo laminar completamente desarrollado
Nuyg, Numero de Nusselt obtenido segun correlacion de Gnielinski, Ec. (5.57)
Nutyine Nt Numero de Nusselt minimo y méximo
Nu Numero de Nusselt promedio, segtin Ec. (5.56)
P Valor instantaneo de la presion del ciclo
Pm Presion media en a lo largo de un ciclo
P Potencia
P. Potencia suministrada por la maquina oscilante
P; Potencia debida a la inercia total del sistema
P, Potencia debida a la presion del ciclo
Pr Numero de Prandtl
q Flujo de calor
QC Potencia térmica
0. Calor aportado al sistema (motor) o calor generado por el sistema (bomba de calor)
r Posicion radial
R Radio del ducto o resistencia térmica
Reonvs Reonds Riotal Resistencias térmicas de conveccion, conduccion y total
R, Constante del gas
Ry Radio interior del piston
Ry Radio exterior del piston

, pu,, D
Re Numero de Reynolds,

2

Re, Numero de Reynolds cinético, P
Re,qx Numero de Reynolds méximo
Re,, Re, Numero turbulento de Reynolds segun Ec. (5.20-5.21)
S Tensor de deformacion
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t Tiempo

T, Temperatura local del fluido promediada
Ty Temperatura en el foco caliente
Thw Temperatura en la pared del intercambiador del foco caliente
Tx Temperatura en el foco frio
Tw Temperatura en la pared del intercambiador del foco frio
T: Temperatura en el regenerador
T Tty T2 Temperatura de pared
TI Intensidad de la turbulencia, segiun Ec. (5.35)
U Coeficiente de transferencia de calor total
u Velocidad
u(uy) Velocidad del flujo en x
. . . ., AyRe,u
Uy Amplitud de la velocidad promedia en la seccion, —2pD
w(uy) Velocidad del flujo en y
v Vector de velocidad
Ve Volumen instantaneo de la cdmara de compresion
Vb Volumen muerto total
V4 Volumen muerto adicional
Vaa Volumen muerto canales de distribucion
Ve Volumen instantaneo de la camara de expansion
Van Volumen del intercambiador de la camara de expansion
Vi Volumen del intercambiador de la cdmara de compresion
Ve Volumen muerto del regenerador
Viewe Volumen maximo de la cdmara expansion
Vwe Volumen maximo de la cdmara compresion
X Ratio de volumen muerto
y Distancia a la pared
y Distancia adimensional a la pared
/4 Trabajo mecanico por ciclo
Wy Potencia alcanzable definida por Beale segun Ec. (2.5)
W, Trabajo en la camara de compresion por ciclo
W, Trabajo en la camara de expansion por ciclo
w(us) Velocidad del flujo en z
zZ Numero de ciclos termodindmicos del motor
Simbolos griegos
B Indicador adimensional del tipo de régimen, 4 ./Re,,
PE Numero de Beale
i Delta de Kronecker
€ Ratio de disipacion turbulenta
) Desplazamiento angular
Op1, 02 Desplazamiento angular del piston 1y 2
e Amplitud del movimiento oscilante
U Viscosidad dindmica
e Viscosidad dindmica turbulenta
n Eficiencia
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7 Camot Eficiencia de Carnot

Nexp Valor de eficiencia obtenido experimentalmente

n Eficiencia del intercambiador de calor del foco caliente

Y Eficiencia del mecanismo de transmision

p Densidad

Ty Esfuerzo cortante en la pared

T Tensor de viscosidad

r Par o coeficiente de transporte

T, Par debido al motor

T Par debido a la inercia

I, Par debido a la presion del ciclo termodinamico

I, r, Difusion de la energia cinética turbulenta y del ratio de disipacion, segin Ec. (5.26-5.27)
@ Angulo de fase entre el esfuerzo cortante en la pared y la velocidad promedio

w Frecuencia angular o ratio de disipacion especifico

Superindices

Componente fluctuante

Cantidad promediada
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1.1. Contexto actual

De acuerdo con la Directiva 2010/31/EU relativa a la eficiencia energética de los edificios, el 40% del consumo
total de energia en la union europea corresponde a edificios. Por ello, la reduccion del consumo de energia y el uso de
energia procedente de fuentes renovables en el sector de la edificacion constituyen una parte importante de las medidas
necesarias para reducir la dependencia energética de la UE y las emisiones de gases de efecto invernadero [1].

La necesidad de soluciones innovadoras para sistemas de calefaccion y aire acondicionado en la edificacion se
debe a preocupaciones econdémicas y ambientales apoyadas por diferentes directivas de la UE y por el Plan de Ciencia,
Tecnologia e Innovacion del Gobierno Vasco.

Estudios realizados por IDAE (Instituto para la Diversificacion y Ahorro de la Energia) [2], apuntan a que el
sector residencial es un sector clave en el contexto energético actual, tanto nacional como comunitario. En Espaiia, y en
términos de energia final, implica el 17% del consumo final total y el 25% de la demanda de energia eléctrica. Diversos
factores explican la representatividad y la tendencia al alza de sus consumos energéticos, tales como el incremento del
numero de hogares, el mayor confort requerido por los mismos y, consecuentemente, el aumento de equipamiento.

Para poder alcanzar estos objetivos de reduccion de consumo de energia y emisiones, el Consejo Europeo
subraya la necesidad de aumentar la eficiencia energética a fin de lograr el objetivo de reducir en un 20% el consumo
energético para el aflo 2020 de acuerdo a la estrategia “Europa 2020”. Para ello, los Estados miembro se aseguraran de
que:

a) después del 31 de diciembre de 2018, los edificios nuevos que estén ocupados y sean propiedad de

autoridades publicas sean edificios de consumo de energia casi nulo.

b) a mas tardar el 31 de diciembre de 2020, todos los edificios nuevos sean edificios de consumo de energia casi

nulo [1].

Cumplido este objetivo se lograrian reducir las facturas de energia por un total de 78.000 millones de euros y
disminuir las emisiones de CO, en 560 mil toneladas [3]. En este contexto, existen estudios que indican que tecnologias
de calefaccion como las bombas de calor, pueden contribuir a alcanzar estos objetivos, ya que permiten una reduccion
en las emisiones de CO, en torno al 23% en comparacion con calderas de gas convencionales [4].

El Plan de Ciencia Tecnologia ¢ Innovacion elaborado por el Gobierno Vasco incide en la importancia de las
tecnologias eficientes energéticamente hablando. De acuerdo con los grandes objetivos de la Estrategia Energética de
Euskadi (3E2020), es de interés el desarrollo de soluciones de eficiencia energética en el sector de la edificacion. Se
debe contribuir a reducir el consumo de energia y atenuar las emisiones de gases de efecto invernadero, generando
nuevos productos y servicios a las empresas de nuestro entorno en nuevos nichos de mercado [5].
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1.2. Introduccion a la tecnologia Stirling

En el contexto actual, para poder alcanzar un ahorro en el consumo de energia, deberan implementarse en los
proximos afios nuevas estrategias que contribuyan al cumplimiento de este objetivo. La sustitucion de tecnologias
menos eficientes por otras mas eficientes viene a ser una de las medidas de ahorro de energia en edificios, siendo las
alternativas mas destacables en este campo los sistemas de micro-cogeneracion y las bombas de calor [4].

Los sistemas de micro-cogeneracion basados en la tecnologia Stirling han demostrado ser una alternativa
altamente competitiva, alcanzando eficiencias globales de en torno al 90% [6]. En comparacion, las centrales eléctricas
mas modernas de ciclo combinado ofrecen un rendimiento en torno al 58%.

Recientes estudios [7] proponen la tecnologia Stirling como una potencial alternativa a las bombas de calor
basadas en la compresion de vapor que son empleadas mayoritariamente en aplicaciones de calefaccion dada su elevada
eficiencia. La tecnologia Stirling evita a su vez el uso de sustancias perjudiciales para la capa de ozono, en su lugar,
emplea gases respetuosos con el medio ambiente, como puedan ser el nitrogeno o el helio.

Se describe a continuacion el modo de funcionamiento de las maquinas basadas en la tecnologia Stirling.

En la Figura 1 se observa un motor Stirling de 1928 donde se pueden identificar: (A) una camara de expansion
mantenida a una temperatura normalmente superior a los 500°C gracias a un aporte de calor externo. (B) Un piston que
separa las camaras de expansion y compresion. (C) Una camara de compresion que se mantiene refrigerada mediante
una fuente externa. (D) Regenerador o economizador, que comunica las caimaras de expansion y compresion.

Entrada CALOR
(Fuente a alta T2)

Intercambiador calor foco caliente
Mecanismo del desplazador

TRABAIJO
Regenerador @ |:>

Mecanismo de compresion/expansién
Intercambiadorfoco frio

MOTOR

Salida CALOR
(Al medio ambiente)

4%,

Figura 1: Motor Stirling del afio 1928 [8] Figura 2: Esquema de un motor Stirling
Los cinco componentes principales de un motor Stirling, tal y como se muestra en la Figura 2 son:

(1) Gas de trabajo: el ciclo Stirling es un ciclo cerrado y los distintos procesos termodinamicos suceden en un gas
de trabajo contenido en el sistema. Los gases mas empleados son: Helio, nitrogeno o hidrogeno.

(2) Intercambiadores de calor: el primer intercambiador se emplea para absorber calor de una fuente externa al
sistema, por ejemplo desde un quemador hasta el gas de trabajo y estd asociado a la camara de expansion. El
segundo intercambiador se emplea para transferir calor del gas de trabajo al exterior del sistema, como podria
ser una camisa de agua que refrigera el gas de trabajo y esté asociado a la camara de compresion.

(3) Mecanismo: se encarga de desplazar el gas de trabajo entre el foco frio y caliente a través del regenerador y de
expandir y comprimir el gas de trabajo. En el caso de una maquina térmica, produce un trabajo de salida y en
el caso de una bomba de calor aporta una entrada de trabajo.

(4) Regenerador: se trata del principal aporte de la invencion de Robert Stirling. Este componente permite que el
ciclo Stirling alcance una alta eficiencia térmica ya que actia como almacén temporal de calor entre el foco
caliente y el frio. La eficiencia tedrica de un motor Stirling con regeneracion ideal es igual a la eficiencia de
Carnot, es decir, la maxima alcanzable para maquinas funcionando entre las mismas fuentes térmicas.
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En un motor de Stirling ideal, los componentes de la maquina interactian de modo que se produzcan los cuatro
procesos termodindmicos que lo caracterizan. Estos procesos se ilustran en la Figura 3 y se muestran en los diagramas
presion-volumen y temperatura-entropia de la Figura 4.
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Figura 3: Procesos termodinamicos caracteristicos en un motor Stirling ideal [9]
Se describen a continuacion estos cuatro procesos termodinamicos:

Proceso 1—2: Expansion isoterma. El gas de trabajo a alta presion absorbe calor desde una fuente a alta
temperatura y se expande realizando un trabajo sobre el piston. Esta expansion se realiza a temperatura constante.

Proceso 2—3: Enfriamiento isocdrico. Se transfiere calor desde el gas de trabajo al regenerador en un proceso
reversible a volumen constante. El movimiento del desplazador hace que el gas de trabajo pase del foco caliente de
la maquina a su foco frio pasando a través del regenerador. En el proceso 4—1 este calor se devuelve al gas de
trabajo.

Proceso 3—4: Compresion isoterma. El piston realiza un trabajo sobre el gas de trabajo. Esta compresion ocurre a
temperatura constante, de modo que un calor es rechazado a una fuente a baja temperatura. El gas de trabajo se
encuentra a una presion inferior a la del proceso 1—2, de modo que el trabajo requerido para llevar a cabo esta
compresion es menor que el trabajo realizado durante la expansion. El ciclo tiene de este modo una salida de
trabajo positiva.

Proceso 4—1: Calentamiento isocorico. Se transfiere calor desde el regenerador al gas de trabajo en un proceso a
volumen constante. El gas de trabajo absorbe este calor de modo que se incrementa su presion y temperatura.

35



Pressure (Pa)

Temperature (K)

Volume (mj) Entropy (JJK)
(a) diagrama presion-volumen [9] (b) diagrama temperatura-entropia [9]

Figura 4: Procesos termodinamicos caracteristicos en un motor Stirling ideal

El caso del ciclo inverso Stirling es similar al caso del motor, pero en este caso, el calor se absorbe desde el foco

frio de la maquina y se rechaza al foco caliente. Se muestra esquematicamente en la Figura 5 un Stirling inverso; se
representa en este caso un refrigerador. Los cuatro procesos termodinamicos caracteristicos se ilustran en la Figura 6 y
se muestran en los diagramas presion-volumen y temperatura-entropia de la Figura 7.

Salida CALOR
(Al medio ambiente)

Intercambiador calor foco caliente
Mecanismo de compresion/expansion

Regenerador @

Mecanismo del desplazador
Intercambiador foco frio

TRABAJO

REFRIGERADOR

Entrada CALOR
(Sistema a refrigerar)

Figura 5: Esquema de un refrigerador Stirling

Se describen a continuacion los cuatro procesos termodinamicos caracteristicos:

Proceso 1—2: Expansion isoterma. El gas de trabajo a baja presion se expande de modo isotermo absorbiendo
calor desde una fuente a baja temperatura.

Proceso 2—3: Calentamiento isocdrico. Se transfiere calor desde el regenerador al gas de trabajo en un proceso
reversible a volumen constante. En el proceso 4—1 este calor se devuelve al gas de trabajo. El movimiento del
desplazador hace que el gas de trabajo pase del foco frio de la maquina a su foco caliente pasando a través del
regenerador.

Proceso 3—4: Compresion isoterma. El piston realiza un trabajo sobre el gas de trabajo. Esta compresion ocurre a
temperatura constante, de modo que un calor es rechazado a una fuente a baja temperatura. El gas de trabajo se
encuentra a una presion inferior a la del proceso 1—2, de modo que el trabajo requerido para llevar a cabo esta
compresion es menor que el trabajo realizado durante la expansion. El ciclo tiene de este modo una salida de
trabajo positiva.

Proceso 4—1: Calentamiento isocérico. Se transfiere calor desde el regenerador al gas de trabajo en un proceso a
volumen constante. El gas de trabajo absorbe este calor de modo que se incrementa su presion y temperatura.
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Figura 6: Procesos termodinamicos caracteristicos en un ciclo inverso Stirling ideal [9]
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Figura 7: Procesos termodinamicos caracteristicos en un motor Stirling ideal

Segun la distribucion de sus componentes, las configuraciones clasicas de las maquinas Stirling son: alfa, beta y
gamma. Se describen a continuacion las peculiaridades de cada una de estas configuraciones.
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Configuracion tipo alfa

Este tipo de configuracion fue desarrollado por Rider en Estados Unidos [10]. Una maquina Stirling de tipo alfa
consta de dos cilindros independientes conectados entre si a través de una camara en la que se situa el regenerador. En
el interior de cada uno de los cilindros hay un piston. El movimiento de los dos pistones tiene un desfase de 90 grados,
de modo que el fluido de trabajo pasa de un cilindro a otro. En la Figura 8 se muestra una seccion del popular motor
Stirling V-160 basado en una configuracion tipo alfa [11].

Este tipo de motor tiene una relacion potencia / volumen alta en comparacion a otras posibles configuraciones
[10]. Por lo general, las bielas de los dos pistones se encuentran montadas en el mismo pasador del cigiienal, lo que
hace que el mecanismo de transmision de potencia sea sencillo. Como contrapartida, esta configuracion presenta
dificultades a la hora de mantener el gas de trabajo dentro de las diferentes camaras que componen la méquina, ya que
el sellado de las partes moviles es complejo. Las mayores dificultades se encuentran en el sellado del piston en contacto
con el foco caliente, dado el deterioro de los materiales a las altas temperaturas.

Figura 8: Configuracion tipo alfa [11] Figura 9: Configuracion tipo beta [12]

Configuracion tipo beta

La configuracion del motor originariamente desarrollado por Robert Stirling era tipo beta, se muestra un esquema
en la Figura 9. A diferencia de la configuracion tipo alfa, esta configuracién consta de un solo cilindro, en el que se
disponen los dos focos de los que consta la maquina. En el interior del cilindro se encuentra también el desplazador
cuya funcion es mover el gas de trabajo entre el foco frio y caliente.

Para un correcto funcionamiento de la maquina es necesario que el piston de potencia sea concéntrico al
desplazador. El desfase en el movimiento del piston y desplazador se logra mediante un mecanismo de transmision.
Desde el punto de vista termodinamico, se considera como la configuracion mas eficiente, como contrapartida, su
construcciéon es compleja [8, 10].

Configuracion tipo gamma

La configuracion tipo gamma es un desarrollo basado en la configuracion Beta que ofrece una construccion mas
sencilla. La diferencia con la configuracion tipo beta se encuentra en que el desplazador y el piston de potencia se
encuentran en cilindros separados. Se muestra un esquema de este tipo de configuracion en la Figura 10.

Esta configuracion suele alcanzar una menor relacion de compresion, pero como ventaja, los mecanismos de
transmision empleados suelen ser mas sencillos [8, 10]. Este tipo de configuracion se ha empleado extensamente en
pequefios prototipos y maquetas, sin embargo se desconoce de su aplicacion en el ambito industrial.
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Figura 10: Configuracion tipo gamma [12]

Stirling de piston libre

El funcionamiento de un Stirling de piston libre se explica a partir del movimiento que se origina entre
desplazador y piston. El desplazador es un componente que se encarga de mover el gas de trabajo de una zona a alta
temperatura a otra zona a baja temperatura. Entre las dos camaras que separa el desplazador existe por lo tanto una
diferencia de temperatura, sin embargo gracias a la holgura con el cilindro que lo contiene, no existe diferencia de
presion (Figura 11). Cuando el desplazador se encuentra en la parte baja del cilindro, la presion se eleva como
consecuencia del aumento de temperatura. Por el contrario, cuando el desplazador se encuentra en la parte alta del
cilindro, la presion disminuye.

HIGH

Displacer

Displacer

PLOW.

Figura 11: Efecto del desplazador en la presion del gas [13]

El pistén es otro componente oscilatorio; en este caso, existe una diferencia de presion debido al ajuste con el
cilindro que lo contiene. En su parte superior, el piston estd en contacto con el gas de trabajo y en su parte inferior con
un espacio lo suficientemente grande como para que su presion se pueda considerar constante a lo largo del ciclo. En el
caso de una bomba de calor de piston libre, el movimiento oscilatorio del piston es controlado mediante un actuador
lineal.

Los Stirling de piston libre son una evolucion de las configuraciones anteriormente mostradas. Comparativamente
su disefio es mas complejo, pero constructivamente es una soluciéon mas sencilla, ya que se elimina el mecanismo de
transmision.

1.3. Evolucion historica de la tecnologia Stirling

El motor Stirling fue inventado por Robert Stirling en 1816 como un desarrollo de los motores de aire caliente de
la época. Este motor se basa en un ciclo termodinamico cerrado y reversible. En su origen, sus principales virtudes
fueron simplicidad, fiabilidad y seguridad de uso.

En la época de la revolucidon industrial, el motor Stirling parecia ser la respuesta a los problemas de las maquinas
de vapor. Estas ultimas eran ineficientes consumiendo grandes cantidades de carbon y peligrosas debido a las
explosiones que ocurrian ocasionalmente. Los motores Stirling no lograron imponerse a pesar de su funcionamiento
seguro y eficiente. La causa principal parece encontrarse en problemas asociados con la corrosion de los metales a altas
temperaturas [8].
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Con el paso del tiempo, la tecnologia avanzd y cuando parecian haberse solucionado los problemas de materiales
asociados a la tecnologia Stirling, aparecieron en escena los motores de combustion interna. De este modo, la tecnologia
Stirling qued6 practicamente olvidada.

En lo que se refiere al ciclo inverso Stirling, la primera aplicacion fue desarrollada por John Gorrie para la
produccion de hielo en torno a 1849 de acuerdo a las descripciones publicadas por Alexander Kirk en 1862. Este ultimo,
también empled la tecnologia Stirling en aplicaciones de refrigeracion industrial; se muestra un esquema de una de sus
maquinas en la Figura 12.

Figura 12: Maquina refrigeradora desarrollada por Alexander Kirk [14]

La tecnologia Stirling en el campo de la refrigeracion fue desarrollandose en los afios consecuentes a la aplicacion
de Alexander Kirk, sin embargo, como consecuencia del gran éxito de los refrigeradores basados en la compresion de
vapor desarrollados por Von Linde el interés por la tecnologia Stirling disminuy6 [15]. Durante afios fue practicamente
inexistente el trabajo en torno a la tecnologia Stirling, hasta que en 1938 la compaiiia holandesa Philips se interesod
nuevamente en ella. Inicialmente, se trabajé en torno a las posibilidades del ciclo Stirling como generador de
electricidad para equipos de radio en lugares sin posibilidad de conexion a red.

El interés por la tecnologia Stirling crecio dentro de la compaiiia Philips, realizandose trabajos tanto en el campo
de la generacion, como en el de la refrigeracion. La compaiiia obtuvo mas de 312 patentes en 6 paises europeos y se
generd un volumen importante de publicaciones técnicas y cientificas. Hoy en dia, poca es la informacion disponible
sobre sus modelos tedricos y datos experimentales.

El desarrollo del Stirling inverso comenz6 en la compaiiia Philips en el afio 1941: uno de sus ingenieros observo
que haciendo funcionar un motor Stirling en su modo inverso se alcanzaban temperaturas cercanas a los 100°C bajo
cero. En 1945, se logr6 licuar aire empleando hidrogeno como gas de trabajo y un regenerador compuesto por lana de
algodon. La potencia frigorifica del prototipo era muy baja, pero la baja temperatura obtenida era esperanzadora, de
modo que se formo un grupo de trabajo en la compaiiia dedicado plenamente al Stirling inverso. Entre los diferentes
logros en este campo, destaca la maquina criogénica denominada tipo A. Las principales mejoras respecto de los
prototipos iniciales fueron el aumento de la presion media de trabajo y el uso de un regenerador de tipo metalico.
Fueron necesarios 5 aflos de trabajo para resolver los problemas basicos de esta maquina. Finalmente, en 1955, Philips
comenzo a comercializar esta maquina. Se muestra una seccion de la maquina en la Figura 13 y una vista general del
licuador de aire en la Figura 14 [8].

La maquina tipo A de Philips fue bastante popular en laboratorios y aplicaciones industriales donde aire o
nitrogeno liquido era requerido en pequeiia escala. La capacidad frigorifica de la maquina era de aproximadamente 1kW
a -196°C. Con el paso del tiempo, aparecieron posibilidades de suministros comerciales de gases licuados, siendo estos
mas convenientes [16].

Actualmente, la empresa holandesa Stirling Cryogenics [17] fabrica una version evolucionada del licuador tipo A
desarrollado por la compafiia Philips. Se muestra una imagen de la maquina en la Figura 15.
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Figura 13: Seccion del licuador Philips tipo A [8] Figura 14: Vista general del licuador Philips [14]

La tecnologia Stirling ha seguido desarrollandose, sumandose a las multiples variantes de esta tecnologia los
Stirling de piston libre. Este tipo de configuracion desarrollada por William T. Beale [18] en la Universidad de Ohio,
busca simplificar la tecnologia Stirling, ya que a pesar de haber demostrado una alta eficiencia y confiabilidad, las
soluciones disponibles siguen siendo complejas debido principalmente al mecanismo de transmision empleado. Se
muestra como ejemplo en la Figura 16 un refrigerador Stirling de piston libre fabricado actualmente por la empresa
estadounidense Sunpower [19].

Figura 15: Licuador de la empresa Stirling Cryogenics [17] Figura 16: Refrigerador de piston libre de la empresa Sunpower [19]

1.4. Motivacion del presente trabajo de investigacion

Las necesidades actuales de ahorro de energia impulsan el desarrollo de tecnologias mas eficientes. Siendo el
campo de los sistemas de calefaccion basados en bombas de calor Stirling una alternativa potencialmente competitiva,
el presente trabajo de investigacion considera una novedosa configuracion mostrada en la Figura 17. Se trata de una
bomba de calor Stirling formada por cuatro ciclos termodindmicos cuyo funcionamiento se basa en el movimiento
oscilante de dos pistones en desfase.

]

o
Compression chambers Compression chambers g
c)
>4

Vol. expansion Vol. compresion

Expansion chambers Expansion chambers
0 60 120 180 240 300 360
Angulo cigiiedial [°]
Figura 17: Esquema Stirling oscilante [20] Figura 18: Evolucion de los volimenes de expansion y compresion a lo

largo de un ciclo [20]
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Se muestra en la Figura 18 la evolucion resultante de los volimenes correspondientes a las cdmaras de expansion y
compresion identificadas con el nimero 1 en la Figura 17. Se trata de una evolucion en la configuracion clasica alfa de
doble accion empleada comtinmente en aplicaciones Stirling y que se muestra en la Figura 19.

Piston Expansion
space

Regenerator
Compression
space

Figura 19: Configuracion alfa de doble accion [12]

En la Figura 17 se muestra como se unen las camaras de expansion y compresion de los cuatro ciclos
termodinamicos que componen la bomba de calor y en la Figura 20 el movimiento de los pistones a lo largo de un ciclo.
Los cuatro procesos termodinamicos que distinguen al ciclo Stirling para el caso de las camaras identificadas en la
Figura 17 y en la Figura 20 con el nimero 1 son:

Posicion 1 — 2: enfriamiento isocorico
Posicion 2 — 3: expansion isoterma
Posicion 3 — 4: calentamiento isocorico
Posicion 4 — 1: compresion isoterma

Posicion Piston 1 Piston 2

Figura 20: Movimiento de los pistones a lo largo de un ciclo
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La principal ventaja aportada por la configuracion propuesta es consecuencia de que los pistones de trabajo se
encuentren unidos directamente a los motores que traccionan el movimiento. De este modo se elimina el mecanismo de
transmision que tipicamente se emplea en las maquinas Stirling, obteniendo una simplificaciéon de la maquina, una
reduccion de su coste y un incremento en su eficiencia.

Como mas adelante se trata, se ha identificado la necesidad de investigar el area relacionada con las metodologias
de disefio, ya que no se han identificado pautas que orienten el disefio de maquinas basadas en la tecnologia Stirling,
menos aun que consideren las peculiaridades de la novedosa configuracion objeto de estudio: movimiento oscilante de
sus pistones o el hecho de que los pistones se encuentren directamente acoplados a los motores que proporcionan su
movimiento. De este modo, se pretende elaborar una metodologia de disefio que permita un dimensionamiento
preliminar de una bomba de calor Stirling oscilante.

Se estudia también el comportamiento de la bomba de calor Stirling oscilante ante situaciones de trabajo comunes
como son la fase de arranque y posibles variaciones en las temperaturas de trabajo. De este modo se pretenden
identificar posibles puntos débiles de la configuracion objeto de estudio.

Dada la complejidad de una aplicacion Stirling, el disefio suele realizarse de un modo secuencial, de modo que
cada etapa de disefio aborde con més detalle los diferentes fenomenos que ocurren. Inicialmente se emplean modelos
sencillos para, una vez obtenido un disefio preliminar, pasar a emplear modelos mas complejos.

Una vez obtenido un disefio preliminar, el siguiente paso logico seria abordar una metodologia de disefio que
contemple con mayor detalle los diferentes elementos constructivos de la maquina. Dada la limitacion temporal y de
recursos posibles en el planteamiento del presente trabajo de investigacion, se opta por centrar el estudio en el analisis
de uno de los componentes del equipo, en este caso los intercambiadores de calor.

Entre los diferentes componentes, los intercambiadores de calor en las aplicaciones Stirling se identifican como el
componente que en mayor medida afectan al rendimiento y costo del conjunto. Estos, trabajan bajo condiciones de flujo
oscilante y se identifica en la literatura una falta de correlaciones validas que caractericen su comportamiento. En el
presente trabajo de investigacion, se aborda esta area, desarrollando con ayuda de la dindmica de fluidos computacional,
CFD, nuevas correlaciones validas para caracterizar la caida de presion y la transferencia de calor bajo las condiciones
de flujo oscilante encontradas en los intercambiadores de calor empleados en la tecnologia Stirling.

1.5. Estructura del documento

El presente documento se organiza en nueve capitulos. En el primero de ellos, presentado hasta ahora, se realiza
una breve introduccion del tema del trabajo de investigacion y se describe el escenario que motiva el planteamiento del
presente trabajo de investigacion, asi como la estructura del documento.

En el segundo capitulo, se presenta el enmarque cientifico-tecnoldgico, profundizando en los aspectos mas
importantes que envuelven la problematica del trabajo de investigacion. Se analizan:

e Posibilidades de la tecnologia Stirling como alternativa a las tecnologias empleadas tradicionalmente
en el campo de las bombas de calor.

e Métodos de calculo existentes actualmente para el disefio de soluciones basadas en la tecnologia
Stirling.

e Analisis de la dindmica en las maquinas Stirling.

e Arranque en las maquinas Stirling

e Flujo oscilante y procesos de transferencia de calor encontrados en los intercambiadores de calor
empleados en la tecnologia Stirling.
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Se presenta también en el segundo capitulo el estudio critico del estado del arte y los objetivos del trabajo de
investigacion.

En el tercer capitulo se describe la metodologia de disefio desarrollada en el presente trabajo de investigacion para
el disefio de bombas de calor Stirling oscilantes. Se trata de una herramienta valida para un dimensionamiento inicial de
los pardametros mas importantes de una soluciéon basada en un ciclo termodinamico Stirling: temperaturas de trabajo,
presion media en el ciclo termodindmico, volimenes, rendimiento y trabajo de entrada necesario.

En el cuarto capitulo se analiza la respuesta de la bomba de calor Stirling oscilante ante las siguientes situaciones:
arranque del sistema y posibles variaciones en las temperaturas de trabajo.

En el quinto capitulo se presenta un estudio numérico mediante dinamica de fluidos computacional del flujo
oscilante y del proceso de transferencia de calor en los intercambiadores de calor empleados en la tecnologia Stirling.
Se comparan diferentes modelos turbulentos analizandose su aptitud para capturar las caracteristicas propias del
régimen de trabajo asociado a estos intercambiadores. Se proponen nuevas correlaciones para caracterizar la caida de
presion y la transferencia de calor que puedan ser empleadas en herramientas de disefio de la tecnologia Stirling.

En el sexto capitulo se evalua el efecto de aplicar las correlaciones derivadas para flujo oscilante en comparacion
con correlaciones validas para flujo estacionario unidireccional. Se emplea para ello como punto comparativo un
modelo isotermo del ciclo Stirling y se consideran en la comparativa cuatro motores Stirling ampliamente descritos en
la literatura.

A continuacion en el capitulo séptimo se presentan las conclusiones y las lineas futuras. En el octavo capitulo se
resume la aportacion cientifica generada y por tltimo, en el noveno capitulo, se presenta la bibliografia empleada.
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Capitulo 2: Estado del arte
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El esquema seguido en la revision del estado del arte es el siguiente: en primer lugar se analizan las posibilidades
de la tecnologia Stirling como alternativa a las tecnologias empleadas tradicionalmente en el campo de las bombas de
calor.

Una vez comprobado que la tecnologia Stirling es una alternativa que potencialmente ofrece ventajas desde un
punto de vista de eficiencia y respeto al medioambiente, se revisan los métodos de calculo disponibles actualmente para
el dimensionamiento de aplicaciones basadas en la tecnologia Stirling. Como se ha comentado en la introduccion, se ha
observado la importancia del analisis de la dindmica en la configuracion objeto de estudio, ya que las fuerzas de inercia
desempenan un papel clave en su funcionamiento. Se revisan por lo tanto los estudios llevados a cabo en esta area.

Se revisa a su vez en la literatura el modo en el que otras maquinas basadas en la tecnologia Stirling afrontan la
fase de arranque. De este modo se pretenden identificar posibles puntos débiles de la configuracion objeto de estudio.

En ultimo lugar, se revisan los estudios relacionados con el flujo oscilante y los procesos de transferencia de
calor bajo las condiciones de flujo oscilante en las que trabajan estos intercambiadores de calor.

2.1. Ciclo inverso Stirling: teoria y prdctica

El ciclo Stirling ideal promete una eficiencia igual a la maxima alcanzable definida por el teorema de Carnot. Este
teorema establece que fijando las temperaturas del foco caliente y frio, ninguna maquina térmica puede ser mas
eficiente que una reversible. Los ciclos reversibles quedan definidos por dos procesos isotérmicos limitados por otros
dos procesos que tomados conjuntamente sean externamente adiabaticos.

La alta eficiencia teorica atribuida a la tecnologia Stirling se ve empafiada por los resultados obtenidos en la
practica. Graham T. Reader, por ejemplo, estima que un motor Stirling es capaz de alcanzar una eficiencia en torno al
30+50% del valor tedrico [10]. A continuacion se realiza una revision de los trabajos encontrados en la literatura en
torno a la aplicacion Stirling en su modo inverso con el objetivo de evaluar su potencial como alternativa a la tecnologia
de compresion de vapor mayoritariamente empleada en el mercado.

2.1.1. Tecnologia Stirling en la prdactica: refrigeracion

Uno de los trabajos mdas relevantes realizados en la aplicacion del ciclo Stirling como refrigerador es el
desarrollado por David Haywood [21]. Su trabajo se centra en el desarrollo de una bomba de calor basada en un motor
Stirling inverso. Se emplea un mecanismo de transmision desarrollado por Raine-Clucas [22]. De acuerdo con los
resultados experimentales obtenidos, el prototipo podria alcanzar un coeficiente de rendimiento de 0,45 para una
temperatura del foco frio de -20°C. Se muestra un resumen de los resultados obtenidos en la Figura 21. La tecnologia de
compresion de vapor, en estas condiciones de trabajo, alcanza un valor de rendimiento superior [23].
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Figura 21: Coeficiente de rendimiento del prototipo desarrollado por Figura 22: Coeficiente de rendimiento STM4-120RF frente a un
Haywood, David [21] refrigerador convencional [24]
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El prototipo STM4-120RF fue desarrollado en 1993 por Stirling Thermal Motors para aplicaciones de
refrigeracion en supermercados [24]. Para ello, desarrollaron el prototipo a partir de un motor desarrollado
originalmente para aplicaciones de cogeneracion. En las pruebas realizadas, el foco caliente se mantiene a una
temperatura de 45°C. Se representan en la Figura 22 los resultados de eficiencia obtenidos comparandolos con un
refrigerador convencional. Por debajo de 10°C bajo cero, se obtienen mejores resultados con la tecnologia Stirling.

Tedricamente, un Stirling de pistéon libre empleado como refrigerador alcanza una eficiencia superior a un
refrigerador basado en la tecnologia de compresion de vapor. Pruebas llevadas a cabo por SunPower con un equipo de
200W indican que los refrigeradores Stirling de piston libre superan a las tecnologias convencionales para bajas
temperaturas de refrigeracion o cuando la potencia frigorifica requerida es pequefia [25]. Existen diferentes trabajos
realizados por Berchowitz [26] en los que se indaga en torno a esta idea. En la Figura 23 se muestra como para
pequedias potencias de refrigeracion, inferiores a 50W en los casos mostrados en la figura, y temperaturas de

refrigeracion entre -2 y 10°C, la tecnologia Stirling de piston libre obtiene un consumo inferior que un refrigerador
convencional.

Otros autores como Nesselmann [27] coinciden con Berchowitz indicando que la tecnologia Stirling supera en
rendimiento a los refrigeradores convencionales a bajas temperaturas. En su estudio, Nesselmann compara el
rendimiento de diferentes tecnologias de refrigeracion en un rango de temperaturas comprendido entre 20 y -160°C
(Figura 24). De acuerdo a esta fuente, los refrigeradores Stirling (identificados con la palabra Philips) superan el
rendimiento de las maquinas basadas en la compresion de vapor para temperaturas inferiores a -80°C (se identifica a
estos sistemas en la figura como “Kaltdampf™).
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Figura 23: Comparativa de consumo refrigerador convencional y Figura 24: Comparativa de la figura de mérito para diferentes
Stirling de piston libre [28] refrigeradores [27]

Kohler y Jonker [8], en un informe técnico elaborado mientras investigaban para la compaiiia Philips en el afio
1954, llegaban a una conclusion similar. Describian, tal y como se muestra en la Figura 25, que los refrigeradores
Stirling obtienen su maxima eficiencia en un rango de temperaturas entre -80 y -200°C.

-200 -80 Temperatura [°C]

Figura 25: Eficiencia para refrigeradores Stirling en funcion de la T* del foco frio, obtenida de [8]
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Meijer y Miniatt [24], ingenieros de Stirling Thermal Motors, Inc., explican este comportamiento en los
refrigeradores Stirling del modo siguiente: atribuyen la caida en la eficiencia a bajas temperaturas principalmente a
pérdidas por conduccion térmica. A altas temperaturas, atribuyen este comportamiento a las denominadas pérdidas
adiabaticas: disminucion en la eficiencia debido al comportamiento adiabatico del gas de trabajo en el ciclo. Estas
pérdidas son proporcionales al ratio de compresion en el ciclo. Para reducir estos efectos, los autores seleccionan
hidrégeno como gas de trabajo y limitan el ratio de compresion. Estas son algunas de las ideas implementadas para
desarrollar el prototipo STM4-120RF cuyo coeficiente de rendimiento se muestra en la Figura 22.

Las unidades de refrigeracion fabricadas por las empresas Global Cooling y Stirling UltraCold [29] trabajan en un
rango de temperaturas desde -35°C hasta -120°C y se basan en la tecnologia de piston libre. Cabe destacar que las
condiciones de trabajo coinciden con las expuestas anteriormente por diferentes autores como favorables para la
tecnologia Stirling: baja potencia frigorifica y temperaturas de refrigeracion por debajo de los -30°C. De acuerdo a los
datos indicados por Stirling UltraCold [29], su equipo para la conservacion de muestras a -86°C consume un 50%
menos que equipos convencionales con tecnologia de compresion de vapor.

En el caso de temperaturas criogénicas, nos encontramos dos tipos de aplicaciones para la tecnologia Stirling: (1)
maquinas de un tamafio intermedio con potencias frigorificas entre 1 y 8kW empleadas generalmente para la licuacion
de gases. Este tipo de maquinas son fabricadas por la compaiiia presentada anteriormente Stirling Cryogenics. La figura
de mérito para una temperatura de refrigeracion de 77K ronda el 20% (2) refrigeradores de piston libre de pequeiio
tamafio con potencias frigorificas inferiores a los 15W para temperaturas en torno a los 77K y con una figura de mérito
cercana al 20%. Como ejemplo encontramos al fabricante SunPower.

En la Figura 26 se muestra una comparativa de la eficiencia de diferentes refrigeradores criogénicos para una
temperatura de 80K. Tal y como se observa, las figuras de mérito que presenta Radegaugh [30] para los refrigeradores
Stirling son mas elevadas que del resto de las tecnologias y coinciden con los anunciados por los fabricantes SunPower
y Stirling Cryogenics. En la Figura 27 se muestra una comparativa similar para temperaturas inferiores a los 80K [30].
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Figura 26: Comparativa de eficiencia a 80K en funcion de la Figura 27: Comparativa de eficiencia en funcion de la temperatura
potencia consumida [30] del foco frio [30]

2.1.2. Tecnologia Stirling en la practica: calefaccion

Stirling Thermal Motors, STM, desarrollé un disefio conceptual de bomba de calor para calefaccion basado en su
motor de 25 kW STM4-120 en torno al afio 2000 [31]. A pesar de que finalmente no se construyese un prototipo, las
estimaciones llevadas a cabo apuntan a eficiencias superiores a las soluciones disponibles en el mercado basadas en la
tecnologia de compresion de vapor.

Uno de los desarrollos mas destacables en este campo es el trabajo desarrollado por David Haywood, ya
comentado anteriormente en el campo de la refrigeracion [21]. Tal y como se puede observar en la Figura 28, se
comparan los resultados experimentales con bombas de calor disponibles en el mercado, obteniendo resultados
similares e incluso superandolos.
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Danfoss Daikin

Parameter DH1 mean | SC156GHH | FTY25FV1A
measured + RY25FV1A

Hot space temperature (°C) 20+0.05 20 20
Cold space temperature (°C) 5+0.05 5 6
Heating Effect (kW) 2.19 £ 0.06 2.31 3.2
Coefficient of Performance 2.77+0.26 3.97 3.2
Hot space temperature (°C) 20+ 0.05 20 20
Cold space temperature (°C) | —5=0.05 -5 -5
Heating Effect (kW) 2.11 4 0.06 1.54 2.0
Coefficient of Performance 2.444+0.21 2.95 2.3

Figura 28: Comparativa rendimiento de una bomba de calor Stirling [21]

A pesar de tratarse también de un trabajo tedrico, Bernd Thomas [7] compara la eficiencia alcanzable por una
bomba de calor Stirling y por sistemas de compresion de vapor. De acuerdo a sus resultados, la tecnologia de
compresion de vapor supera a la tecnologia Stirling cuando la diferencia de temperaturas entre foco frio y caliente es
baja. Esta circunstancia se da en la practica, por ejemplo, en sistemas de calefaccion mediante suelo radiante conjunto
con un foco frio unido a un sistema de geotermia.

2.2. M¢étodos de calculo

A continuacién se revisan los métodos de calculo empleados comiinmente en torno a la tecnologia Stirling. Se
pretenden identificar metodologias de céalculo que permitan dimensionar la configuracion Stirling considerada en el
presente trabajo y que contemplen sus peculiaridades: movimiento oscilante y acoplamiento directo entre el sistema
tractor y pistones de trabajo.

Dada la complejidad de una aplicacion Stirling, el disefio de este tipo de sistemas suele realizarse de un modo
secuencial, cada etapa de disefio aborda con mas detalle los diferentes fenomenos implicados. Inicialmente se emplean
modelos sencillos, denominados de primer o segundo orden para una vez obtenido un disefio preliminar, emplear
modelos mas complejos, denominados de tercer o cuarto orden. Se muestra en la Figura 29 un esquema del proceso a
seguir propuesto por G. T. Reader y C. Hooper [10].
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Figura 29: Propuesta de proceso de disefio G. T. Reader y C. Hooper [10]

A continuacion se revisan diferentes modelos de célculo para el ciclo Stirling. Estos modelos se denominan de
acuerdo con la clasificacion introducida por Martini en 1978 [32] en modelos de primer, segundo, tercer o cuarto orden
en funcion de su nivel de detalle.

2.2.1. Modelos de primer orden

Los analisis de primer orden emplean muy poca informacion para obtener una primera idea de la potencia y
eficiencia alcanzable por una propuesta de diseflo. El calculo de la potencia de salida comienza con un analisis en el que
no se consideran pérdidas. En segundo lugar se aplica un factor de correccion para estimar el efecto de las pérdidas
reales existentes en las maquinas Stirling. Estos factores de correccion se obtienen a partir de datos experimentales.
Entre otros, podemos incluir en esta clasificacion el analisis de Schmidt, Beale o el de Carlovist [32].
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Analisis de Schmidt

Aproximadamente 55 afios después de la invencion del motor Stirling, Gustav Schmidt desarrollo el primer
analisis del ciclo Stirling. El andlisis se basa en las siguientes hipotesis [33]:

1) La variacion del volumen en las camaras de expansién y compresion es sinusoidal.

2) Las temperaturas de todos los compartimentos del motor son constantes y conocidas: en la camara de
compresion, Ty, y en la cdmara de expansion 7.

3) El proceso regenerativo es perfecto.

4) No se dan caidas de presion o fugas del gas de trabajo.

5) Esaplicable la ley de los gases ideales.

6) Todos los procesos son reversibles.

Partiendo de la ley de los gases ideales, se deduce la siguiente expresion a partir de la que se obtiene la evolucion
de la presion en el ciclo:

pO)y=m R IV, () T, +Vy I T +Vy /T, +Vy /T, +V.(t)/T,] @.1)

Donde, m, es la masa total del gas de trabajo, R, la constante del gas de trabajo, V; el volumen variable de la cdmara
de compresion, T la temperatura del foco frio, Vg el volumen correspondiente al intercambiador del foco frio, Vg, el
volumen correspondiente al regenerador, Vy, el volumen correspondiente al intercambiador del foco caliente, T, la
temperatura del foco caliente y V. el volumen variable de la camara de expansion.

La temperatura en el regenerador suele considerarse como la media logaritmica de las temperaturas 7}, y T
T, =(5,-L,)/In(T, I T,) 2.2)

El trabajo desarrollado por el motor viene a ser la suma del trabajo desarrollado en las cdmaras de expansion y
compresion. A lo largo de un ciclo completo:

W=m+m=§mn+§mn (2.3)

El calor consumido por el motor, Qc, se relaciona con el trabajo desarrollado mediante el coeficiente de
rendimiento, #= W/Qc. Al igual que en el caso del ciclo Stirling ideal, el rendimiento obtenido por el analisis de
Schmidt es igual al maximo alcanzable por un motor definido por el limite de Carnot:

n=(T, -T)/T, 2.4

El analisis no considera pérdidas, por lo que normalmente se emplean factores de correccion para estimarlas. Se
estima que un motor Stirling disefiado correctamente puede alcanzar una eficiencia en torno al 50-70% de la obtenida a
partir del analisis de Schmidt [32].

Andlisis de Beale

Otro ejemplo de modelo de primer orden es el andlisis de William Beale [32] que tras observar el modo de
funcionamiento de diferentes motores Stirling, identificé que obtenian valores similares para ratios que evaluaban por
ejemplo volimenes muertos, temperaturas de trabajo o volumenes variables. De este modo, partiendo de datos
experimentales, desarrolld una expresion a partir de la cual puede ser estimada la potencia alcanzable por una
configuracion determinada. Esta expresion considera variables como la frecuencia de funcionamiento, los volumenes de
trabajo y la presion media en el ciclo. La ecuacion propuesta por Beale para la estimacion de la potencia alcanzable por
un motor Stirling es la siguiente:

_ ZpVipuN (2.5)
i 6000

51



Donde Z hace referencia al nimero de ciclos termodinamicos del motor y N a su velocidad de trabajo expresada en
revoluciones por minuto. En este caso, la correccion en la potencia estimada se hace mediante el nimero de Beale, f5.
Este numero depende de una constante obtenida empiricamente y el ratio de temperaturas de trabajo del motor, fg =
0,034 - 0,0527/T;,

Anadlisis de Carlovist

Carlovist propuso la siguiente formula para estimar la eficiencia de motores Stirling que emplean hidrogeno como
gas de trabajo [32]:

T
n Z[I_TkjcﬂhanA (2.6)

h

Donde C representa el ratio entre la eficiencia indicada y la eficiencia de Carnot, normalmente entre 0,65 y 0,75.
El coeficiente #, representa la eficiencia del intercambiador de calor del foco caliente, que Carlovist estima entre 0,85 y
0,9. El coeficiente 7y representa la eficiencia del mecanismo de transmision, se estima su eficiencia entre 0,85 y 0,9.
Por tultimo el coeficiente fx es un factor auxiliar al que se da un valor maximo de 0,95. Los valores mas optimistas de
los diferentes coeficientes considerados dan el siguiente resultado:

1,
=|1--%10,58 2.7
(-5 .

h

Resumiendo, los modelos de primer orden requieren de pocos datos de partida y pueden emplearse para una
primera idea de la potencia y eficiencia alcanzable por una propuesta de disefio. Es necesario aplicar un factor de
correccion para estimar el efecto de las pérdidas reales existentes en las maquinas Stirling. Son empleados para
dimensionamientos preliminares.

2.2.2. Modelos de segundo orden

Los analisis de segundo orden emplean como base un analisis del ciclo Stirling relativamente sencillo para estimar
las potencias de entrada y salida al sistema. A partir de estos valores y empleando diferentes hipdtesis, se deducen las
pérdidas en el sistema sin tener en cuenta interacciones entre los diferentes procesos. La principal mejora respecto de
los modelos de primer orden es que en este caso, se identifican y cuantifican pérdidas como: friccion del gas de trabajo
y del mecanismo de transmision, fugas de gas en los sellos del piston, pérdidas de calor por conduccion, etc.

Los andlisis de segundo orden pueden subdividirse en dos categorias de acuerdo al tratamiento que se le dé a los
volumenes variables de gas en las camaras de expansion y compresion: isotermos y adiabaticos.

Modelos de segundo orden isotermos

Los modelos de segundo orden isotermos, suelen generalmente basarse en el analisis isotermo de Schmidt. A este
analisis se le afiaden pérdidas de los diferentes componentes de la maquina.

Encontramos dentro de esta clasificacion el modelo desarrollado por Martini [32]. En este analisis, se afiaden las
pérdidas de friccion del gas de trabajo en los intercambiadores y regenerador y la transferencia de calor entre el gas de
trabajo e intercambiador. Martini llevé a cabo validaciones de su modelo con datos experimentales de dos motores
fabricados por General Motors, el GPU-3 y el 4123 obteniendo un error en la eficiencia y potencia estimada en torno al
20%.

Modelos de segundo orden adiabaticos

Los modelos adiabaticos asumen que las camaras de expansion y compresion se encuentran perfectamente aisladas
térmicamente. El aporte de calor al ciclo termodindmico se da por lo tanto en el intercambiador de calor correspondiente
al foco caliente y la salida de calor del ciclo mediante el intercambiador correspondiente al foco frio. Podemos incluir
en esta categoria el analisis adiabatico desarrollado por Urieli [34].
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En el analisis adiabatico de Urieli [34], tal y como se muestra en la Figura 30, el motor Stirling se caracteriza
considerando sus cinco partes principales: camara de compresion, intercambiador del foco frio, regenerador,
intercambiador del foco caliente y camara de expansion. Se consideran ideales tanto el regenerador como los
intercambiadores de calor, de modo que el gas de trabajo en los intercambiadores de los focos frio y caliente es
mantenido a temperatura constante 7 y 7T}, respectivamente. Las camaras de expansion y compresion se consideran
adiabaticas, de modo que sus temperaturas varian de acuerdo a este tipo de transformacion.

Para poder determinar las condiciones iniciales de las temperaturas correspondientes a las camaras de expansion y
compresion, se emplea un proceso iterativo, Urieli emplea el método de Runge-Kutta.
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Figura 30: Esquema analisis adiabatico de Urieli [34]

Se incluye también en la clasificacion de modelos de segundo orden adiabaticos el programa PROSA [35]
desarrollado por Bernd Thomas. Este programa toma como datos de entrada los parametros caracteristicos del disefio,
tipo de mecanismo empleado, propiedades de los materiales, gas de trabajo, etc. Se ofrecen diferentes opciones de
calculo: evaluacion del ciclo, rutina de optimizacioén y una rutina de variacion de parametros. Autores como Prieto han
evaluado el programa obteniendo una precision que puede ser aceptable para una fase de disefio preliminar [35].

Resumiendo, los modelos de segundo orden contemplan con mayor detalle los diferentes componentes que forman
parte de la propuesta de disefio. En comparacion con los andlisis de primer orden se incorporan pérdidas.

2.2.3. Modelos de tercer y cuarto orden

Los analisis de tercer orden consideran con detalle los diferentes procesos y componentes en las aplicaciones de la
tecnologia Stirling. Este tipo de modelos consisten en los siguientes tres procesos:

1) Division del motor en volumenes de control.

2) Planteamiento de ecuaciones diferenciales de la conservacion de masa, momento y energia junto con una
ecuacion de estado del gas de trabajo.

3) Resolucion del sistema de ecuaciones diferenciales planteado con ayuda de un método numérico adecuado.

En este grupo encontramos entre otros el programa SAGE. Se trata de uno de los programas comerciales mas
conocidos para la simulacion de maquinas Stirling. El programa ha sido desarrollado por David Gedeon y es una
evolucion del programa GLIPS/GLOP empleado extensivamente por la NASA [36]. Autores como Dayvid Haywood
remarcan la validez de los resultados obtenidos con el programa SAGE en comparacion con resultados experimentales
[21].

También nos encontramos en esta clasificacion con el analisis “Quasy Steady Flow” desarrollado por Urieli [34].
Generalmente se trata de modelos comerciales o desarrollados por fabricantes, por lo que es escasa la informacion

disponible en la literatura.

Algunos autores como Dyson [37] afiaden a la clasificacion propuesta por Martini los analisis de cuarto orden.
Este tipo de andlisis, incluye los efectos del flujo de gas en las diferentes camaras que componen el motor, caida de
presion y transferencia de calor, empleando para ello analisis mediante dindmica de fluidos computacional, CFD.
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Andalisis mediante CFD

Autores como Kraitong y Mahkamov [38] han desarrollaron modelos en dos y tres dimensiones, comparando
resultados obtenidos con modelos de segundo orden y modelos de CFD. Se observa una mayor exactitud en los
resultados obtenidos mediante modelos de CFD. Se muestra en la Figura 31 un esquema del mallado de una de sus
simulaciones.
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Figura 31: Modelo numérico de Kraitong y Mahkamov [38] Figura 32: Perfil temperatura, simetria axial [39]

Autores como Dyson, Wilson y Tew [39] han desarrollado también el modelo de un motor Stirling completo
simplificando la geometria para poder ser contemplada mediante un modelo en dos dimensiones axisimétrico. Los
resultados obtenidos numéricamente se aproximan con gran fidelidad a los experimentales. Se muestra en la Figura 32
el perfil de temperaturas obtenido en una de sus simulaciones.

Resumiendo, los modelos de tercer y cuarto orden permiten un analisis detallado de una propuesta Stirling. Son
necesarios muchos datos de entrada y se emplean en las fases finales del disefo.

2.2.4. Técnicas de escalado y semejanza

Otro método para el dimensionado de maquinas basadas en la tecnologia Stirling es el andlisis dimensional. El
analisis dimensional es una herramienta que permite simplificar el estudio de cualquier fenomeno en el que estén
involucradas muchas magnitudes fisicas en forma de variables independientes. Su resultado fundamental, el teorema ©
de Vaschy-Buckingham, mas conocido por teorema m, permite cambiar el conjunto original de pardmetros de entrada
dimensionales de un problema fisico por otro conjunto de parametros de entrada adimensionales mas reducido. Estos
parametros adimensionales se obtienen mediante combinaciones adecuadas de los parametros dimensionales y no son
unicos, aunque si lo es el nimero minimo necesario para estudiar cada sistema. De este modo, al obtener uno de estos
conjuntos de tamafio minimo se consigue:

e  Analizar con mayor facilidad el sistema objeto de estudio
e Reducir drasticamente el nimero de ensayos que debe realizarse para averiguar el comportamiento o
respuesta del sistema.

Este tipo de analisis ha sido tratado extensamente por autores como Prieto[35] y Organ[40]. Los parametros
adimensionales que se emplean son por ejemplo el nimero de Reynolds, Re, que expresa la relacion entre las fuerzas de
inercia y las fuerzas de viscosidad o de friccion.

Mediante este método, una maquina Stirling conocida es descrita en términos de diferentes ntimeros
adimensionales: Reynolds, Stanton, Prandtl, etc. De este modo, un nuevo disefio que comparta los diferentes nimeros
adimensionales caracteristicos obtendra las mismas caracteristicas de eficiencia que el motor de partida pudiéndose
variar alguna de sus caracteristicas como pueda ser la potencia entregada manteniéndose la eficiencia del disefio de
partida.
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2.3. Andalisis de la dinamica en las maquinas Stirling

En el caso de los Stirling convencionales, alfa, beta y gamma, junto con el resto de componentes de la maquina, es
necesario contemplar el mecanismo de transmision empleado y el analizar su dinamica para evitar vibraciones
producidas por masas en movimiento no equilibradas. Mientras que en el caso de los motores térmicos convencionales
se emplea mayoritariamente el mecanismo biela-manivela, en el caso de los motores Stirling se emplean multiples tipos
de mecanismos, tal y como se muestra en la Figura 33. Diferentes libros de texto contemplan el anélisis de la dinamica
de estos mecanismos [8, 10, 34].
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Figura 33: Sistemas mecanicos empleados en soluciones Stirling [10]

En el caso de los Stirling de pistdn libre, influyen en el movimiento del desplazador y piston su geometria, masay
la presion del ciclo termodinamico. Para poder dimensionar correctamente este tipo de configuraciones es necesario
contemplar conjuntamente la dindmica y la termodindmica del ciclo. Diferentes autores han estudiado el
funcionamiento de los Stirling de piston libre siguiendo este tipo de andlisis.

Se describen a continuacion, los mecanismos mas comunmente empleados en las maquinas Stirling: biela-
manivela, mecanismo réombico y plato inclinado. A su vez, se revisa el modo en que se analiza la dindmica para el caso
de los Stirling de piston libre.

2.3.1. Biela-manivela

El mecanismo biela-manivela se emplea extensamente en motores térmicos convencionales, por lo que su analisis
puede encontrarse en diferentes libros de texto [8, 10, 34]. Este mecanismo de transmision ha sido empleado en
diferentes motores Stirling, como pueden ser el motor 4L23 de General Motors, el V-160 fabricado por la empresa
SOLO, mostrado en la Figura 32, o el P-40U de United Stirling.

Las principales ventajas de este tipo de mecanismo son el amplio conocimiento existente en la literatura, la
posibilidad de emplear para su construccion elementos convencionales e incluso comerciales y la posibilidad de un
perfecto equilibrado.

Como contrapartidas nos encontramos con que la biela ejerce altos esfuerzo laterales en el piston. Por este motivo,
suele emplearse en este tipo de mecanismos las guias denominadas “Cross head”. La lubricacion es necesaria en la zona
de esta guia y a su vez, se debe garantizar que la lubricacion empleada no contamine el ciclo termodindmico.
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2.3.2. Mecanismo rombico

El mecanismo rombico fue desarrollado por el ingeniero Meijer de Philips para un motor Stirling en el que el
piston y desplazador se puedan disponer en un solo cilindro y responde al esquema mostrado en la Figura 34. Este tipo
de mecanismo permite un perfecto equilibrado, emplea uniones rotacionales simples y permite la posibilidad de aislar la
zona de engranajes que precisa ser lubricada. Se utiliza por ejemplo en el motor 4-235 desarrollado por Philips que se
muestra en la Figura 34. Como contrapartida, este tipo de mecanismo ocupa mucho volumen dada su forma alargada y
consta de un mayor niimero de elementos: desplazadores, yugos, etc.

Displacer
Piston Yoke

Figura 34: Esquema mecanismo rombico [10] Figura 35: Esquema del motor Stirling 4-235 de Philips [8]

2.3.3. Plato inclinado

El mecanismo de plato inclinado permite también un perfecto equilibrado. El plato, al girar produce un momento
sobre el eje central del plato y perpendicular al eje de rotacion. Por su parte, la masa oscilante de los pistones produce
un momento opuesto al producido por el plato. El equilibrado de este mecanismo se obtiene dimensionando el plato
inclinado de modo que anule el momento creado por los pistones [10]. En caso de no ser posible el equilibrado de este
modo, se suele afiadir un contrapeso en el eje de giro.

Este tipo de mecanismo ha sido empleado con éxito en diferentes aplicaciones como en bombas o0 en compresores
para automoviles. Ha sido empleado, por ejemplo, en el motor Ford-Philips 4-215; se muestra un esquema de este motor
en la Figura 40.
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Figura 36: Esquema motor Stirling 4-215 de Ford-Philips [8]

Como contrapartida, las altas fuerzas laterales en la unién entre ejes y plato hacen necesario el uso de guias
verticales que disminuyan las fuerzas laterales en los pistones. Este tipo de mecanismo suele presentar un alto par
resistente en el arranque ya que la capa hidrodindmica del lubricante no se encuentra desarrollada.

2.3.4. Piston libre

El dimensionamiento de los Stirling de piston libre se lleva a cabo considerando conjuntamente la dinamica y la
termodinamica del ciclo. El ciclo termodinamico debe ser considerado para conocer las fuerzas debidas a la presion y
que inducen el movimiento del desplazador y del piston.
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Rauch estudié el caso de un motor Stirling de piston libre [41], para ello, simplific el sistema considerando la
presion ejercida por el gas de trabajo como un muelle lineal y el alternador un amortiguador lineal. Asumié un
movimiento sinusoidal del pistén y desplazador obteniendo una serie de ecuaciones algebraicas que resolvio para
diferentes amplitudes del movimiento y angulos de fase entre piston y desplazador. Se muestra en la Figura 37 un
esquema del motor Stirling de piston libre considerado y en la Figura 38 los elementos considerados en el analisis de la
dindmica del motor.
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Figura 37: Esquema motor Stirling de piston libre [41] Figura 38: Elementos considerados en el analisis de la dinamica [41]

Berkowitz y Wyatt-Mair [42] llevaron a cabo un analisis similar al elaborado por Rauch, pero en lugar de
considerar la presion ejercida por el gas de trabajo como un muelle lineal, la derivaron del modelo isotermo de Schmidkt.
De este modo, dedujeron una expresion para la presion del gas de trabajo en funcion del desplazamiento de las partes
moviles. Las ecuaciones obtenidas se linearizaron obteniendo de este modo expresiones cerradas en funcion de la
amplitud del movimiento, frecuencia y angulo de fase entre piston y desplazador.

Redlich y Berkowitz [43] desarrollaron un analisis lineal empleando también el modelo isotermo de Schmidt
escogido por Berkowitz y Wyatt-Mair [42]. En este caso al modelo isotermo de Schmidt, le afiadieron diferentes
pérdidas como la pérdida de carga en los intercambiadores. De este modo, observaron que considerando pérdidas es
mas sencillo alcanzar una solucion logica, ya que las pérdidas ayudan a estabilizar el movimiento del desplazador y
piston.

Diferentes autores han llevado a cabo analisis similares en los que se investiga el modo de funcionamiento de las
maquinas Stirling. Para ello, consideran modelos mas o menos complejos del ciclo termodindmico dependiendo del
grado de detalle que se precise. Encontramos entre otros el trabajo de Benvenuto [44], De Monte [45] o Chen y Griffin
[46].

2.4. Arranque en las maquinas Stirling

A pesar de ser este un problema comun en aplicaciones basadas en la tecnologia Stirling, poca es la informacion
encontrada al respecto en la literatura. Una de las opciones para facilitar el arranque consiste en complementar el
volumen de trabajo con uno adicional de modo que se reduzca el ratio de compresion. Se muestra este efecto en la
Figura 43; se busca aumentar el volumen que no varia, también denominado “volumen muerto”, al ser aumentada su
proporcion, se logra reducir los valores de presidon maxima alcanzada por el gas de trabajo en el ciclo. Este sistema se
emplea en el equipo de criogenia fabricado por la empresa rusa Arsenal, que viene a ser una réplica de la maquina de
criogenia fabricada actualmente por la empresa Stirling Cryogenics basada en el disefio de la maquina tipo A de Philips

[8].
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El funcionamiento del sistema de arranque de la maquina de criogenia fabricada por Arsenal, se basa en una
valvula de arranque que divide una bombona con el volumen auxiliar del volumen de trabajo de la maquina. Cuando la
maquina no estd en funcionamiento o se encuentra en la fase de arranque, esta valvula se encuentra abierta aumentando
el volumen de trabajo. Una vez que la maquina se pone en marcha, como consecuencia del disefio de la maquina, se
incrementa la presion de una camara de aceite de la que dispone la maquina de modo que se cierra la valvula de
arranque y se cierra la conexion entre los volimenes de trabajo y el volumen auxiliar de arranque.

Otra posibilidad para facilitar el arranque es el empleado por el equipo de cogeneracion V-160 de la empresa
SOLO que se muestra en la Figura 39. En este caso, cada vez que se apaga el equipo, el gas de trabajo es bombeado a
una bombona auxiliar disminuyendo la presion interna. Este proceso lo lleva a cabo un piston de pequeflo tamafio
alojado en la parte superior del propio piston de trabajo. El equipo arranca a baja presién y una vez alcanzadas las
temperaturas de trabajo, una valvula electronica siguiendo un proceso similar al del vaciado, pero esta vez aumentando
la presion hasta alcanzar el valor de trabajo [47].

Figura 39: Equipo de cogeneracion de la empresa SOLO

A pesar de haberse encontrado poca informacion relativa a la fase de arranque, se observa que la fase de arranque
es un problema relativamente comin y que debe ser analizada para comprobar la viabilidad de la configuracion
propuesta en el presente trabajo de investigacion.

2.5. Intercambiadores de calor en la tecnologia Stirling

El comportamiento de los diferentes componentes de un equipo Stirling debe modelarse correctamente para
garantizar la fiabilidad de una herramienta de disefio. Los intercambiadores de calor en las aplicaciones Stirling son los
componentes que mas afectan al rendimiento y costo del conjunto [34]. Tal y como se desarrolla a continuacion, se
identifica en la revision bibliografica un desconocimiento de los procesos de caida de presion y transferencia de calor
que se dan en ellos. Por estos motivos, se revisan a continuacion los trabajos relacionados con el flujo oscilante y los
procesos de transferencia de calor bajo las condiciones de flujo oscilante en las que trabajan estos intercambiadores de
calor.

En el caso de una bomba de calor Stirling empleada para calefaccion, el intercambiador correspondiente a la
camara de expansion absorbe calor de un foco a baja temperatura, por ejemplo un sistema de geotermia. El
intercambiador de la camara de compresion libera calor a una fuente a alta temperatura como puede ser el sistema de
calefaccion de un hogar. El proceso de transferencia de calor en cada intercambiador tal y como se muestra en la Figura
40 consta de:

1) Conveccion entre el fluido externo y las paredes del intercambiador.
2) Conduccion desde las paredes externas del intercambiador hasta las paredes internas.

3) Conveccidn entre las paredes del intercambiador y el gas de trabajo del ciclo Stirling.
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En este tipo de casos, suele expresarse la transferencia de calor de una manera analoga a la ley de Newton del
enfriamiento [48], siendo ¢ la potencia térmica transferida:

O =UAAT (2.8)

Donde U es el coeficiente de transferencia de calor total, U = 1 / (Rior1 A), Ryl €5 la resistencia térmica total, que
es igual a la suma de las resistencias de conveccion, Reonv.i ¥ Reonva ¥ conduccion, Reqng, de acuerdo a la siguiente
expresion:

_ 1ot
conv,2 —

WAy kA hyAy

Riotal = Reonv,t T Reona + R (2.9)

conv, con

Donde 74; es el coeficiente de conveccion externo, Ay, el area de transferencia externa, k el coeficiente de
conductividad, #, es el coeficiente de conveccion interno, Ay la superficie a través de la cual se transfiere el calor y Ay,
el area de transferencia interna. La transferencia de calor a través del intercambiador se obtiene a través de la siguiente
expresion:

0=(1,-1,)/R,, (2.10)
FRE AT T 72 ey Q
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Figura 40: Caida de temperatura a través del intercambiador de calor [48]

En lo que se refiere a los intercambiadores asociados a la camara de expansion, en la Figura 41 se muestran las
tipologias mas empleadas: (a) aletas mecanizadas (equipo de micro-cogeneracion EU1 fabricado por la empresa EHE),
(b) tubos (motor Flexgen de la empresa Stirling Biopower) y (c) folder-films (refrigerador de la empresa Global
Cooling).

SN

1

(a) aletas mecanizadas (b) tubos (c) folder-films

Figura 41: Intercambiadores asociados a la camara de expansion en aplicaciones Stirling

En el caso de los intercambiadores asociados a la camara de compresion, se emplean soluciones similares. En el
caso del intercambiador asociado a la camara de expansion suele tratarse generalmente de un intercambiador gas-gas,
mientras que el intercambiador asociado a la cdmara de compresion suele ser del tipo gas-liquido. Se muestran en la
Figura 42 varios ejemplos: (a) aletas mecanizadas (equipo de micro-cogeneracion EU1 fabricado por la empresa EHE),
(b) tubos (equipo de micro-cogeneracion V-160 fabricado por la empresa SOLO) y (c) folder-films (refrigerador de la
empresa Global Cooling).
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(a) aletas mecanizadas (b) tubos (c) folder-films

Figura 42: Intercambiadores asociados a la cimara de compresion en aplicaciones Stirling

Generalmente, en los intercambiadores de las aplicaciones Stirling, el fluido externo se encuentra a baja presion y
en unas condiciones de flujo estable. El gas de trabajo en el interior del intercambiador se encuentra a alta presion y en
condiciones de flujo transitorio o turbulento. Por estas razones, los coeficientes de transferencia de calor en el interior y
exterior, i, y h, respectivamente, seran considerablemente diferentes [10].

Dependiendo del grado de detalle con el que se quiera modelar los intercambiadores, puede optarse por suponerlos
ideales, siendo la temperatura del gas en el foco caliente y frio, T}, Ty constante ¢ igual a la temperatura de pared de los

intercambiadores de los focos caliente y frio, Thy, Tiw. Este tratamiento se le da por ejemplo a los intercambiadores en el
caso del analisis isotermo: Th = Ty, T = Tkw.

En la préctica, los intercambiadores de calor tienen un coeficiente de transferencia global finito, limitando asi el
calor transferido y su eficiencia. Por lo tanto, se busca minimizar la resistencia térmica del intercambiador y maximizar
el area mojada en el intercambiador Ay, y Ay, con el objetivo de incrementar la transferencia de calor. Al aumentar el
area mojada, también se suele incurrir en un incremento del volumen muerto y de las pérdidas por friccion que tiene
como resultado una reduccion de la eficiencia global [34].

El volumen muerto necesario que se incluye en los intercambiadores debe mantenerse al minimo, lo cual impide el
uso de grandes intercambiadores de calor y hace necesario un alto flujo de calor. Tal y como se puede observar en la
Figura 43, el aumento del volumen muerto implica una reduccion en el ratio de compresion y por lo tanto, la eficiencia
obtenida también se vera mermada tal y como se muestra en la Figura 44 [10].
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Figura 43: Efecto volumen muerto en la presion, obtenida de [10] Figura 44: Efecto del volumen muerto en la eficiencia [10]

Existen referencias para el disefio de intercambiadores de calor compactos, con una amplia industria ya establecida
en este sector. Un ejemplo puede ser el trabajo de Kays y London [49], en el que se pueden consultar correlaciones
para la transferencia de calor y pérdida de carga para diferentes regimenes de flujo unidireccional.

En el caso de la tecnologia Stirling, generalmente se considera que el flujo es de transicion o turbulento [50]. Las
condiciones que se dan en los intercambiadores de las aplicaciones Stirling hacen que las correlaciones de uso general
para flujo turbulento como la ecuacion de Dittus-Boelter o Gnielinski no sean adecuadas. En la Tabla 1 se detallan las
principales diferencias tal y como apunta Allan J. Organ [40].

60



MAN cq
MONDRAGON centro
Estado del arte UNIBERTSITATEA  stirling

Tabla 1: Diferencias entre las condiciones para correlaciones de uso general y Stirling

Correlaciones de uso general Stirling
Ductos rectos, flujo axisimétrico Ductos no rectos, flujo no axisimétrico
Presion constante Pmax/Pmin™ 3
Flujo unidireccional, no compresible Flujo oscilante, compresible
Condiciones de flujo estacionario Condiciones de flujo transitorio

2.5.1. Analisis del flujo oscilante

Seume y Simon [50] examinaron diferentes motores Stirling y presentaron sus condiciones de trabajo en términos
de parametros de similitud adimensionales revelando que la mayoria de los intercambiadores de calor en aplicaciones
Stirling operan bajo un régimen de flujo transitorio y turbulento. Esta compilacion se muestra en la Figura 45 de
acuerdo con los dos pardmetros de similitud empleados por Zhao y Cheng [51], el nimero de Reynolds cinético, Re,, y
la amplitud de oscilacion adimensional del fluido 4.
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Figura 45: Rango de trabajo de los intercambiadores de calor Stirling, 4y vs. Re,, [52]

Richardson y Tyler [53] estudiaron por primera vez de modo experimental el flujo oscilante laminar
completamente desarrollado descubriendo el denominado "efecto anular". De acuerdo con este efecto, el pico en el
perfil de velocidad se mueve desde el centro del ducto hacia la pared cuando la frecuencia de oscilacion se incrementa.
La solucion analitica al tipo de flujo oscilante laminar correspondiente al estudio de Richardson y Tyler se obtuvo
posteriormente por Sexl [54], Womersley [55] y Uchida [56].

Akhavan [57] investigd experimentalmente el flujo oscilante transitorio en ductos circulares verificando las
soluciones tedricas de Womersley [55] y Uchida [56]. Akhavan obtuvo una buena correspondencia entre sus resultados
experimentales y las expresiones analiticas de Womersley [55] y Uchida [56] al igual que previamente también
comprobaron Ohmi e Iguchi [58]. Se muestra en la Figura 46 un ejemplo del trabajo llevado a cabo por Akhavan [57],
se muestran en puntos los resultados experimentales obtenidos y en linea continua se representa la solucién analitica
propuesta por Womersley [55].

Seume [59] analiz6 de modo experimental el comportamiento del flujo oscilante transitorio. Tom¢é datos sobre la
velocidad del fluido y la raiz cuadrada media de las fluctuaciones de velocidad mediante anemometria de pelicula
caliente. Se observo que el flujo laminar prevalece durante la parte de aceleracion del flujo en el ciclo y que la
transicion se produce cerca de la zona de velocidad maxima, siendo turbulento el flujo en la mayor parte de
deceleracion del ciclo. Otros autores como Zhao y Cheng [60] obtuvieron resultados similares, tal y como se muestra en
la Figura 47.

61



20
18 Re0
Ulm’s] 10}
-0.1 ] 05 |
R=0475
-0.2 R N T VR N (R 0 —
10 -06 -02 0.2 06 1.0 0 90 180 270 360
o/
e Crank angle [°]
Figura 46: Comparacion de perfiles de velocidad para flujo Figura 47: Perfil de velocidad, flujo oscilante, datos experimentales de Zhao y
oscilante obtenidos experimental y analiticamente [57] Cheng [60]

Los autores Zhao y Cheng [51] analizaron el comportamiento del flujo oscilante para diferentes regimenes de
flujo. Obtuvieron una solucion analitica validada con datos experimentales para estimar el valor del coeficiente de
friccion promediado en el ciclo bajo condiciones de flujo oscilante laminar completamente desarrollado. Obtuvieron
también una correlacion para el calculo del coeficiente de friccion promediado en el ciclo bajo condiciones de flujo
turbulento oscilante en base a datos experimentales [60]. En la Figura 45 se muestra el rango cubierto por las
correlaciones propuestas por Zhao y Cheng [51, 60]. Se muestra en la misma figura el limite que propusieron para la
transicion entre flujo laminar y turbulento [60].

Los fendmenos que se producen en los intercambiadores de calor Stirling son complejos debido a la combinacion
de un flujo transitorio y procesos de caida de presion y transferencia de calor. Siendo los estudios experimentales
limitados y caros en términos de recursos y de mano de obra [61], el andlisis mediante dindmica de fluidos
computacional, CFD, es una alternativa adecuada para abordar sistemas complejos como es el caso de los
intercambiadores de calor en aplicaciones Stirling. Diferentes autores [37, 62] han resumido las herramientas o codigos
computacionales que han sido utilizados para modelar y analizar motores Stirling: CAST, CFD-ACE, FLUENT, STAR-
CD, CFX y apuntan a este tipo de analisis como la mejor herramienta para poder investigar con detalle los fendmenos
de caida de presion y transferencia de calor en aplicaciones Stirling.

En esta linea de trabajo, Kohler [63] realizé simulaciones numéricas empleando el modelo turbulento de bajo
numero de Reynolds de Lam-Bremhorst, comparando los resultados obtenidos de velocidad media y fluctuaciones con
los resultados experimentales de Seume [59]. Se identificd una prediccion temprana en el ciclo de la transicion de
régimen laminar a turbulento.

Ahn e Ibrahim [64] estudiaron el flujo oscilante en régimen laminar, transitorio y turbulento con un modelo
turbulento k-¢ estandar. Obtuvieron buenos resultados en la prediccion de flujo laminar y turbulento, sin embargo, los
resultados no fueron satisfactorios para el régimen transitorio tal y como cabe de esperar.

La transferencia de calor para el caso de flujo oscilante en régimen laminar ha sido estudiada numéricamente por
Walther y Kiihl [65]. Los mismos autores, en un trabajo posterior [66], estudiaron la transferencia de calor para el caso
de flujo oscilante en régimen turbulento, empleando para ello un modelo turbulento k-&¢ para bajos ntimeros de
Reynolds. Tal y como ya se ha comentado, Kohler [63] observo en este modelo desviaciones en la prediccion de la
transicion de régimen laminar a turbulento.

Zhao y Cheng [67] estudiaron también el flujo oscilante en régimen laminar mediante un estudio experimental y
numérico obteniendo una correlacion para el nimero de Nusselt promediado en el ciclo.

Yan Su [68] estudié numéricamente la mejora en la transferencia de calor debida a un flujo oscilante bajo
condiciones de régimen turbulento empleando en este caso el modelo turbulento de Saffman. De acuerdo con los
resultados de Blondeaux y Colombini [69] este modelo no obtuvo buenos resultados en la prediccion del perfil de
velocidad logaritmico cerca de la pared. No se obtuvieron conclusiones claras en torno a la aplicabilidad de este modelo
turbulento.
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Shokouhmand [70] llevé a cabo estudios numéricos en torno a la transferencia de calor para flujos oscilantes
considerando temperatura de pared constante y flujo de calor uniforme empleando una geometria 2D. Observo que los
numeros de Nusselt obtenidos eran comparables o superiores a los correspondientes para flujo unidireccional.

Recientemente, Chen [71] estudié experimental y numéricamente la transferencia de calor en micro canales con
flujo oscilante. Se comparan datos experimentales con los obtenidos numéricamente a partir de un modelo 2D
obteniendo un buen acuerdo en los resultados. No se especifica el modelo turbulento empleado.

2.6. Analisis critico del estado del arte

De la revision del estado del arte llevada a cabo se extraen las siguientes conclusiones:

1)

2)

3)

4)

5)

6)

7)

Se identifican trabajos tanto tedricos como experimentales donde los resultados obtenidos en aplicaciones del
ciclo inverso Stirling igualan e incluso mejoran la tecnologia de compresion de vapor. Se observa que la
tecnologia Stirling supera a los refrigeradores de compresion de vapor para bajas potencias frigorificas [25] 0 a
partir de una diferencia de temperaturas entre el foco caliente y el frio. Algunos autores apuntan a temperaturas
del foco frio por debajo de los -10°C [24], mientras que otros apuntan a temperaturas inferiores a los -80°C
[27] (foco caliente a temperatura ambiente).

Las aplicaciones Stirling empleadas en su modo inverso superan la eficiencia de la tecnologia de compresion
de vapor a partir de una diferencia entre las temperaturas de trabajo. Tedrica y experimentalmente se observa
que para el rango de trabajo de una bomba de calor se cumple esta condicion.

Existen modelos matematicos para el calculo de aplicaciones Stirling, sin embargo, no se han encontrado
metodologias de disefio que contemplen las particularidades de la configuracion objeto de estudio y que
aporten pautas para su dimensionamiento.

Se observa la importancia del andlisis de la dindmica para el correcto dimensionamiento de las diferentes
configuraciones Stirling. Este tipo de analisis permite el entendimiento de su funcionamiento.

Se observa la necesidad de analizar la fase de arranque para comprobar la viabilidad de la configuracion
propuesta en el presente trabajo de investigacion.

Existen correlaciones para caracterizar el flujo oscilante en régimen laminar, sin embargo no se encuentran
expresiones validas para caracterizar la caida de presion y transferencia de calor para el régimen de trabajo de
los intercambiadores empleados en la tecnologia Stirling: flujo oscilante en régimen transitorio y turbulento.

Se identifica el analisis mediante la dinamica de fluidos computacional, CFD, como una alternativa eficiente en
términos de recursos y de mano de obra necesaria para el analisis de la caida de presion y de la transferencia de
calor bajo condiciones de flujo oscilante transitorio y turbulento.

2.7. Objetivos

Tras la revision bibliografica realizada, se identifican los siguientes objetivos:

1)
2)
3)

4)

Desarrollar una metodologia de disefio preliminar que considere las peculiaridades de la configuracion objeto
de estudio.

Estudiar el comportamiento de la bomba de calor Stirling oscilante ante situaciones de trabajo comunes como
son la fase de arranque y posibles variaciones en las temperaturas de trabajo.

Obtener nuevas correlaciones que caractericen la caida de presion y transferencia de calor bajo las
condiciones de flujo oscilante de los intercambiadores Stirling.

Evaluar el efecto de emplear correlaciones validas para flujo estacionario unidireccional en comparacion con
las correlaciones propuestas en el presente trabajo para flujo oscilante.
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Capitulo 3: Metodologia de diseiio para el desarrollo de
una bomba de calor Stirling oscilante
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3.1. Introduccion

Para lograr soluciones basadas en la tecnologia Stirling y evitar el alto costo y tiempo que supone un desarrollo
basado en el proceso de ensayo y error, suelen emplearse herramientas y métodos de disefo. El primer modelo analitico
para aplicaciones Stirling fue introducido por Schmidt en 1871. Desde entonces, diferentes autores han trabajado en esta
area con el fin de obtener modelos precisos, basandose en el analisis del ciclo termodinamico e influencia de los
diferentes componentes y los parametros de trabajo. Algunas de estas obras se centran en el mecanismo de transmision
y la dindmica de la maquina. Cheng [72] introdujo el concepto de la eficiencia del mecanismo en un modelo tedrico y
estudi6 la combinacion 6ptima del angulo de fase y la relacion de volumen de barrido. La dindmica de las maquinas
Stirling se ha estudiado principalmente en aplicaciones de pistdn libre para entender su comportamiento y la influencia
de los parametros geométricos. Generalmente, la dindmica y la termodindmica se acoplan en el andlisis del sistema, y
las ecuaciones resultantes son linealizadas [42, 43].

La configuracion propuesta en el presente estudio, mostrada en la Figura 48, basa su funcionamiento en el
movimiento oscilante en desfase de dos pistones. Su principal ventaja es la eliminacion del mecanismo de transmision
que generalmente se emplea en las maquinas Stirling, acoplando para ello los motores tractores a los pistones de
trabajo. Las maquinas Stirling emplean convencionalmente mecanismos de transmision tales como el plato inclinado o
la biela-manivela [10] o mecanismos oscilantes mas complejos tal y como el desarrollado por Clucas [73]. La eficiencia
de estos mecanismos suele cuantificarse entre un 80 y un 85% [21, 73]. Eliminar el mecanismo de trasmision hace
posible evitar las pérdidas mecanicas mencionadas, lo que resulta en un aumento importante en la eficiencia.

Las bombas de calor convencionales basadas en la compresion de vapor se caracterizan por un importante ahorro
en el consumo de energia primaria y, por tanto, en reducidas emisiones de CO, [74]. Los fluidos de trabajo empleados
en esta tecnologia, los clorofluorocarbonos, se han identificado como contaminantes devastadores para el medio
ambiente [75]. En contraposicion, las bombas de calor basadas en la tecnologia Stirling se han identificado como una
tecnologia eficiente alternativa [7] empleando gases de trabajo no perjudiciales para el medio ambiente como el
nitrogeno o helio [8].

En el presente capitulo se presenta el desarrollo de una metodologia de disefio valida para el desarrollo de bombas
de calor basadas en una novedosa configuracion Stirling oscilante. Dada la complejidad de las aplicaciones Stirling, su
disefio suele abordarse de modo secuencial, considerando, en cada etapa de diseflo, con mayor detalle los diferentes
fenémenos que ocurren. La metodologia de disefio desarrollada en el presente trabajo de investigacion es valida para un
dimensionamiento inicial de los parametros mas importantes de una bomba de calor Stirling oscilante: temperaturas de
trabajo, presion media en el ciclo termodinamico, volimenes, rendimiento y trabajo de entrada necesario.
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3.2. Termodinamica de las mdaquinas Stirling

Se presenta a continuacion la bomba de calor Stirling oscilante objeto de estudio y el modelo que se empleara para
representar su ciclo termodinamico.

La bomba de calor Stirling oscilante en la que se centra el presente estudio se muestra en la Figura 48; su
funcionamiento se basa en la variacion de volumen producido por el movimiento oscilante de dos pistones con un
desfase en su movimiento. Tal y como se comenta previamente en el capitulo introductorio, se trata de una
configuracion de doble accion formada por cuatro ciclos termodindmicos en la que los pistones estan desfasados un
angulo de 90°. El movimiento de los pistones lo generan dos motores oscilantes acoplados directamente a los pistones
de trabajo. Se muestran en la Figura 48 los espacios correspondientes a los volimenes de compresion, V. y expansion,
V., de cada uno de los cuatro ciclos termodindmicos junto con sus temperaturas: 7} para el foco caliente y Ty para el
foco frio.

Piston 1 Piston 2
Cycled, V., T,

Cycle 1, V., Ty,

Cycle 2. %, T

Cycle 1, ¥V, Ty Cycle 3, ¥, Ty Cycle 4, Ve, Ti
s Tes £k

Figura 48: Concepto de bomba de calor oscilante [76]

En la Figura 49 se muestra la evolucion del movimiento de los dos pistones a lo largo de un ciclo completo. Se
muestra la posicion de los pistones para el caso de los cuatro procesos caracteristicos del ciclo Stirling. Se resalta el
caso del ciclo identificado con el nimero 1: la camara correspondiente a la camara de compresion, foco caliente, se
colorea en rojo y la correspondiente a la camara de expansion, foco frio, se colorea en azul.

En la Tabla 2 se recogen los cuatro procesos termodinamicos para cada una de las camaras de trabajo a lo largo de
un ciclo completo y se relacionan con el movimiento de los pistones.

e

Piston 2 /,_

—
oz

Figura 49: Evolucion de los pistones a lo largo de un ciclo [76]
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Tabla 2: Procesos termodinamicos en cada ciclo

Ciclo 1 Ciclo 2 Ciclo 3 Ciclo 4
Proceso 1 -2  Enfriamiento isocérico Compresion isoterma  Calentamiento isocdrico Expansion isoterma
Proceso 2—3 Expansién isoterma Enfriamiento isocorico Compresion isoterma  Calentamiento isocorico
Proceso 3—4  Calentamiento isocorico Expansion isoterma Enfriamiento isocorico Compresion isoterma
Proceso 4—1 Compresion isoterma  Calentamiento isocorico Expansion isoterma Enfriamiento isocorico

Para evaluar la presion sobre los pistones de trabajo, se escoge el modelo de primer orden isotermo de Schmidt con
regenerador perfecto al igual que en el trabajo desarrollado por Redlich y Berchowitz [43]. Este modelo, ya presentado
en la revision del estado del arte, asume que todo el gas en la camara de compresion y en su correspondiente
intercambiador se encuentra a una temperatura constante 7,. La camara de expansion y su correspondiente
intercambiador se encuentran a una temperatura constante 7}. Partiendo de la ley de los gases ideales, se deduce la
siguiente expresion a partir de la que se obtiene la evolucion de la presion en el ciclo:

p@)=m R V() I T, + Vo I Ty + Vo I Ty + Vi I T+ Vo I T+ V() T+ Vo / T+ Vo I T, G.D

Donde, m, es la masa total del gas de trabajo, R, la constante del gas de trabajo, V; el volumen variable de la cdmara
de compresion, Ty, la temperatura del foco caliente, Vg el volumen correspondiente al intercambiador del foco frio, Vy,
el volumen muerto correspondiente al regenerador, Vg, el volumen correspondiente al intercambiador del foco caliente,
T la temperatura del foco frio, V, el volumen variable de la camara de expansion, V. el volumen muerto de la camara
de compresion, Vg el volumen muerto de la camara de expansion y Vyq4 el volumen de los canales de distribucion.

La temperatura en el regenerador, 7, se considera como la media logaritmica de las temperaturas 7}, y T:

T, = (5,-T)/ (T, I Ty) (32)

N

Figura 50: Amplitud del movimiento [76] Figura 51: Geometria del piston [76]

La amplitud del movimiento tiene un valor maximo de @ tal y como se representa en la Figura 50. Los volumenes
barridos de las camaras de expansion y compresion, Ve v Viwe, representan respectivamente el volumen maximo que
pueden alcanzar las cdmaras de expansion y compresion mostradas en la Figura 48 y se definen del siguiente modo:

Vewe =Vswe = (R22 - R12 YOL /2 3.3)

El valor instantaneo de volumen de las camaras de expansion y compresion puede ser expresado en funcion de las
caracteristicas geométricas del piston (radio interior, R}, radio exterior, R, y longitud L mostradas en la Figura 51) y del
desplazamiento angular instantdneo de cada uno de los pistones, 8,, mediante la siguiente expresion:
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V.=(R;-—R)6, L/2 (3.4)
V.=(R;-R)G, L/2 (3.5)

El movimiento angular, velocidad y aceleracion de cada uno de los dos pistones se muestra en la Figura 52. En
linea continua los valores correspondientes al piston 1, y en discontinua los del piston 2.

Partiendo de la ley de los gases ideales y asumiendo que la presion media del ciclo py, es igual a la presion de carga,
la masa total de gas en un ciclo, m,, puede ser obtenida empleando la siguiente expresion:

_ P
RV () Ty + Vo I Ty +Vy I Ty + Vo I T+ Vy I T+ V() T+ Vo I Ty + Vo I T,

¢ (3.6)

Donde el subindice m se refiere al valor promediado en un ciclo. La evolucion de la presion a lo largo del ciclo
puede ser obtenida empleando las ecuaciones (3.1) a (3.5). En la Figura 53 se muestra la evolucion de la presion en cada
ciclo y la presion resultante sobre cada uno de los dos pistones de trabajo. En linea continua los valores
correspondientes al piston 1 y en discontinua los del piston 2.

Pistén 1 Pi.‘itf"ll’l 2

Desplazamiento angular [rad]

Tiempo [s] |~ Ciclo 1 Cielo 2 Ciclo 3 Ciclo 4

\
/ Piston 1 Piston 2
, 4 Piston |

Velocidad angular [rad/s]

Tiempo [s]
%
E |/ Piston 1 Piston 2
g |/ \
= A
g T 7
8 \ Tiempo [s]
Z \ ‘
z \ /
3 \ i
z K 7
2 \ ;
;
4 /
\ y
Figura 52: Movimiento, velocidad y aceleracion angulares de los Figura 53: Evolucion de la presion a lo largo del ciclo [76]

pistones de trabajo [76]

En el caso de una bomba de calor, se busca maximizar el calor generado por la bomba de calor para un trabajo de
entrada dado. El trabajo de entrada al sistema viene a ser la suma del trabajo suministrado a las camaras de expansion y
compresion. A lo largo de un ciclo completo:

W=W,+W,={pdV,+{pdV, (3.7
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El calor generado por la bomba de calor, Oc, se relaciona con el trabajo de entrada al sistema mediante el valor de
rendimiento, tal y como se muestra en la ecuacion (3.8). En este caso, la eficiencia para un modelo isotermo con
regenerador perfecto es igual a la maxima eficiencia alcanzable por una bomba de calor definido por el limite de
Carnot:

n=0¢/W =T, (T —Tx) (3-8)
3.2.1. Identificacion de las variables consideradas en el modelo termodindamico

El modelo isotermo con regenerador perfecto se emplea como base para el desarrollo de una metodologia de disefio
preliminar de una bomba de calor basada en la tecnologia Stirling. Esta metodologia nos servira para identificar el valor
de las variables consideradas por el modelo termodindmico. Como ejemplo de aplicacion, se propone una bomba de
calor con las mismas caracteristicas que el prototipo desarrollado por David Haywood [21]; se resumen estas en la
Tabla 3.

Tabla 3: Caracteristicas ejemplo de aplicacion

Caracteristicas prototipo Davis Haywood [21]

Temperatura foco caliente, T}, 293 K
Temperatura foco frio, 7 268 K
Potencia térmica, 0, 2,1 kW
Frecuencia de trabajo, f 16 Hz
Volimenes de barrido Viyey Vowe 57,2 cm’

Las variables que considera el modelo termodindmico isotermo son: volimenes muertos (consultar Tabla 4),
temperaturas de trabajo 7} y 7T, presion media en el ciclo py,, volimenes de barrido Ve Y Viwe, rendimiento #, y trabajo
de entrada .

Volumenes muertos

Los volimenes muertos en un motor se definen como los volimenes ocupados por el gas de trabajo y que no
participan en los procesos de trabajo (expansion/compresion). Forman parte de los volumenes muertos los volumenes
contenidos en el regenerador, en los intercambiadores de calor y en todos los elementos de transferencia. El valor de los
volimenes muertos puede ser estimado considerando informacion disponible en la literatura. Para evaluar su valor,
generalmente suele emplearse el ratio X, que compara el volumen muerto total con el volumen de barrido de la camara
de expansion:

X =V / Ve (3.9)
Tabla 4: Volumenes muertos propuestos
Camara Valor del ratio X

Cémara de expansion, Vy, 0,15
Intercambiador camara expansion, Vg, 0,3
Regenerador, Vg, 0,7
Intercambiador cdmara compresion, Vg, 0,3
Canales de distribucion, Vyy 0,3
Cémara de compresion, Vg, 0,15

Volumen muerto total 1,9

De acuerdo con Graham T. Reader [10] el ratio de volumen muerto X alcanza generalmente un valor entre 1,3 y
1,7; sin embargo, los valores encontrados en prototipos alcanzan valores mas elevados. En el caso del prototipo de
bomba de calor desarrollado por David Haywood [21] en Nueva Zelanda, este ratio alcanza un valor de 2,3 y el motor
Stirling desarrollado por Ford-Philips [34] y denominado 4-215, un valor de 2,1. Considerando estos valores, se
proponen los valores mostrados en la Tabla 4 como razonables para el volumen muerto de las diferentes cdmaras que
componen un equipo Stirling.
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Potencia térmica y temperaturas de trabajo

Una vez definidos los volimenes muertos, las especificaciones de la aplicacion a desarrollar definiran la potencia
térmica necesaria y las temperaturas de trabajo. En el ejemplo seleccionado, tal y como se muestra en la Tabla 3, la
potencia térmica de la bomba de calor es de 2,1 kW y las temperaturas de trabajo del foco caliente y foco frio de 293 y
268 K respectivamente.

Presion de carga v volumenes de barrido

Una vez determinados el ratio de volumen muerto, potencia térmica y temperaturas de trabajo, nos encontramos
con que existen diferentes posibles soluciones para la presion de carga y volumenes de barrido. El valor de estas dos
variables esta relacionado tal y como cabe esperar; cuanto mayor es la presion de carga, menor es el volumen de barrido
necesario para obtener la misma potencia térmica. Cabe destacar que en la configuracion objeto de estudio, el volumen
de la camara de compresion y expansion es el mismo, Vye = Viwe.

La relacion entre la presion de carga y los volumenes de barrido mostrada en la Figura 54 se obtiene a partir del
analisis isotermo empleando las ecuaciones (3.1) a (3.8) una vez fijados volumenes muertos, potencia térmica necesaria
y temperaturas de trabajo. En la Figura 54 se observa como la presion correspondiente a un volumen de barrido de 57,2
cm’, caso del ejemplo de aplicacion seleccionado (Tabla 3), es de 19,9 bar. Se comparan los valores obtenidos en el
analisis isotermo y los obtenidos experimentalmente por David Haywood en la Tabla 5.

A

E 50
o T,=293 K, T,=268K, £~16 Hz
40

m

30

0 20 40 60 80 100 120 140 160 180 200
V_ [cm?]

swe

Figura 54: Relacion entre el volumen de barrido y la presion de carga [76]

Tabla 5: Comparativa de resultados experimentales y tedricos

Prototipo DH1 [21] Modelo isotermo
n Qc [kW] szc [cm3] Pm [bar] n Qc [kW] szc [cm3] Pm [bar]
Tw=293 K, T}=268 K 2,44 2,11 57,2 25 11,72 2,11 57,2 19,9

Al ser el modelo isotermo un andlisis ideal en el que no se consideran pérdidas, el valor de presion de carga
obtenido es inferior al observado experimentalmente en el prototipo desarrollado por David Haywood [21].

El valor de la presion de carga y de los volumenes de barrido puede ser definido teniendo en cuenta que el valor de
presion maxima admisible dependera de la verificacion estructural y que los volumenes de barrido definiran el tamafio
de la aplicacion.

Se presenta a continuacion en la Figura 55 la evolucion de los volimenes de barrido correspondientes al ciclo 1
identificado en la Figura 48 a lo largo de un ciclo termodinamico para el caso del ejemplo de aplicacion.
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Figura 55: Evolucion de los voliimenes de barrido (ciclo 1) a lo largo de Figura 56: Evolucion de la presion del gas de trabajo (ciclo 1) a lo largo

un ciclo, ejemplo de aplicacion de un ciclo, ejemplo de aplicacion

En la Figura 56 se muestra la evolucion de la presion del gas de trabajo del ciclo 1 identificado en la Figura 48 a lo

largo de un ciclo termodinamico para el caso del ejemplo de aplicacion. La presion maxima alcanzada es de 25,6 bar y
la minima de 15,5 bar.

En la Figura 57 se muestra la evolucion de la presion del gas de trabajo correspondiente a cada uno de los cuatro

ciclos que componen la maquina y la presion resultante sobre los pistones de trabajo. Para cuantificar la presion
resultante sobre los pistones, se considera como positiva la presion que hace mover el piston en sentido anti horario.

Ciclo 1 Ciclo 2

5| Ciclo 3 Ciclo 4 28

20 26

15 24
=0 N T
= 10 ~ £
£ N =
= - AN £ 20
2 ° 7
F ’ Piston 1 2 18
£ .
& 0 / =

/
-5 4 16
///
-10 . 14

20 10

75 100 125 150 175 200 225 250

Tiempo [s] Volumen [em?]

Figura 57: Evolucion de la presion del gas de trabajo de los cuatro ciclos

Figura 58: Diagrama presion-volumen, ejemplo de aplicacion
y resultante sobre los dos pistones

En la Figura 58 se muestra el diagrama presion-volumen del ciclo termodindmico correspondiente a cada uno de los
ciclos que componen la bomba de calor Stirling.

Rendimiento

Como puede observarse en la Tabla 5, el valor tedrico de rendimiento obtenido mediante el modelo isotermo es 4,8
veces mayor que el valor obtenido experimentalmente [21]. Resultados similares han sido discutidos ampliamente en la
literatura. Para el caso de un motor Stirling, Graham T. Reader [10] estima que el valor de potencia real se encuentra
entre 30 + 50 % del obtenido tedricamente mediante un modelo isotermo.

La poca informacion disponible en la literatura sobre datos experimentales en aplicaciones de bomba de calor
basadas en tecnologia Stirling se resume en la Tabla 6. En la primera linea se muestran los resultados obtenidos con el
prototipo desarrollado por David Haywood [21] y empleado como ejemplo de aplicacion. Puede observarse como la
eficiencia tedrica (11,72) supera en 4,8 veces a la obtenida experimentalmente (2,44).

73



Considerando los resultados experimentales mostrados en la Tabla 6, un valor de eficiencia comprendido entre 2 y
4 es razonable. Una vez determinado un valor inicial de eficiencia considerando este rango, se puede obtener el valor de
la potencia de entrada al sistema, P, a partir de la relacion n = Oc/ W= Q_/P.. En este caso, para obtener una potencia
térmica de 2,1 kW, la potencia de entrada al sistema de acuerdo con el modelo isotermo (eficiencia 11,72) deberia de

ser de 180 W, por lo que cada uno de los dos motores de los que se compone el sistema deberia aportar una potencia
media de 90 W.

En el caso de considerar la eficiencia obtenida experimentalmente por David Haywood en el caso 1 [21] (2,44)
cada uno de los motores deberia aportar 430 W. Considerando el caso mas desfavorable del rango propuesto, una
eficiencia de 2, cada uno de los motores deberia aportar 527,5 W.

Tabla 6: Valores de eficiencia encontrados en la literatura

Texp 0. kW] 1, [K] Ty [K] NCarnot explcamot [ %]
David Haywood, caso 1 [21] 2,44 2,11 293 268 11,72 20,8
David Haywood, caso 2 [21] 2,77 2,19 293 278 19,53 14,18
STM, Inc. [31] 43 15 296 280 18,5 23,2

Metodologia de diserio propuesta para definir el modelo termodindmico

A lo largo de este apartado se han aportado unas pautas para la identificacion de las variables consideradas en un
modelo isotermo del ciclo termodinamico. A partir de estas pautas se propone una metodologia de disefio que se resume
en la Figura 59.

Variables a definir Pautas para identificar el valor de las variables Ejemplo de aplicacion
Ratio volumen muerto, X Literatura (prototipos y maquinas existentes) X=19
T* de trabajo T, y Tx Tw=293 K, T,=268 K

Especificaciones de la maquina a desarrollar

Potencia térmica ), 0.=2,11kW
Volu de barrido Viye . .
(I)/umenes ¢ pamee Verificacion estructural Viwe = Viwe= 57,2 em’

Y Zowe Posibles requerimientos de tamafio del equipo 595

. . . . m= 19,9 bar
Presion Relacion entre presion media y volimenes de barrido p . a

p(1), Figura 54

Rendimiento 7 Literatura (prototipos y maquinas existentes) n=2
Potencia de las maquinas n=0c/ W= Qc /P, P = 5275 W

oscilantes P,

Figura 59: Esquema de la metodologia propuesta

En primer lugar es necesario conocer las especificaciones de la bomba de calor a dimensionar; se deberd conocer:
potencia térmica, ¢_, temperaturas de trabajo, Ty, y Ty, y frecuencia de funcionamiento, f. En el caso del ejemplo de

aplicacion, se recogen estos valores en la Tabla 3.

Con ayuda de Ia literatura se definen el ratio de volumen muerto, X, y el rendimiento del ciclo termodinamico, 7.
En base a los valores identificados en la literatura de prototipos y maquinas basadas en la tecnologia Stirling, en el
presente trabajo se ha propuesto un ratio de volumen muerto mostrado en la Tabla 4. El valor propuesto es orientativo,
pudiéndose modificar en base a prototipos y maquinas identificadas en la literatura y que sean similares a la que se
pretenda desarrollar. En fases posteriores del disefio, una vez que se disponga de los primeros esquemas, podra ajustarse
el valor de este ratio. En el caso del ejemplo de aplicacion, se emplea el valor del ratio de volumen muerto propuesto, X
=19.

En lo que al rendimiento se refiere, se propone un rango entre 2 y 4 en base a los valores observados en la literatura
para bombas de calor basadas en la tecnologia Stirling. Un valor cercano a 2 es una opcion conservadora, ya que, por
ejemplo, el prototipo desarrollado por David Haywood [21] alcanza un valor cercano a 3. En el caso del ejemplo de
aplicacion, se opta por una postura conservadora, considerando un valor de 2 para el rendimiento.
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Diferentes criterios nos ayudan a definir los volimenes de barrido Ve ¥ Viwe ¥ 1a presion media, py,, del ciclo. La
capacidad estructural de los diferentes componentes limitara el valor maximo de la presion media. También debera
considerarse que el tamafio de la aplicacion desarrollada dependera de los volumenes de barrido. Considerando la
relacion entre los volimenes de barrido y la presion media mostrada en la Figura 54, debera alcanzarse un compromiso
a la hora de definir el valor de estas variables.

En el caso del ejemplo de aplicacion, se considera como limitante el valor de los volumenes de barrido
considerandolos iguales a los del prototipo desarrollado por David Haywood, Viye = Viwe = 57,2 cem’. A partir del
analisis isotermo empleando las ecuaciones (3.1) a (3.8), se deduce que la presion media debe tener un valor de 19,9 bar
para poder alcanzar una potencia térmica g, = 2,11 kW.

La potencia a aportar por las maquinas oscilantes se deduce a partir de la relacion # = Q./ W= ¢_/P.. En el caso del

ejemplo de aplicacion, siendo la potencia térmica de la maquina de 2,11 kW, el rendimiento de 2, y constando la
maquina de dos motores, la potencia de entrada al sistema, o lo que es lo mismo, la potencia media a ser aportada por
cada uno de los motores, es de 527,5 W.

3.3. Analisis de la dinamica de la bomba de calor Stirling oscilante

Las variables consideradas en el modelo isotermo han sido identificadas en el apartado anterior desarrollandose un
ejemplo de aplicacion cuyos valores se muestran en la Figura 59. Se explora a continuacion la dinamica del sistema;
este analisis nos servira para dimensionar los dos motores oscilantes de los que consta la bomba de calor Stirling
oscilante.

Sobre cada uno de los dos pistones que componen la maquina actiian la presion debida a los cuatro ciclos y una
maquina oscilante. El andlisis es similar para el caso de los dos pistones, ya que la unica diferencia entre ellos es un
desfase de 90° en el movimiento y en las acciones que actian sobre él.

Aplicando la segunda ley de Newton para movimiento rotativo en uno de los pistones se obtiene de la siguiente
expresion:

L,0)+,0)=16() (3.10)

Donde 6 es la aceleracion angular del piston, /7, es el momento torsor producido por la presion de los cuatro ciclos
termodinamicos sobre el piston, I, es el momento torsor producido por la maquina oscilante que produce el movimiento
del pistdn, 7 es la inercia de las partes moviles, piston y rotor de la maquina oscilante.

La potencia a suministrar por la maquina oscilante, P, se obtiene de la siguiente expresion:
P(t)=T.(0)8(t) = P(t)= P, (1) = 16(0)6() = I, ()6(®) G.11)
Donde 6 es la velocidad angular del piston.

Para el rango de temperaturas de trabajo de una bomba de calor, el momento torsor debido a la inercia y a la
presion se compensan mutuamente tal y como se muestra en la Figura 60. Como puede deducirse de la ecuacion (3.11)
este mismo efecto ocurre con las potencias debidas a la inercia y presion.

Generalmente, cuando se disefia una aplicacion convencional basada en tecnologia Stirling y que consta de un
mecanismo de transmision, se busca un equilibrado de modo que se anulen o aminoren los efectos de las fuerzas de
inercia [77]. En el caso de la configuracion objeto de estudio, es necesario un valor determinado de inercia para
compensar la presion debida al ciclo termodindmico y de este modo minimizar el valor méaximo de potencia a entregar
por la maquina oscilante.

En la Figura 60 se muestran simultdneamente el momento torsor producido por la presion e inercia y la evolucion
de la posicion del piston. Considerando la situacion desde la posicion 1 a la 2, se observa en la Figura 60 que la presion
resultante sobre el piston actia en direccion anti horaria, de modo que ayuda a vencer la fuerza de inercia y acelera el
piston en sentido anti horario.
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Piston 1

Figura 60: Par debido a la presion e inercia [76]

De la posicion 2 a la posicion 3, se observa en la Figura 60 que la presion resultante sobre el piston actua en
sentido horario decelerando el piston. Al principio de este proceso, la velocidad del piston alcanza su maximo valor y a
lo largo del proceso, la energia cinética del piston es transferida al gas de trabajo, comprimiéndolo. En el siguiente paso
desde la posicion 3 a la 4, el proceso se vuelve a repetir.

3.3.1. Identificacion de las variables consideradas en el analisis de la dinamica de la bomba
de calor Stirling oscilante

La informacion de entrada necesaria para llevar a cabo este analisis es la presion resultante sobre los pistones que
ya se ha definido. El siguiente analisis puede ser empleado para el dimensionamiento de los motores oscilantes de la
bomba de calor Stirling oscilante, de modo que se reduzca al minimo la potencia pico a ser suministrada. Para lograr
este fin, es necesario dimensionar los pistones de acuerdo con un valor de inercia que compense el par debido a la
presion. En primer lugar, se analizan las variables que influyen en el par y la potencia debido a las fuerzas de presion e
inercia.

El par debido a la presion resultante sobre el piston viene definido por la presién obtenida a partir del andlisis
isotermo y por la geometria del piston mostrada en la Figura 51: area de la paleta, 4, y distancia al eje de rotacion, d.

r,(t)=p)Ad (3.12)

Desarrollando la expresion que define la potencia debida a la presion, ecuacion (3.13), se observa como las
variables de las que depende han sido previamente definidas. La potencia debida a la presion se relaciona con la
geometria mediante la expresion (3.3) que define los volimenes barridos.

P.O)=1,() O(t) = p(t)Ad % wsen(wt) = p(t)V,, m f sen(wt) (3.13)

El par debido a la inercia es directamente proporcional al valor de la inercia, a la amplitud del movimiento, 6, y a
la segunda potencia del valor de la frecuencia de trabajo, @ =2mf, tal y como se muestra en la ecuacion (3.14).

I (H)=16(t)= 1% w’cos(wr) (3.14)

En el caso de la potencia debida a la inercia, es proporcional al valor de inercia /, a la tercera potencia del valor de
la frecuencia y a la segunda potencia de la amplitud del movimiento, @, tal y como se observa en la ecuacion (3.15).

2
B (t) = (16(1)6(t) = 1% w’cos(wt)sen(wt) (3.15)

De las variables que definen la potencia debida a la inercia, faltan por definir la inercia / y la amplitud del
movimiento @.Tal y como se comenta anteriormente, interesa dimensionar el valor de estas variables de modo que se
minimice la potencia a entregar por los dos motores de los que consta la bomba de calor.

76



MONDRAGON cent
r

centro
UNIBERTSITATEA ~ stirling

Metodologia de diseiio

En el caso de la amplitud del movimiento, se observa en la ecuacion (3.3) que los volumenes de barrido dependen
de su valor. En la Figura 50 se observa como el valor méximo de la amplitud del movimiento debera ser inferior a 180°.
Se considera para el ejemplo de aplicacion un valor para la amplitud del movimiento de 150° (2,62 radianes).

Una vez definida la amplitud del movimiento, el desplazamiento (6), velocidad (9), y aceleracion (49 ) angulares
del piston 1 (identificado con el subindice P1) y del piston 2 (identificado con el subindice P2) se definen de acuerdo
con las ecuaciones (3.16) a (3.21). Se muestran sus valores respectivamente en la Figura 61 (a), (b) y (c),
representdndose en linea continua los correspondientes al piston 1 y en discontinua los del piston 2 para el ejemplo de
aplicacion.

e
0,,(1)="[1-cos(@n)] (3.16)
. e
6,,(1) =~ wsen(w) Q.17
) o ,
6, (== cos@r) (3.18)
_ 06
sz(t)—z[l-COS(a)l—T[/2)] (3.19)
. e
O, ()= B wsen(wt—m/2) (3.20)
.6,
Ora(t) == " cos(@t =/2) (3.21)
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Figura 61: Desplazamiento, velocidad y aceleracion angulares de los dos pistones de trabajo

Tal y como se comenta anteriormente, en el caso de la configuracion objeto de estudio, es necesario un valor
determinado de inercia para compensar la presion debida al ciclo termodindmico y de este modo minimizar el valor
maximo de potencia a entregar por la maquina oscilante. En el caso del ejemplo de aplicacion, se lleva a cabo una
busqueda iterativa obteniendo que el valor de inercia que minimiza la potencia maxima a entregar por las maquinas
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oscilantes es de 0,0241 kg m’. La potencia maxima a entregar por cada motor es en este caso de 187 W. La potencia
media a entregar por cada motor, tal y como se obtiene en el apartado anterior del analisis isotermo, es de 90 W. Estos
valores se deben corregir de acuerdo con el valor de rendimiento seleccionado en comparacion con el obtenido por el
analisis isotermo (57c.mot/ 7), €0 €l caso del ejemplo de aplicacion, este factor de correccion es: Hcamod 7= 11,72/2.

Se muestra en la Figura 62 el par debido a presion e inercia para los dos pistones que componen la maquina para
el caso del ejemplo de aplicacion, representdandose en linea continua los valores correspondientes a I, y en discontinua
los correspondientes a 7.
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Figura 62: Par debido a la presion e inercia para los dos pistones, (a) piston 1 y (b) piston 2

Se muestra en la Figura 63 la potencia debida a la presion e inercia para los dos pistones que componen la maquina

para el caso del ejemplo de aplicacion, representindose en linea continua los valores correspondientes a P, y en
discontinua los correspondientes a P;.
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Figura 63: Potencia debida a la presion e inercia para los dos pistones, (a) piston 1y (b) piston 2

Se muestra en la Figura 64 la potencia que deberan suministrar los motores oscilantes correspondientes a cada uno
de los dos pistones para el caso del ejemplo de aplicacion. El valor de potencia media a entregar por los motores
oscilantes es de 90 W tal y como ya se deducia en el analisis del ciclo termodinamico y la potencia maxima de 187 W.
Estos son los valores obtenidos considerando el analisis isotermo, por lo que se deben corregir de acuerdo con el valor
de rendimiento seleccionado en comparacion con el obtenido por el analisis isotermo (%camot #7)-
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Figura 64: Potencia a suministrar por los motores oscilantes a lo largo de un ciclo

Tras el analisis de la dinamica llevado a cabo, quedan definidas las caracteristicas principales de las maquinas

oscilantes: potencia media, maxima y frecuencia de trabajo, de modo que pueda evaluarse si las maquinas oscilantes
requeridas son factibles.
3.3.2. Metodologia de diseiio propuesta

A lo largo del presente capitulo se ha desarrollado una metodologia preliminar para el disefio de una bomba de
calor Stirling oscilante que se presenta en la Figura 65. En la Figura 66 se presenta el caso del ejemplo de aplicacion
desarrollado. La metodologia propuesta se basa en un modelo termodinamico isotermo con regenerador perfecto y en el

analisis de la dinamica del sistema. Se aportan pautas que ayudan a determinar las variables consideradas en el modelo
del ciclo termodinadmico y en el analisis de la dinamica.

Potencia, P(7)
Frecuencia, f

Presion, p(t)

Analisis del ciclo termodinamico

Analisis de la dinamica
Volumen muerto, X'

Amplitud del movimiento, @

Volumenes de barrido, Vswe, Vewe
Rendimiento, 5
Trabajo, W

Temperaturas de trabajo, T, Tk
Calor generado, Q¢
Presién media, pn

/\

Factibilidad

Inercia de las partes méviles, / maquinas oscilantes

VAN

@
8
=
.9
g
o
5]
=]
53
5]
4

Analisis resultados >

Literatura
min(oscilacion Pe)

Geometria, eq.(3.3)

Figura 65: Esquema metodologia de disefio propuesta

Analisis del ciclo termodinamico

A continuacién se aportan unas pautas para la identificacion de las variables consideradas en el modelo

termodinamico isotermo, que son: volumenes muertos, temperaturas de trabajo 7}, y T, presion media en el ciclo py,
volimenes de barrido Vgye ¥ Viwe, rendimiento #, y trabajo de entrada .

En primer lugar, es necesario conocer las especificaciones de la bomba de calor a dimensionar; se deberd conocer:

potencia térmica, Q. , temperaturas de trabajo, T, y T, y frecuencia de funcionamiento, /. En el caso del ejemplo de
aplicacion, se recogen estos valores en la Tabla 3.

Con ayuda de la literatura se definen el ratio de volumen muerto, X, y el rendimiento del ciclo termodinamico, 7.
En base a los valores identificados en la literatura de prototipos y maquinas basadas en la tecnologia Stirling, se ha
propuesto en el presente trabajo el ratio de volumen muerto mostrado en la Tabla 4. El valor propuesto es orientativo,
pudiéndose modificar en base a prototipos y maquinas en la literatura que sean similares a la que se pretenda
desarrollar. En fases posteriores del disefio, una vez que se disponga de los primeros esquemas, podra ajustarse el valor
de este ratio. En el caso del ejemplo de aplicacion, se emplea el valor del ratio de volumen muerto propuesto, X =1,9.
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En base a los valores observados en la literatura se propone un rango entre 2 y 4. En el caso del ejemplo de
aplicacion, se opta por una postura conservadora, considerando un valor de 2 para el rendimiento.

Los volimenes de barrido Vi, ¥ Viwe v la presion media del ciclo, p,, se definen, tal y como se comenta
anteriormente considerando la capacidad estructural de los diferentes componentes, el tamafio de la aplicacion a
desarrollar y la relacion mostrada en la Figura 54.

Para el ejemplo de aplicacion, se considera como limitante el valor de los volumenes de barrido y se emplea el
valor del prototipo desarrollado por David Haywood, Vye = Viwe = 57,2 cm’. Empleando las ecuaciones (3.1) a (3.8) se
deduce que la presion media debe tener un valor de 19,9 bar para poder alcanzar una potencia térmica ¢, = 2,11 kW.

El trabajo a aportar por las maquinas oscilantes se deduce a partir de la relacion y = Oc / W= ¢_/ P.. En el caso del

ejemplo de aplicacion, siendo la potencia térmica de la maquina de 2,11 kW, el rendimiento de 2 y constando la
maquina de dos motores, la potencia de entrada al sistema, o lo que es lo mismo, la potencia media a ser aportada por
cada uno de los motores es de 527,5 W.

Analisis del ciclo termodinamico

Variables a definir Pautas para identificar el valor de las variables Ejemplo de aplicacion
Ratio volumen muerto, X Literatura (prototipos y maquinas existentes) X=19
T* de trabajo Ty y Tk Tw=293 K, T,=268 K

Especificaciones de la maquina a desarrollar

Potencia térmica Q'C QC =2,11kW
Volimenes de barrido . .
v v Verificacion estructural Vewe = Vawe= 57,2 cm’®
swe ¥ Vowe Posibles requerimientos de tamafo del equipo 1995
. - . . . m= 19,9 bar
Presion media Relacion entre presion media y volimenes de barrido P .
p(?), Figura 78
Rendimiento Literatura (prototipos y maquinas existentes) n=2
Potfzncia de las maquinas n=0c/ W= Qc /P, P.=5275W
oscilantes P, -
< > Presion de los cuatro ciclos termodinamicos, p(f)
Analisis de la dinamica
Variables a definir Pautas para identificar el valor de las variables Ejemplo de aplicacion
Amplitud movimiento, @ Limitaciones geométricas, ecuacion (3.3) O=150°
Inercia partes moviles, / Minimizar oscilacion P, 1=10,0241 kg m*
Potencia méquinas oscilantes, P.(¢), (Figura 64) + correccion fcamor/ 1
Frecuencia de trabajo, f

Analisis factibilidad maquinas oscilantes

Figura 66: Ejemplo de aplicacion de la metodologia de disefio propuesta
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Analisis de la dinamica

A continuacion se aportan unas pautas para la identificacion de las variables consideradas en el analisis de la
dindmica, amplitud del movimiento, @, e inercia, /. Este analisis nos ayuda a definir las méaquinas oscilantes requeridas
para traccionar la bomba de calor.

Para llevar a cabo el analisis de la dinamica, necesitamos conocer la presion debida a los cuatro ciclos
termodinamicos para poder evaluar el par y la potencia que ejerce sobre los pistones de trabajo. Antes es necesario
definir cuél es la amplitud del movimiento, @. Para poder definir esta variable, se deben considerar las limitaciones
geométricas de la configuracion objeto de estudio que limitan su valor maximo (@ < 180°) tal y como se observa en la
Figura 50. Los volimenes de barrido, ya definidos, estan relacionados con @a través de la ecuacion (3.3). Esta ecuacion
ayudara en la definicion de la amplitud del movimiento.

Una vez definido el valor de @, podemos definir el valor de la inercia, /, buscando el valor para el que se minimiza
la amplitud de la oscilacion de la potencia a entregar por la maquina oscilante tractora. De este modo, quedan definidas
las caracteristicas principales de las maquinas oscilantes: potencia media, méxima y frecuencia de trabajo, de modo que
pueda evaluarse si estas son factibles. En caso de no ser satisfactorio, se debera repetir el proceso definido.

3.4. Conclusiones

En el capitulo 3 se ha descrito el modo de trabajo de una bomba de calor Stirling oscilante y se ha desarrollado una
metodologia preliminar para su disefio. Esta metodologia se basa en un modelo termodinamico isotermo con
regenerador perfecto y en el analisis de la dindmica del sistema. Se aportan unas pautas que orientan el disefio de una
bomba de calor Stirling oscilante.

Se han obtenido las siguientes conclusiones:

1. Existe un punto de trabajo dptimo que se alcanza con un valor determinado de inercia de las partes moviles
para el que se minimiza la amplitud de la oscilacion de la potencia a entregar por la maquina oscilante tractora.

2. El punto optimo de trabajo se alcanza gracias a que las fuerzas debidas a la inercia se compensan con las
originadas por las presiones de los cuatro ciclos que componen la aplicacion.

3. Se ha desarrollado una metodologia de disefio preliminar basandose en un modelo termodinamico de primer
orden y el analisis de la dinamica del sistema.
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Capitulo 4: Respuesta del sistema ante cambios en las
condiciones de trabajo
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4.1. Introduccion

Idealmente, la propuesta de disefio planteada en el capitulo anterior deberia ser valida para las diferentes
condiciones de trabajo a las que se enfrentara la bomba de calor Stirling oscilante. Se exploran en este caso la fase de
arranque y posibles variaciones de las temperaturas de trabajo. Se pretenden identificar de este modo posibles puntos
débiles de la configuracion objeto de estudio.

4.2. Fase de arranque del equipo

La Figura 67 muestra el valor maximo de la potencia debida a la presion (P,), a la inercia (P;) y suministrado por la
maquina oscilante (P.) para un rango de frecuencias de 0 a 20 Hz. Esta figura se desarrolla a partir de los datos del
ejemplo de aplicacion mostrado en la Figura 66. Se observa como para la frecuencia de disefio, 16 Hz, la potencia
maxima a entregar por las maquinas oscilantes se encuentra en un minimo de 187 W. Sin embargo, a lo largo de la fase
de arranque la potencia maxima a entregar por los motores que traccionan la aplicaciéon pasa por un maximo a una
frecuencia de 9 Hz.
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Figura 67: Valores maximos de las potencias debidas a la presion, inercia y motor [76]

Una de las opciones para facilitar el arranque y disminuir el maximo de potencia a 9 Hz observado en la Figura 67,
consiste en complementar el volumen de trabajo con uno adicional, de modo que se reduzca el ratio de compresion. Este
sistema se emplea en el equipo de criogenia fabricado por la empresa rusa Arsenal, que viene a ser una réplica de la
maquina criogénica en fabricacion por Stirling Cryogenics y basada en el disefio de la maquina tipo A de Philips [8].

El funcionamiento del sistema de arranque de la maquina criogénica fabricada por Arsenal, empresa rusa dedicada
a la fabricacion de maquinaria estratégica para el sector militar y fuera de actividad actualmente, se basa en el
accionamiento de una valvula de arranque que une el volumen de trabajo de la maquina con una bombona auxiliar.
Cuando la maquina no estd en funcionamiento o se encuentra en la fase de arranque, esta valvula se encuentra abierta,
aumentando el volumen de trabajo. Una vez que la maquina se pone en marcha, como consecuencia del disefio de la
maquina, se incrementa la presion de una camara de aceite de la que dispone la maquina, de modo que se cierra la
valvula de arranque y se cierra la conexion entre los volimenes de trabajo y el volumen auxiliar de arranque.

La presion instantdnea del gas de trabajo al afiadirse un volumen adicional o un volumen muerto al ciclo, Vg, se
obtiene a partir de la siguiente expresion:

pO=m R IV, Ty+Vo /T, +Vy /T, 4V I T, +Vy I T+ V() T 4V I T+ Vo I T +V, /T (a1)
Las variables de la ecuacion (4.1) se describen anteriormente para la ecuacion (3.1).

En la Figura 68 se muestra como evoluciona el maximo de potencia a entregar por los motores al aumentar el
volumen de trabajo. En comparacion con la Figura 67 se observa como el maximo a 9 Hz disminuye su valor. Tal y
como se observa en la figura, el volumen de trabajo adicional se desconecta a 14,5 Hz, antes de alcanzar la frecuencia
de disefo (16 Hz). Se lleva a cabo esta desconexion a 14,5 Hz de modo que la potencia a entregar por los motores no
supere el valor maximo observado a 9Hz.
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Figura 68: Valores maximos de las potencias en la fase de arranque [76]
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La configuracion en la que se basa el presente estudio ofrece una posibilidad de arranque alternativa que evita el
uso de depositos o dispositivos adicionales. En la Figura 69 se muestran el valor maximo de potencia a entregar por el
motor para diferentes frecuencias y amplitudes de movimiento.
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Figura 69: Valores maximos de las potencia, propuesta arranque alternativa [76]

Se observa en la Figura 69 como para bajas amplitudes de movimiento el maximo de potencia a entregar por los
motores disminuye. Observada esta tendencia, se propone la siguiente estrategia de arranque: inicialmente se emplea
una amplitud de movimiento pequefia aumentando la frecuencia hasta alcanzar el minimo identificado en la Figura 69
con el niimero 1. A partir de esta posicion, se incrementa la amplitud del movimiento mientras que a su vez se reduce la

frecuencia de trabajo.

Se resume esta estrategia de arranque en la Tabla 7, donde se muestran los valores de potencia a entregar por la
maquina oscilante en las posiciones identificadas en la Figura 69. Se muestra en esta tabla también el valor de la

potencia pico a entregar en las situaciones intermedias.

Tabla 7: Resumen estrategia de arranque

Posicion  f[Hz] O[]  Wpen [W] Wy [W]  Situacion Wy [W]
0 0 0 0 0 01 214,5
1 62 5 232 48,4 152 <100
2 44 10 32,8 69 253 <100
3 36 15 40,4 85,3 354 <100
4 16 75 90 187
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4.2.1. Variacion de las temperaturas de trabajo

El comportamiento de la bomba de calor Stirling se ve afectado en caso de que las temperaturas de trabajo difieran
de las empleadas para el diseflo del equipo. En la Figura 70 se muestra la relacion entre presion de carga y volumen de
barrido para los siguientes dos casos: identificado con el numero 1 ¢l caso del ejemplo de aplicacion e identificado con
el numero 2 un caso en el que se ha modificado la temperatura del foco caliente a 303 K; el resto de variables se
mantienen constantes en los dos casos. La figura se obtiene a partir del analisis isotermo, empleando las ecuaciones
(3.1) a (3.8) y manteniendo constante la potencia media de entrada en un valor de 90 W. Como consecuencia de variar
las temperaturas de trabajo, la eficiencia del equipo también se ve alterada.
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O T,=293 K, T,=268K, fjcamor=11,72

T=303 K, T,=268K, /jCamo= 8,65

20 40 60 80 100 120
V_ [em?]

swe

Figura 70: Influencia de la T* en la relacion entre p, Y Vwe [76]

En la Figura 71 (a) se identifica la situacion de disefio inicial con el numero 1, y en la Figura 71 (b), con el nimero
2, la nueva situacidon como consecuencia de variar la temperatura del foco caliente. Esta situaciéon provoca que el par
debido a la inercia y presion se descompensen. Existen dos posibilidades para alcanzar nuevamente una situacién en la
que inercia y presion se compensen ante la variacion de las temperaturas de trabajo: la primera consiste en modificar la
presion media y la frecuencia de trabajo; la segunda en modificar la inercia de las partes moviles para que vuelvan a
compensarse el par debido a inercia y presion.

Primera opcion: modificar presion media y frecuencia de trabajo

El punto 1 en la Figura 71 (a) muestra la situacion de disefio. Tal y como se observa, siendo la frecuencia de trabajo
16 Hz, la potencia maxima a suministrar por la maquina oscilante se encuentra en minimo y por lo tanto en un punto
optimo. El punto 2 en la Figura 71 (b) muestra que al cambiar las temperaturas de trabajo, la maquina oscilante debe
aportar un par maximo mayor. La presion media se ha disminuido para poder mantener constante la potencia media
suministrada por la maquina oscilante, de modo que en esta nueva situacion la inercia y la nueva presiéon no se
compensan. Como consecuencia, la potencia maxima a ser aportada por la maquina oscilante aumenta. Se resume en la
Tabla 8 las diferencias entre las situaciones 1 y 2.

Tabla 8: Comparacion de las potencias media y pico para las situaciones planteadas

Situacion Th [K] Tk [K] Pm [bar] f[HZ] sze [Cm3] Wmean [W] Wpeak [W]

1 293 268 19,9 16 57,2 90 187
2 303 268 14,5 16 57,2 90 690
3 303 268 14,5 13,5 57,2 75 165
4 303 268 16 14,5 57,2 90 190
5 303 268 14,5 16 57,2 90 188
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Figura 71: Valores maximos de las potencias debidas a la presion, inercia y motor [76]

Una posible opcion para poder reducir el aumento de potencia maxima observado en la situacion 2 de la Figura 71
(b) podria ser disminuir la frecuencia de trabajo, esta opcion se representa con el nimero 3. Tal y como se muestra en la

Tabla 8

, aplicando esta solucién, la potencia media a suministrar queda bastante por debajo de la de disefio no

aprovechando la maquina oscilante.

Una mejor opcion seria encontrar una nueva combinacion de presion media del ciclo y frecuencia en la que la
potencia media suministrada por la maquina oscilante sea la de disefio y su potencia pico se minimice. Esta solucion se
representa como 4 en la Figura 72 (a) y en la Tabla 8. Esta seria la primera opcion planteada para alcanzar nuevamente
una situacion en la que inercia y presion se compensen ante la variacion de las temperaturas de trabajo

Segunda opcion: modificar inercia

La segunda opcion se basaria en modificar la inercia del sistema. Esto seria posible modificando un posible volante
de inercia. Esta situacion se representa como 5 en la Figura 72 (b) y en la Tabla 8.

5000

4000

Power [W]

3000

2000

1000

[} A
— 5000
® 2
/ 2 4000
o
P =¥}
1
3000
P 7
2000 P
-
L PP P
P 1000 p”
/ ) :
- 0 -
0 5 10 15 20 0 5 10 15 20
Frequency [Hz] Frequency [Hz]
(@) (b)

Figura 72: Valores maximos de las potencias debidas a la presion, inercia y motor, opciones propuestas [76]

4.3. Conclusiones

En el presente capitulo se ha estudiado como afectan en el funcionamiento de la bomba de calor Stirling oscilante

posibles

condiciones de trabajo como son la fase de arranque y variaciones en las temperaturas de trabajo. Se han

obtenido las siguientes conclusiones:

1.

Se ha propuesto una metodologia de arranque que consiste en una secuencia en la que se varian la frecuencia
de trabajo y la amplitud del movimiento.

En el caso de una variacion de las temperaturas de trabajo, se propone modificar la combinacion de presion
media del ciclo y frecuencia de modo que la potencia media suministrada por la maquina oscilante sea igual a
la prevista en el disefio y la potencia pico se minimice.
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5.1. Introduccion

La correcta modelizacion de los diferentes componentes de un equipo Stirling es fundamental para garantizar la
fiabilidad de una herramienta de disefio. Los intercambiadores de calor se identifican como el componente que en
mayor medida afecta al rendimiento y costo del conjunto [34]. Actualmente no se dispone de correlaciones validas para
el calculo de la caida de presion y transferencia de calor bajo las condiciones de flujo oscilante que se dan en estos
intercambiadores [78]. Ante esta situacion, la practica comun para caracterizar estos fenomenos ha sido el empleo de
correlaciones derivadas para flujo unidireccional en estado estacionario [34, 36]. Diferentes autores sefialan la
necesidad de nuevas correlaciones para determinar estas cantidades al modelar los motores y bombas de calor basadas
en la tecnologia Stirling [63, 79].

En el presente capitulo se derivan numéricamente correlaciones validas para la tipologia de flujo encontrada en los
intercambiadores Stirling, de modo que puedan ser implementadas en futuras metodologias y herramientas de calculo.
Se emplea para ello una herramienta comercial de dindmica de fluidos computacional. Se evalian cuatro modelos
turbulentos diferentes basados en el promediado de Reynolds de las ecuaciones de Navier-Stokes, también conocidos
como modelos RANS ‘Reynolds-Averaged Navier-Stokes equations’: k—¢ estandar de Launder y Spalding, k—¢ de bajo
numero de Reynolds de Lam-Bremhorst, SST k—w SST (Shear-Stress Transport) y RSM (Reynolds Stress Model). Se
emplea también un modelo laminar. Se evalia la capacidad de los modelos de turbulencia seleccionados para capturar
con precision las caracteristicas del flujo oscilante, comparando los resultados numéricos con datos experimentales
obtenidos de la literatura existente. Se evalua el intercambio de calor y la caida de presiéon y se derivan nuevas
correlaciones teniendo en cuenta las caracteristicas dimensionales y el rango de trabajo de los intercambiadores de calor
empleados en la tecnologia Stirling: 100 < Re,, < 600, 4y < 600, > 761 and 40 < L/D < 120.
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5.2. Descripcion matemadtica del problema

La Mecanica de Fluidos Computacional es la ciencia dedicada a la obtencion del campo de velocidades del fluido,
asi como los flujos de calor y de masa, mediante la resolucion numérica de las ecuaciones de conservacion. Estas
ecuaciones estdn basadas en las leyes universales de conservacidon: conservacion de la masa, conservacion de la
cantidad de movimiento y conservacioén de la energia.

Conservacion de la masa

El principio de la conservacion de la masa o de la continuidad nos dice que la masa no se puede crear ni destruir
durante un proceso. La ecuacion (5.1) es la forma general de la ecuacion de la conservacion de la masa, es valida para
flujos incompresibles y compresibles y es obtenida empleando la aproximacion de Euler. El primer término representa
la razén de cambio en el tiempo de la densidad del volumen de control y el segundo término, el cambio neto de flujo
masico que cruza el elemento a través de la superficie de control por unidad de volumen.

%—/:+V(pr7)=o (5.1)

Donde p es la densidad del fluido y V es el vector de la velocidad del flujo. Para un sistema de coordenadas
cartesianas, la Eq. (5.1) toma la siguiente forma:

0p 0 N O N O N
&+&ﬂw+wmﬂ+(m00 (5.2)

I7=uf+v]'+wk

v

: Control volume

Pudy dz—— = =8 o [{JH-F RN /?rrld.\'l dv dz

ax

bmmm o I > ¢

Figura 73: Entrada y salida de flujo masico en un volumen de control a lo largo del eje x [80]

En la Figura 73 se muestra esquematicamente la Eq. (5.2) aplicada a un volumen de control. En el caso de
considerarse que el fluido es incompresible (la densidad se mantiene constante), la Eq. (5.2) se convierte en:

ou  dv  ow _

Rkl 53
ax oy oz -3)

Conservacion de la cantidad de movimiento

La aplicacion de la segunda ley de Newton en un fluido pasando a través de un volumen de control resulta en:
@+V(pf/’f/’)=—Vp+V(;)+ pf+F 54

Donde p representa la presion, T el tensor de viscosidad, y p f y F las fuerzas internas y externas respectivamente.
Empleando la notacion de tensores compacta, el tensor de viscosidad se define del modo siguiente:

92



MmN ca

- , . . . MONDRAGON centro
Analisis numérico del flujo oscilante UNIBERTSITATEA  stirling

= au,.+8uj —25 du, ss
ax, ox, 3 7ox, (5-5)

i,j,k=1,2,3

El operador J;; (delta de Kronecker) es funcion de i y j. Vale 1 en caso de que i y j sean iguales y 0 si son
diferentes; u es la viscosidad dindmica.

Conservacion de la energia

El balance de energia para un sistema que pasa por un proceso se expresa como Egjiga - Eentrada = AFsistema, 10 Cual
indica que el cambio en el contenido de energia de un sistema durante un proceso es igual a la diferencia entre la
entrada y salida de energia [48].

5.2.1. Modelos de turbulencia

La turbulencia esta caracterizada por tener velocidades fluctuantes. Estas fluctuaciones mezclan las cantidades de
transporte como la cantidad de movimiento o energia y causan que estas mismas cantidades varien. Como estas
fluctuaciones se pueden dar a muy pequefias escalas y a altas frecuencias, son muy costosas de simular numéricamente.
Para poder hacerlo, las ecuaciones de estado pueden ser promediadas en el tiempo, en conjunto (ensemble-average),
modificadas o manipuladas para despreciar las escalas pequeiias. Estos procedimientos resultan en un conjunto de
ecuaciones que numéricamente son menos costosas de resolver. Sin embargo, las ecuaciones modificadas afiaden
variables desconocidas. Los modelos de turbulencia nos ayudan a solucionar estas nuevas variables desconocidas en
términos de cantidades ya conocidas

Definicion de turbulencia

Tanto en la naturaleza como en aplicaciones ingenieriles nos encontramos con flujos turbulentos. La turbulencia
por naturaleza es irregular, altamente difusiva y ocurre generalmente a altos numeros de Reynolds. La complejidad
fisica de este tipo de flujos es consecuencia de un amplio espectro de remolinos con interacciones no lineales entre
ellos. Debido a esta situacion, obtener una solucidon numérica se hace extremadamente exigente en términos de
precision del método de discretizacion y del refinamiento de la malla empleada.

Para poder representar matematicamente el comportamiento fluctuante del fluido, se descomponen en un campo
medio y en otro fluctuante las cantidades que definen el estado del fluido como la velocidad y presion, tal y como se
muestra en la Figura 74.

' p=p+p

u=u+u

% il St

(a) Velocidad (b) Presion

Figura 74: Componente media y fluctuante de las variables turbulentas [80]
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5.2.2. Ecuaciones de Navier-Stokes promediadas de Reynolds (RANS)

Otro contribucion importante de Reynolds, ademas de la introduccidon de un parametro para conocer la transicion
de flujo laminar a turbulento, nimero de Reynolds, fue el desarrollo de las ecuaciones de Navier-Stokes promediadas de
Reynolds (RANS) que introduce el concepto de tensiones de Reynolds.

El promediado de Reynolds descompone las variables de las ecuaciones instantineas de Navier-Stokes en una
componente media y una fluctuante. Por ejemplo, para la velocidad en el eje x, las componentes seran:

u=u+u' (5.6)

Donde u y u” son las componentes media y fluctuante respectivamente. Si se sustituyen las expresiones de las
propiedades escalares del fluido en las ecuaciones de continuidad y del momento, obtenemos las ecuaciones
promediadas, que usando la forma de tensor cartesiano, se escriben del modo siguiente:

g  d , _
3 o ) (57)
3 J op o | (ow, o, 2 aw) 9 ( —r
—(pw;) + —\pwu;) = - +— +—L =26 —L |+ — - puiu’; 5.8
a7 ox, i) o oMo oy 3o, axj( o) -9
., —
Aceleracién local Acemmva Gradiente presion Fuerzas viscosas Esfuerzos Reynolds

Las ecuaciones (5.7) y (5.8) son respectivamente las ecuaciones de continuidad y momento y se conocen como las
ecuaciones de Navier-Stokes promediadas de Reynolds (RANS). Se puede observar como la turbulencia ha producido
un término adicional que representa el efecto de la misma. Este término, denominado “Esfuerzos de Reynolds”, tiene
que ser modelado, ya que introduce al sistema de ecuaciones mas variables sin aportar ecuaciones adicionales. A esta
situacion se le denomina “problema de cierre de la turbulencia”.

Para poder darle una solucion al problema o “cerrar” el sistema de ecuaciones se emplea la hipotesis de
Boussinesq que relaciona las tensiones de Reynolds con los gradientes de la velocidad media:

p— ow, ou;| 2 o,
T puit =) S +87 B P+, . &y (5.9)
J i J

Donde u, es la viscosidad dinamica turbulenta o de Eddy. La ventaja de aplicar la hip6tesis de Boussinesq es el
relativo bajo costo computacional relacionado con la viscosidad dinamica. La desventaja es que asume la viscosidad
turbulenta como un escalar isotropico. Por ejemplo, los modelos turbulentos k—e y k&—w SST descritos a continuacion, y
considerados en el presente trabajo de investigacion, solucionan mediante la hipoétesis de Boussinesq el problema de
cierre de la turbulencia.

El modelo tuburlento RSM (Reynolds Stress Model), también considerado en el presente trabajo de investigacion,
emplea siete ecuaciones para el calculo de la viscosidad dindmica turbulenta. Este modelo trata de resolver las
ecuaciones del transporte para los esfuerzos de Reynolds. Esto significa introducir varias ecuaciones de transporte para
todas las tensiones de Reynolds y por lo tanto un mayor coste computacional. El modelo, por lo tanto, no se basa en el
concepto de viscosidad isoentropica de Eddy.

Se describen a continuacion los cuatro modelos turbulentos considerados en el presente trabajo de investigacion:
k—e estandar de Launder y Spalding, k—¢ de Lam-Bremhorst para bajos numeros de Reynolds, &~w SST (Shear-Stress
Transport y RSM (Reynolds Stress Model).
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5.2.3. Modelo k—¢ standard

Las ecuaciones de transporte para obtener el valor de la energia cinética turbulenta & y su coeficiente de disipacion

£ Son:
d 0 _ 0 M, | ok 2
= e N=—"_ L B skl NG S°— (5.10)
9 9 _ 9 4y | 0e £ o E .11
P (pe)+ % (pa;) = a, H‘”agj axj}qg k(Gk +C3.G,)-Cyp p

En las ecuaciones (5.10) y (5.11), G, representa la generacion de energia cinética turbulenta debida a los
gradientes de la velocidad media. Para evaluar el valor de G de un modo consistente con la hipotesis de Boussinesq se
emplea la siguiente ecuacion:

G, =14,S* (5.12)

Donde S es una medida escalar del tensor de deformacion que puede obtenerse de:

S=25;8; (5.13)

Donde S;; queda definido del modo siguiente:

_ 1| om; om

El valor de viscosidad dindmica turbulenta o de Eddy, u, para el modelo turbulento k—¢ propuesto por Launder y
Spalding [32] se obtiene combinando k y ¢ del modo siguiente:
2
ty = pC,— (5.15)
€
En el presente trabajo de investigacion, se consideran los valores estandares para los coeficientes considerados en
el modelo [81]. El dominio se divide en dos regiones en funcion del nimero turbulento de Reynolds, ecuacion (5.16).
En la region completamente desarrollada (Re,>200) se emplea el modelo k—¢ estandar. En las cercanias de la pared se
emplea el modelo de una ecuacion de Wolfstein [82].

Re,=pylk/u (5.16)

Donde y es la distancia a la pared. El modelo k-¢ presenta una serie de desventajas: en primer lugar, la energia
cinética turbulenta se sobreestima en las regiones donde el flujo incide sobre obstaculos y se separa, asi como en las
zonas donde se vuelve a unir. Tampoco reproduce adecuadamente los flujos de recirculacion que se dan a sotavento de
los obstaculos.

El modelo turbulento k—¢ es uno de los mas populares en el ambito industrial, ya que es un modelo robusto y
econdmico desde un punto de vista computacional. El modelo es valido unicamente para flujo completamente
turbulento, y suele ser empleado para explorar flujos sencillos o para obtener una solucién inicial. También se emplea
como base de célculo para obtener una solucion a emplearse como condicion inicial en modelos mas complejos.
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5.2.4. Modelo turbulento k—¢ Lam-Bremhorst para bajos niumeros de Reynolds

El modelo turbulento para bajos nimeros de Reynolds k—¢ de Lam-Bremhorst [81] proporciona dos funciones
adicionales (f,y /), que permiten que la ecuacion de disipacion pueda integrarse hasta la pared. La viscosidad turbulenta
es amortiguada en las cercanias de la pared (f,), de modo que su valor se aproxima a cero.

Este modelo comparte la ecuacion de energia cinética turbulenta, &, con el modelo k—¢. La ecuacion de disipacion
empleada es la siguiente:

0 d, _\ 0 U, | oe £ g2
—\pe)+—\pau; )=— +— |=— |+ C . f, —u,S -C — 5.17
-, (pe) ™ (par;) % Hu o ] > } efu T HS” = Cocfop— (5.17)
La viscosidad dindmica turbulenta se obtiene a partir de:
kz
/u[=pc|,1fp? (518)

La funcion de amortiguamiento (f,,) puede ser obtenida a partir de la siguiente ecuacion:

fi= (1—e‘°’°“’5’“y )Z(1+20,5/Ret) (5.19)

Donde los numeros turbulentos de Reynolds (Rey, Re;) pueden obtenerse a partir de las siguientes ecuaciones:

1/2
Re, ke (5.20)
U
kzp
Re, =; (5.21)

Donde y en la ecuacion (5.20) es la distancia a la pared. Las funciones adicionales (f;, f;) se obtienen a partir de
las siguientes ecuaciones:

3
0,05
o142 (5.22)
s ( I3 j
—Re;2
Jo =1—e( ‘ ) (5.23)

Las hipotesis empleadas en el desarrollo del modelo turbulento k—¢ Lam-Bremhorst para bajos numeros de
Reynolds hacen que sea valido para modelar la transiciéon entre régimen laminar y turbulento. También es capaz de
modelar la region cercana a la pared. En el presente trabajo de investigacion, se consideran los valores estandares para
los coeficientes considerados en el modelo [83]. Se extiende la informacion en torno a los detalles del modelo en Lam y
Brembhorst [83].

5.2.5. Modelo turbulento k—w SST

El modelo turbulento &—w SST (Shear-Stress Transport) es una variacion del modelo turbulento k—w. Este modelo
combina el modelo k—® con una versiéon modificada del modelo k—¢: para las zonas cercanas a la pared, se emplea el
modelo A~ y para las zonas lejanas a la pared la version modificada del modelo k—¢. Ambos modelos se combinan con
una funcidn cuyo valor es la unidad en las cercanias a la pared y cero lejos de la pared.

La energia cinética turbulenta, k, y el ratio de disipacion especifico, w, en el caso del modelo k—w SST, Shear-
Stress Transport, desarrollado por Menter [84], se obtienen de las siguientes ecuaciones del transporte:
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—(po)+—\part;,|=—| I, — |+G,-Y,
o (p ) axj ‘1) axl l: ® axj :| o 1o (5.25)

En las ecuaciones (5.24) y (5.25) G, y G, representan la generacion de k y o debida a los gradientes de la
velocidad media; Y, y Y, es la disipacion de £y @ debida a la turbulencia y I, y I, representan la difusion de bk y @
respectivamente.

Los términos de difusion se obtienen a partir de las siguientes ecuaciones:

H,
Iy =u+—+
AT (5.26)
H,
r,=u+—+
o=H o, (5.27)
Definiéndose o,y o, del modo siguiente:
o 1
k _
iR + =5 (5.28)
Or1 Opp
o = 1
[ —
A 1-6 (5.29)
Ow1  Ow2

Donde los subindices uno (1) y dos (2) indican el valor de la constante para las capas interna y externa
respectivamente. La viscosidad turbulenta se obtiene a partir de:

M=
@ ma){l SFZ} (5.30)

Las funciones F; y F, son las que nos sirven para combinar las capas interna y externa. Se puede encontrar
informacion ampliada sobre este modelo turbulento en [84]. En el presente trabajo de investigacion se consideran los
valores estandares para los coeficientes considerados en el modelo [84].

El modelo turbulento A~ SST es una combinacion del modelo k—¢ en la region completamente desarrollada y del
modelo del modelo A~ en las cercanias de la pared. Este modelo no emplea funciones de pared (wall-functions), y
suele ser preciso en la resolucion del flujo cercano a la pared. Suele presentar problemas de convergencia, por lo que
suele recomendarse partir de una solucién obtenida a partir de los modelos k—¢ 0 k—m.

5.2.6. Modelo turbulento RSM, Reynolds Stress Model

El modelo turbulento RSM o de tensiones de Reynolds (RSM, Reynolds Stress Model), fue desarrollado por
Launder [85]. Este modelo utiliza una ecuacion para cada uno de los tensiones de Reynolds (6 ecuaciones en tres
dimensiones), y otra ecuacion adicional para la disipacion de la energia turbulenta cinética, lo que aumenta la necesidad
de recursos computacionales. En comparacion con los modelos basados en la hipdtesis de Boussinesq que asumen la
viscosidad turbulenta como un escalar isotropico, este modelo mejora la descripcion de flujos anisotropicos. Como
desventaja, este modelo requiere de un mayor coste computacional.
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La ecuacion del transporte para el modelo RSM es la siguiente:

ul'u']) +%(puku:u;)=%[pu iy + p (é'k]ul + 0, u )] aa { aak (ﬁ)}

Local time derivative

C;=Convection Dy ;;=Turbulent diffusion Dy ;=Molecular diffusion

(5.31)

Tau — aui au au au, Bu' _
—p(uiukﬁ"ruluk BXk]+ [ax "ra—xz. —2ﬂ$$—2pgk(u ,km+uu g/km)

Jj i

Fy= Stress production ¢;=Pressure strain €;=Dissipation

F;=Production by System rotation

Entre los diferentes términos considerados en la ecuacion (5.31), C; D.; P; y Fj no requieren ninguna
modelacion. Los términos Dy, Gy, ¢; v &; deben ser sin embargo modelados para poder cerrar el sistema de
ecuaciones. Se puede obtener mds informacion de este modelo turbulento en [85].

5.3. Descripcion del modelo numérico

Para el desarrollo del modelo numérico se emplea el programa comercial Fluent ® [87]. Se describen a
continuacion las caracteristicas del modelo desarrollado.

5.3.1. Descripcion geométrica y propiedades del fluido

La geometria considerada debe representar los intercambiadores de calor empleados en la tecnologia Stirling. De
acuerdo al estudio llevado a cabo por Seume y Simon [50], los intercambiadores de calor empleados en la tecnologia
Stirling se encuentran dentro del rango 40 < L/D < 120. Identifican también que la geometria mas empleada son los
ductos circulares.

Siguiendo las conclusiones de Seume y Simon [50], en el presente trabajo de investigacion se consideran ductos
circulares y un rango 40 < L/D < 120. La geometria queda definida mediante dos variables: la longitud del ducto (L) y
su didmetro (D) y se representa mediante un modelo axisimétrico. Se muestra en la Figura 75 un esquema que describe
la geometria del modelo.

Se consideran constantes las propiedades del fluido. En el presente trabajo de investigacion se considera como
fluido de trabajo nitrégeno con las propiedades mostradas en la Tabla 9.

Tabla 9: Propiedades del fluido de trabajo

Densidad, p [kg/m’] 1.225

Viscosidad dinamica [Pa.s] 1.79E-5
Capacidad calorifica, cp [J/kg.K] 1.01E3
Conductividad, £ [W/m.K] 2.42E-2

5.3.2. Condiciones de contorno

El flujo oscilante se modela mediante una condicion de contorno de velocidad oscilante (), con una amplitud U,
de acuerdo a la ecuacion:

u(wt)=Uysen(wt) (5.32)

El valor absoluto de la expresion (5.32) se impone en el extremo izquierdo del dominio cuando sen(wt) es
positivo; cuando sen(wt) obtiene un valor negativo, su valor absoluto se impone en el extremo derecho del dominio tal y
como se muestra en la Figura 75.

Como condiciones de contorno de turbulencia, se aplican las siguientes expresiones para obtener el valor de la
energia cinética turbulenta, &, y su disipacion, ¢, en la entrada y salida:
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=2 [w(w)TI)?
=7 @ (5.33)
K32
£=0,09"* = (5.34)
0,07D
Donde 77 es la intensidad turbulenta que se obtiene a partir de la siguiente expresion:
TI=0,6Re /8 (5.35)
L

u(ot) — sen(ot) =0 u(ot) — sen(ot) <0

k ¢

Figura 75: Esquema modelo numérico

5.3.3. Generacion de la malla

Para poder obtener resultados precisos, es necesario un refinamiento de la malla en la cercania a la pared de modo
que se resuelva la capa limite al completo. La capa limite de un fluido es la zona donde el movimiento de éste es
perturbado por la presencia de un s6lido con el que estd en contacto. La capa limite se entiende como aquella en la que
la velocidad del fluido respecto al s6lido en movimiento varia desde cero hasta el 99% de la velocidad de la corriente no
perturbada. La presencia de paredes afecta al comportamiento del fluido. Esto es debido a que el flujo turbulento esta
dominado por fuerzas de inercia, y por tanto, ante la apariciéon de un elemento fijo se producen altos gradientes de
velocidad. Es necesario efectuar una representacion de dicha capa limite de manera precisa para obtener una buena
prediccion de los flujos turbulentos delimitados por paredes. La capa limite se divide en tres zonas: (1) subcapa viscosa,
(2) capa de transicion y (3) region turbulenta.

La longitud adimensional y" se utiliza para determinar el refinamiento necesario de la malla en la zona cercana a la
pared. Al tratarse de una longitud adimensional, independientemente de las condiciones del flujo o del espesor de la
capa limite, el mismo valor de y" se encontrara siempre en la misma zona proporcional de la capa limite [80].

Los requerimientos de malla en la zona cercana a la pared son: el elemento de malla mas cercano a la pared debe
obtener un valor y* = 1 y se deben considerar consideran al menos 15 elementos para la subcapa viscosa y la capa de
transicion [87]. El espesor de estas dos capas tiene un valor de y" = 60 tal y como se muestra en la Figura 76.

¥
0

y+: 1

Zona 1: }'+ =60.m=>15
Subcapa viscosa v capa
de transicion

altura

e =altrs, * S

Zona2:n>27

Region completamente
turbulenta v capa externa

altura,

ancho = 1.5 altura,

Figura 76: Esquema de procesado de la malla [52]
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Se desarrolla la malla empleando elementos cuadrilateros de cuatro nodos por elemento siguiendo el esquema
mostrado en la Figura 76. El primer elemento de la malla se dimensiona para obtener un valor de y" = 1. Se consideran
al menos 15 elementos para la subcapa viscosa y la capa de transicion (zona 1 en la Figura 76, y* < 60). El resto de la
geometria se malla de modo que el niimero total de elementos radiales sea igual o mayor que 27. Los elementos
longitudinales se dimensionan de modo que su anchura sea 1,5 veces la altura del elemento en el eje axisimetrico.

5.3.4. Métodos numéricos empleados y criterios de convergencia

Las ecuaciones de la conservacion de la cantidad de movimiento y de la continuidad se resuelven secuencialmente
junto con las ecuaciones de transporte empleando el esquema de interpolacion de presion PRESTO! y el algoritmo
SIMPLER de Patankar [84]. Se emplea un esquema de discretizacion de segundo orden “upwind” para las ecuaciones
del momento. Se considera un valor de 1E-7 como criterio de convergencia para las componentes de velocidad y para la
ecuacion de continuidad.

Los resultados presentados en el presente trabajo se obtienen tras computar un total de 6 ciclos y considerando un
total de 200 pasos por ciclo. Se observa que a partir del 6° ciclo computado los resultados no varian.

5.3.5. Analisis de sensibilidad de la malla

Se comprueba la independencia de los resultados respecto de la malla empleada del modo siguiente: una primera
malla es generada a partir del procesado de malla propuesto en la Figura 76, seguidamente una nueva malla es generada
aumentando la densidad de malla aproximadamente un 20%. Se considera una convergencia de la solucion cuando un
incremento en la densidad de malla del 20% hace variar el resultado computado en un valor inferior al 2%.

Los resultados correspondientes al analisis de la sensibilidad de malla se muestran en la Tabla 10, donde se evalua
el esfuerzo cortante en la pared, z,,. Su valor depende de la velocidad del fluido (u) y de la distancia a la pared (y):

T =ﬂa—u
e (5.36)

La malla para el caso D ha sido obtenida mediante el proceso de mallado presentado anteriormente. Se observa
como para este caso y los anteriores (C y B) un aumento de la densidad de malla de un 20% incurre en una variacion del
resultado inferior al 2%. Se comprueba de este modo que el resultado obtenido con el proceso de mallado propuesto es
independiente de la malla.

Tabla 10: Analisis de sensibilidad de la malla

Caso N° elementos radiales Incremento densidad malla 7w [N/m?] Variacién resultado
A 14 1,0412
B 20 42% 1,0465 0,51%
C 25 25% 1,0510 0,43%
D 30 20% 1,0566 0,53%
E 38 26% 1,0594 0,26%
F 45 18% 1,0605 0,1%
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5.4. Flujo oscilante laminar

Con el objeto de validar el modelo numérico, se evalua la prediccion de flujo oscilante laminar comparandose los
resultados computados con la expresion analitica obtenida por Womersley [55] y validada experimentalmente por
Akhavan [57]. En la Figura 77 (a) y (b) se muestra con linea continua el perfil de velocidad para un flujo oscilante
laminar de acuerdo con la expresion analitica de Womersley [55] y en puntos se presentan los datos computados. Se
presentan las siguientes dos condiciones Re, = 66,6 con 4y =10, y Re, = 302,2 con Ay= 5.

Se observa que para estos valores de Re,, y A la variacion de la velocidad es progresiva, indicando que el régimen
es laminar. Se observa que los datos computados con los diferentes modelos turbulentos evaluados son similares, y se
comportan de modo muy aproximado a los definidos por la expresion de Womersley validandose asi el modelo
numérico propuesto para condiciones de flujo oscilante laminar. Los resultados mostrados en la Figura 77 (a) y (b) se
obtienen empleando el modelo laminar que se sugiere para modelar flujo oscilante completamente laminar como
modelo efectivo desde un punto de vista de gasto computacional.

. Datos computados
—  Solucién analitica [55]

1.2 12

0,6 0.6

u/tmax 0

ultmax 0

-0,6 -0.6

-0.5 -0,25 0 0,25 0,5 -0,5 -0,25 0 0,25 0,5
rD D

(a) Reo= 66,6 y Ao= 10 (b) Reo=3022y 4y=5

Figura 77: Comparativa de perfiles de velocidad [52]

5.5. Flujo oscilante transitorio

Con el objetivo de evaluar cual de los modelos considerados en el presente estudio es capaz de modelizar con
mayor precision las caracteristicas del flujo transitorio encontrado en los intercambiadores Stirling, se comparan perfiles
de velocidad computados con datos experimentales de Zhao y Cheng [60]. Se muestra en la Figura 78 y en la Figura 79
la comparativa de los perfiles de velocidad para las siguientes condiciones de flujo transitorio [60]: Re,= 66,6 con 4y =
97 vy Re,, = 302,2 con A, = 47,3 respectivamente. Los datos experimentales se muestran con linea continua y los datos
computados en discontinua.

Tal y como se observa en los datos experimentales, la fluctuacion tiene una mayor intensidad en las cercanias de la
pared, /D = 0,475, indicando que la turbulencia se genera en esta region. En la fase de aceleracion, el flujo es laminar,
mientras que torna turbulento cuando decelera.

En primer lugar, se examinan los resultados obtenidos con el modelo estandar &~ mostrados en la Figura 78 (a) y
en la Figura 79 (a). Este modelo no es capaz de reproducir ningun tipo de transicion. De acuerdo con los datos
experimentales, la transicién de flujo laminar-turbulento ocurre para un angulo aproximado de 90°, mientras que de
acuerdo a este modelo, la velocidad no sufre ninglin incremento abrupto que indique la aparicién de la turbulencia.
Resultados similares fueron observados por Ahn e Ibrahim [64]. En la derivaciéon del modelo k—¢ estandar, se asume
que el flujo es completamente turbulento, por lo que no es valido para describir un flujo en transicion.
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En el caso del modelo &—¢ de Lam-Bremhorst para bajos nimeros de Reynolds, las hipdtesis empleadas en su
desarrollo hacen que sea valido para modelar la transicion y la region cercana a la pared. En la Figura 78 (b) y en la
Figura 79 (b) se observa que este modelo reproduce la transicion para un angulo de 75°. Esta transicion puede ser
observada también en la Figura 80 (b). Se observa en esta tltima figura también una amplitud mayor de la energia
cinética k cerca de la pared indicando inestabilidades generadas en el entorno de la pared. Esta transicion se predice con
antelacion a lo observado con los datos experimentales. Resultados similares fueron publicados por Kohler [63]. Los
resultados indican que la aceleracion mantiene el fluido laminar hasta un rango muy elevado; el modelo turbulento falla
en la modelizacion de este flujo y lo reproduce como turbulento.

El modelo turbulento A~ SST se comporta de modo similar al modelo k—¢ de Lam-Bremhorst para bajos niimeros
de Reynolds, con la diferencia de que la transicion se predice antes aun en la zona de aceleracion desvidndose mas que
el modelo anterior de los resultados experimentales. Se muestran los resultados obtenidos en la Figura 78 (¢) y en la
Figura 79 (c). Los resultados obtenidos indican que este modelo no reproduce correctamente la transicion laminar-
turbulento.

Los tres modelos presentados hasta el momento estdn basados en el concepto de viscosidad de Eddy que
contempla la hipdtesis de turbulencia iso-entropica. Esta hipotesis no se cumple en casos de bajo nlimero de Reynolds
cuando la zona afectada por la pared y la zona externa se encuentran proximas. Un modo de verificar si la hipdtesis de
turbulencia iso-entropica se cumple es comparar los valores de la componente fluctuante de la velocidad en la direccion
radial y axial. De acuerdo con los datos experimentales de Seume [59], en condiciones de flujo oscilante, para el flujo
fuera del efecto de la pared, la hipdtesis de turbulencia iso-entrépica se cumple. En la zona cercana a la pared, sin
embargo, la componente axial de la fluctuacion llega a doblar el valor de la componente radial. Akhavan [57] observo
resultados similares en sus datos experimentales. En base a estas apreciaciones, se observa necesario tener en cuenta la
anisotropia de la turbulencia. El modelo turbulento RSM, Reynolds Stress Model, se afiade al analisis, ya que considera
las diferentes componentes de la turbulencia (turbulencia anisotropica).

Se observa en la Figura 78 (d) y en la Figura 79 (d) que el modelo RSM reproduce correctamente la transicion del
flujo laminar-turbulento. Durante la fase de aceleracion, los datos experimentales indican un bajo nivel de turbulencia y,
en comparacion en los datos computados, se observa una progresiva evolucion de la velocidad, indicando que el
régimen es laminar. Una vez superada la velocidad méxima, los datos experimentales indican un claro aumento de la
turbulencia, y los datos computados predicen también un aumento de la velocidad y de la energia cinética turbulenta,
indicando una transicion. Se observa también en la Figura 80 (d) que la turbulencia es mayor en la zona cercana a la
pared que en el centro de la seccion.
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Figura 78: Comparativa de perfiles de velocidad Re,= 66,6 y Ag=97 [52]
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Figura 80: Energia cinética turbulenta computada [m?/s?], Re, = 66,6 y 4y = 97 [52]

La Figura 81 presenta los vectores de velocidad de acuerdo a las tensiones de Reynolds en las fases de aceleracion
y deceleracion para el caso Re, = 66,6 y 4y = 97. Durante la fase de aceleracion (6 = 60°) se obtiene un menor valor de
las tensiones de Reynolds indicando una laminarizacion. En la fase de deceleracion (6 = 120°) los valores mas elevados
de la tension de Reynolds se obtienen en el entorno de la pared.

0=060"

4,5e-2

Figura 81: Vectores de velocidad con colores segtn las tensiones de Reynolds, Re, = 66,6 y Ao =97 [52]

Reynolds stress [m?/s?]

En base a los resultados obtenidos hasta el momento, se observa que el modelo turbulento RSM es capaz de
predecir flujo oscilante en régimen transitorio. Se completa la validacion de este modelo analizando sus aptitudes en la
prediccion de flujo oscilante turbulento.
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5.6. Flujo oscilante turbulento

La transicion de flujo oscilante laminar a turbulento ha recibido una gran atencion en la literatura existente [50, 57,
58, 60, 64, 88]. Las medidas experimentales muestran que el inicio de la turbulencia en un flujo oscilante tiene
caracteristicas diferentes al flujo unidireccional. Para el caso de flujo unidireccional, la turbulencia comienza cuando
aparecen remolinos en el flujo. Un indicador de este fendémeno es la relacion entre la caida de presion y la velocidad de
flujo: mientras que para flujo laminar esta relacion es lineal, para el flujo turbulento la relacion se aparta de la linealidad
[80]. Para el caso de flujo oscilante, el inicio de la turbulencia se produce cuando los valores de Re,, y 4, se incrementan
a ciertos valores y aparecen remolinos cerca de la pared durante la fase de desaceleracion del ciclo. En la fase de
aceleracion del ciclo el flujo laminar todavia estad presente. Se emplea un parametro adimensional para definir la
transicion del flujo laminar-turbulento, que se define del siguiente modo:

B=(4yyRe,) (5.37)

Se han identificado en la literatura diferencias en el valor de B que pueden ser atribuidas al empleo de criterios o
métodos de medicion diferentes. Zhao y Cheng obtuvo un valor de 761 [60], mientras que Ohmi y Iguchi [89] y
Kurzweg [88] obtuvieron 800 y 700 respectivamente.

De acuerdo con los datos experimentales de Zhao y Cheng [60], el flujo oscilante es turbulento para Re,= 302,2 y
A=97 (B = 1687,9). En la Figura 82, se comparan los perfiles de velocidad, por un lado, los obtenidos
experimentalmente por Zhao y Cheng [60] en linea continua, y por otro, los obtenidos numéricamente en linea
discontinua. En comparacion con la Figura 79, donde se emplea el mismo valor de Re,, se observa una mayor
fluctuacion de la velocidad tanto en el entorno de la pared como en el centro de la geometria como consecuencia del
aumento de A,. A pesar de observarse mayores fluctuaciones de velocidad en todo el ciclo, la amortiguacion producida
por las fuerzas viscosas esta aun presente en la fase de aceleracion.

En el mismo rango del parametro (B = 1500) se computa el valor del esfuerzo cortante en la pared y se compara
con los resultados experimentales de Akhavan [57] (Re, = 898,9 and 4, = 50,9). Se muestra esta comparacion en la
Figura 83, donde los resultados experimentales se muestran en linea continua y los numéricos en linea discontinua.

La buena correspondencia observada entre resultados numéricos y experimentales valida la capacidad del modelo
RSM para predecir flujo oscilante bajo régimen turbulento.

——  Datos computados

=== Datos experimentales
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Figura 82: Comparativa perfiles de velocidad, Re,=302,2y Figura 83: Comparativa esfuerzo cortante en la pared normalizado, Re,= 898,9 y
Ap=97 [60] Ap=50,9 [57]
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5.7. Estudio de la pérdida de carga bajo condiciones de flujo oscilante

En el presente trabajo de investigacion se han identificado los siguientes cuatro regimenes: flujo laminar para
valores 350 < B, para 350 < B < 750, se observa flujo laminar perturbado; flujo turbulento en transicion para 750 < f§ <
3000 y flujo totalmente turbulento para f > 3000. Se comentaran mas adelante las caracteristicas observadas de cada
tipo de flujo identificado.

En la ecuacion de la cantidad de movimiento promediada de Reynolds, ecuacion (5.8), el término correspondiente
al gradiente de presién depende principalmente de los siguientes factores: (1) aceleracion local del fluido; (2)
aceleracion convectiva; y (3) las pérdidas por friccion, que incluyen la componente viscosa o laminar y las tensiones
turbulentas.

Para un flujo oscilante en una tuberia de didmetro constante, los factores que gobiernan la caida de presion se
deben principalmente a las pérdidas por friccion y aceleracion local del fluido. El valor instantaneo de la caida de
presion en la corriente principal o direccion axial se puede expresar de la siguiente manera [60]:

A du 4,
L P D (5.38)
—— —

Inertialterm  Frictional term

Donde el valor promedio de la velocidad en la seccion puede obtenerse a partir de la siguiente expresion [57]:

u(wt)= R22 j(fu(r, wt)rdr =Uysen(o1) (5.39)

La Figura 84 muestra los valores méaximos en el ciclo del término de friccion computados para un valor L/D=120.
Los resultados obtenidos mediante la ley de Hagen Poiseuille, ecuacion (5.40) en la Tabla 11, se presentan en esta
figura con una superficie gris. La Figura 85 muestra los valores calculados obtenidos numéricamente para el angulo de
fase, ¢, retraso del término de friccion respecto de la velocidad impuesta. El rango estudiado cubre 25 < Re, < 600 y 4,
< 600.

B Datos computados
Correlacion propuesta

600

t(ﬂ} 400
#t) 200 |
600 »
500 T
400 -
300
Re,

Figura 84: Término de friccion normalizado, L/D = 120 [52]
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Figura 85: Angulo de fase ¢ [52]

Para valores de B < 350, el flujo se caracteriza por una forma sinusoidal de los términos de inercia y de friccion.
Este tipo de flujo se muestra en la Figura 87 y se considera flujo oscilante completamente laminar. Se observa que el
término de friccion y el angulo de fase, ¢, dependen unicamente de Re,, tal y como se muestra en la Figura 84 y en la
Figura 85. Para valores bajos de Re,, los resultados numéricos obtenidos se aproximan a la ley de Hagen-Poiseuille,
ecuacion (5.40) en la Tabla 11. Se obtienen en este rango, p < 350, resultados similares con los diferentes modelos
turbulentos evaluados en el presente estudio y con el modelo laminar, por lo que se sugiere emplear este ultimo como
modelo econdmico computacionalmente hablando.

Tabla 11: Correlaciones para el calculo del coeficiente de friccion

Ecuacién  Factor de friccion, ¢y Rango de aplicacion
(5.40) ¢y =16/Re Re <2300 [90]
(541) ¢, =0,0791Re"* 3000 < Re < 100000 [90]
32 . Re i
_(%) ~ D—’;I[Kre (Re, )+i 32‘” K, (Re, )jUOe (o)
Re, <1000
(542) K, (Re,)=1+0,001Re,"” —4,075107*Re," +1,642-10°Re,” (1]
Kim(Rem):1+ 13 7 2
1+0,00307Re,, —3,689-107 Re,,
— 3,272 Ay <2642
G T (R ™ -2,039) 23,1<Re,<395 1]
— 1( 766 53,4<4,<113,5
=—| —10,40624 F=dAdp= 1o,
(544) ¢ ) [ Re,” +5 ] 81 < Re, <540 [60]
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En el rango 350 < B < 750, se observa flujo laminar perturbado: en la velocidad y la presion aparecen pequeias
perturbaciones que se desvian de una evolucidon completamente sinusoidal. Aunque el término de friccion es
independiente de A, hasta que se alcanza un valor B = 750, el angulo de fase, ¢, comienza a disminuir en B = 350,
siendo funcion de Re,, y Ay, tal y como se observa en la Figura 85. En el rango 350 < 3 < 750, se obtienen los mismos
valores del esfuerzo cortante en la pared con los modelos RSM y laminar, sin embargo, el modelo laminar no es capaz
de capturar el retraso de fase mostrado en la Figura 85, y se observan por lo tanto diferencias en la caida de presion
estimada.

Basandose en los resultados obtenidos con el modelo turbulento RSM, se propone la siguiente correlacion para el
calculo de la caida de presion derivada a partir de la ecuacion (5.38). La correlacion propuesta es valida para flujo
oscilante laminar en el rango 25 < Re,, <600, 1 <4, <600 con B <350y 40 <L/D <120:

A U 120 \*"
[Allj = ’UD—ZO Re,, cos(a)t)+ (32 + £ )(L/DJ sen(a)t + ¢) (5.45)

Inertial term

Frictional term

£, =0,19416Re,, - 0,0005759Re, " (5.46)
R
¢=¢laminar=lata % ’ 25 SB =350 (547)
2 32+1,67Re,
_ﬂamina o <R <
9=""c201000 4y|Re,), 350 <B <1000 (5.48)

La funcién f; representa el aumento en el término de friccion debido al flujo oscilante en comparacion con la ley
de Hagen-Poiseuille. Este incremento obtiene un valor minimo de un 15% y un valor méximo de mas de un 200%. El
efecto de la longitud del tubo es menor en el rango analizado. Su influencia es inferior a un 2% en el término de
friccion. La correlacion propuesta, ecuacion (5.45), tiene un error promedio de menos de un 10% en comparacion con
los datos computados. El término de friccion obtenido a partir de la correlacion propuesta (5.45) se presenta en la Figura
84 en lineas continuas, y se compara con los resultados computados representados con puntos.

El angulo de fase, ¢, se divide en dos expresiones; en el rango 25 < B < 350 depende unicamente de Re,,, mientras
que a partir de = 350, depende tanto de Re,, como de 4, tal y como se presenta en la Figura 85.

Schwendig [91] derivé una solucion tedrica para el calculo de la caida de presion para flujo oscilante laminar
donde los efectos de friccion se expresan en términos de la ley de Hagen-Poiseuille, ecuacion (5.42) en la Tabla 11. Esta
ecuacion también se basa en un enfoque cuasi-estatico, donde se considera que el término de friccion esta en fase con la
velocidad del fluido. El efecto del desfase entre el término de friccion y la velocidad del fluido se corrige con las
funciones K. y Kjn.

La Figura 87 presenta la caida de presion junto con sus componentes de inercia y friccion de acuerdo con la
correlacion propuesta en el presente estudio, siguiendo la ecuacion (5.45), junto con la ecuacion obtenida por
Schwendig [91], ecuacion (5.42) en la Tabla 11 para Re, = 100 y 500, A= 5. Los resultados computados se presentan
en lineas negras y los obtenidos con la expresion de Schwendig se representan en lineas grises. Se observa que la caida
de presion estimada por las dos ecuaciones coincide superponiéndose los dos resultados, sin embargo, las componentes
inerciales y de friccion difieren como consecuencia de la consideracion cuasi estatica tomada por Schwendig [91].

Comparando las Figura 87 (a) y (b), se observa como la contribucion relativa de los dos términos que afectan en la
caida de presion varia de forma diferente con respecto de Re,. A medida que aumenta el valor de Re,, el peso del
término de friccion disminuye.
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Figura 86: Caida de presion normalizada, componentes inerciales y friccionales

La correlacion propuesta para el flujo laminar oscilante, ecuacion (5.45), se compara en la Figura 87 con la
correlacion obtenida experimentalmente por Zhao y Cheng [51], ecuacién (5.43) en la Tabla 11. Se compara el valor
maximo del término de friccion en el ciclo. Se observan resultados similares con las dos correlaciones, lo cual valida la
aplicabilidad de la correlacion propuesta en el presente estudio.

) O Zhao y Cheng [51]
400-— + Zhaoy Cheng [60]
® Resultados computados
- - Correlaciones propuestas

w

Figura 87: Comparacion del término de friccion normalizado, L/D=120 [52]

La transicion de flujo laminar a turbulento se identifica para f =750, caracterizandose el flujo por la aparicion de
remolinos en el entorno de la pared durante la fase de deceleracion. Estas caracteristicas se identifican en la Figura 78 y
en la Figura 79. Los valores computados para el término de friccion en la Figura 84 muestran un comportamiento no
lineal respecto de A, para valores de B > 750, caracteristica representativa de la aparicion de flujo turbulento [80]. El
flujo puede ser considerado en transicion para el rango 750 < B <3000, caracterizandose por la laminarizacion del flujo
durante la fase de aceleracion.

Para valores de f > 3000, la laminarizacion del flujo durante la parte de aceleracion del ciclo es practicamente
insignificante y el flujo puede ser considerado totalmente turbulento. Se obtienen resultados similares con el modelo
turbulento k-¢ estandar y RSM. Se sugiere emplear el modelo para altos numeros de Reynolds k-¢ estandar en el rango
B > 3000 como opcidén computacionalmente econdmica. Ahn e Ibrahim [64] indicaron también la capacidad del modelo
turbulento k-¢ estdndar para predecir flujo oscilante totalmente turbulento.
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En base a los datos computados con el modelo turbulento RSM se desarrolla la siguiente correlacion para el
calculo de la caida de presion bajo condiciones de flujo oscilante transitorio en el rango 25 < Re, < 600, 1 < A0 < 600
con 750 < B <3000y 40 < L/D <120, desarrollada a partir de la ecuacion (5.38).

0,02
ﬁzf’j - ﬂD—UJ’ Re, cos(@t)+2Re"0,0791 (%j fisen"" (w1 +¢) (5.49)
| S

Frictional term

Inertial term

6443

=L075| 1+ ———
f2 75 +(A0\/E)L75

(5.50)

La funcion f, representa el incremento en el término de friccion debido al flujo oscilante en comparacion con la
correlacion Blasius. Este aumento obtiene un valor minimo de un 7,5% y un valor maximo de aproximadamente un
15% en el rango analizado. El efecto de la longitud del tubo es menor en el rango estudiado, con una influencia inferior
al 5%. La correlacion propuesta, ecuacion (5.49), tiene un error promedio inferior al 10% en comparacion con los datos
computados.

El valor del angulo de fase, ¢, en la ecuacion (5.49) puede obtenerse a partir de la ecuacion (5.48) hasta 3 = 1000.
A partir de este valor, el término de friccion puede considerarse en fase con la velocidad del flujo. La correlacion
propuesta, ecuacion (5.49) se muestra junto con los datos computados en la Figura 88. La caida de presion se muestra
junto con las componentes de inercia y friccion para Re,= 200, 4o= 201y L/D = 40.
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Figura 88: Comparativa de la correlacion propuesta, Eq. (5.49), Re, = 200, 4o= 201y L/D =40 [52]

El término de friccion en las correlaciones propuestas, ecuaciones (5.45) y (5.49), se comparan en la Figura 89 con
la ley de Hagen-Poiseuille y la correlacion de Blasius para un valor fijo de Re,. Las apreciaciones ya expuestas
anteriormente pueden ser observadas en la figura: (a) comportamiento lineal en la regiéon laminar (b) una desviacion
respecto de la ley de Hagen-Poiseuille proporcional al valor de Re, (c) un comportamiento similar al definido por la
correlacion de Blasius con una desviacion inferior a una 15%. Cabe comentar que Akhavan [57] identificé también una
buena correspondencia con la correlacion de Blasius en sus ensayos experimentales.

La correlacion propuesta para flujo oscilante transitorio, ecuacion (5.49), se compara en la Figura 87 con la
correlacion propuesta por Zhao y Cheng [60], ecuacion (5.39) en la Tabla 11. Aunque la correlacion propuesta
reproduce resultados que concuerdan con los publicados por Zhao y Cheng [60], se observa una desviacion en el
comportamiento respecto de A,. Esta desviacion puede atribuirse al estrecho rango de 4, estudiado por Zhao y Chen,
53,4 < A, < 113,5. El comportamiento observado en los resultados numéricos y por otros investigadores como Akhavan
[57] indican una buena correspondencia con la correlacion de Blasius. De acuerdo con esta correlacion, el exponente de
Ay en la ecuacion propuesta por Zhao y Cheng, ecuacion (5.39) en la Tabla 11, debe ser diferente a uno.
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Figura 89: Termino de friccion normalizado, Re, = cte=300
5.8. Transferencia de calor bajo condiciones de flujo oscilante

La ecuacion correspondiente a la energia se soluciona tras haber obtenido una convergencia en la solucion de
flujo. Esto es posible ya que se han considerado contantes las propiedades del fluido en el presente trabajo. La ecuacion
de energia para el modelo de turbulencia RSM esta dada por la siguiente expresion:

d d ) ¢ty ) OT
9 (pE) 4L (pE+ p)l==2| [ k+ 220 |2 (z) |+s
na )+axi [, (0E + p)] >, H o Jaijr”’(T”)etf'}L f (5.51)

donde F representa la energia total y (Tij )e 5S¢ define como:

o, auj} 2 oy (5.52)

] = | —— +—— |—— 75
(T’J )eff Hep [axj o; 3 Mt ox;, !

En el presente estudio, se considera el fenomeno de transferencia de calor para flujo oscilante bajo condiciones de
temperatura constante en la pared. El nimero de Nusselt (Nu) es un numero adimensional que mide el aumento de
la transmision de calor desde una superficie por la que un fluido discurre (transferencia de calor por conveccion)
comparada con la transferencia de calor si ésta se diera solamente por conduccion. El numero de Nusselt se define
comunmente del modo siguiente:

_hD
~Tr (5.53)

El coeficiente de transferencia de calor 4 bajo condiciones de flujo oscilante es dependiente de la distancia y del

tiempo y puede ser definido del modo siguiente:

Nu

h(x,z)=M (5.54)

donde q representa el flujo de calor local desde la pared hacia el fluido, Ty es la temperatura de la pared y T, es la
temperatura local del fluido promediada de acuerdo a la velocidad y a la seccion definida seglin la siguiente integral a lo
largo del radio (r) del ducto analizado:

J.u(r)Trdr

T, = (5.55)
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Para poder obtener una expresion que contemple los efectos producidos por el flujo en desarrollo de las regiones
de entrada y salida, el nimero de Nusselt se promedia con respecto a la longitud de acuerdo a la siguiente expresion:

__ L
Nu = lj Nu dx (5.56)
LJo

La Figura 90 (a) muestra la variacion de Nu para un flujo oscilante laminar: Re, =5, Ap= 150y L/D =80. En la
fase del ciclo donde la velocidad del fluido es maxima, toda la longitud del dominio se ve afectada por la region en
desarrollo y el valor obtenido del valor promediado de Nusselt es mayor que el nimero de Nusselt correspondiente a un
flujo laminar completamente desarrollado, Nuy; = 3,66 [48]. La region en desarrollo ocupa una menor longitud del
dominio cuando la velocidad del fluido, y por lo tanto el caudal, son bajos y, en consecuencia, el valor promedio de Nu
se acerca a Nug. El aumento del valor promedio de Nusselt en el entorno de la inversion de direccion del flujo es un
efecto transitorio: al aproximarse la velocidad del fluido a cero cerca de la inversion del flujo, el principal mecanismo
de transferencia de calor es mediante conduccion, y la conveccion tiene una participacion minima. En un problema de
conduccion transitorio, Ty, - T}, se aproxima a cero exponencialmente, produciendo en Nusselt un aumento también
exponencial. En un breve tiempo, la conveccion vuelve a ser el principal mecanismo de transferencia de calor tal y
como se observa en la Figura 90 (a). Kirk [92] observo resultados similares a los obtenidos en el presente trabajo.
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Figura 90: Numero de Nusselt promediado en la longitud [52]
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La Figura 90 (b) en comparacion con la Figura 90 (a) muestra un segundo ejemplo de flujo oscilante turbulento; en
este caso se muestra el efecto de aumentar el valor de A,. Para el caso representado, Re, =5, 49o=470 y L/D=80, el flujo
es turbulento, B = 1050. El valor maximo de Nusselt obtenido aumenta en menor medida que en el caso representado en
la Figura 90 (b), y en este caso también se observa que el efecto transitorio de la zona de inversion del flujo puede
considerarse despreciable.

La Figura 91 (c) en comparacion con la Figura 91(a) muestra el efecto de aumentar el valor de Re,,. Para el caso
representado, Re, =600, 4o =150 y L/D=80, el flujo es turbulento, B = 3674. El valor maximo de Nusselt obtenido
aumenta considerablemente debido a la condicion de flujo turbulento y, a pesar de que el efecto transitorio observado en
la zona de inversion del flujo también estd presente, puede considerarse despreciable en este caso. Se observa como el
efecto de aumentar Re,, 0 A es similar.

En la Figura 90 (b) y (c) se representa el valor maximo de Nusselt en el ciclo de acuerdo con la correlacion de
Gnielinski valida para flujo unidireccional turbulento [48]:

(f / 8)RemaX Pr

Nugy, =
1,07 +12,7(/8)% [pr2/3-1)

gn (5.57)

donde Pr es el nimero de Prandtl y f'es el factor de friccion que puede ser aproximado a partir de la primera ecuacion de
Petukhov [48]:

£ =(0,79InRe—1,64)" (5.58)

Los datos computados indican que, para valores de 750 < B < 3000, Nu puede aproximarse mediante un
planteamiento cuasi-estatico, es decir, considerando el valor promediado de Nusselt en fase con la velocidad y una
funcion sinusoidal, tal y como se representa en linea discontinua en la Figura 90 (c) segin una funcién de la siguiente
forma:

m = Numin +(Numax _Numin)

sen(@?) (5.59)

donde Nu,,,, puede obtenerse a partir de la siguiente expresion que relaciona el valor de Nu maximo obtenido
numéricamente con el correspondiente valor obtenido a partir de la ecuacion de Gnielinski:

o 10°(Re, ) +L132+ 0,09395
Nitwax _ 1 (L/D)" (5.60)
Nug, ’ A06,67/ Req

El valor de Nuy,;, puede ser obtenido a partir de la siguiente correlacion derivada a partir de los datos computados:

Nu;. = (0,28 15+0,145Re, ) (1 + 0,3734(L/D)0’02A00’4) (5.61)

Se observa en la Figura 90 (b) y (c¢) que la correlacion propuesta define un niimero de Nusselt ligeramente mayor
que el obtenido numéricamente durante la fase de aceleracion: la laminarizacion del flujo produce una reduccion en el
numero de Nusselt que no es capturado por la correlacion propuesta. Este efecto se reduce a medida que aumenta el
valor de 4y y Re,, ocupando la laminarizacion una fraccion mas pequefia del ciclo. La correlacion propuesta, ecuacion
(5.58), tiene un error promedio menor del 10% en comparacion con los datos computados. En la Figura 90 (b) y (c) se
observa también coémo el tipo de correlacion propuesta, ecuacion (5.59), se corresponde los valores obtenidos
numéricamente.

La Figura 91, obtenida a partir de la ecuacion (5.60), presenta una comparacion del nimero de Nusselt maximo
obtenido numéricamente y el valor correspondiente de acuerdo a la ecuacion de Gnielinski, Eq. (5.60). Se muestra que
el nimero de Nusselt méximo obtenido numéricamente es al menos un 10% mayor que el valor obtenido mediante la
ecuacion de Gnielinski. Para valores bajos de Re,, y 4y, la desviacidn se incrementa.

114



MmN ca

- , . . . MONDRAGON centro
Analisis numérico del flujo oscilante UNIBERTSITATEA  stirling

100
5
2 s0l—
4
254+

—< 300
—~— P 400 Re,
500 T 500
600 600

Figura 91: Incremento de Nu (flujo oscilante respecto flujo unidireccional) de acuerdo a la ecuacion (5.60) [52]

5.9. Conclusiones

En capitulo 5 se han derivado numéricamente nuevas correlaciones validas para el calculo de la caida de presion e
intercambio de calor bajo condiciones de flujo oscilante. Las correlaciones propuestas, ecuaciones (5.49) y (5.59),
cubren el rango de flujo transitorio y turbulento en el que trabajan los intercambiadores de calor empleados en la
tecnologia Stirling [50]. Se propone una tercera correlacion valida para flujo oscilante laminar, ecuacion (5.45), que en
comparacion con expresiones existentes en la literatura, considera el dngulo de fase entre el esfuerzo cortante en la
pared y la velocidad del fluido.

El estudio de los modelos de turbulencia llevado a cabo sugiere que deben considerarse los efectos de la
anisotropia en la turbulencia para predecir con precision la transicion de flujo laminar a turbulento. Basandose en este
hallazgo, se selecciona el modelo de turbulencia RSM como una mejor opcion entre los modelos de turbulencia
evaluados para predecir flujo oscilante transitorio en el rango 750 < 3 < 3000.

En el rango B < 350, donde se identifica flujo oscilante totalmente laminar, se sugiere el empleo del modelo
laminar como econémico computacionalmente hablando. En el rango de 350 < 8 750, donde se observa flujo laminar
perturbado, se obtienen los mismos valores para el esfuerzo cortante en la pared con el uso del modelo laminar o con el
modelo RSM, sin embargo, el primero no es capaz de captar el dngulo de fase mostrado en la Figura 85, y se observan
discrepancias en la estimacion de la caida de presion. Se sugiere, por lo tanto, el modelo turbulento RSM en este rango.

Los resultados obtenidos indican un aumento en el intercambio de calor y caida de presion para el flujo oscilante
en comparacion con flujo unidireccional. El término de friccion para un flujo oscilante en comparacion con la
correlacion Blasius obtiene un incremento cuantificado entre un 7,5% y un 15% para el rango estudiado, 25 < Re,, <
600, 1 < A0 <600 con 750 < <3000 segun la ecuacion (5.49). Por otro lado, el nimero de Nusselt para flujo oscilante
en el rango analizado es al menos un 10% mayor que el valor correspondiente obtenido a partir de la ecuacion de
Gnielinski.
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Capitulo 6: Pérdida de eficiencia en maquinas Stirling,
flujo oscilante en comparacion con flujo
unidireccional
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6.1. Introduccion

Diferentes autores han sefialado la necesidad de desarrollar correlaciones validas para caracterizar la caida de
presion y la transferencia de calor bajo las condiciones de flujo oscilante encontradas en los intercambiadores Stirling
[63, 79]. En base a un analisis numérico mediante una herramienta comercial de dinamica de fluidos computacional, se
han propuesto correlaciones que cubren este vacio en el capitulo 5.

A continuacion se evalua el efecto de aplicar las correlaciones derivadas en el presente trabajo en comparacion con
correlaciones validas para flujo estacionario unidireccional. Se emplea para ello como punto comparativo un modelo
isotermo del ciclo Stirling [34] presentado en la revision del estado del arte. Se consideran en el estudio los siguientes
cuatro motores Stirling: los modelos 4L.23 y GPU3 desarrollados por General Motors [32, 34], el modelo 4-215 de
Ford-Philips [34] y el modelo V-160 de SOLO [40]. Las caracteristicas de los cuatro motores necesarias para poder
desarrollar el andlisis isotermo se recopilan en la Tabla 12.

Tabla 12: Condiciones de trabajo de los cuatro motores Stirling considerados

4L23, GM GPU3,GM  4-215, Ford-Philips ~ V-160, SOLO

[32] [34] [34] [40]
Caracteristicas del motor

T* foco caliente, T, [K] 1033 977 1023 900
T? foco frio, Ty [K] 330 288 337 300
T? regenerador, 7, [K] 616,2 564,1 617,8 568,1
Presion de carga, p,, [MPa] 103 41,3 200 150
Frecuencia trabajo, f [Hz] 333 41,7 66,7 25
Gas de trabajo Hidrogeno Helio Hidrogeno Helio
Volimenes de trabajo [cm’]

Céamara de expansion, V, 188.5 59,8 108,8 79,9
Céamara de compresion, V, 188,5 58,7 108,8 79,9
Voliimenes muertos [cm’]

Camara de expansion, Vg 3,2 30,5 53,5

Intercambiador del foco caliente, Vy, 263,3 70,2 127,7 32,9
Regenerador, Vy, 1154 50,5 176,4 68,7
Intercambiador del foco frio, Vy 41,8 13,1 41,0 37,1
Céamara de compresion, Vy 193,2 28,6 53,5

Intercambiador foco frio

Diametro hidraulico [m?] 1,15E-3 1E-3 0,9E-3 1,25E-3
Longitud [m] 12,9E-2 46,1E-2 8,7E-2 10E-2
Numero ductos 312 312 742 302
Intercambiador foco caliente

Diametro hidraulico [m?] 4,72E-3 3E-3 4E-3 2,7E-3
Longitud [m] 418E-3 245E-3 462E-3 240E-3
Numero ductos 36 40 22 24

Aplicando el analisis isotermo, presentado en el capitulo 2, se obtiene el trabajo desarrollado, W, el calor
consumido, Q. y la eficiencia, 7=Q¢/ W. Se presentan los valores obtenidos en la Tabla 13.
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Tabla 13: Trabajo desarrollado, calor consumido y eficiencia de los cuatro motores analizados.

4123, GM GPU3,GM  4-215, Ford-Philips ~ V-160, SOLO

[32] [34] [34] [40]
Trabajo desarrollado, W [J] 5087,1 765,4 4260,0 4039,6
Calor consumido, Q. [J] 7587,0 1084,8 6360,0 6378,0
Eficiencia, # [%] 67,1 70,6 67,0 66,7

Los parametros de similitud Re, y Ay que describen las condiciones de flujo oscilante de los cuatro motores
analizados se presentan en la Tabla 14.

Tabla 14: Condiciones de trabajo de los cuatro motores Stirling considerados

Motor Intercambiador foco frio Intercambiador foco caliente
Re,, Ay Re, Ao
4123, GM 216,2 4544 556,5 128,7
GPU3, GM 108,5 216,1 115,1 161,9
4-215, Ford-Philips 496,7 312 1577,4 201,1
V-160, SOLO 251,2 220,1 2282 426,2

6.2. Pérdida de carga en los intercambiadores

Con el fin de minimizar la diferencia de temperatura entre la pared de los intercambiadores de calor y el gas de
trabajo, se requieren grandes areas de intercambio. Los volimenes de gas en los intercambiadores de calor constituyen
una parte del denominado volumen muerto. El aumento del volumen muerto reduce el ratio de compresion del motor y
afecta negativamente al rendimiento del motor de modo que debe minimizarse. Los dos requisitos presentados, amplias
areas de intercambio junto con pequefios volimenes muertos, se encuentran en conflicto, de modo que para satisfacer
ambos suelen emplearse intercambiadores de calor constituidos por pequefas secciones en paralelo. La friccion del
fluido asociada con el flujo a través de los intercambiadores de calor resulta en una caida de presion que reduce el
trabajo desarrollado por el motor Stirling [34].

El valor instantaneo de la caida de presion puede expresarse del modo siguiente [60]:

Ap odu 4z,
L P& D (6.1)
— ——

Inertial term  Frictional term

Donde el valor promedio de la velocidad en la seccion transversal del intercambiador puede obtenerse de la
siguiente expresion [57]:

- 2 (R
u(a)t)= PJ‘O u(r,a)t)rdr =U,sen(wt) (6.2)

La caida de presion se compone de una componente inercial y otra friccional. La componente inercial tiene un
angulo de fase de 90° con respecto de la velocidad del fluido, de modo que no causa una pérdida de potencia disipativa
por ser el valor de su integral en un ciclo igual a cero. Por esta razén, se considera en adelante unicamente la
componente friccional.

El esfuerzo cortante en la pared (z,) se relaciona con el coeficiente de friccion (¢ a través de la siguiente
expresion:

(6.3)
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Existen diferentes correlaciones para obtener el valor del coeficiente de friccion bajo condiciones de flujo
unidireccional estacionario, tales como la ley de Hagen-Poiseuille, ecuacion (5.40) en la Tabla 11, para flujo laminar o
la correlacion de Blasius, ecuacion (5.41) en la Tabla 11, para flujo turbulento. Con el fin de estimar la caida de presion
en los intercambiadores de calor Stirling bajo condiciones de flujo oscilante, se emplea la correlacion desarrollada en el
capitulo 5, ecuacion (5.45).

Considerando las condiciones de trabajo de los cuatro motores Stirling mostradas en la Tabla 14, y las ecuaciones
(5.41) y (5.45), se evaltian las pérdidas friccionales en los intercambiadores correspondientes a las camaras de
compresion y expansion. Se presentan en la Tabla 15 las pérdidas debidas a los efectos friccionales para los cuatro
motores evaluados. Las pérdidas friccionales reducen el trabajo desarrollado por los motores.

Se observa en la Tabla 15 como la eficiencia, considerando como referencia el modelo isotermo, se reduce entre
un 1,7 y un 4,8% cuando se considera flujo estacionario unidireccional, ecuacion (5.41). Al considerar flujo oscilante,
ecuacion (5.45), la eficiencia se reduce entre un 1,9 y un 5,1% en comparacion con el modelo isotérmico. Los
resultados obtenidos indican que el efecto en la eficiencia de considerar flujo oscilante en lugar de flujo unidireccional
no es significativo: la diferencia es inferior al 1% para el caso de los cuatro motores Stirling considerados en el presente
estudio. La Figura 92 representa graficamente el efecto de las pérdidas de friccion en la eficiencia segin los datos
presentados en la Tabla 15.

Tabla 15: Pérdida eficiencia causada por los efectos friccionales de los intercambiadores de calor

Pérdidas friccionales Trabajo desarrollado, W  Calor consumido, Q. Eficiencia,

[J] [J] [J] [%]
Modelo isotermo 0 4260,0 6360,0 67,0
e}
S Ecuacion (5.41) 301,5 3958,5 6360,0 62,2 (-4,8%)
¥ Ecuacion (5.45) 3240 3936,0 6360,0 61,9 (-5,1%)
« Modelo isotermo 0 765,4 1084,8 70,6
E Ecuacion (5.41) 18,2 747,1 1084,8 68,9 (-1,7%)
© T Ecuacion (5.45) 19,7 745.,6 1084,8 68,7 (-1,9%)
- Modelo isotermo 0 5087,1 7587,0 67,1
g Ecuacion (5.41) 1374 4949,7 7587,0 65,2 (-1,9%)
Ecuacion (5.45) 147,9 4939,2 7587,0 65,1 (-2%)
= Modelo isotermo 0 4039,6 6378,0 66,7
:i Ecuacion (5.41) 142,8 3896,8 6378,0 64,3 (-2,4%)
> Ecuacion (5.45) 153,6 3886,0 6378,0 64,1 (-2,6%)
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Figura 92: Efecto de las pérdidas por friccion en la eficiencia de los cuatro motores considerados
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6.3. Eficiencia de los intercambiadores de calor

El comportamiento no ideal de los intercambiadores de calor resulta en que el gas de trabajo correspondiente al
foco caliente se encuentra a una temperatura 7}, inferior a la de la pared del intercambiador, 7j,,. Del mismo modo, la
temperatura del gas de trabajo correspondiente al foco frio 7, es superior a la de la pared del intercambiador Ti,. Se
reduce la eficiencia del motor, ya que estd funcionando entre los limites de temperatura mas cercanos [34].

La diferencia de temperatura entre el gas y la pared se evalia a través del nimero de Nusselt, definido
comunmente del modo siguiente:

hD
Nuy=— 6.4
i (6.4)
El coeficiente de transferencia de calor h se define del modo siguiente:
_ q
T,-T, (6.5)

Donde g es el flujo de calor desde la pared al gas de trabajo, T\, es la temperatura de la pared y T, es la temperatura
promediada del gas de trabajo seglin la siguiente expresion:

Iu(r)T rdr
Iu(r) rdr

Existen diferentes correlaciones para obtener el valor del nimero de Nusselt bajo condiciones de flujo estacionario
unidireccional, como la ecuacion de Gnielinski, valida para flujo turbulento, ecuacion (5.57). Con el fin de estimar la

T, = (6.6)

diferencia de temperatura entre la pared y el gas de trabajo bajo condiciones de flujo oscilante, se emplea la correlacion
desarrollada en el capitulo 4, ecuacion (5.59).

Considerando las condiciones de trabajo de los cuatro motores Stirling mostradas en la Tabla 14, y las ecuaciones
(5.57) y (5.59), se evalua la diferencia de temperatura entre la pared y el gas de trabajo en los intercambiadores
correspondientes a las camaras de compresion y expansion. Se considera que el trabajo desarrollado por cada motor se
mantiene constante e igual al obtenido mediante el isotermo y se vuelve a calcular la eficiencia de acuerdo a la ecuacion
6.7).

n=T, -/ T (6.7)

El calor consumido por el motor, O, se relaciona con el trabajo de entrada al sistema mediante el coeficiente de
rendimiento, #=Qc / W. Se presenta en la Tabla 16 los resultados obtenidos para la temperatura del gas de trabajo,
eficiencia y calor consumido, Oc. Se muestran graficamente los resultados de eficiencia obtenidos en la Figura 93.

Tabla 16: Pérdida eficiencia causada por la eficiencia de los intercambiadores de calor

K] ThiK] Tw[K]  TK[K] W] OcJ] 1 [%]
w _Modeloisotermo 1023 1023 337 337 42600  6352,7 67,1
S Ecuacién (5.57) 1023 911 337 370 4260,0  7173,5 59,4 (-7,7%)
¥ Ecuacion (5.59) 1023 927 337 365 4260,0  7026,7 60,6 (-6,4%)
«  Modeloisotermo 977 977 288 288 7654 10853 70,6
=  Ecuacién (5.57) 977 860 288 339 7654 12638 60,6 (-10%)
© " Ecuacién (5.59) 977 882 288 329 7654  1221,6 62,7 (-7,9%)
.. _Modeloisotermo 1023 1023 337 337 5087,1 75862 67,1
N Ecuacion (5.57) 1023 897 337 379 5087,1 88149 57,7 (-9,4%)
Y Ecuacion (5.59) 1023 913 337 374 5087,1 86202 59 (-8,1%)
=  Modeloisotermo 900 900 300 300 40396  6378,3 66,7
= Ecuacién (5.57) 900 832 300 329 40396  6679,8 60,5 (-6,2%)
” " EBcuacion (5.59) 900 840 300 325 40396  6592,5 61,3 (-5,4%)
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Figura 93: Efecto de la eficiencia de los intercambiadores de calor en la eficiencia de los motores

Como se puede deducir de la Tabla 16, la diferencia de temperatura entre pared y gas de trabajo para el foco
caliente obtiene valores entre 68 y 126 K cuando se considera flujo estacionario unidireccional, ecuacion (5.57). Esta
diferencia de temperatura se incrementa en aproximadamente un 15% cuando se considera flujo oscilante, ecuacion
(5.59). La eficiencia de los motores se reduce entre un 6,2 y un 10% cuando se considera flujo estacionario
unidireccional; teniendo en cuenta el flujo oscilante, la eficiencia se reduce entre un 5,4 y un 7,9%. Los resultados
obtenidos indican que el efecto de considerar flujo oscilante en lugar de flujo unidireccional en el caso de la eficacia
intercambiadores de calor no es significativo: la diferencia en la eficiencia de los motores es inferior a un 2,1% para los
cuatro motores estudiados.

En la Tabla 17 y Figura 94, se muestra conjuntamente el efecto de la eficiencia de los intercambiadores de calor y
de la caida de presion en la eficiencia. La eficiencia se reduce entre un 8,4 y un 11,9% cuando se considera flujo
estacionario unidireccional; teniendo en cuenta el flujo oscilante, la eficiencia se reduce entre un 7,7 y un 11,9%. Los
resultados obtenidos indican que el efecto de considerar flujo oscilante en comparacion con flujo unidireccional no es
significativo: la diferencia en la eficiencia de los motores es inferior a un 1,9% para los cuatro motores estudiados.

Tabla 17: Comparativa de la pérdida de eficiencia de los motores

Trabajo desarrollado, /'  Calor consumido, O, Eficiencia
[J] [J] [7o]
w _Modelo isotermo 4260,0 6352,7 67,1
& Flujo unidireccional 3958,5 7173,5 55,2 (-11,9%)
N Flujo oscilante 3936,0 7026,7 56 (-11%)
« Modelo isotermo 765,4 1085,3 70,5
E Flujo unidireccional 747,1 1263,8 59,1 (-11,4%)
© Flujo oscilante 745,7 1221,6 61 (-9,5%)
- Modelo isotermo 5087,1 7586,2 67,1
g Flujo unidireccional 4949,7 88149 56,2 (-10,9%)
Flujo oscilante 4939,7 8620,2 57,3 (-9,8%)
o Modelo isotermo 4039,6 6059,4 66,7
:f Flujo unidireccional 3896,8 6679,8 58,3 (-8,4%)
> Flujo oscilante 3886,0 6592,5 57,4 (-7,7%)
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Figura 94: Comparativa de la pérdida de eficiencia de los motores

6.4. Conclusiones

En el presente capitulo se evalua el efecto de emplear correlaciones validas para flujo oscilante en comparacion
con el de utilizar correlaciones para flujo estacionario unidireccional. Se emplea para ello como punto comparativo un
modelo isotermo del ciclo Stirling. Se consideran los siguientes cuatro motores Stirling: los modelos 4L.23 y GPU3
desarrollados por General Motors, el modelo 4-215 de Ford-Philips y el modelo V-160 de SOLO.

En lo que respecta a la pérdida de carga en los intercambiadores, los resultados obtenidos indican que el efecto en
la eficiencia de considerar flujo oscilante en comparacion con flujo unidireccional no es significativo: la diferencia es
inferior al 1% para el caso de los cuatro motores Stirling considerados en el presente estudio.

Por otra parte, la diferencia de temperatura entre pared y gas de trabajo (eficiencia de los intercambiadores de
calor) considerando flujo oscilante o unidireccional tampoco no es significativa. Los resultados obtenidos incurren en
una variacion de la eficiencia de los motores inferior a un 2,1% para los cuatro motores estudiados.

Considerando conjuntamente los efectos de la eficiencia de los intercambiadores de calor y de la caida de presion
en la eficiencia de los motores, la diferencia es inferior a un 1,9% para los cuatro motores estudiados comparando flujo

oscilante y unidireccional.
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Este tltimo capitulo pretende presentar de forma breve los puntos fundamentales del trabajo desarrollado, exponer
las principales conclusiones obtenidas y discutir las lineas de investigacion que quedan abiertas.

7.1. Conclusiones

En el presente trabajo se ha desarrollado primeramente una metodologia de calculo para el disefio de una bomba
de calor Stirling oscilante. Este trabajo se ha presentado en el capitulo 3, donde se ha descrito el modo de trabajo de una
bomba de calor Stirling oscilante y se ha desarrollado una metodologia preliminar para su disefio. Esta metodologia se
basa en un modelo termodinamico isotermo con regenerador perfecto y en el andlisis de la dinamica del sistema. Se ha
empleado informacién disponible en la literatura y las propias especificaciones de la aplicacion a desarrollar para
definir las variables contempladas. Se han obtenido las siguientes conclusiones:

1. Existencia de un punto de trabajo optimo que se alcanza con un valor determinado de inercia de las partes
moviles para el que se minimiza la potencia maxima a entregar por la maquina oscilante tractora de la
aplicacion.

2. El punto optimo de trabajo se alcanza gracias a que las fuerzas debidas a la inercia se compensan con las
originadas por las presiones de los cuatro ciclos que componen la aplicacion.

3. Se han observado similitudes entre la aplicacién objeto de estudio y los Stirling de piston libre: en los dos
casos, la inercia de las partes méviles afecta en el comportamiento del sistema.

4. Se ha desarrollado una metodologia de disefio preliminar basandose en un modelo termodinamico sencillo
acoplado al andlisis dinamico del sistema.

En el cuarto capitulo se ha estudiado como afectan en el funcionamiento de la bomba de calor Stirling oscilante
posibles condiciones de trabajo como son la fase de arranque y variaciones en las temperaturas de trabajo. Se han
obtenido las siguientes conclusiones:

5. Se ha propuesto una metodologia de arranque que consiste en una secuencia en la que se varian la frecuencia
de trabajo y la amplitud del movimiento.

6. En el caso de una variacion de las temperaturas de trabajo, se propone modificar la combinacién de presion
media del ciclo y frecuencia de modo que la potencia media suministrada por la maquina oscilante sea igual a
la prevista en el disefio y la potencia pico se minimice.

Dada la complejidad de una aplicacion Stirling, el disefio de este tipo de sistemas suele realizarse de un modo
secuencial, de modo que cada etapa de disefio aborda con mayor detalle los diferentes fenomenos implicados. Una vez
desarrollada una metodologia preliminar para el disefio de la configuracion oscilante objeto de estudio, se deberia
abordar un modelo mas complejo que considere con mayor detalle los diferentes componentes y procesos de la
maquina. En el quinto capitulo, entre los diferentes componentes de la bomba de calor, se presta atencion a los
intercambiadores de calor. Pese a ser estos los componentes que en mayor medida afectan al rendimiento y costo del
conjunto, no se identifican en la literatura correlaciones validas para caracterizar su comportamiento.

Con el fin de desarrollar correlaciones validas para caracterizar la caida de presion y transferencia de calor bajo las
condiciones de flujo oscilante encontradas en los intercambiadores de calor Stirling, primeramente se comparan
diferentes modelos turbulentos con datos experimentales disponibles en la literatura. En segundo lugar, empleando el
modelo identificado como mejor alternativa para predecir el flujo oscilante transitorio caracteristico de los
intercambiadores Stirling, se desarrollan nuevas correlaciones. Se han obtenido las siguientes conclusiones del trabajo
presentado a lo largo del quinto capitulo:

7. El estudio de los modelos de turbulencia llevado a cabo sugiere que deben considerarse los efectos de la
anisotropia en la turbulencia para predecir con precision la transicion de flujo laminar a turbulento.

8. Se selecciona el modelo de turbulencia RSM como una mejor opcion entre los modelos de turbulencia
evaluados para predecir flujo oscilante transitorio en el rango 750 < § < 3000.

127



10.

11.

12.

13.

En el rango B < 350, donde se identifica flujo oscilante totalmente laminar, se sugiere el empleo del modelo
laminar como modelo econémico computacionalmente hablando.

En el rango de 350 < B 750, donde se observa flujo laminar perturbado, se obtienen los mismos valores para el
esfuerzo cortante en la pared con el uso del modelo laminar y con el modelo RSM, sin embargo, el primero no
es capaz de captar el angulo de fase mostrado en la Figura 85 (b), y se observan discrepancias en la estimacion
de la caida de presion. Se sugiere, por lo tanto, el modelo turbulento RSM en este rango.

Los resultados obtenidos indican un aumento en el intercambio de calor y caida de presion para el flujo
oscilante en comparacion con flujo unidireccional.

El término de friccion para un flujo oscilante en comparacion con la correlacion Blasius obtiene un incremento
cuantificado entre un 7,5% y un 15% para el rango estudiado, 25 < Re, < 600, 1 < A0 < 600 con 750 < <
3000 segin la ecuacion (5.49).

El nimero de Nusselt para flujo oscilante en el rango analizado es al menos un 10% mayor que el valor
correspondiente obtenido a partir de la ecuacion de Gnielinski.

Por ultimo, en el sexto capitulo, se ha evaluado el efecto de emplear las correlaciones obtenidas en el presente
trabajo y validas para flujo oscilante en comparacién con correlaciones para flujo estacionario unidireccional. Se ha
empleado para ello como punto comparativo un modelo isotermo del ciclo Stirling y se han considerado cuatro motores
Stirling: los modelos 4123 y GPU3 desarrollados por General Motors, el modelo 4-215 de Ford-Philips y el modelo V-
160 de SOLO. Se han obtenido las siguientes conclusiones:

14.

15.

16.

17.

18.

19.

Considerando la pérdida de carga en los intercambiadores, la eficacia global se reduce entre un 1,7 y un 4,8%
cuando se considera flujo estacionario unidireccional. Al considerar flujo oscilante, la eficiencia se reduce
entre un 1,9 y un 5,1%.

El efecto en la eficiencia de considerar flujo oscilante en lugar de flujo unidireccional para evaluar la pérdida
de carga en los intercambiadores no es significativo: la diferencia es inferior al 1% para el caso de los cuatro
motores Stirling considerados en el presente estudio.

La diferencia de temperatura entre pared y gas de trabajo para el foco caliente obtiene valores entre 68 y 126 K
cuando se considera flujo estacionario unidireccional. Esta diferencia de temperatura varia en
aproximadamente un 15% cuando se considera flujo oscilante.

La eficiencia global se reduce entre un 6,2 y un 10% cuando se considera flujo estacionario unidireccional;
teniendo en cuenta el flujo oscilante, la eficiencia se reduce entre un 5,4 y un 7,9%.

Los resultados obtenidos indican que el efecto de considerar flujo oscilante en lugar de flujo unidireccional
para evaluar el intercambio de calor no es significativo: la diferencia en la eficiencia global es inferior a un
2,1% para los cuatro motores estudiados.

Considerando conjuntamente el efecto de la pérdida de carga e intercambio de calor, el efecto de considerar
flujo oscilante en lugar de flujo unidireccional tampoco es significativo: la diferencia en la eficiencia global es
inferior a un 1,9% para los cuatro motores estudiados.
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7.2. Lineas futuras

A pesar de que la investigacion realizada ha permitido incrementar el conocimiento en torno a una configuracion
oscilante Stirling y en torno a los procesos de caida de presion e intercambio de calor que se dan en los
intercambiadores de calor empleados en esta tecnologia Stirling, queda aun un largo camino por recorrer hasta obtener
un profundo conocimiento en torno a esta tecnologia.

En lo que a la metodologia de disefio propuesta respecta, una clara linea de trabajo futuro seria el desarrollo de una
metodologia de disefio basada en un modelo detallado. Para ello, se deberia emplear un modelo de mayor orden, como
por ejemplo, el modelo “Quasy Steady Flow” desarrollado por Urieli y de cddigo abierto. Las peculiaridades de la
configuracion objeto de estudio deberian implementarse en el modelo de célculo y seria necesario revisar el modo en
que se caracterizan los diferentes componentes del sistema. Una vez completada la metodologia de disefio, seria
recomendable validarla con datos experimentales obtenidos a partir de un prototipo disefiado utilizando la metodologia
desarrollada.

En relacion con las correlaciones derivadas para la caracterizacion de la caida de presion y transferencia de calor
bajo condiciones de flujo oscilante, el trabajo realizado aporta nuevas correlaciones; sin embargo, existen aiin lagunas
en torno al conocimiento relacionado con el flujo oscilante. Una posible linea de trabajo futuro seria el analisis de la
longitud de entrada hidrodindmica y térmica conjuntamente con el analisis de su efecto en la caida de presion y
transferencia de calor respectivamente, en comparaciéon con valores obtenidos para un flujo completamente
desarrollado. Podria considerarse también incluir el efecto de considerar propiedades dependientes de la temperatura.
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