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Resumen

Los ciclos de potencia basados en CO2 han recibido mucha atención recientemente de-
bido a que presentan varias ventajas sobre los sistemas para generación de potencia
tradicionales. Para uso de fuentes de calor de bajo grado, la mayoría de la investigación
se ha centrado en el ciclo Rankine basado en CO2 transcrítico (TCRC). Sin embargo,
el ciclo Brayton basado en CO2 supercrítico (SCBC) puede ser técnicamente más fac-
tible para la mayoría de las ubicaciones, ya que, a diferencia del TCRC, no necesita
sumideros de calor de baja temperatura para funcionar correctamente. La información
sobre la factibilidad de emplear SCBCs en sistemas geotérmicos de ciclo binario es muy
escasa. Por lo tanto, con el objetivo de comparar diferentes configuraciones del SCBC,
determinar la viabilidad de implementarlas y seleccionar la más adecuada para su uso
con fuentes de calor geotérmicas de bajo grado, en este trabajo, se comparan cuatro
configuraciones del SCBC en términos de su desempeño termo-económico. Primero se
propusieron cuatro configuraciones del SCBC: el ciclo Brayton simple (SBC), el ciclo
Brayton recuperado (RBC), el ciclo Brayton interenfriado (IBC) y el ciclo Brayton
recuperado e interenfriado (IRBC). Luego, se realizaron diferentes análisis los cuáles
fueron aumentando en grado de complejidad. El primero consistió en evaluar los siste-
mas desde los puntos de vista energético y exergético utilizando modelos matemáticos
relativamente sencillos. Posteriormente, se desarrollaron modelos más detallados inclu-
yendo el efecto de la geometría de los intercambiadores de calor. Lo anterior permitió
realizar un análisis energético con condiciones más realistas. Finalmente, se realizó un
análisis incluyendo tanto aspectos técnicos como económicos. Los resultados muestran
que, los cuatro sistemas propuestos son factibles técnicamente, siendo el IRBC el que
mayor rendimiento termodinámico alcanza. En cuanto al aspecto económico, sólo el
IRBC resulta viable. Por lo tanto, se puede concluir que, bajo las condiciones impues-
tas en este estudio, el IRBC es el sistema más adecuado para esta aplicación geotérmica.

Palabras clave: Energía geotérmica; Ciclo binario, Ciclo Brayton sCO2, Optimización,
Factibilidad económica.
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Abstract

CO2-based power cycles have received a lot of attention recently since they have several
advantages over traditional power generation systems. For use of low-grade heat sour-
ces, most of the research has focused on the transcritical CO2 Rankine cycle (TCRC).
However, the supercritical CO2 Brayton cycle (SCBC) may be technically more fea-
sible for most locations, since, unlike the TCRC, it does not require low temperature
heat sinks to operate properly. Information on the feasibility of using SCBCs in binary
cycle geothermal power plants is very scarce. Therefore, in order to compare different
SCBC configurations, determine the feasibility of implementing them and select the
most suitable for its use with low-grade geothermal heat sources, in this work, four
SCBC configurations are compared in terms of their thermo-economic performance.
First, four SCBC configurations were proposed: the simple Brayton cycle (SBC), the
recuperated Brayton cycle (RBC), the intercooled Brayton cycle (IBC) and the intercoo-
led recuperated Brayton cycle (IRBC). Then, different analyses which were increasing
in the degree of complexity, were carried out. The first one consisted of evaluating the
systems from energy and exergy points of view using relatively simple mathematical
models. Later, more detailed models including the effect of the heat exchangers geo-
metry, were developed. This allowed an energy analysis to be carried out with more
realistic conditions. Finally, an analysis including both technical and economic aspects
was performed. Results show that the four proposed systems are technically feasible,
with the IRBC being the one with the highest thermodynamic performance. On the
economic side, only the IRBC results feasible. Therefore, it can be concluded that, un-
der the conditions imposed in this study, the IRBC is the most suitable system for this
geothermal application.

Keywords: Geothermal energy, Binary cycle, sCO2 Brayton cycle, Optimization, Eco-
nomic feasibility.
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Capítulo 1. Introducción

1.1. Motivación

El continuo desarrollo de la humanidad así como su reproducción desmedida, provocan
una creciente demanda de energía. De acuerdo con la agencia internacional de energía
(IEA), en un escenario en el cual el mundo continúa con su camino actual sin modificar
las políticas ligadas a la energía, se prevé un aumento en la demanda de energía de 1.3%
cada año hasta el 2040. Mientras que si las intenciones expresadas públicamente por
los tomadores de decisiones y las nuevas políticas energéticas son implementadas, este
incremento se reduce hasta un valor del 1% [1]. Tradicionalmente, la principal fuente de
energía usada por los humanos para satisfacer sus necesidades han sido los combustibles
fósiles. Se prevé que la demanda de petróleo se incrementará en un 30% mientras
que la de carbón y gas natural aumentará en un 50% para el periodo comprendido
entre 2007 y 2035 [2]. Actualmente las fuentes de energía basadas en hidrocarburos
siguen representando la mayor proporción en el suministro energético mundial. Se ha
reportado que el 70% de la generación de potencia depende de los combustibles fósiles
[3]. No obstante, el uso de estos, tiende a generar dos problemas específicamente. Por un
lado, las emisiones antropogénicas derivadas de su combustión provocan un considerable
impacto ambiental, como el esmog, la lluvia ácida, el calentamiento global y el cambio
climático. Por otra parte, estos recursos son finitos y tarde o temprano comenzarán a
escasear. Debido a esto, actualmente existe un gran interés a nivel mundial por encontrar
alternativas a los combustibles fósiles así como de mejorar las tecnologías actuales de
conversión de energía y desarrollar nuevas, de tal forma que el uso de la energía sea
más eficiente y con el menor impacto ambiental posible.

La preocupación por el cambio climático llevó a las Naciones Unidas a establecer un
comité para combatirlo. En 1997 se firmó el Protocolo de Kioto donde inicialmente los
países industrializados se comprometieron a reducir entre el 2008 y 2012 los niveles
de emisiones de dióxido de carbono (CO2) y otros gases de efecto invernadero en un
5% por debajo de los niveles registrados en 1990 [4]. Posteriormente, en el 2015 se
firmó el Acuerdo de París para tratar de mitigar el cambio climático. Se fijó la meta
de limitar el aumento de la temperatura global por debajo de 2 °C con respecto a los
tiempos preindustriales haciendo esfuerzos por limitarlo a 1.5 °C [1,5]. En este sentido,
las energías renovables tales como la solar, la eólica, la geotérmica, la hidráulica, entre
otras, se han vuelto muy populares en los últimos años ya que son excelentes alternativas
a los combustibles fósiles. Estas fuentes de energía son virtualmente inagotables —al
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menos en el periodo de tiempo que el hombre habite el planeta tierra— y por lo general
son limpias, i.e., no dañan al ambiente.

La energía geotérmica es la energía almacenada en el subsuelo en forma de calor [6].
Es una energía limpia, eficiente y estable con un gran potencial de utilización [7]. A
diferencia de otras fuentes de energía renovable como la solar o la eólica las cuáles son
intermitentes, la energía geotérmica está disponible todo el tiempo por lo que es adecua-
da para generación base [8]. La forma más común y aceptada para clasificar los recursos
geotérmicos es usando su temperatura (o entalpía). En este sentido pueden clasificarse
como recursos de alta temperatura (T > 150 °C), media temperatura (90 °C ≤ T ≤ 150
°C) y baja temperatura (T < 90 °C) [9]. Tradicionalmente, los recursos geotérmicos de
alta temperatura se han utilizado ampliamente para la generación de electricidad [10]
mediante sistemas de vapor seco y de flash [11]. Sin embargo, la mayoría de los re-
cursos geotérmicos son del tipo de media a baja temperatura. Se estima que más del
70% de los recursos geotérmicos en todo el mundo son campos dominados por agua a
temperaturas inferiores a 150 °C [12]. Estos recursos de bajo grado, se han utilizado en
menor medida para la generación de electricidad a pesar de su gran potencial mundial
estimado [10]. La temperatura de estos recursos no permite la conversión eficiente a
energía eléctrica a través de centrales convencionales. Por lo tanto, cómo utilizar este
tipo de fuentes de manera eficiente es un problema que necesita resolverse [7]. En este
sentido, el ciclo Rankine orgánico (ORC), el ciclo Kalina (KC) y el ciclo Rankine con
CO2 transcrítico (TCRC) son sistemas eficaces de conversión de energía para utilizar
fuentes de calor de bajo grado [7, 13]. Sin embargo, existen algunos inconvenientes de
utilizar las primeras dos tecnologías. Por ejemplo, los fluidos de trabajo usados en los
ORCs pueden ser tóxicos, costosos y dañinos para el ambiente, mientras que los KCs
requieren componentes adicionales que aumentan la complejidad del sistema [13]. Por
otro lado, el CO2 es abundante, barato, no tóxico, ininflamable [14], tiene un bajo po-
tencial de calentamiento global (GWP) y un potencial de agotamiento del ozono igual
a cero (ODP) [15]. Además, usando este fluido se logra una mejor adaptación térmica
durante el proceso de adición de calor el cual se realiza sin cambio de fase, eliminando
la limitación del «pinch point» (PP) en el calentador de gas [16], reduciendo las irrever-
sibilidades del proceso [17]. Asimismo, el tamaño de las plantas de potencia basadas en
CO2 supercrítico (sCO2) es potencialmente menor y, por lo tanto, se requieren menores
costos de inversión en comparación con los sistemas orgánicos y de vapor [18].
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1.2. Breve historia sobre los ciclos de potencia ba-
sados en CO2

La idea de usar ciclos de potencia basados en CO2 se remonta a 1950 cuando Sul-
zer [19] patentó un ciclo de condensación parcial que utilizaba CO2 como fluido de
trabajo. Posteriormente en los años sesenta se publicaron algunos investigaciones reali-
zadas por Dekhtiarev [20], Feher [21] y Angelino [22–24]. Sin embargo, el interés decayó
y no fue hasta principios del siglo XXI cuando Dostal [25] reavivó el interés en esta
tecnología al evaluar estos sistemas para una aplicación nuclear [14]. Desde entonces,
los ciclos de potencia basados en CO2 han captado la atención de las comunidades
científica e industrial [26]. Así, el número de publicaciones y patentes relacionadas con
esta tecnología ha crecido exponencialmente en los últimos años [14, 27, 28]. Además,
se han establecido eventos internacionales especializados en esta tecnología tales como
el «sCO2 Power Cycles Symposium» y la «European sCO2 conference for energy sys-
tems» [14]. Se han propuesto una gran variedad de configuraciones para el ciclo [26] y
se han considerado una gran diversidad de aplicaciones para su utilización, abarcando
un amplio rango de temperaturas de la fuente de calor. Algunas de las aplicaciones
consideradas son la nuclear, la solar, recuperación de calor residual (WHR), energía
geotérmica e incluso combustibles fósiles, [15,29,30]. Hoy en día, los ciclos de potencia
basados en CO2 son reconocidos como una de las alternativas más prometedoras para
los sistemas de potencia de nueva generación [26].

La mayoría de estudios realizados han sido de carácter teórico mientras que la inves-
tigación experimental se ha llevado a cabo en menor proporción [27]. Actualmente,
esta tecnología aún no alcanza la madurez tecnológica necesaria para su despliegue
comercial a gran escala. Sin embargo, la factibilidad técnica de este concepto ya ha
sido demostrada en distintas instalaciones experimentales [15, 26]. De acuerdo con la
Ref. [27], actualmente existen cerca de diez instalaciones alrededor del mundo en países
como Estados Unidos, Corea, Japón y China. Las principales instituciones encargadas
de estas instalaciones son: «Sandia National Laboratories», «Southwest Research Insti-
tute», «Echogen», «GE», «Net Power», «Korea Institute of Energy Research», «Tokyo
Institute of Technology» y «North China Electric Power University». Vale la pena des-
tacar que, a finales del 2014, Echogen se convirtió en la primera empresa en lograr la
comercialización de estos sistemas [31]. Se trata de plantas basadas en el TCRC las
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cuales utilizan calor residual como fuente de aporte térmico. Echogen oferta los mode-
los denominados EPS100, EPS35, and EPS30, con potencias de salida de 8, 1.8 y 1.35
MW, respectivamente [30]. Para el lector interesado, en las revisiones presentadas en
las Refs. [14, 15, 27, 32–36] se pueden encontrar descripciones más detalladas sobre las
instalaciones experimentales existentes.

1.3. Revisión bibliográfica sobre ciclos de potencia
basados en CO2 en sistemas geotérmicos de ci-
clo binario

Una revisión bibliográfica sobre el uso de ciclos de potencia basados en CO2 en el contex-
to de sistemas geotérmicos de ciclo binario1, revela algunos aspectos bajo estudio tales
como análisis termodinámicos, termo-económicos, exergoeconómicos y en condiciones
fuera de diseño. Con respecto a los análisis termodinámicos, Guo et al. [37] compararon
un TCRC con un ORC utilizando R245fa como fluido de trabajo. Reportaron que entre
ambas alternativas, el TCRC produce la mayor potencia neta. Sabau et al. [38] simu-
laron el funcionamiento de TCRCs y ciclos Brayton con sCO2 (SCBC). Sus resultados
muestran que el SCBC es superior al TCRC. Yin et al. [39] investigaron el desempeño de
ciclos Brayton y Rankine que utilizaron mezclas de SF6 y CO2 como fluidos de trabajo.
Sus resultados indican que, el uso de las mezclas zeotrópicas incrementa la eficiencia
térmica de los ciclos. Vetter et al. [40] llevaron a cabo un análisis comparativo entre un
TCRC y ORCs utilizando diferentes fluidos de trabajo. De acuerdo con sus resultados,
el TCRC no parece una opción adecuada bajo las condiciones de su estudio. Walraven
et al. [41] realizaron una comparación entre un KC, un TCRC, y ORCs considerando
hasta ochenta fluidos de trabajo. Encontraron que, los ORCs transcríticos y multipre-
sión subcríticos son las mejores opciones. Además, señalaron que una restricción en la
temperatura de salida de la salmuera disminuye en gran medida la potencia generada y
en este caso, el KC se comporta mejor. Astolfi et al. [42] compararon TCRCs, SCBCs y
ORCs para aplicaciones de media a baja temperatura tales como sistemas geotérmicos
mejorados (EGS), plantas solares, plantas de biomasa y WHR. Consideraron diferen-
tes grados de enfriamiento para la fuente de aporte térmico; y dos sumideros de calor,

1Existe otro uso para el CO2 en el contexto de la energía geotérmica. En el Apéndice A se presenta
mayor información.
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representativos de agua de enfriamiento y aire ambiental. Sus resultados fueron presen-
tados como mapas de desempeño abarcando temperaturas máximas de entre 200 y 600
°C (entre 250 y 300 °C para la aplicación geotérmica). Meng et al. [43] realizaron una
comparación entre un TCRC, un ORC y un KC. Hallaron que, en condiciones óptimas,
el TCRC alcanza la mayor potencia neta, el ORC logra la mayor eficiencia térmica y el
KC consigue la eficiencia exergética más alta.

Algunos investigadores han evaluado el uso de gas natural licuado (LNG) como sumidero
de calor para el TCRC. El sistema resultante es un sistema combinado TCRC-LNG,
en el que además de usar el LNG como el sumidero de calor, el LNG calentado es
usado para producir potencia adicional al expandirlo en una turbina. En este contexto,
Wang et al. [44] reportaron un conjunto de soluciones óptimas luego de optimizar un
sistema combinado TCRC-LNG utilizando como funciones objetivo tanto la eficiencia
exergética como el área de transferencia de calor por unidad de potencia producida.
Ahmadi et al. [45] optimizaron un sistema similar al de la Ref. [44] y evaluaron tres
técnicas para la elección de las soluciones óptimas generales. Xia et al. [46] propusieron
dos sistemas de cogeneración de frío y potencia (CCP) novedosos, los cuales estaban
integrados por un TCRC y un ciclo de refrigeración con eyector. Como fluido de trabajo
utilizaron mezclas de CO2 y R32. Sus resultados indican que los sistemas propuestos
tienen mejor rendimiento térmico que un sistema convencional de CCP con eyector.

En cuanto a los análisis termo-económicos, Shengjun et al. [47] llevaron a cabo una
comparación de ciclos Rankine simples subcríticos y transcríticos utilizando diferentes
fluidos de trabajo (entre ellos el CO2). Concluyeron que el ciclo transcrítico usando
R125 muestra un excelente desempeño tanto económico como medio ambiental y puede
maximizar la utilización del recurso geotérmico. Li et al. [48] realizaron un análisis
comparativo entre TCRCs y ORCs. Los resultados obtenidos muestran que el TCRC
no recuperado alcanza el valor más bajo en términos de la relación entre el costo de los
HEs y el costo total. Li y Dai [49] hicieron un análisis comparativo entre un TCRC y
un KC. Sus resultados indican que el TCRC es superior sólo en términos de eficiencia
exergética. Yang y Yeh [50] evaluaron distintos ciclos Rankine transcríticos los cuales
utilizaron CO2, R41 y R125 como fluidos de trabajo. Descubrieron que en condiciones
óptimas, el TCRC tiene el menor valor en cuanto al cociente entre la potencia neta y
el costo total. Wu et al. [51] analizaron el uso de mezclas zeotrópicas basadas en CO2

como fluidos de trabajo en ciclos Rankine transcríticos. Encontraron que las mezclas
propuestas pueden reducir el costo por unidad de potencia en comparación con el CO2
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puro. Li et al. [52] realizaron una comparación entre TCRCs y ORCs, considerando
aplicaciones de WHR y energía geotérmica a temperaturas medias-bajas. Hallaron que,
para la aplicación geotérmica, el ORC simple es el más efectivo económicamente. Meng
et al. [53] evaluaron cuatro configuraciones del TCRC. Resultó que la configuración con
recalentamiento alcanza el mayor desempeño y la compararon con un ORC y un KC.
Concluyeron que el TCRC produce la mayor potencia neta mientras que el KC tiene el
mejor desempeño económico (seguido por el TCRC). Yu et al. [7] propusieron un sistema
combinado integrado por un KC y un TCRC. Sus resultados muestran que, el sistema
propuesto genera mayor potencia neta que los dos ciclos funcionando por separado.
Por otro lado, una optimización multiobjetivo indica que el sistema propuesto puede
incrementar el grado de utilización del agua geotérmica comparado con un sistema
convencional.

Además de los estudios centrados en el análisis termo-económico, existen otros que
utilizan el concepto de exergoeconomía, donde se combinan los análisis exergético y
económico. Ahmadi et al. [54], ampliaron su análisis anterior [45], considerando la exer-
goeconomía para así calcular el costo total del producto. Fiaschi et al. [55] realizaron
una comparación entre KCs, ORCs, TCRCs y SCBCs para dos casos de estudio. Sus
resultados muestran que, en el caso del recurso geotérmico de temperatura media, el
ORC con R1233zd(E) obtiene el mejor desempeño exergoeconómico, mientras que el
KC logra un mejor rendimiento para el uso del recurso de baja temperatura. En cuanto
a los TCRCs y SCBCs, hallaron que el último obtiene mayor eficiencia pero con un
costo unitario más elevado. Abdolalipouradl et al. [56] propusieron un nuevo sistema
combinado compuesto por un sistema de flash simple, un TCRC y un KC, para la
planta de energía geotérmica de Sabalan ubicada en Irán. Encontraron que el siste-
ma propuesto tiene un mejor desempeño que los sistemas propuestos anteriormente.
Liu et al. [57] propusieron y analizaron un sistema de cogeneración compuesto por un
TCRC y un ciclo de bomba de calor basado en CO2. Este sistema es capaz de producir
simultáneamente potencia, agua caliente y aire caliente.

También se ha estudiado el funcionamiento de los sistemas en condiciones fuera de
diseño. Wang et al. [58] realizaron un análisis fuera de diseño para un sistema combinado
TCRC-LNG. Li et al. [13] ofrecieron una metodología para la operación fuera de diseño
de un TCRC recuperado aplicando la estrategia de control de presión deslizante. Du et
al. [59] propusieron un método novedoso para el funcionamiento óptimo de un TCRC
en el que la presión de evaporación y el ángulo de salida de los estatores se seleccionaron
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como variables de control. Wu et al. [60] estudiaron el efecto del recuperador sobre el
rendimiento de un TCRC en condiciones dentro y fuera de diseño. Finalmente, Peng
et al. [61] compararon el desempeño de dos turbinas axiales en ciclos Rankine usando
CO2 y mezclas zeotrópicas como fluidos de trabajo en condiciones fuera de diseño. Sus
resultados muestran que, la turbina que trabaja con CO2 tiene una mayor eficiencia
que la del ORC para todo el rango de operación considerado.

La revisión bibliográfica anterior se sintetiza en la Tabla 1.1. Adicionalmente, en la Tabla
1.2 se presenta un compendio de estudios sobre ciclos de potencia basados en CO2 pero
para aplicaciones de calor de bajo grado distintas a la geotérmica. Se puede observar
que, la mayoría de los estudios han considerado el análisis del TCRC y sólo unos cuantos
han incluido al SCBC. Sin embargo, debido a la relativamente baja temperatura crítica
del CO2 (30.98 °C), el TCRC requiere sumideros de calor de baja temperatura (<15 °C)
durante todo el año para poder condensar el fluido de trabajo y funcionar correctamente
[23,62]. Lo anterior es difícil de lograr en condiciones normales de funcionamiento y no
es posible en todas las regiones del mundo [63]. Algunas propuestas para abordar este
problema son la utilización de LNG como sumidero de calor [44], la incorporación de
un eyector en el ciclo [64], el uso de mezclas de CO2 y fluidos orgánicos como fluidos
de trabajo [65], la adopción del nuevo ciclo denominado TCRC autocondensante [66]
y el uso de un subsistema de refrigeración por compresión de vapor [67]. Sin embargo,
estas soluciones hacen que el sistema sea más complejo o hacen uso de fluidos orgánicos
con algunas de las desventajas descritas anteriormente. Una solución más simple es la
adopción de un SCBC tal como fue propuesto por Mondal y De [68] quienes evaluaron
el uso de SCBCs para una aplicación de WHR de bajo grado. Encontraron que el
uso de compresión de varias etapas e interenfriamiento, mejora sustancialmente tanto
la potencia específica como la eficiencia energética en comparación con un ciclo de
referencia. En este sentido, aunque el SCBC generalmente está destinado para fuentes
de calor de alto grado [69] y se ha ignorado para aplicaciones de baja temperatura, puede
ser más adecuado que el TCRC ya que no requiere sumideros de calor de temperaturas
tan bajas, pudiendo usar inclusive aire ambiental para enfriar el CO2 en ubicaciones
áridas [70].
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Tabla 1.1. Trabajos recientes sobre ciclos de potencia basados en CO2 en sistemas geotérmicos de ciclo binario.
Año Autores Sistemas estudiadosa Tipo de análisisb Temperatura de la salmuera [°C]

2020 Liu et al. [57] CS: TCRC-TCHP EE 170
2020 Yu et al. [7] TCRC y KC TE 122
2020 Xia et al. [46] CS: TCRC-ER-m T 150
2020 Peng et al. [61] TCRC y ORC-m OD 120
2019 Abdolalipouradl et al. [56] CS: F-TCRC-KC EE 164.85 y 182
2019 Meng et al. [53] TCRC, ORC y KC TE 120
2019 Meng et al. [43] TCRC, ORC y KC T 120
2019 Li et al. [52] TCRC y ORC TE 100 - 200
2018 Wu et al. [60] TCRC OD 140
2018 Du et al. [59] TCRC OD 125
2018 Li et al. [13] TCRC OD y EE 122
2018 Astolfi et al. [42] TCRC, SCBC y ORC T 250 - 300
2017 Wang et al. [58] CS: TCRC-LNG OD 90
2017 Wu et al. [51] TCRC-m TE 100 - 150
2017 Fiaschi et al. [55] TCRC, SCBC , ORC y KC EE 120 y 325
2016 Ahmadi et al. [54] CS: TCRC-LNG EE 140
2016 Ahmadi et al. [45] CS: TCRC-LNG T 140
2015 Yang y Yeh [50] TCRC y ORC TE 90 - 110
2014 Li y Dai [49] TCRC y KC TE 120
2014 Li et al. [48] TCRC y ORC TE 90 - 120
2014 Wang et al. [44] CS: TCRC-LNG T 140
2013 Walraven et al. [41] TCRC, ORC y KC T 125
2013 Vetter et al. [40] TCRC y ORC T 130 - 170
2013 Yin et al. [39] TCRC y SCBC -m T 140 - 190
2011 Sabau et al. [38] TCRC y SCBC T 90 - 160
2011 Shengjun et al. [47] TCRC y ORC TE 80 - 100
2010 Guo et al. [37] TCRC y ORC T 80 - 120
aCS: sistema combinado; ER: refrigeración con eyector; F: flash; KC: ciclo Kalina; LNG: sumidero de calor de gas natural licuado; m: mezclas de fluidos;
ORC: ciclo Rankine orgánico; SCBC: ciclo Brayton CO2 supercrítico; TCHP: Bomba de calor CO2 transcrítico; TCRC: ciclo Rankine CO2 transcrítico.
bEE: exergoeconómico; OD: fuera de diseño; T: termodinámico; TE: termo-económico.
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Tabla 1.2. Trabajos recientes sobre ciclos de potencia basados en CO2 impulsados por otras fuentes de calor de bajo grado.
Año Autores Sistemas estudiadosa Tipo de análisisb Fuente de calorc Temperatura de la fuente [°C]

2021 Kizilkan et al. [69] TCRC T S ∼210*
2020 Abdollahpour et al. [71] CS: TCRC-LNG EE S 147.96
2019 Yu et al. [72] CS: ORC-LNG y TCRC-LNG T SW y WH 10 y 150
2019 Xia et al. [73] CS: TCRC-LNG OD AA 40
2018 Xia et al. [65] TCRC-m T y EE WH 200 y 400
2018 Xia et al. [64] TCRCE TE HA 180
2017 Mondal y De [74] TCRC y OFC TE WH 150
2016 Li et al. [75] TCRC y ORC T WH 120 - 260
2015 Amini [76] TCRC TE WH 150
2015 Mondal y De [68] SCBC T WH 180
2014 Dai et al. [77] TCRC-m T WH 120 - 240
2014 Li et al. [78] TCRC y TCRCE T NE 60 - 90
2013 Tuo [79] TCRC TE WH 100
2011 Chen et al. [80] TCRC y ORC T NE 100 - 180
2011 Vélez et al. [81] TCRC T WH 60 - 150
2011 Tuo [82] TCRC T WH 100
2011 Baik et al. [83] TCRC y ORC T NE 100
2010 Wang et al. [84] TCRC T WH 60 - 90
2010 Cayer et al. [85] TCRC TE WH 100
2009 Cayer et al. [86] TCRC T WH 100
2006 Chen et al. [87] TCRC y ORC T WH 150
aCS: sistema combinado; LNG: sumidero de calor de gas natural licuado; m: mezclas de fluidos; OFC: ciclo flash orgánico; ORC: ciclo Rankine
orgánico; SCBC: ciclo Brayton CO2 supercrítico; TCRC: ciclo Rankine CO2 transcrítico; TCRCE: ciclo Rankine CO2 transcrítico con eyector.
bEE: exergoeconómico; OD: fuera de diseño; T: termodinámico; TE: termo-económico.
cAA; aire ambiental; HA: aire caliente; NE: no especificado; S: solar; SW: agua marina; WH: calor residual.
*Temperatura de entrada a la turbina.
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Capítulo 1. Introducción

Vale la pena destacar que, generalmente los ciclos de potencia de gas son considerados
no viables para implementarse en aplicaciones con fuentes de calor de baja tempera-
tura [88]. En parte esto se debe a que la potencia requerida para comprimir un gas
es sustancial, consumiendo una gran parte de la potencia generada por la turbina. Lo
último puede verse incluso en los ciclos Brayton abiertos (las denominadas turbinas de
gas) los cuales a pesar de operar a temperaturas muy elevadas, no alcanzan eficiencias
altas porque el compresor consume una gran cantidad de potencia [29]. En estos sis-
temas, usualmente el compresor consume más del 50% de la potencia generada por la
turbina [89]. Por otro lado, los SCBCs operando cerca del punto crítico (PC) pueden
tomar ventaja de una reducida potencia de compresión gracias a la baja compresibili-
dad y alta densidad del CO2 cerca del PC [29, 67]. Así, estos últimos pueden resultar
técnicamente viables incluso en aplicaciones de fuentes de calor de bajo grado.

Para ilustrar el problema de la condensación descrito anteriormente, en la Figura 1.1 se
presentan los diagramas Temperatura-entropía específica (T-s) del TCRC y del SCBC
en sus configuraciones más sencillas. Como se observa, el TCRC opera tanto en la zona
supercrítica como en la subcrítica (de ahí que se le llame ciclo transcrítico), mientras
que el SCBC trabaja completamente en la zona supercrítica. Lógicamente, para que
exista condensación del CO2 en el TCRC, su temperatura debe ser menor a la críti-
ca. Para el diagrama del TCRC mostrado, se eligió una temperatura de condensación
de 20 °C y una diferencia de temperaturas mínima (en el PP) de 5 °C, por lo que la
temperatura del agua de enfriamiento a la entrada del condensador debe ser menor o
igual a 15 °C (Para el diagrama mostrado se usó una temperatura de 13 °C). Como
se mencionó anteriormente, en muchas ubicaciones, podría ser complicado o imposible
tener disponibilidad de agua de enfriamiento con estas características. Además, para
las condiciones de operación plasmadas en el diagrama, el perfil de temperaturas del
agua es casi horizontal. Esto, probablemente resultaría en un gran flujo másico de agua
requerido. Entonces, sería deseable que el agua estuviera a una temperatura aún me-
nor para así reducir su consumo. Por otra parte, el SCBC al operar por encima del
PC, no tiene limitantes en cuanto a las características del sumidero de calor. Depen-
diendo del sumidero disponible, la temperatura mínima del SCBC podría modificarse
—manteniéndola por encima del punto crítico—. Sin embargo, es deseable que el estado
a la entrada del compresor esté lo más cercano posible al PC para poder tomar ventaja
de la reducción en la potencia de compresión.
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Figura 1.1. Diagramas T-s de: a) ciclo Rankine con CO2 transcrítico y b) ciclo Brayton
con CO2 supercrítico.

1.4. Hipótesis, objetivos y aportaciones

Con base en la revisión bibliográfica, las pocas investigaciones que abordaron el análisis
de SCBCs se centraron principalmente en analizarlos desde el punto de vista termodi-
námico dejando de lado aspectos económicos. La revisión indica que, en el contexto de
plantas geotérmicas de ciclo binario con recurso geotérmico de media-baja temperatura,
en ningún trabajo previo se compararon distintas configuraciones del SCBC consideran-
do aspectos tanto técnicos como económicos, ni se informa sobre la viabilidad económica
de implementar este tipo de ciclos. Por lo tanto, con el objetivo de llenar este vacío en
el conocimiento, y partiendo de la hipótesis de que es factible tanto técnica como eco-
nómicamente utilizar SCBCs en sistemas geotérmicos de ciclo binario, en este trabajo
se analizan y comparan cuatro configuraciones del SCBC desde los puntos de vista
tanto técnico como económico. Los objetivos son comparar distintas configuraciones
del SCBC, estimar la viabilidad de implementarlas y determinar la configuración más
adecuada para esta aplicación. Las principales aportaciones de este trabajo se pueden
resumir de la siguiente manera:

• Se proponen y comparan distintas configuraciones del SCBC para fungir como
ciclos de potencia en sistemas geotérmicos de ciclo binario considerando factores
tanto técnicos como económicos.
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• Se propone e implementa un procedimiento de solución de los modelos en el cuál,
los modelos termodinámicos de los sistemas y los modelos termo-hidráulicos de
los HEs se acoplan y resuelven simultáneamente.

• Se investiga el efecto de las principales variables de diseño sobre el desempeño de
los sistemas.

• Se analizan distintos enfoques para el uso de la caída de presión permitida en el
dimensionamiento de los HEs.

• Se estima la viabilidad tanto técnica como económica de implementar los sistemas
propuestas.

1.5. Estructura de la tesis

El resto de este documento, está estructurado de la siguiente manera.

Capítulo 2. En el segundo capítulo, se proponen los sistemas a estudiar y se anali-
zan aplicando tanto la primera como la segunda ley de termodinámica. Para esto, se
desarrollaron modelos matemáticos relativamente simples basados en los balances de
materia, energía y exergía de los componentes principales de los sistemas.

Capítulo 3. El tercer capítulo aborda un análisis termodinámico desde un enfoque
más detallado que el presentado en el Capítulo 2. Esto se hizo al incluir en los cálculos,
el efecto de otros componentes tales como el generador eléctrico y las bombas de cir-
culación. Además se implementó un procedimiento de solución en el que se acoplaron
y resolvieron simultáneamente los modelos termodinámico, de transferencia de calor e
hidráulico.

Capítulo 4. El cuarto capítulo consiste en la ampliación del análisis presentado en
el Capítulo 3 al incorporar el cálculo de indicadores económicos. Estos modelos involu-
craron la estimación de los costos de inversión, los ingresos y gastos en la operación de
los sistemas, así como el cálculo de indicadores de factibilidad económica.
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Capítulo 5. Finalmente, en el último capítulo se presentan las principales conclusio-
nes obtenidas al culminar la presente investigación. Además, se exponen las principales
limitaciones detectadas y se emiten recomendaciones para trabajos futuros.

Apéndice A. Como información suplementaria, este apéndice presenta una breve
descripción de los principales usos del CO2 en el campo del aprovechamiento de la
energía geotérmica.

Apéndice B. Este apéndice incluye la evaluación del uso de redes neuronales artifi-
ciales (ANN) para el modelado de los sistemas propuestos con el objetivo de reducir el
tiempo requerido para realizar los cálculos.

Apéndice C. Finalmente, en este apéndice se presenta un listado de los trabajos
académicos desprendidos directa o indirectamente de esta investigación. Además, se
listan los artículos en los cuales se colaboró durante el periodo de estudios del doctorado,
los cuales son independientes de la presente investigación.
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Capítulo 2

Análisis energético y
exergético

En este capítulo, se presenta un análisis termodinámico comparativo entre cuatro con-
figuraciones del ciclo Brayton basado en CO2 supercrítico impulsadas por 20 kg/s de
salmuera geotérmica a 150 °C. Para ello, se desarrollaron modelos matemáticos rela-
tivamente sencillos para obtener rápidamente información sobre el desempeño de los
sistemas. Se llevaron a cabo simulaciones de un caso base, un análisis paramétrico y
optimizaciones mediante algoritmos genéticos. Los resultados muestran que, bajo las
condiciones de operación que maximizan la potencia neta generada y restringiendo la
temperatura mínima de la salmuera a la reinyección a un valor de 70 °C, el ciclo Brayton
recuperado e interenfriado (IRBC) logró el mejor desempeño termodinámico, obteniendo
859.39 kW, 12.69% y 57.83% de potencia neta, eficiencias energética y exergética, res-
pectivamente. Las otras alternativas factibles fueron el ciclo Brayton recuperado (RBC),
el ciclo Brayton simple (SBC) y el ciclo Brayton interenfriado (IBC), siguiendo esta
secuencia. Además, se observó que al no restringir la temperatura de la salmuera, las
configuraciones con recuperación no presentan una gran ventaja respecto a sus contra-
partes no recuperadas, por lo que en estas condiciones se podría prescindir de ellas.
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2.1. Descripción de los sistemas

Los sistemas propuestos son plantas geotérmicas de ciclo binario que utilizan SCBCs
como los ciclos de potencia. Se consideraron cuatro configuraciones del SCBC. La más
básica, se basa en el ciclo Brayton simple (SBC), mientras que el resto son configuracio-
nes que incorporan mejoras al SBC para aumentar su rendimiento termodinámico. Las
demás configuraciones son: el ciclo Brayton recuperado (RBC), que incluye un inter-
cambiador de calor (HE) interno para recuperar energía de la corriente de salida de la
turbina para precalentar la corriente de salida del compresor; el ciclo Brayton interen-
friado (IBC), en el que se incorpora una compresión de dos etapas con interenfriamiento;
y el ciclo Brayton recuperado e interenfriado (IRBC), que utiliza tanto compresión de
dos etapas con interenfriamiento como recuperación. Las configuraciones esquemáticas
de los sistemas se muestran en la Figura 2.1, mientras que en la Figura 2.2 se muestran
sus respectivos diagramas T-s. En aras de simplicidad, a continuación sólo se describe
el funcionamiento del IRBC. En este sistema, la salmuera geotérmica sale de un pozo de
producción y circula a través de un HE (calentador) donde proporciona energía térmica
al ciclo de potencia. Posteriormente, la salmuera se reinyecta al subsuelo a través de un
pozo de reinyección. Del lado del ciclo de potencia, una corriente de sCO2 se comprime
en un primer compresor (proceso 1-2), luego se enfría en un interenfriador donde el sCO2

transfiere energía térmica a una corriente de agua de enfriamiento (proceso 2-3) y luego
se comprime nuevamente en un segundo compresor (proceso 3-4). Luego, el sCO2 circu-
la a través de un HE interno (recuperador) donde absorbe una fracción de la energía de
la corriente que abandona la turbina (proceso 4-5). Posteriormente, el sCO2 ingresa al
calentador donde absorbe la energía térmica proporcionada por la salmuera geotérmica
(proceso 5-6). A continuación, el sCO2 ingresa a la turbina, donde se expande y produce
trabajo mecánico (proceso 6-7) para mover un generador eléctrico. Subsecuentemente,
la corriente que sale de la turbina ingresa al recuperador donde transfiere energía a la
corriente de salida del segundo compresor (proceso 7-8). Finalmente, el sCO2 ingresa
al enfriador donde cede energía hacia la corriente de agua de enfriamiento principal
(proceso 8-1), cerrando el ciclo.
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Figura 2.1. Configuración esquemática de los sistemas propuestos.
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Figura 2.2. Diagramas T-s de los ciclos termodinámicos.

2.2. Procedimiento de modelado

Una vez que se realizó la propuesta de los sistemas a estudiar, se procedió con el
modelado matemático de los mismos. Para esto, se establecieron algunas suposiciones:

• La operación del sistema es en estado estable.

• Los cambios en la energía cinética y potencial se consideran despreciables.

• Los componentes se consideran adiabáticos.

• No existen caídas de presión a lo largo de los HEs y las conexiones entre los
distintos componentes.

• El generador eléctrico se descartó para el análisis.

• La salmuera geotérmica se comporta como agua pura.

• El agua de enfriamiento entra al sistema a condiciones ambientales.
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• Todos los HEs operan a contra flujo.

El análisis energético se basa en la primera ley de la termodinámica y para llevarlo a
cabo, se aplicaron los balances de masa y energía en cada componente de los sistemas
mediante las Ecs. (2.1) y (2.2) [90].

∑
ṁin −

∑
ṁout = 0 (2.1)

Q̇− Ẇ +
∑

ṁinhin −
∑

ṁouthout = 0 (2.2)

Por otra parte, el análisis exergético el cual se basa en la segunda ley de la termodiná-
mica, es una técnica importante para evaluar el desempeño de los sistemas energéticos.
Revela la ubicación, el tipo y la magnitud real de las ineficiencias termodinámicas y
proporciona una mejor comprensión de los procesos [91,92]. En este sentido, la exergía
de un sistema puede definirse como el trabajo teórico útil máximo que se puede obtener
cuando el sistema alcanza un equilibrio termodinámico completo con el entorno mien-
tras el sistema interactúa únicamente con el entorno. Esta puede dividirse en cuatro
partes: la exergía física, la exergía química, la exergía cinética y la exergía potencial [93].
Los términos cinético y potencial suelen ser insignificantes, mientras que para sistemas
sin reacciones químicas ni cambios de composición, el término químico no se toma en
cuenta [92]. Por lo tanto, la exergía de flujo específica de una corriente está dada por la
Ec. (2.3). Al multiplicar esta última ecuación por el flujo másico, se obtiene la exergía
de flujo (Ec. (2.4)) [94].

b = (h− h0)− T0 (s− s0) (2.3)

Ḃ = ṁ [(h− h0)− T0 (s− s0)] (2.4)

Así, un balance de exergía en estado estacionario se puede definir mediante la Ec.
(2.5) [95].
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∑(
1− T0

Tk

)
Q̇k − Ẇ +

∑
Ḃin +

∑
Ḃout − İ = 0 (2.5)

Este balance también se aplicó a cada uno de los componentes de los sistemas. En las
Tablas 2.1 a 2.4, se presentan las ecuaciones resultantes luego de aplicar los balances
de masa, energía y exergía a cada uno de los componentes de los sistemas propuestos.

Tabla 2.1. Modelo termodinámico del SBC.
Equipo Balance de energía Balance de exergía

Compresor 1 Ẇc1 = ṁ(h2 − h1) = ṁ(h2s − h1)/ηc İc1 = Ẇc1 + Ḃ1 − Ḃ2

Turbina Ẇt = ṁ(h3 − h4) = ṁ(h3 − h4s)ηt İt = Ḃ3 − Ḃ4 − Ẇt

Calentador de gas Q̇h = ṁ(h3 − h2) = ṁg(hg,in − hg,out) İh = Ḃ2 + Ḃg,in − Ḃ3 − Ḃg,out
Enfriador Q̇pc = ṁ(h4 − h1) = ṁw1(hw1,out − hw1,in) İpc = Ḃ4 − Ḃ1 + Ḃw1,in − Ḃw1,out

Tabla 2.2. Modelo termodinámico del RBC.
Equipo Balance de energía Balance de exergía

Compresor 1 Ẇc1 = ṁ(h2 − h1) = ṁ(h2s − h1)/ηc İc1 = Ẇc1 + Ḃ1 − Ḃ2

Turbina Ẇt = ṁ(h4 − h5) = ṁ(h4 − h5s)ηt İt = Ḃ4 − Ḃ5 − Ẇt

Recuperador Q̇r = ṁ(h5 − h6) = ṁ(h3 − h2) İr = Ḃ5 + Ḃ2 − Ḃ3 − Ḃ6

Calentador de gas Q̇h = ṁ(h4 − h3) = ṁg(hg,in − hg,out) İh = Ḃ3 + Ḃg,in − Ḃ4 − Ḃg,out
Enfriador Q̇pc = ṁ(h6 − h1) = ṁw1(hw1,out − hw1,in) İpc = Ḃ6 − Ḃ1 + Ḃw1,in − Ḃw1,out

Tabla 2.3. Modelo termodinámico del IBC.
Equipo Balance de energía Balance de exergía

Compresor 1 Ẇc1 = ṁ(h2 − h1) = ṁ(h2s − h1)/ηc İc1 = Ẇc1 + Ḃ1 − Ḃ2

Compresor 2 Ẇc2 = ṁ(h4 − h3) = ṁ(h4s − h3)/ηc İc2 = Ẇc2 + Ḃ3 − Ḃ4

Turbina Ẇt = ṁ(h5 − h6) = ṁ(h5 − h6s)ηt İt = Ḃ5 − Ḃ6 − Ẇt

Calentador de gas Q̇h = ṁ(h5 − h4) = ṁg(hg,in − hg,out) İh = Ḃ4 + Ḃg,in − Ḃ5 − Ḃg,out
Enfriador Q̇pc = ṁ(h6 − h1) = ṁw1(hw1,out − hw1,in) İpc = Ḃ6 − Ḃ1 + Ḃw1,in − Ḃw1,out

Interenfriador Q̇ic = ṁ(h2 − h3) = ṁw2(hw2,out − hw2,in) İic = Ḃ2 − Ḃ3 + Ḃw2,in − Ḃw2,out

Tabla 2.4. Modelo termodinámico del IRBC.
Equipo Balance de energía Balance de exergía

Compresor 1 Ẇc1 = ṁ(h2 − h1) = ṁ(h2s − h1)/ηc İc1 = Ẇc1 + Ḃ1 − Ḃ2

Compresor 2 Ẇc2 = ṁ(h4 − h3) = ṁ(h4s − h3)/ηc İc2 = Ẇc2 + Ḃ3 − Ḃ4

Turbina Ẇt = ṁ(h6 − h7) = ṁ(h6 − h7s)ηt İt = Ḃ6 − Ḃ7 − Ẇt

Recuperador Q̇r = ṁ(h7 − h8) = ṁ(h5 − h4) İr = Ḃ7 + Ḃ4 − Ḃ8 − Ḃ5

Calentador de gas Q̇h = ṁ(h6 − h5) = ṁg(hg,in − hg,out) İh = Ḃ5 + Ḃg,in − Ḃ6 − Ḃg,out
Enfriador Q̇pc = ṁ(h8 − h1) = ṁw1(hw1,out − hw1,in) İpc = Ḃ8 − Ḃ1 + Ḃw1,in − Ḃw1,out

Interenfriador Q̇ic = ṁ(h2 − h3) = ṁw2(hw2,out − hw2,in) İpc = Ḃ2 − Ḃ3 + Ḃw2,in − Ḃw2,out
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Para cuantificar el desempeño termodinámico de los sistemas, se consideraron indicado-
res energéticos tales como la potencia neta generada y la eficiencia térmica (Ecs. (2.6) y
(2.7)) así como indicadores exergéticos como la eficiencia exergética y la irreversibilidad
total (Ecs. (2.8) y (2.9)).

Ẇnet = Ẇt −
∑

Ẇc (2.6)

ηI =
Ẇnet

Q̇h

(2.7)

ηII =
Ẇnet

ṁg (bg,in − bg,out)
(2.8)

İtot =
∑

İt +
∑

İc +
∑

İhe (2.9)

2.3. Implementación y simulación

2.3.1. Condiciones de la simulación

Como punto de partida, se establecieron las condiciones de operación de un caso base,
las cuales se muestran en la Tabla 2.5. Estos parámetros se mantuvieron fijos para
todos los sistemas en el análisis del caso base. Sin embargo, algunos fueron variados
en un análisis paramétrico para observar su efecto sobre el desempeño de los sistemas.
Además, algunos fueron considerados como variables de decisión y fueron incluidos en
el proceso de optimización. Vale la pena destacar que las características consideradas
para la salmuera (20 kg/s y 150 °C) son típicas de los sistemas geotérmicos de media a
baja temperatura [96].
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Tabla 2.5. Datos de entrada para el caso base.
Parámetro Valor Parámetro Valor
T0 [°C] 25 ηc [ %] 85 [68]
P0 [kPa] 101.325 ΔTpp [°C] 5 [37]
Tg,in [°C] 150 [96] Tmin [°C] 32
Pg,in [kPa] 700 [44] Tmax [°C] 145
ṁg,in [kg/s] 20 [96] Pmin [kPa] 7400
Tg,out [°C] ≥ 70 [97] Pint [kPa] 10700
ηt [ %] 90 [68] Pmax [kPa] 14000

2.3.2. Procedimiento de solución

Las ecuaciones resultantes del modelo matemático fueron codificadas en el software
MATLAB y, para el cálculo de las propiedades termofísicas se utilizó CoolProp [98].
Además, se hicieron las siguientes consideraciones para la solución del modelo.

• Debido a la relativamente baja temperatura máxima del ciclo, para grandes rela-
ciones de presión, se da el caso en que la temperatura a la salida de la turbina es
menor a la temperatura de salida del compresor, por lo que no podría usarse un
recuperador. Por lo tanto, se estableció que sólo cuando Tt,out−Tc,out ≥ 10 °C, las
simulaciones de los sistemas recuperados incluirían recuperador.

• Por otra parte, existe una variación sustancial de las propiedades termofísicas
del CO2 cerca del PC (ver Figura 2.3). Específicamente, la variación del calor
específico isobárico puede provocar que el PP se dé al interior de los HEs (sobre
todo en recuperadores y enfriadores), y no en uno o ambos extremos [15]. Esto
podría ocasionar que, en caso de sólo realizar un balance de energía general para
todo el HE, se ignoraría si al interior ocurre una diferencia de temperaturas menor
a la establecida (ΔTpp), y en un caso extremo, una diferencia de temperaturas
negativa (cruce de temperaturas), la cuál sería imposible de ocurrir en la realidad.
Por lo tanto, en la simulación de este tipo de sistemas es imperativo revisar
que se cumplan las diferencias de temperaturas establecidas para los HEs para
poder obtener resultados apegados a la realidad. Así, en este trabajo se verificó
el cumplimiento de la diferencia de temperaturas del PP establecida. Lo anterior
se describe más adelante.
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Figura 2.3. Variación de algunas propiedades del CO2 cerca del PC: a) calor específico
isobárico, b) densidad, c) viscosidad dinámica y d) conductividad térmica.
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Figura 2.4. Perfiles de temperatura en un enfriador (PCO2 = 7.7 MPa): a) No discreti-
zado y b) Discretizado.

Para ilustrar el efecto de la variación del calor específico del CO2, en la Figura 2.4
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se presentan los perfiles de temperatura de las corrientes que circulan a través de un
enfriador (CO2 y Agua). En la Figura 2.4 a) se muestran los perfiles de temperaturas
de los fluidos al aplicar el enfoque tradicional, i.e., haciendo sólo un balance de energía
general para el HE. Como se observa, las temperaturas de ambos fluidos tienen un
comportamiento lineal ya que sólo se cuenta con los valores de las temperaturas en
los extremos del HE. Lo anterior sería válido si los calores específicos de los fluidos
experimentaran variaciones insignificantes en el intervalo de temperaturas de operación.
Sin embargo, esto no es cierto para el CO2. Para demostrarlo, se estimó el perfil de
temperaturas real. Esto se hizo dividiendo (discretizando) el HE en n segmentos como se
muestra en la Figura 2.5. Luego, iniciando por el extremo izquierdo, mediante balances
de energía en cada segmento j (ver Ecs. (2.10) a (2.14)), se calcularon las entalpías (y
temperaturas) en cada nodo i.

hh,1 = hh,in (2.10)

hc,1 = hc,out (2.11)

Q̇j =
Q̇he

n
(2.12)

hh,i+1 = hh,i −
Q̇j

ṁh

(2.13)

hc,i+1 = hc,i −
Q̇j

ṁc

(2.14)

De esta forma, al graficar las temperaturas obtenidas (ver Figura 2.4 b)), resulta que
el perfil de temperaturas del agua se sigue comportando linealmente. Esto no es de
extrañar ya que la variación del calor específico del agua es despreciable para ese inter-
valo de temperaturas. No obstante, la temperatura del CO2 se comporta de forma muy
diferente debido a la variación del calor específico. Esto provoca que exista un cruce de
temperaturas, lo cual, como se explicó líneas arriba, no puede ocurrir en la práctica.
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Algo similar se da en los demás HEs, por lo que hay que poner atención a este asunto
cuando se modelan este tipo de sistemas.

i+1

j j+1 n

i n+1

Th,1

Tc,1

1

1 ...

... ...

...

cۦ

hۦ

4լ j 4լ j+1 4լ n4լ 1

Tc,i Tc,i+1 Tc,n+1

Th,i Th,i+1 Th,n+1. . . .. ...
. . . .

Figura 2.5. Discretización de un HE operando a contra flujo.

A continuación se describe la metodología empleada para la verificación del cumpli-
miento de la diferencia de temperaturas mínima en los HEs. El diagrama de flujo del
algoritmo empleado se presenta en la Figura 2.6. En referencia a esta figura, las entradas
dependen de cada HE en particular, pero en general, constan de las entalpías y flujos
másicos de las corrientes entrantes o salientes, quedando dos de estas como incógnitas.
La primera incógnita se determina asumiendo que el PP ocurre en uno de los extremos
del HE en cuestión (ver Ecs. (2.15) a (2.18)). Cabe destacar que la temperatura de
reinyección de la salmuera se limitó para evitar problemas de incrustaciones (ver Tabla
2.5). Así que, al evaluar la Ec. (2.16) si T g,out es menor que 70 °C, su valor se fija en
70 °C. Debe notarse que por simplicidad, las Ecs. (2.15) a (2.18) están dadas para el
IRBC.

Recuperador:

T8 = T4 +4Tpp (2.15)

Calentador:

Tg,out = T5 +4Tpp (2.16)
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Enfriador:

Tw1,out = T8 −4Tpp (2.17)

Interenfriador:

Tw2,out = T2 −4Tpp (2.18)

La incógnita restante, se determina mediante un balance de energía general en el HE.
Así, una vez que se tienen las condiciones de operación del HE, este se discretiza como
se explicó líneas arriba. Haciendo balances de energía en cada segmento, se obtienen las
temperaturas en cada nodo. Posteriormente, se calculan las diferencias de temperaturas
en cada nodo mediante la Ec. (2.19).

4Ti = Th,i − Tc,i (2.19)

Si el valor absoluto de la diferencia entre min(ΔTi) y ΔTpp es menor al error establecido,
termina la ejecución y se tiene como salida la diferencia de temperaturas del extremo
ΔTend que asegura que se cumple el valor de ΔTpp, i.e, la diferencia de temperaturas
mínima calculada es casi igual a ΔTpp establecida (dentro de la tolerancia establecida).
Por otra parte, en caso de que no se cumpla la condición, se procede a modificar el
valor asumido para ΔTend y se repiten los cálculos hasta que la condición se satisfaga y
se salga del bucle.

Finalmente, en la Figura 2.7 se muestra el resultado luego de aplicar el algoritmo
propuesto al mismo HE de la Figura 2.4. Como se observa, no hay cruce de temperaturas
y se cumple el valor establecido para la diferencia de temperaturas del PP.
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Entradas

Salida:
ΔTend que asegura que la ΔTpp se 
satisface a lo largo de todo el HE

|min(ΔTi) - ΔTpp| ≤ Ɛ

Discretizar el HE

Asumir que el pinch point ocurre 
en un extremo del HE

ΔTend = ΔTpp

Hacer el balance de energía en 
todo el HE y calcular la variable 
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Figura 2.6. Algoritmo para la verificación del cumplimiento de la diferencia de tempe-
raturas mínima.
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Figura 2.7. Perfil de temperaturas del enfriador luego de aplicar el algoritmo propuesto.
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2.3.3. Verificación del modelo

El código desarrollado se validó con los resultados presentados en la Ref. [68], en donde
se reportaron resultados de simulaciones de RBCs e IRBCs para una aplicación de WHR
de baja temperatura. Los ciclos sin recuperación pueden considerarse casos particulares
de los ciclos recuperados, por lo tanto, no hace falta validarlos. En la Tabla 2.6, se
presenta la comparación entre los resultados presentados en la Ref. [68] y en el presente
trabajo. Puede verse una gran concordancia entre ambos, por lo que los modelos y
códigos desarrollados en este capítulo, se consideraron válidos.

Tabla 2.6. Verificación de los modelos termodinámicos.
Sistema Pmin [kPa] Pint [kPa] Pmax [kPa] ηI [ %]

Ref. [68]
ηI [ %]
Presente
trabajo

RBC 8,150 - 14,000 11.39 11.39
8,300 - 15,000 11.64 11.65
8,400 - 17,000 11.84 11.83

IRBC 8,100 8,500 14,000 11.50 11.51
8,200 8,800 15,000 11.84 11.83
8,300 9,400 17,000 12.15 12.14

2.4. Optimización

El uso eficiente de los recursos y la mejora en la competitividad provocan que no sea
suficiente con obtener un sistema viable que realice las tareas deseadas y cumpla con
todas las especificaciones. Al menos, deben generarse varios diseños viables y seleccionar
el «mejor» de ellos, i.e., el que minimiza o maximiza una cantidad elegida apropiada-
mente. Tal cantidad puede ser la eficiencia, el tamaño, el peso, el costo, etcétera [99].
Esta cantidad puede ser expresada como función de ciertas variables independientes
conocidas como variables de diseño/decisión y es denominada como función objetivo.
El proceso de encontrar las condiciones que dan el valor máximo o mínimo de la función
objetivo es conocido como optimización. No existe un único método para resolver todos
los problemas de optimización eficientemente. Por lo tanto, se han desarrollado una
gran cantidad de técnicas de optimización para resolver distintos problemas [100]. Pa-
ra mayor información sobre distintas técnicas de optimización, se recomienda al lector
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consultar la Ref. [100].

Con el objetivo de encontrar las combinaciones de las variables de diseño que maximizan
el desempeño termodinámico de los sistemas propuestos en este capítulo, se llevaron
a cabo optimizaciones. Se consideraron tres funciones objetivo: la potencia neta (Ec.
(2.6)), la eficiencia térmica (Ec. (2.7)) y la eficiencia exergética (Ec. (2.8)), las cuales
son función de las variables de diseño. En este punto, vale la pena destacar que las op-
timizaciones realizadas fueron de un único objetivo por lo que cada función se optimizó
por separado. De entre las variables independientes disponibles para la optimización,
se eligieron únicamente las presiones de operación. En cuanto a las temperaturas má-
xima y mínima del ciclo, como se verá en la Sección 2.5.2, se observó que tienen un
comportamiento monótono de tal forma que los indicadores de desempeño aumentan
con una elevación de la temperatura máxima mientras que estos mismos disminuyen al
aumentar la temperatura mínima. Así, las temperaturas máxima y mínima, se dejaron
fijas en sus valores máximo y mínimo permitidos, respectivamente. En la Tabla 2.7 se
muestran las variables de decisión con sus respectivos límites.

Tabla 2.7. Límites de las variables de decisión.
Sistema Parámetro Límite inferior Límite superior

SBC y RBC Pmin [kPa] 7400 9000
Pmax [kPa] 9000 25000

IBC y IRBC
Pmin [kPa] 7400 9000
Pint [kPa] 9000 14000
Pmax [kPa] 14000 25000 [101]

Para realizar las optimizaciones, se utilizó la función de algoritmo genético (GA) incor-
porada en la «toolbox» de optimización global de MATLAB. El GA es una técnica de
optimización basada en procesos de selección natural que imita la evolución biológica
y se basa en operadores bioinspirados como la mutación, el cruce y la selección [102].
Esto permite a una población evolucionar hasta un estado que maximiza la aptitud
(minimiza la función costo) [103]. El diagrama de flujo del GA se muestra en la Figura
2.8. Esta técnica de optimización ha sido ampliamente utilizada para optimizar ciclos de
potencia basados en CO2 en distintas aplicaciones como la geotérmica [49, 59, 60, 104],
la solar [69,105–109], la nuclear [62,110–113] y en WHR [65,102,114–119]. Esto debido
a que los GAs son muy adecuados para resolver problemas discontinuos y no convexos,
evitando los óptimos locales de las técnicas de programación matemática [100] y encon-
trando una solución óptima global en su lugar [120]. En la Tabla 2.8 se muestran los
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principales parámetros usados para configurar el GA en el presente análisis.

Generación aleatoria de
la población inicial

Evaluación de la aptitud

Selección

Cruce

Mutación

Nueva población

¿Terminar?

Sí

No

Fin

Figura 2.8. Diagrama de flujo del GA (adaptado de la Ref. [121]).

Tabla 2.8. Principales parámetros usados en el GA.
Parámetro Valor o tipo
Tamaño de la población 50
Función de selección Uniforme estocástica
Recuento de elite 2.5
Fracción de cruce 0.8
Función de mutación Dependiente de la restricción
Función de cruce Dependiente de la restricción
Fracción de migración 0.2
Generaciones # Variables*100
Tolerancia de la función 0.01
Generaciones de estancamiento 50

2.5. Resultados y discusión

2.5.1. Caso base

En la Tabla 2.9 se muestran los resultados obtenidos de las simulaciones de los sistemas
con las condiciones del caso base, i.e., todos los sistemas operando bajo las mismas
condiciones. Se incluyen los indicadores de desempeño, así como otros resultados calcu-
lados. Como se observa, el ciclo que produce mayor potencia neta es el IRBC seguido
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del RBC, el SBC y finalmente del IBC con 651.44, 593.69, 563.57 y 447.8 kW, res-
pectivamente. Algo interesante a destacar es que el uso de recuperadores, permite un
aumento del flujo másico de CO2, lo que a su vez produce un aumento en la potencia
neta. Sin embargo, la producción de potencia neta específica sigue siendo la misma
para los sistemas recuperados y no recuperados. Por otro lado, como se esperaba, los
ciclos interenfriados pueden producir más potencia neta específica gracias al proceso de
compresión de dos etapas. No obstante, el uso de interenfriamiento con respecto a los
sistemas no interenfriados, produce una reducción en el flujo másico de CO2, reduciendo
a su vez la potencia neta producida. Lo anterior no afecta en gran medida al IRBC ya
que el uso de recuperador le permite aumentar un poco el flujo másico de CO2. Por
otro lado, el IBC termina siendo muy afectado y produce menos potencia neta que
todos los demás sistemas. En cuanto a la eficiencia energética, el panorama es un poco
distinto, ya que el RBC obtiene el mayor rendimiento. Por otra parte, el IBC tiene el
rendimiento más bajo. Vale la pena destacar que sólo los sistemas con interenfriamiento
logran reducir la temperatura de la salmuera a su valor mínimo permitido de 70 °C,
con lo que obtienen la cantidad máxima de aporte térmico (6774.11 kW). En cuanto a
los demás sistemas, al tener una temperatura de salida del compresor más elevada, no
logran enfriar la salmuera hasta los 70 °C.

Tabla 2.9. Resultados del análisis energético en el caso base.
Parámetro SBC RBC IBC IRBC
Ẇnet [kW] 563.57 593.69 447.80 651.44
ηI [ %] 9.08 10.39 6.61 9.62
wnet [kJ/kg] 13.25 13.25 17.47 17.47
wc,tot [kJ/kg] 20.14 20.14 15.92 15.92
ṁ [kg/s] 42.52 44.79 25.63 37.29
Ẇc1 [kW] 856.41 902.18 280.20 407.62
Ẇc2 [kW] - - 127.95 186.14
Ẇt [kW] 1419.98 1495.86 855.95 1245.2
Q̇h [kW] 6204.24 5711.51 6774.11 6774.11
Q̇r [kW] - 824.31 - 3080.63
Q̇pc [kW] 5640.68 5117.83 3400.14 1865.77
Q̇ic [kW] - - 2926.17 4256.89
ṁw1 [kg/s] 48.70 51.21 29.36 42.69
ṁw2 [kg/s] - - 28.19 41.01
Tg,out [°C] 76.80 82.67 70 70
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De los resultados del análisis exergético mostrados en la Tabla 2.10, resultó que el
RBC es el que obtiene la mayor eficiencia exergética con 44.64%, seguido del IRBC con
43.84%, luego por el SBC con 40.07% y, finalmente el IBC muy por debajo con 30.13%.
La corriente de salmuera contiene 1756.39 kW de exergía, pero debido a la limitante
en la temperatura de reinyección, lo máximo que se puede suministrar a los ciclos son
1486.01 kW. En las condiciones de este caso base, los sistemas con interenfriamiento sí
consiguen el mayor aporte de exergía. Puede verse también que la corriente de salmuera
a la reinyección a 70 °C contiene solamente 270.38 kW de exergía.

Tabla 2.10. Resultados del análisis exergético en el caso base.
Parámetro SBC RBC IBC IRBC
ηII [ %] 40.07 44.64 30.13 43.84
Ḃg,in [kW] 1756.39 1756.39 1756.39 1756.39
Ḃg,out [kW] 349.95 426.37 270.38 270.38
Ḃin [kW] 1406.44 1330.02 1486.01 1486.01
Ḃw1,out [kW] 246.94 194.85 148.85 31.97
Ḃw2,out [kW] - - 115.50 168.02
İtot [kW] 595.93 541.49 773.86 634.58

La Figura 2.9 muestra la destrucción de exergía de cada componente para los cuatro
sistemas. La alternativa IBC tiene la mayor irreversibilidad, siendo el calentador el
componente que más exergía destruye. Esto puede atribuirse a la gran diferencia de
temperaturas que se produce a lo largo de este HE, ya que la temperatura del CO2 en
la entrada del calentador es relativamente baja debido a la compresión por etapas. La
temperatura del CO2 está muy lejos de la temperatura de la salmuera. Por otro lado, el
sistema que menos exergía destruye es el RBC, siendo el enfriador el componente con
mayor irreversibilidad.

Finalmente, en la Figura 2.10, se presenta la distribución de la exergía total de salmuera
(al salir del pozo de producción). De esta exergía, una parte entra al ciclo de potencia,
mientras que la restante se va al subsuelo con la corriente de reinyección. De la parte
que ingresa al ciclo, una porción se destruye en los componentes, otra sale del ciclo
mediante las corrientes de agua de enfriamiento, y finalmente, la parte restante es la
potencia neta producida por el ciclo.
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Figura 2.9. Destrucción de exergía por componente (caso base).
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Figura 2.10. Distribución de la exergía de la salmuera (caso base).
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2.5.2. Análisis paramétrico

Con la finalidad de conocer el efecto de las variables de diseño sobre el desempeño de
los sistemas, se realizó un análisis paramétrico. En el análisis, cada variable se varió
individualmente dentro de los límites técnicos, mientras que los parámetros restantes
se mantuvieron constantes. Los resultados se presentan en las Figuras 2.11 a 2.15.

2.5.2.1. Efecto de la temperatura mínima del ciclo

Un ligero aumento en la temperatura mínima de los ciclos provoca una caída dramática
en el rendimiento termodinámico de todos los sistemas (ver Figura 2.11). Vale la pena
destacar que al aumentar esta variable, en algún punto, ya no es posible el uso del
recuperador en el RBC y este se comporta igual que el SBC. Esto se debe a que, cuando
aumenta la temperatura de entrada del compresor, también aumenta la temperatura a
su salida, por lo que se reduce la capacidad de recuperación.
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Figura 2.11. Efecto de la temperatura mínima del ciclo sobre: a) la potencia neta, b) la
eficiencia energética y c) la eficiencia exergética.
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2.5.2.2. Efecto de la temperatura máxima del ciclo

En cuanto al efecto de la temperatura de entrada a la turbina, en la Figura 2.12 se puede
apreciar que al aumentar esta variable, se produce un incremento en el rendimiento
termodinámico de los sistemas, teniendo un efecto más notable sobre la alternativa
IRBC. De manera similar a como se vio en la Sección 2.5.2.1, para bajas temperaturas
de entrada de la turbina tampoco es posible el uso de un recuperador en el RBC.
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Figura 2.12. Efecto de la temperatura máxima del ciclo sobre: a) la potencia neta, b)
la eficiencia energética y c) la eficiencia exergética.

2.5.2.3. Efecto de la presión mínima del ciclo

La Figura 2.13 muestra el efecto de la presión de entrada del compresor (primer com-
presor para ciclos interenfriados). Un leve aumento de esta presión produce un aumento
sustancial en el rendimiento de los sistemas, logrando alcanzar un máximo para luego
comenzar a disminuir. A pesar del rango muy pequeño de variación en la presión míni-
ma (1600 kPa), se puede observar un gran efecto en los indicadores de desempeño. Por
ejemplo, en el RBC, para una variación de la presión mínima de alrededor de 200 kPa,
se observa un aumento de más de 200 kW en la potencia neta de salida. Por lo tanto,
es muy importante incluir esta variable en el proceso de optimización.
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Figura 2.13. Efecto de la presión mínima del ciclo sobre: a) la potencia neta, b) la
eficiencia energética y c) la eficiencia exergética.

2.5.2.4. Efecto de la presión máxima del ciclo

Con respecto a la presión de entrada de la turbina, en la Figura 2.14 se aprecia que
existen valores máximos en muy diferentes posiciones para cada sistema y cada indi-
cador. Algo que se puede notar es que, el aumento de la presión máxima provoca que
en los sistemas sin interenfriamiento, la capacidad de recuperación se reduzca enor-
memente por lo que alrededor de los 15 MPa ya no es posible utilizar recuperador y,
tanto el SBC como el RBC se comportan igual. Este efecto también ocurre en ciclos
con interenfriamiento, pero a presiones más altas (aproximadamente 21.5 MPa).

2.5.2.5. Efecto de la presión intermedia del ciclo

Finalmente, en cuanto al efecto de la presión de entrada al segundo compresor (sólo
para los ciclos interenfriados), se observó que, a medida que aumenta esta variable, hay
una disminución en los tres indicadores de desempeño en ambos sistemas. Sin embargo,
se vio que, al utilizar una presión mínima distinta, por ejemplo, para Pmin = 8.2 MPa, el
IRBC se comporta de manera un poco diferente, aumentando levemente su desempeño
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al aumentar esta presión hasta llegar a un máximo para luego disminuir (ver en Figura
2.15).
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Figura 2.14. Efecto de la presión máxima del ciclo sobre: a) la potencia neta, b) la
eficiencia energética y c) la eficiencia exergética.
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Figura 2.15. Efecto de la presión intermedia del ciclo sobre: a) la potencia neta, b) la
eficiencia energética y c) la eficiencia exergética; (Pmin = 8.2 MPa).
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A partir de este análisis paramétrico, se observó que con respecto a las temperaturas
de operación, el rendimiento de los sistemas aumenta al utilizar la menor temperatura
de entrada al compresor y la mayor temperatura de entrada a la turbina permitidas.
Por el lado de las presiones, en general, el mejor rendimiento se alcanza para distintos
valores. Por lo tanto, es imprescindible optimizar estas últimas.

2.5.3. Optimización

La Tabla 2.11 muestra los valores de las funciones objetivo maximizadas, así como los
correspondientes valores óptimos de las variables de decisión. Comparando los cuatro
sistemas, se observa que el IRBC logra el mejor desempeño para los tres indicadores.
Por otra parte, aunque el IBC es un sistema más complejo que las alternativas SBC y
RBC, obtiene peores rendimientos. Cabe señalar que el uso de recuperadores, además
de mejorar la producción de potencia neta, también reduce las presiones de entrada a la
turbina a las que se alcanzan los valores máximos de las funciones objetivo. Esto último
puede representar dos posibles ventajas, por un lado, si por algún motivo se redujera el
límite superior de la presión máxima del ciclo, los sistemas recuperados superarían con
un mayor margen a los no recuperados. Por otra parte, la reducción de las relaciones de
presión se podría traducir en un ahorro económico que podría justificar aún más el uso
de los recuperadores. Sin embargo, para establecer plenamente esto como un hecho, se
debe realizar una evaluación económica, la cual se presenta en el Capítulo 4.

Si bien se considera que un escenario más realista es aquel en el que la temperatura de
reinyección de la salmuera tiene un límite técnico como se ha venido considerando hasta
el momento, para efectos comparativos además se incluyen resultados de la optimización
en un escenario donde no existe tal restricción. La Tabla 2.12 muestra los resultados de
la maximización de la potencia neta para este segundo escenario. Bajo estas condiciones,
existe una mejora en el desempeño de los cuatro sistemas respecto al escenario original,
siendo más notable para la alternativa IBC. El IBC es capaz de producir una gran
potencia adicional en este escenario porque logra enfriar más la salmuera, teniendo
como consecuencia una mayor entrada de energía térmica al ciclo. Otro aspecto a tener
en cuenta en este escenario es que el uso de recuperadores sólo produce un aumento de
unos cuantos kW con respecto a las configuraciones no recuperadas. Por lo tanto, en
este escenario, desde el punto de vista de generación de potencia, no serían necesarias
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las configuraciones recuperadas. Cabe señalar que para esta aplicación, la producción
de potencia neta se puede tratar como el indicador más importante, porque cuanto más
potencia se produce, mejor se explota el recurso geotérmico.

Tabla 2.11. Resultados de la optimización.
Función
objetivo

Variable
de decisión

SBC RBC IBC IRBC

Ẇnet [kW] - 818.70 833.95 797.13 859.39
Pmin [kPa] 7,683.05 7,787.82 7,620.61 7,982.72
Pint [kPa] - - 9,000.00 10,626.96
Pmax [kPa] 21,915.18 17,062.69 24,742.26 16,958.99

ηI [ %] - 12.35 12.36 11.77 12.69
Pmin [kPa] 7,576.42 7,751.21 7,620.12 8,102.08
Pint [kPa] - - 9,000.00 10,826.39
Pmax [kPa] 22,803.65 16,044.75 24,868.35 17,037.08

ηII [ %] - 55.09 56.15 53.65 57.83
Pmin [kPa] 7,686.32 7,761.61 7,620.12 7,993.44
Pint [kPa] - - 9,000.00 10,839.48
Pmax [kPa] 22,180.39 16,536.36 24,893.49 16,974.64

Tabla 2.12. Resultados de la optimización de la potencia neta, segundo escenario.
Función
objetivo

Variable
dedecisión

SBC RBC IBC IRBC

Ẇnet [kW] - 834.23 837.86 904.03 906.79
Pmin [kPa] 7,813.79 7,804.70 7,643.25 7,660.63
Pint [kPa] - - 9,961.55 10,546.26
Pmax [kPa] 20,361.62 18,814 21,336.93 21,462.99

Adicionalmente, con el fin de tener un panorama más amplio, en la Figura 2.16 se inclu-
yen los resultados de la maximización de la potencia neta para diferentes temperaturas
de la salmuera. En cuanto al escenario principal (Figura 2.16 a)), para bajas tempera-
turas de la salmuera, los sistemas interenfriados son inferiores a los no interenfriados.
Mientras que al ir aumentando la temperatura del recurso, los sistemas interenfriados
empiezan a aumentar su rendimiento más rápidamente que sus contrapartes no inter-
enfriadas. Para la temperatura de la salmuera más alta (160 °C), el IRBC tiene un
desempeño considerablemente más alto que los demás sistemas, mientras que el IBC
casi logra igualar a los sistemas no interenfriados. Con respecto al segundo escenario
(Figura 2.16 b)), los sistemas interenfriados tienen un mejor desempeño para todo el
rango de temperaturas considerado. Además, como se vio en la Tabla 2.12, la diferen-
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cia entre la producción de potencia de las versiones recuperadas y sus contrapartes no
recuperadas es casi nula.
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Figura 2.16. Variación de la potencia neta máxima con la temperatura de la salmuera:
a) primer escenario y b) segundo escenario.

A continuación, se presentan resultados adicionales únicamente para el escenario princi-
pal con las condiciones de operación de potencia máxima (Tabla 2.11) en lo que se llamó
el caso óptimo. Los resultados energéticos se presentan en la Tabla 2.13. Adicionalmen-
te, en la Figura 2.17 se presentan los diagramas T-Q̇ de los cuatro HEs del IRBC como
ejemplo para mostrar gráficamente cómo resultaron los perfiles de temperatura de los
HEs para estas condiciones de operación óptimas. Como se puede ver, en el calentador
y en el interenfriador, el PP se da en el extremo caliente, mientras que en el resto de
HEs se da al interior.

Finalmente, en la Tabla 2.14 se muestran los resultados exergéticos mientras que en las
Figuras 2.18 y 2.19, se presentan la destrucción de la exergía en componentes para cada
sistema y la distribución de la exergía total de la salmuera.
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Tabla 2.13. Resultados del análisis energético en el caso óptimo.
Parámetro SBC RBC IBC IRBC
Ẇnet [kW] 818.70 833.95 797.13 859.39
ηI [ %] 12.09 12.31 11.77 12.69
wnet [kJ/kg] 21.09 22.11 22.00 22.80
wc,tot [kJ/kg] 24.73 16.13 26.89 14.15
ṁ [kg/s] 38.82 37.71 36.24 37.69
Ẇc1 [kW] 960.03 608.17 100.26 175.53
Ẇc2 [kW] - - 874.25 357.86
Ẇt [kW] 1778.73 1442.11 1771.65 1392.78
Q̇h [kW] 6774.11 6774.11 6774.11 6774.11
Q̇r [kW] - 1164.89 - 2433.99
Q̇pc [kW] 5955.41 5940.17 4862.19 4942.05
Q̇ic [kW] - - 1114.79 972.67
ṁw1 [kg/s] 160.94 140.26 158.19 115.75
ṁw2 [kg/s] - - 36.23 25.70
Tg,out [°C] 70.00 70.00 70.00 70.00
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Figura 2.17. Diagramas T-Q̇ de los HEs del IRBC (caso óptimo).
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Tabla 2.14. Resultados del análisis exergético en el caso óptimo.
Parámetro SBC RBC IBC IRBC
ηII [ %] 55.09 56.12 53.64 57.83
Ḃg,in [kW] 1756.39 1756.39 1756.39 1756.39
Ḃg,out [kW] 270.38 270.38 270.38 270.38
Ḃin [kW] 1486.01 1486.01 1486.01 1486.01
Ḃw1,out [kW] 86.71 98.69 58.98 82.76
Ḃw2,out [kW] - - 13.54 14.47
İtot [kW] 580.61 553.37 616.36 529.40
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Figura 2.18. Destrucción de exergía por componente (caso óptimo).
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a)    SBC
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Figura 2.19. Distribución de la exergía de la salmuera (caso óptimo).

2.6. Conclusiones

Las conclusiones obtenidas de este análisis son las siguientes:

• Cuando todos los sistemas funcionan bajo las mismas condiciones de operación
(caso base), los ciclos interenfriados pueden producir más potencia neta especí-
fica que los que no interenfriados. Sin embargo, esto también hace que el flujo
másico de CO2 que circula a través de los ciclos interenfriados sea menor, lo que
limita la potencia neta producida. También se observó que al emplear recupera-
dores, se aumenta ligeramente el flujo másico con respecto a las configuraciones
no recuperadas, lo que a su vez se traduce en un aumento de la potencia neta
generada.

• En el análisis paramétrico, se observó que variando las condiciones de operación, el
mejor desempeño termodinámico se obtiene a la temperatura más alta de entrada
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a la turbina y la temperatura más baja de entrada al compresor, mientras que del
lado de las presiones de operación, existen combinaciones de estas que producen
los mejores rendimientos termodinámicos por lo que es necesario considerarlas en
el proceso de optimización.

• Considerando las condiciones de operación donde la potencia neta es máxima (caso
óptimo), la mejor configuración fue el IRBC, capaz de producir hasta 859.39 kW de
potencia neta con eficiencias energética y exergética de 12.69% y 57.83%, respecti-
vamente. Tomando el SBC como base y considerando el límite en la temperatura
de reinyección de la salmuera, agregando un recuperador (RBC) la producción
neta de potencia se puede incrementar en 1.86%. Al utilizar el interenfriamiento
(IBC), el valor se reduce en un 2.63%, mientras que al incluir el interenfriamien-
to y recuperación (IRBC), la producción de potencia aumenta en un 4.97%. En
ausencia de la limitación en la temperatura mínima de reinyección, el IRBC si-
gue siendo el sistema que produce la mayor potencia neta llegando hasta 906.79
kW. Sin embargo, su contraparte sin recuperación (IBC) logra 904.03 kW y algo
similar resulta con los sistemas RBC y SBC, los cuáles producen 834.23 y 837.86
kW, respectivamente. Las mejoras incorporadas al SBC producen un aumento de
0.44, 8.37 y 8.70% en la producción de potencia, al incorporar recuperación, in-
terenfriamiento y ambas, respectivamente. Por lo tanto, en este escenario, el uso
de recuperadores no es muy ventajoso.

• Finalmente, al analizar el efecto de la temperatura de la salmuera sobre la pro-
ducción de potencia neta máxima, se observó que, en el escenario principal, para
bajas temperaturas de la salmuera, los sistemas interenfriados son inferiores a
los no interenfriados. Sin embargo, para temperaturas altas del recurso, los sis-
temas interenfriados mejoran considerablemente su desempeño. Por otro lado, en
el segundo escenario, los sistemas interenfriados son superiores en todo el ran-
go de temperaturas de la salmuera. Además, las configuraciones recuperadas no
presentan una gran ventaja sobre las no recuperadas.
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Análisis energético
detallado

En este capítulo, se presenta otro análisis termodinámico entre los sistemas propuestos.
A diferencia del análisis presentado en el capítulo anterior, esta vez se desarrollaron
y resolvieron modelos matemáticos más detallados. En el procedimiento de solución, el
modelo termodinámico se acopló con el modelo termohidráulico de los intercambiadores
de calor de circuito impreso (PCHE) para así, obtener resultados más realistas al in-
corporar en los cálculos las caídas de presión y los perfiles de temperatura provenientes
de la geometría de los PCHEs. De nuevo, el análisis incluyó simulaciones en un caso
base, un análisis paramétrico y optimizaciones mediante algoritmos genéticos. Los re-
sultados muestran que existe una combinación de condiciones operativas que maximiza
la producción de potencia eléctrica. Además, se observó que, para algunos valores de la
presión mínima de los ciclos, la potencia de bombeo del agua de enfriamiento del en-
friador se incrementa sustancialmente. En el punto de diseño óptimo, el ciclo Brayton
recuperado e interenfriado (IRBC) logró el mejor rendimiento, obteniendo valores de
779.99 kW, 11.51% y 52.49% de potencia eléctrica, eficiencias energética y exergética,
respectivamente. Una comparación de escenarios con diferentes niveles de idealización
muestra que, cuando la potencia de bombeo y las caídas de presión no se consideran,
la producción máxima de potencia eléctrica se sobreestima en 8.36, 6.89, 6.39 y 5.77%
para el ciclo Brayton simple (SBC), el ciclo Brayton recuperado (RBC), el ciclo Brayton
interenfriado (IBC) y el IRBC, respectivamente.
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3.1. Descripción de los sistemas

En el capítulo anterior, se propusieron los sistemas a estudiar. Sin embargo, para el
análisis del presente capítulo, se incluyeron las bombas de circulación de las corrientes
externas, i.e., salmuera y agua de enfriamiento. Así, los sistemas que se estudian en este
capítulo se muestran en la Figura 3.1.
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Figura 3.1. Configuración esquemática de los sistemas.
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3.2. Procedimiento de modelado

En esta sección, se presenta el desarrollo del modelo matemático, el cual está constituido
por el modelo termodinámico de los sistemas así como el modelo termo-hidráulico de
los HEs. En aras de simplicidad, sólo presenta el desarrollo del modelo termodinámico
del IRBC.

3.2.1. Modelo termodinámico

Con el objetivo de simplificar el modelo, se establecieron algunas suposiciones:

• Los sistemas operan en estado estacionario.

• Los cambios en la energía cinética y potencial son insignificantes.

• Los componentes se consideran adiabáticos.

• Las propiedades de la salmuera geotérmica son iguales a las del agua pura.

• El agua de enfriamiento se encuentra a condiciones ambientales.

• El aumento de presión en las bombas de circulación de salmuera y agua de en-
friamiento es igual a la caída de presión de la salmuera y el agua a través de los
HEs aguas abajo.

• No hay aumento en la temperatura del fluido a través de las bombas de circulación.

Luego, se escribieron los balances de masa y energía (Ecs. (3.1) y (3.2)) para cada
componente [90].

∑
ṁin −

∑
ṁout = 0 (3.1)

Q̇− Ẇ +
∑

ṁinhin −
∑

ṁouthout = 0 (3.2)
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Las tasas de transferencia de calor de los HEs están dadas por las Ecs. (3.3) a (3.6).

Q̇h = ṁ (h6 − h5) = ṁg (hg,in − hg,out) (3.3)

Q̇r = ṁ (h7 − h8) = ṁ (h5 − h4) (3.4)

Q̇pc = ṁ (h8 − h1) = ṁw1 (hw1,out − hw1,in) (3.5)

Q̇ic = ṁ (h2 − h3) = ṁw2 (hw2,out − hw2,in) (3.6)

La potencia consumida por los compresores 1 y 2 viene dada por las Ecs. (3.7) y Ec.
(3.8), respectivamente. La potencia generada por la turbina está dada por la Ec. (3.9).
Finalmente, la potencia neta del eje del ciclo de potencia viene dada por la Ec. (3.10).

Ẇc1 = ṁ (h2 − h1) =
ṁ (h2s − h1)

ηc
(3.7)

Ẇc2 = ṁ (h4 − h3) =
ṁ (h4s − h3)

ηc
(3.8)

Ẇt = ṁ (h6 − h7) = ṁ (h6 − h7s) ηt (3.9)

Ẇsh = Ẇt − Ẇc1 − Ẇc2 (3.10)

La potencia eléctrica producida por el ciclo de potencia, la potencia eléctrica consumida
por las bombas, y la potencia de bombeo total están dadas por las Ecs. (3.11), (3.12)
a (3.14) [47] y (3.15), respectivamente.
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Ẇele,c = Ẇshηeg (3.11)

Ẇp1 =
ṁg∆Pg
ρgηp

(3.12)

Ẇp2 =
ṁw1∆Pw1

ρw1ηp
(3.13)

Ẇp3 =
ṁw2∆Pw2

ρw2ηp
(3.14)

Ẇp,tot = Ẇp1 + Ẇp2 + Ẇp3 (3.15)

Finalmente, la producción de potencia eléctrica, la eficiencia energética y la eficiencia
exergética del sistema global están dadas por las Ecs. (3.16) a (3.18).

Ẇele,s = Ẇele,c − Ẇp,tot (3.16)

ηI,s =
Ẇele,s

ṁg (hg − hg,out)
(3.17)

ηII,s =
Ẇele,s

ṁg (bg − bg,out)
(3.18)

3.2.2. Modelo termo-hidráulico de los intercambiadores de calor

Para este trabajo, se eligieron los intercambiadores de calor de circuito impreso (PCHEs)
con canales rectos. Los PCHEs se han adoptado en una gran cantidad de estudios sobre
ciclos de potencia basados en CO2 debido a su tamaño compacto y capacidad para
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soportar altas presiones [122]. Recientemente, se han adoptado en estudios sobre ciclos
basados en CO2 en sistemas geotérmicos de ciclo binario [13,53,59], en sistemas nuclea-
res [123–132], en sistemas solares [133–136], en WHR [115,118,137–140], en plantas de
carbón [141,142] y de oxicombustión [143].

El nombre «circuito impreso» hace referencia a la técnica de grabado fotoquímico que
se utiliza para formar los canales de flujo, la cuál es análoga al proceso de fabricación
de una placa de circuito electrónico impreso. La fabricación de los PCHEs consiste en
el grabado de los canales sobre placas de metal para posteriormente apilar varias placas
y unirlas mediante un proceso de difusión a alta temperatura y alta presión, dando
como resultado un bloque sólido (ver Figura 3.2). La unión por difusión es un proceso
de unión de estado sólido donde la presión obliga a las superficies a entrar en contacto
directo y el calor promueve el crecimiento de granos en la interfaz. El resultado de este
proceso es un núcleo con la resistencia del material base y la capacidad de contención
de alta presión en todo el HE [25,144–146]. Los PCHEs son muy compactos, pudiendo
ser hasta un 85% más pequeños que un HE de coraza y tubos (STHE) equivalente (ver
Figura 3.3) [146].

 
Diffusion Bonding Technology 
 
Diffusion bonding is a high temperature, solid state joining process that promotes grain growth 
across metal boundaries, resulting in a join exhibiting parent metal strength and ductility. 
 
This joint is significantly stronger than a brazed joint in an aluminum plate fin heat exchanger, 
and hence stainless steel, diffusion bonded exchangers can be designed for much higher 
pressures.  In addition, they are far less susceptible to thermal shock and thermal fatigue than 
a brazed aluminum plate fin heat exchanger. 
 
 
Heat Exchanger Core Construction 
 
The high specific surface core of a compact, diffusion bonded exchanger is constructed using 
one of the following methods: 
 

a) Printed Circuit style 
 

Flow channels are created along flat metal plates using a photo-chemical milling 
technique analogous to that used for the manufacture of electronic printed circuit 
boards, giving rise to the name “Printed Circuit Heat Exchanger” or PCHE. 

 
The plates are commonly 1.6 or 2mm thick (0.063 or 0.079”), and the chemical milled 
flow channels are typically semi-circular in cross-section, having a diameter of about 
2mm (0.079”). 

 
Different flow geometries are designed for each stream in order to optimize heat 
transfer and pressure drop performance.  The resultant plates are then stacked ready 
for diffusion bonding. 

 

 
 

 Figura 3.2. Formación del núcleo de un PCHE, [144].

En este trabajo, para el modelado termo-hidráulico de los PCHE, se utilizaron modelos
similares a los presentados en la tesis de Dostal [25]. De acuerdo a las suposiciones
establecidas en la Ref. [25], es suficiente modelar un par de canales caliente-frío en lugar
de modelar todo el núcleo del PCHE. La Figura 3.4 muestra el núcleo de un PCHE en
el lado izquierdo, mientras que un par de canales caliente-frío se muestran en el lado
derecho. Debido a la variación sustancial de las propiedades del CO2 cerca del PC (ver
Figura 2.3), el uso de técnicas convencionales, donde se asumen propiedades constantes,
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Figura 3.3. Comparación entre un STHE y un PCHE, [146].

puede conducir a resultados inexactos. Para hacer frente a esto, la porción modelada se
discretizó en la dirección del flujo como se muestra en la Figura 3.5. Cada segmento fue
considerado como un sub-HE lo suficientemente pequeño como para asumir propiedades
constantes [15], asegurando así resultados más precisos. Este esquema de discretización
es similar al presentado en la Sección 2.3.2. Sin embargo, en la discretización anterior
no se consideraron las caídas de presión por lo que se asumió presión constante a lo
largo del HE para cada corriente. Ahora, al contar con la geometría del HE, pudieron
calcularse las caídas de presión por lo que adicionalmente a las temperaturas en cada
nodo, también se calcularon las presiones. Así, las propiedades de los fluidos se evaluaron
a la temperatura y presión promedio de cada segmento como lo indican las Ecs. (3.19)
y (3.20), respectivamente.

Tm,j =
Ti + Ti+1

2
(3.19)

Pm,j =
Pi + Pi+1

2
(3.20)

Facultad de Ingeniería Mecánica de la U.M.S.N.H.
División de Estudios de Posgrado

51



Capítulo 3. Análisis energético detallado

Figura 3.4. Núcleo del PCHE y porción modelada.
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Figura 3.5. Discretización de la porción modelada del PCHE.

3.2.2.1. Modelo de transferencia de calor

Para el cálculo del área de transferencia de calor se utilizó el método de la diferencia
de temperaturas media logarítmica (LMTD) en cada segmento como se indica en la
Ec. (3.21). El coeficiente global de transferencia de calor se calculó utilizando las con-
tribuciones de las resistencias térmicas por conducción y convección (Ec. (3.22)). El
coeficiente de transferencia de calor por convección (Ec. (3.23)) depende del número de
Nusselt, la conductividad térmica del fluido y el diámetro hidráulico (Ec. (3.24)).

Facultad de Ingeniería Mecánica de la U.M.S.N.H.
División de Estudios de Posgrado

52



Capítulo 3. Análisis energético detallado

Q̇j = UjAj∆Tml,j (3.21)

1

Uj
=

1

hc,j
+
tw
kw

+
1

hh,j
(3.22)

hj =
Nujkf,j
Dh

(3.23)

Dh =
πD

π + 2
(3.24)

La LMTD está dada por las Ec. (3.25). Para la configuración de flujo a contracorriente
las diferencias de temperaturas están dadas por las Ecs. (3.26) y (3.27).

∆Tml,j =
∆T1,j −∆T2,j

ln
(

∆T1,j
∆T2,j

) (3.25)

∆T1,j = Th,i − Tc,i (3.26)

∆T2,j = Th,i+1 − Tc,i+1 (3.27)

Para calcular el número de Nusselt en los regímenes laminar, de transición y turbulento
se utilizaron las Ecs. (3.28), (3.29) y (3.30) (correlación de Gnielinski), respectivamente.
El factor de fricción usado en la Ec. (3.30) está dado por la Ec. (3.31) [25]. Los números
de Reynolds y Prandtl están dados por las Ecs. (3.32) y (3.33), respectivamente.

Nuj = 4.089, Rej < 2300 (3.28)
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Nuj = 4.089 +
Nu5000 − 4.089

5000− 2300
(Rej − 2300) , 2300 ≤ Rej < 5000 (3.29)

Nuj =

(
fd,j

8

)
(Rej − 1000)Prj

1 + 12.7
(
Pr

2/3
j − 1

)√
fd,j

8

, (Rej ≥ 5000) (3.30)

fd,j =

(
1

1.8 log10 (Rej)− 1.5

)2

(3.31)

Rej =
ρjVm,jDh

µj
(3.32)

Prj =
µjCp,j
kf,j

(3.33)

Finalmente, la longitud de cada segmento, la longitud total de los canales, el área total
de transferencia de calor total, el volumen y la masa del núcleo están dadas por las Ecs.
(3.34), (3.35), (3.36), (3.37) y (3.38) [25], respectivamente.

Lj =
Aj

πD
2

+D
(3.34)

L =
∑

Lj (3.35)

A = N
∑

Aj (3.36)

Vhe = 2twWNL (3.37)
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mhe = ρwVhe

(
1− πD2

8Wtw

)
(3.38)

3.2.2.2. Modelo hidráulico

Para el modelo hidráulico, sólo se consideraron las caídas de presión debidas a la fricción.
En cada segmento se aplicó la conocida ecuación de Darcy-Weisbach (Ec. (3.39)). La
caída de presión total para cada canal viene dada por la Ec. (3.40).

∆Pj =
fjLjρf,jV

2
m,j

2Dh

(3.39)

∆P =
∑

∆Pj (3.40)

El factor de fricción utilizado para la ecuación de Darcy-Weisbach depende de la rugo-
sidad relativa de los canales (Ec. (3.41)) y del número de Reynolds. Los valores de los
puntos de transición del número de Reynolds están dados por las Ecs. (3.42) a (3.45) y
el factor de fricción viene dado por las Ecs. (3.46) a (3.55) [13].

δrel =
δ

Dh

(3.41)

Re0 =

2000, δrel < 0.007

754 exp
(

0.0065
δrel

)
, δrel ≥ 0.007

(3.42)

Re1 =

2000, δrel < 0.007

1160
(

1
δrel

)0.11

, δrel ≥ 0.007
(3.43)

Re2 = 2090

(
1

δrel

)0.0635

(3.44)
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Re3 = 441.19δ−1.1772
rel (3.45)

Cuando Rej < Re0

fj =
64

Rej
(3.46)

Cuando Re0 < Rej < Re1

fj =

0.032 + 3.895× 10−7 (Rej − 2000) , δrel < 0.007

4.4Re−0.595
j exp

(
−0.00275
δrel

)
, δrel ≥ 0.007

(3.47)

Cuando Re1 < Rej < Re2, la Eq. (3.51) se resuelve mediante un proceso iterativo
utilizando la Ec. (3.50) como conjetura inicial. Este proceso también es necesario para
resolver las Ecs. (3.53) y (3.55). En la Ref. [59] se describe brevemente este proceso.

fj = (f2 − f1) exp
{
− [0.0017 (Re2 −Rej)]2

}
+ f1 (3.48)

f1 =

0.032, δrel < 0.007

0.075− 0.0109
δ0.286rel

, δrel ≥ 0.007
(3.49)

f2,fi = 0.11

(
δrel +

68

Re2

)0.25

(3.50)

f2 =

 1

2 log10

(
2.51

Re2
√
f2

+ δrel
3.7

)
2

(3.51)

Cuando Re2 < Rej < Re3
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ffi = 0.11

(
δrel +

68

Rej

)0.25

(3.52)

fj =

 1

2 log10

(
2.51

Rej
√
fj

+ δrel
3.7

)


2

(3.53)

Finalmente, cuando Re3 < Rej

ffi = 0.11

(
δrel +

68

Re3

)0.25

(3.54)

fj =

 1

2 log10

(
2.51

Re3
√
fj

+ δrel
3.7

)


2

(3.55)

3.3. Implementación y simulación

En este apartado se presentan los principales parámetros utilizados para alimentar las
simulaciones, el procedimiento de acoplamiento y solución de los modelos termodiná-
micos y termo-hidráulicos, y la verificación de los códigos desarrollados.

3.3.1. Condiciones de la simulación

Como punto de partida para las simulaciones, se establecieron las condiciones para un
caso base, las cuales se muestran en la Tabla 3.1. A partir de los datos de entrada,
algunos parámetros como las condiciones ambientales y las características de la fuente
de calor, son condiciones frontera que mantuvieron fijas durante todo el análisis. Los
otros parámetros, como las condiciones de funcionamiento del ciclo y la eficiencia de los
dispositivos son variables de diseño. A partir de las variables de diseño, se decidió que las
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eficiencias isentrópicas de la turbina y los compresores, la diferencia de temperatura del
PP y la caída de presión máxima permitida para CO2 deberían fijarse durante el análisis,
utilizando valores típicos de otros estudios. Esto se debe a que es bien conocido que la
reducción de la diferencia de temperatura del PP y la caída de presión, y el aumento
de las eficiencias isentrópicas mejoran el rendimiento termodinámico, pero a expensas
de un mayor costo de inversión. Por otra parte, la Tabla 3.2 muestra las principales
características de los PCHE.

Tabla 3.1. Datos de entrada para el caso base.
Parámetro Valor Parámetro Valor
T0 [°C] 25 ΔTpp [°C] 5 [37]
P0 [kPa] 101.325 ΔPCO2 [ %] 0.5 [59]
Tg [°C] 150 [96] ηeg [-] 0.96 [47]
Pg [kPa] 700 [44] Tmin [°C] 32
ṁg [kg/s] 20 [96] Tmax [°C] 145
Tg,out [°C] ≥ 70 [97] Pmin [kPa] 7,400
ηt [-] 0.90 [68] Pint [kPa] 10,700
ηc [-] 0.85 [68] Pmax [kPa] 14,000
ηp [-] 0.75 [47]

Tabla 3.2. Características principales de los PCHE.
Parámetro Valor
Material Aleación 617 [147]
kw [W/m*K] 23.9 [147]
D [m] 0.002 [25]
tw [m] 0.0015 [25]
W [m] 0.0024 [25]
δrel [-] 0.005

3.3.2. Procedimiento de solución

Al igual que en el capítulo anterior, el conjunto de ecuaciones resultantes del modelo
matemático se codificó en el software MATLAB y se utilizó CoolProp para el cálculo de
las propiedades termofísicas. La Figura 3.6 muestra el diagrama de flujo del programa
de simulación para el IRBC. Como se puede ver, tanto el modelo termodinámico como
el modelo del PCHE se acoplaron y resolvieron de forma iterativa. Vale la pena señalar
las siguientes consideraciones:
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• Inicialmente, considerando las ocho corrientes de materia que circulan por los HEs
del IRBC, sólo se conocen los valores de caída de presión de las corrientes de CO2

en el calentador, enfriador e interenfriador (igual al valor máximo permitido). En
cuanto al recuperador, una corriente tiene el valor máximo permitido y la otra
tiene un valor menor y desconocido. Los valores de caída de presión para las
corrientes de agua de enfriamiento y salmuera son desconocidos y pueden tener
cualquier valor sin restricciones.

• Sólo cuando la diferencia entre las temperaturas de salida de la turbina y el
compresor es mayor o igual a 10 °C, se utiliza un recuperador.

• Se utiliza una subrutina que resuelve el modelo termo-hidráulico del PCHE para
cada uno de los HEs. Las entradas de esta son: las condiciones de funcionamiento
del PCHE (del programa principal), las características del PCHE (de la Tabla
3.2) y el número de pares de canales (asumido). Las salidas que se obtienen son:
un arreglo con las diferencias de temperatura entre las dos corrientes de fluido en
cada nodo, las caídas de presión calculadas y el tamaño del PCHE.

• Como se mencionó en la Sección 2.3.2, la variación sustancial del calor específico
a presión constante del CO2 cerca del PC, puede causar PPs internos en los HEs.
Por lo tanto, al igual que en el capítulo anterior, se verificó el cumplimiento de la
diferencia de temperaturas del PP establecida a lo largo de cada HE.
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3.3.3. Verificación del modelo

Al igual que en la Sección 2.3.3, el modelo termodinámico fue validado con los resultados
obtenidos por Mondal y De [68]. El modelo presentado en la Ref. [68] no tomó en
cuenta las caídas de presión ni la potencia consumida por las bombas de circulación
externas. Por lo tanto, para la validación, no se consideraron el generador eléctrico ni
las bombas de circulación, y el valor de la caída de presión máxima permitida para
las corrientes de CO2 se estableció en alrededor de cero (10-5%). Por otro lado, el
modelo termo-hidráulico del PCHE fue validado con los resultados reportados en la
tesis de Dostal [25], donde se reportaron la longitud y las caídas de presión de los
recuperadores de baja y alta temperatura (LTR y HTR, respectivamente) de un SCBC
con recompresión. Los resultados obtenidos en la validación del modelo termodinámico
son idénticos a los presentados en el capítulo anterior (Tabla 2.6) por lo que no se repiten
aquí. Por otro lado, en cuanto al modelo termo-hidráulico, en la Tabla 3.3 se muestra
una comparación de los resultados obtenidos del presente trabajo y los presentados
en la Ref. [25]. Existe una buena concordancia entre los resultados reproducidos y los
presentados en las referencias originales. Por lo tanto, los modelos/códigos desarrollados
en este trabajo se consideraron válidos.

Tabla 3.3. Verificación del modelo del PCHE.
Parámetro HTR LTR

Ref. [25] Presente trabajo Ref. [25] Presente trabajo
L [m] 1.75 1.79 2.05 2.09
ΔPh [ %] 1.101 1.101 1.403 1.403
ΔPc [ %] 0.154 0.155 0.057 0.060

3.4. Optimización

Al igual que en el capítulo anterior, para este estudio se llevaron a cabo optimizaciones
buscando maximizar el desempeño termodinámico de los sistemas. Debido a que más
potencia eléctrica producida significa un mejor uso del recurso geotérmico, el objetivo
fue maximizar la producción de potencia eléctrica del sistema global (Ẇele,s). El pro-
blema de optimización para los ciclos interenfriados se puede establecer mediante la
función objetivo (Ec. (3.56)), las restricciones de igualdad impuestas por los modelos
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termodinámicos y termo-hidráulicos y las restricciones de desigualdad (conjunto de Ecs.
(3.57)). Las variables de decisión son: las presiones mínima, intermedia y máxima del
ciclo así como la temperatura mínima. Como se verá en la Sección 3.5.2, el efecto de
estas variables sobre la producción de potencia eléctrica no es trivial y es necesario
encontrar sus valores óptimos. Para los ciclos no interenfriados, el problema de opti-
mización es bastante similar pero cambiando un poco las restricciones al eliminar la
presión intermedia y estableciendo el límite inferior de Pmax en 9 MPa. Los límites
inferiores de temperatura y presión mínima se eligieron de tal manera que fueran lige-
ramente superiores a los valores críticos de CO2, y el límite superior de presión máxima
se eligió de acuerdo con la Ref. [148].

Maximizar Ẇele,s = f(Pmin, Pint, Pmax, Tmin) (3.56)

Sujeta a:
7.4 ≤ Pmin [MPa] ≤ 9

9 ≤ Pint [MPa] ≤ 14

14 ≤ Pmax [MPa] ≤ 25

32 ≤ Tmin [◦C] ≤ 34 (3.57)

Para llevar a cabo la optimización, de nuevo se utilizó la función de GA incorporada
en la «toolbox» de optimización global de MATLAB. Los ajustes de los principales
parámetros del GA son similares a los presentados en la Tabla 2.8 del capítulo anterior.

3.5. Resultados y discusión

Esta sección presenta los principales hallazgos, incluida una comparación termodinámi-
ca de los cuatro sistemas en condiciones de funcionamiento iguales, un análisis paramé-
trico para mostrar el efecto individual de cada variable de decisión sobre el rendimiento
termodinámico y los resultados de la optimización que muestran la estimación de la
producción de potencia eléctrica más alta que cada sistema puede lograr.
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3.5.1. Caso base

La Tabla 3.4 muestra los resultados obtenidos para las condiciones del caso base. Como
puede observarse, el sistema que produce la mayor potencia eléctrica es el IRBC seguido
del RBC, el SBC y finalmente el IBC. En cuanto a la eficiencia energética, el panorama
es un poco diferente, con el RBC con el mejor rendimiento, seguido del IRBC, el SBC
y, nuevamente, el peor es el IBC. Para la eficiencia exergética, el RBC es el mejor,
superando ligeramente el rendimiento del IRBC, seguido por el SBC y una vez más
el IBC al final. En las mismas condiciones de operación, agregar un recuperador al
SBC mejora la producción eléctrica general del sistema en un 3.46%, incluyendo sólo el
interenfriamiento lo reduce en un 20.44% y, finalmente, agregando tanto recuperación
como interenfriamiento se aumenta la producción de potencia eléctrica en un 15.02%.
El bajo rendimiento del uso interenfriamiento (IBC) se debe al bajo flujo másico de CO2

disponible a lo largo del ciclo. Debido a la restricción en la temperatura de reinyección
de la salmuera, cuando la temperatura del CO2 en la entrada del calentador es menor
o igual a 65 °C, la temperatura de la salmuera en la salida del calentador se establece
en 70 °C, por lo que la entrada de calor es fija y de la Ec. (3.3), cuanto mayor es la
diferencia en entalpías del CO2, menor es su flujo másico. El interenfriamiento induce
una temperatura de CO2 más baja en la entrada del calentador y la diferencia de
entalpías es mayor que para los ciclos sin interenfriamiento. Por lo tanto, el uso de
interenfriamiento solo (sin recuperación) es menos efectivo porque, aunque reduce el
trabajo de compresión específico, la reducción del flujo másico produce una menor
potencia de salida del eje en comparación con los sistemas sin interenfriamiento. Por otro
lado, el uso de un recuperador provoca una mayor temperatura de entrada del calentador
de CO2 que a su vez permite un mayor flujo másico de CO2. Un flujo másico más alto con
el mismo trabajo específico neto, da como resultado una salida de potencia neta del eje
más alta para los sistemas recuperados. La potencia eléctrica de bombeo total requerida
es relativamente baja para los cuatro sistemas en las condiciones de este caso base. El
sistema que necesita más potencia de bombeo es el IRBC con 3.52 kW que es alrededor
del 0.59% de la potencia eléctrica producida por el ciclo de potencia. Por tanto, para
estas condiciones de funcionamiento es razonable descartar esta potencia de bombeo.
Sin embargo, como se verá en la siguiente sección, para determinadas condiciones de
funcionamiento, la potencia de bombeo es sustancial.
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Tabla 3.4. Resultados del caso base.
Parámetro SBC RBC IBC IRBC
Ẇele,s [kW] 520.20 538.20 413.88 598.32
ηI [ %] 8.38 9.49 6.11 8.32
ηII [ %] 36.99 40.66 27.85 40.26
Ẇele,c [kW] 521.59 539.64 416.71 601.84
Ẇp,tot [kW] 1.39 1.46 2.83 3.52
Ẇsh [kW] 543.32 562.13 434.07 626.92
wc,tot [kg/s] 20.14 20.14 16.01 16.01
Ẇc1 [kW] 854.28 903.69 280.13 411.24
Ẇc2 [kW] - - 130.16 191.08
Ẇt [kW] 1,397.60 1,465.82 844.36 1,229.23
Ẇp1 [kW] 0.17 0.15 0.58 0.24
Ẇp2 [kW] 1.22 1.31 0.74 1.06
Ẇp3 [kW] - - 1.51 2.22
ṁ [kg/s] 42.42 44.87 25.63 37.62
ṁw1 [kg/s] 47.94 50.72 28.96 41.95
ṁw2 [kg/s] - - 28.14 41.31

Tabla 3.5. Resultados de los HEs en el caso base..
HE Q̇

[kW]
L
[m]

A
[m2]

ΔPh

[kPa]
ΔPh

[ %]
ΔPc

[kPa]
ΔPc

[ %]
SBC
H 6,204.32 2.72 505.86 5.88 0.83 70.00 0.5
P 5,661.00 1.98 504.82 37.19 0.5 19.02 15.8
RBC
H 5,672.06 2.66 528.22 5.01 0.71 69.93 0.5
R 894.17 0.38 53.85 37.37 0.5 13.04 0.09
P 5,109.93 1.92 501.78 37.19 0.5 19.28 15.98
IBC
H 6,774.35 1.36 101.37 19.85 2.76 69.99 0.5
P 3,420.08 1.98 304.99 37.19 0.5 19.02 15.8
I 2,920.20 2.89 286.01 53.5 0.5 40.16 28.38
IRBC
H 6,774.21 2.44 366.41 8.29 1.17 69.95 0.5
R 3,172.81 1.08 196.42 37.37 0.5 10.62 0.08
P 1,860.36 1.39 239.16 37.18 0.5 18.93 15.74
I 4,286.94 2.89 419.87 53.5 0.5 40.16 28.38

La Tabla 3.5 muestra los resultados de los HEs, estos son: la tasa de transferencia
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de calor, la longitud, el área total de transferencia de calor y las caídas de presión.
Cabe señalar que en este trabajo, el dimensionamiento de los HEs se utiliza para el
cálculo de las caídas de presión para ambas corrientes de fluido dentro de cada HE. Sin
embargo, estos resultados se pueden utilizar para comparar los sistemas en términos
de su tamaño. Un indicador que se puede utilizar para esta comparación es la relación
entre el área total de transferencia de calor y la producción de potencia eléctrica. Un
valor menor de esta relación indica que el sistema requiere un tamaño menor de HE
para producir cada kW de energía eléctrica. En este sentido, el IBC obtiene el menor
valor seguido del SBC, el RBC y finalmente el IRBC con 1.67, 1.94, 2.01 y 2.04 m2/kW,
respectivamente. Por lo tanto, aunque el IBC produce la menor potencia eléctrica, su
menor tamaño relativo es una ventaja en comparación con las otras alternativas.

3.5.2. Análisis paramétrico

Para investigar el efecto individual de las variables de diseño sobre el desempeño de
los sistemas, se realizó un análisis paramétrico. Cada variable de diseño se varió indi-
vidualmente dentro de sus límites técnicos, mientras que los parámetros restantes se
mantuvieron constantes. Las figuras de esta sección muestran dos gráficos diferentes
para cada sistema. El gráfico principal representa la producción de energía eléctrica ge-
neral del sistema que se traza con una línea continua. Por otro lado, la energía eléctrica
generada por el ciclo se traza con líneas punteadas. La diferencia entre ambas líneas es
la energía eléctrica consumida por las bombas de agua y salmuera.

3.5.2.1. Efecto de la presión mínima del ciclo

La figura 3.7 muestra el efecto de la presión de entrada al compresor (primer compre-
sor para los sistemas interenfriados). Un ligero aumento de esta presión produce una
importante mejora en el rendimiento, alcanzando un pico. Por otro lado, el efecto de
esta variable es particularmente importante porque para algunos valores, la potencia
consumida por las bombas de agua de enfriamiento es muy alta. A partir de aproxima-
damente 7.48 MPa las líneas continuas y punteadas de los cuatro sistemas comienzan a
separarse produciendo una gran diferencia en alrededor de 7.64 MPa. Esto significa que
cerca de este valor, la potencia consumida por las bombas, específicamente la bomba
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del enfriador es muy alta y afecta sustancialmente la salida de potencia eléctrica del
sistema global.

La sustancial potencia de bombeo se debe en parte a la variación del calor específico del
CO2 cerca del PC (como se vio en la Sección 2.3.2); en esta región, el calor específico
puede aumentar considerablemente provocando que incluso si se transfiere mucho calor
hacia o desde el CO2, exista una variación muy pequeña en su temperatura. Por lo
tanto, en el extremo frío del enfriador (que trabaja cerca del PC del CO2) hay un perfil
de temperatura aplanado para el CO2 por lo que se requiere un gran flujo másico de
agua de enfriamiento para respetar la diferencia de temperaturas del PP. Esto se puede
ver en la Figura 3.8, donde se presentan los perfiles de temperatura para el enfriador
del SBC a tres presiones mínimas de ciclo diferentes. Se puede ver que a 7.6 MPa, el
perfil de temperatura aplanado del CO2 en el extremo frío (lado derecho) provoca que la
corriente de agua de enfriamiento sufra un pequeño aumento en su temperatura, lo que
requiere una gran cantidad de la misma. Como puede verse en las Ecs. (3.12) a (3.14),
la potencia de bombeo es directamente proporcional al producto del flujo másico de
fluido y el aumento de presión en la bomba. Un aumento del primero también produce
un aumento del segundo cuando el tamaño del HE es casi constante. Por tanto, un gran
aumento del flujo másico de agua da como resultado un mayor aumento de la potencia
de bombeo. Dos posibles formas de reducir el flujo másico de agua requerido son: un
aumento de la diferencia de temperatura en el extremo frío del enfriador (aumentando
la temperatura mínima del ciclo) o la reducción de la diferencia de temperatura del PP.
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Figura 3.7. Efecto de la presión mínima del ciclo.
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Figura 3.8. Efecto de la presión mínima sobre los perfiles de temperatura en el enfriador
(SBC).

3.5.2.2. Efecto de la presión máxima del ciclo

La presión máxima de los ciclos corresponde a la presión de salida del compresor y del
segundo compresor para los sistemas no interenfriados e interenfriados, respectivamente.
El efecto de esta variable se muestra en la Figura 3.9. Se aprecia que existen valores
máximos entre los límites para los sistemas interenfriados. En el caso de los sistemas sin
interenfriamiento, se puede ver que para el RBC su rendimiento disminuye a medida
que aumenta la presión. Tanto los sistemas interenfriados como los no interenfriados se
comportan como sistemas no recuperados en algún momento como se vio también en la
Sección (2.5.2.4). Para saber si el RBC puede tener un valor máximo entre los límites,
también se investigó el efecto de la presión máxima para otra presión mínima. La Figura
3.10 muestra el efecto de la presión máxima con un Pmin = 7.7 MPa. En este caso, el
RBC tiene dos picos con casi los mismos valores, siendo el primero en funcionamiento
con recuperador y el segundo actuando como sistema no recuperado coincidiendo con
el pico SBC.
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Figura 3.9. Efecto de la presión máxima del ciclo.
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Figura 3.10. Efecto de la presión máxima del ciclo (Pmin = 7.7 MPa).

3.5.2.3. Efecto de la presión intermedia del ciclo

Con respecto al efecto de la presión a la salida del primer compresor (únicamente para
los ciclos interenfriados), se observó que a medida que esta presión aumenta, hay una
disminución en el rendimiento en ambos sistemas. Sin embargo, se observó que, para
otras combinaciones, por ejemplo, para Pmin = 8 MPa, el IRBC se comporta de manera
diferente, aumentando levemente el rendimiento al aumentar la presión intermedia hasta
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alcanzar un máximo alrededor de 9.75 MPa, como se puede apreciar en la Figura 3.11.
Para el IBC, una vez más, la tendencia es una disminución en su desempeño a medida
que aumenta la presión intermedia. El mejor rendimiento del IBC se alcanza a la presión
intermedia más baja.
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Figura 3.11. Efecto de la presión intermedia del ciclo.

3.5.2.4. Efecto de la temperatura mínima del ciclo

El efecto de variar la temperatura de entrada de los compresores se muestra en la Figura
3.12. Como puede verse, un ligero aumento en la temperatura mínima causa una caída
dramática en la producción de potencia eléctrica, especialmente para los sistemas sin
interenfriamiento. También, para estos sistemas, una mayor temperatura de entrada del
compresor produce una mayor temperatura de salida del compresor, provocando que
el uso del recuperador ya no sea posible y ambos sistemas se comporten de manera
similar a partir de 35 °C. El rendimiento más alto se obtiene en el límite inferior de
la temperatura mínima del ciclo. Sin embargo, esta cifra se generó con Pmin = 7.4
MPa, y como se indica en la Sección 3.5.2.1, el aumento de la temperatura mínima del
ciclo podría mejorar el rendimiento para presiones alrededor de 7.6 MPa. Por tanto, se
investigó el efecto de esta temperatura a otra presión mínima. La Figura 3.13 muestra
el efecto de la temperatura mínima del ciclo a Pmin = 7.7 MPa. Se puede ver que la
tendencia es algo diferente en comparación con la Figura 3.12. Para los cuatro sistemas,
hay una mejora de la salida de potencia eléctrica del sistema general (líneas continuas)
entre 32 y 33 °C. Por otro lado, la potencia eléctrica entregada por el ciclo (líneas
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punteadas) disminuye a medida que aumenta la temperatura, a excepción del SBC que
tienen un leve aumento. Esto significa que por debajo de 33 °C, la potencia de bombeo
ahorrada es mayor que la disminución en la producción de potencia del ciclo, lo que
resulta en un valor máximo de la potencia eléctrica total del sistema entre 32 y 33 °C.
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Figura 3.12. Efecto de la temperatura mínima del ciclo.
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Figura 3.13. Efecto de la temperatura mínima del ciclo (Pmin = 7.7 MPa).

3.5.2.5. Efecto de la temperatura máxima del ciclo

Respecto al efecto de la temperatura máxima del ciclo (temperatura de entrada de
la turbina), de la Figura 3.14 se puede observar que al aumentar esta temperatura se
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produce un incremento en la producción de potencia eléctrica del sistema, teniendo el
mayor efecto sobre la alternativa IRBC. Se puede observar que por debajo de 135 °C, los
sistemas sin interenfriamiento se comportan igual porque como se explicó anteriormente,
la menor temperatura de entrada a la turbina produce una menor temperatura de salida
de la misma, dificultando o imposibilitando el uso de un recuperador.
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Figura 3.14. Efecto de la temperatura máxima del ciclo.

3.5.3. Optimización

La Tabla 3.6 muestra los resultados obtenidos para la maximización de la producción
de potencia eléctrica del sistema global, así como los valores correspondientes de las
variables de decisión encontradas en el procedimiento de optimización. Comparando los
cuatro sistemas, se puede observar que las alternativas IRBC e IBC logran la producción
de potencia eléctrica más alta y más baja, respectivamente. Analizando los valores de
las variables de decisión optimizadas, se puede observar que sólo en los sistemas no
recuperados existen valores óptimos para las temperaturas mínimas diferentes al valor
del límite inferior (32 °C). Por el lado de las presiones operativas, la presión mínima
óptima para los cuatro sistemas es de alrededor de 8 MPa. La presión intermedia óptima
está en el límite inferior para el IBC como se vio en la Sección 3.5.2.3. La presión máxima
está cerca del límite superior para los sistemas no recuperados, mientras que en el caso
de los ciclos recuperados, esta presión se reduce considerablemente.
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Tabla 3.6. Resultados de la optimización.
Función
objetivo

Variable
de decisión

SBC RBC IBC IRBC

Ẇele,s [kW] - 725.34 748.95 719.31 779.99

-

Tmin [°C] 32.26 32 33.81 32
Pmin [kPa] 7,904.36 8,001.4 7,939.25 8,130.74
Pint [kPa] - - 9,000 10,888.24
Pmax [kPa] 23,942.30 17,919.33 24,740.51 18,332.37

Resultados adicionales se presentan en las Tablas 3.7 y 3.8, para las condiciones de
operación óptimas del (caso óptimo). La alternativa IRBC logra el rendimiento más
alto con 779.99 kW, 11.51% y 52.49% de producción de potencia eléctrica, eficiencias
energética y exergética, respectivamente. Por otro lado, la alternativa IBC presenta
los rendimientos más bajos con 719.31 kW, 10.62% y 48.41% de potencia eléctrica,
eficiencias energética y exergética, respectivamente. Tomando la alternativa SBC como
base, al agregar un recuperador (RBC), la producción de potencia eléctrica del sistema
general se puede aumentar en un 3.26%. Al utilizar interenfriamiento (IBC) el valor se
reduce en un 0.83%, mientras que al incluir interenfriamiento y recuperación (IRBC)
hay un aumento del 7.53%. Por otro lado, existe un gran consumo en potencia de
bombeo de agua de enfriamiento. Específicamente, la bomba de la corriente de agua de
enfriamiento en el enfriador tiene la mayor contribución a la potencia total de bombeo
en las cuatro alternativas. Esto se debe al alto flujo másico del agua de enfriamiento
y a su gran caída de presión (como se explicó en la Sección 3.5.2.1). El SBC tiene el
mayor consumo de potencia total de bombeo, requiriendo 30.22 kW, que es alrededor
del 4% de la potencia eléctrica suministrada por el ciclo de potencia. De estos 30.22
kW, la bomba de agua de enfriamiento del enfriador tiene una contribución de 29.58
kW que es el 97.88%. Se puede observar un comportamiento similar para el resto de
alternativas. Por lo tanto, se puede afirmar que el consumo de potencia de la bomba
de agua de enfriamiento del enfriador es sustancial mientras que el consumo de otras
bombas es menos importante.
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Tabla 3.7. Resultados del caso óptimo.
Parámetro SBC RBC IBC IRBC
Ẇele,s [kW] 725.34 748.95 719.31 779.99
ηI [ %] 10.71 11.10 10.62 11.51
ηII [ %] 48.81 50.52 48.41 52.49
Ẇele,c [kW] 755.56 774.42 728.35 801.65
Ẇp,tot [kW] 30.22 25.48 9.04 21.66
Ẇsh [kW] 787.04 806.69 758.70 835.05
wc,tot [kg/s] 26.72 16.62 27.31 15.90
Ẇc1 [kW] 1,058.22 625.62 86.86 179.10
Ẇc2 [kW] - - 954.62 419.52
Ẇt [kW] 1,845.26 1,432.32 1,800.17 1,433.67
Ẇp1 [kW] 0.64 0.42 0.77 0.44
Ẇp2 [kW] 29.58 25.06 7.14 20.54
Ẇp3 [kW] - - 1.12 0.68
ṁ [kg/s] 39.60 37.65 38.14 37.64
ṁw1 [kg/s] 124.68 112.15 82.86 100.75
ṁw2 [kg/s] - - 34.53 24.20

Tabla 3.8. Resultados de los HEs en el caso óptimo.
HE Q̇

[kW]
L
[m]

A
[m2]

ΔPh

[kPa]
ΔPh

[ %]
ΔPc

[kPa]
ΔPc

[ %]
SBC
H 6,774.38 4.58 568.17 22.04 3.05 119.71 0.5
P 5,987.34 1.34 203.08 39.72 0.5 177.36 63.64
RBC
H 6,746.35 3.44 461.27 14.28 2 89.54 0.5
R 1,242.47 0.63 82.95 40.41 0.5 11.41 0.06
P 5,939.65 1.45 213.39 40.21 0.5 167.08 62.25
IBC
H 6,774.44 3.58 366.77 26.56 3.66 123.7 0.5
P 4,798.60 2.34 463.14 39.9 0.5 64.46 38.88
I 1,217.14 1.17 110.03 45 0.5 24.36 19.38
IRBC
H 6,774.29 3.54 469.36 14.98 2.09 91.6 0.5
R 2,155.19 1.15 191.08 41.06 0.5 12.38 0.07
P 5041.64 1.42 195.22 40.86 0.5 152.46 60.07
I 897.6 1.22 96.89 54.44 0.5 21.06 17.21

Tal como en la Sección 3.5.1, el tamaño relativo de los HEs se comparó utilizando la
relación entre el área total de transferencia de calor y la producción de energía eléctrica.
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En este caso, el sistema que obtuvo el menor cociente fue el del RBC, seguido del SBC,
el IRBC y el IBC con 1.01, 1.06, 1.22 y 1.31 m2/ kW, respectivamente. En este caso,
el IBC, además del rendimiento termodinámico más bajo, también requiere el tamaño
relativo más grande.
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Figura 3.15. Comparación de tres escenarios óptimos.

Finalmente, para cuantificar el impacto de ignorar las caídas de presión y/o la potencia
de bombeo en los cálculos, en la Figura 3.15 se presentan tres escenarios óptimos para
su comparación. El escenario 1 (S1) es el escenario detallado que tiene en cuenta tanto
las caídas de presión como la potencia de bombeo, mientras que en el escenario 2 (S2)
se descartó la potencia de bombeo y, finalmente, el escenario 3 (S3) es el escenario más
idealizado en el que tanto la potencia de bombeo como las caídas de presión fueron
ignoradas. Este último escenario, corresponde a los resultados presentados en el caso
óptimo del Capítulo (2) luego de tomar en cuenta la eficiencia del generador eléctrico.
Cabe señalar que para cada escenario se realizaron diferentes procesos de optimización
porque hay diferentes valores óptimos para las variables de decisión.

Los resultados de esta comparación, muestran que, el SBC es el sistema más afectado,
sobreestimando su potencia eléctrica máxima en un 6.5% cuando se descarta la poten-
cia de bombeo (S2) y en un 8.36% cuando se descartan tanto la potencia de bombeo
como las caídas de presión (S3). Por otro lado, el IRBC es el menos afectado, su pro-
ducción máxima de potencia eléctrica se sobreestima en un 3.21 y 5.77% cuando se
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descarta la potencia de bombeo y cuando no se toman en cuenta tanto la potencia de
bombeo como las caídas de presión, respectivamente. Del resto de sistemas, el RBC
tiene una sobreestimación de 3.89 y 6.89%, y el IBC de 4.51 y 6.39%, en los S2 y S3,
respectivamente. Esto muestra que las contribuciones de la potencia de bombeo y las
caídas de presión son significativas en los puntos de operación óptimos y, por lo tanto,
no deben descartarse en los cálculos con el fin de obtener resultados precisos.

3.6. Conclusiones

De este análisis se obtienen las siguientes conclusiones:

• El análisis paramétrico reveló que el efecto de las presiones operativas y la tem-
peratura mínima del ciclo sobre el rendimiento no es obvio. Además, la elección
de la presión mínima puede provocar un gran aumento de la potencia consumida
por la bomba de agua de enfriamiento del enfriador.

• En el caso óptimo, la alternativa IRBC logra el rendimiento más alto con 779.99
kW, 11.51% y 52.49% de salida de potencia eléctrica, eficiencias de energética y
exergética, respectivamente. Tomando la alternativa SBC como base, al agregar
un recuperador (RBC), la producción de potencia eléctrica se puede aumentar en
un 3.26%. Al utilizar el interenfriamiento (IBC) el valor se reduce en un 0.83%,
mientras que al incluir el interenfriamiento y recuperación (IRBC) hay un aumento
del 7.53%. En estas condiciones, el consumo de potencia de bombeo del enfriador
es significativo mientras que el consumo de las otras bombas es muy bajo.

• La comparación de escenarios con diferentes niveles de idealización muestra que,
cuando la potencia de bombeo y las caídas de presión no se consideran en los
cálculos, la producción máxima de potencia eléctrica se sobreestima en 8.36, 6.89,
6.39 y 5.77% para el SBC, RBC IBC e IRBC, respectivamente. Esto indica que las
contribuciones de la potencia de bombeo y las caídas de presión son sustanciales
en los puntos de funcionamiento óptimos.
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Capítulo 4

Análisis
termo-económico

En este capítulo se comparan los sistemas propuestos incluyendo ahora aspectos tanto
técnicos como económicos. Para esto, además de establecer los modelos termodinámi-
cos y termo-hidráulicos presentados en el capítulo anterior, se desarrollaron modelos
económicos de los sistemas. Para cuantificar el desempeño, se utilizaron como indica-
dores la potencia neta generada y el valor actual neto (NPV). Además, se consideraron
dos enfoques (A1 y A2) para dimensionar los intercambiadores de calor de circuito im-
preso. Al igual que en los capítulos anteriores, se llevaron a cabo simulaciones en un
caso base así como un análisis paramétrico y optimizaciones. No obstante, esta vez las
optimizaciones fueron multiobjetivo utilizando el algoritmo genético de ordenamiento
no dominado. Los resultados muestran que los sistemas que utilizan el A1 tienen un
mejor rendimiento económico, mientras que los sistemas A2 se desempeñan mejor ter-
modinámicamente. La viabilidad económica sólo la logra el ciclo Brayton recuperado e
interenfriado (IRBC) A1 (cuando el NPV es máximo). Las soluciones óptimas genera-
les seleccionadas (balanceando los desempeños termodinámico y económico) indican que
ningún sistema es económicamente viable. En estas condiciones, el sistema con mejor
rendimiento es el IRBC A1, que alcanza 788.64 kW y -3.67 × 104 USD de potencia neta
y NPV, respectivamente. El cálculo de la tasa interna de retorno (IRR) indica que para
estas condiciones, todos los sistemas tienen IRRs superiores al 6.98%. Finalmente, al
reducir el costo de los pozos geotérmicos en alrededor de un 35%, todos los sistemas se
vuelven económicamente viables en las condiciones operativas óptimas generales. En un
caso extremo en el que el costo de los pozos es cero, se obtienen NPVs mayores a 1.56
× 106 con IRRs superiores a 21.92%
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4.1. Descripción de los sistemas

Los sistemas analizados en este capítulo (ver Figura 4.1), son muy similares a los pre-
sentados del capítulo pasado. La diferencia radica en que ahora se decidió prescindir de
las bombas de circulación de la salmuera geotérmica.
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Figura 4.1. Configuración esquemática de los sistemas.
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4.2. Procedimiento de modelado

4.2.1. Modelo termodinámico

El modelo termodinámico es muy similar al utilizado en el Capítulo 3. Sin embargo,
los modelos de las bombas de circulación fueron modificados con el fin de facilitar
el cálculo de la temperatura a la salida de las mismas. Esto debido a que para ciertas
condiciones de operación, las caídas de presión pueden ser muy grandes provocando que
el aumento de la presión en las bombas pueda generar un aumento de la temperatura del
agua, lo que a su vez puede influenciar el cálculo de su flujo másico. El nuevo modelo
termodinámico está compuesto por las Ecs. (3.3) a (3.9) presentadas en el capítulo
anterior y por las Ecs. (4.1) a (4.4) para el cálculo de la potencia consumida por las
bombas, la potencia total de bombeo, y la potencia neta, respectivamente.

Ẇp1 =
ṁw1 (hw1,in − hw1)

ηp,e
=
ṁw1 (hw1,in,s − hw1)

ηpηp,e
(4.1)

Ẇp2 =
ṁw2 (hw2,in − hw2)

ηp,e
=
ṁw2 (hw2,in,s − hw2)

ηpηp,e
(4.2)

Ẇp,tot = Ẇp1 + Ẇp2 (4.3)

Ẇnet =
(
Ẇt − Ẇc1 − Ẇc2

)
ηeg − Ẇp,tot (4.4)

4.2.2. Modelo termo-hidráulico

El modelo termo-hidráulico utilizado es exactamente el mismo presentado en la Sección
3.2.2.
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4.2.3. Modelo económico

El modelo económico consiste en la estimación de los flujos de efectivo generados por
la operación de los sistemas y en el cálculo de indicadores de factibilidad económica.
Los flujos de efectivo considerados en este análisis están compuestos por los costos
de inversión, los costos de operación y mantenimiento y los ingresos por venta de la
electricidad. El costo de inversión lo conforman el costo del bloque de potencia y el costo
de perforación de los pozos geotérmicos. El costo del bloque de potencia se compone a
su vez por los costos de los equipos principales, tales como turbinas, compresores, HEs y
bombas de circulación. La Tabla 4.1 muestra las ecuaciones utilizadas para estimar los
costos de los componentes principales. Estas ecuaciones fueron propuestas en USD para
diferentes años en el pasado. Por lo tanto, para tomar en cuenta la inflación y usar el
mismo año de referencia, los costos calculados usando las ecuaciones de la Tabla 4.1 se
actualizaron usando el índice de costos de plantas de ingeniería química (CEPCI) [125] a
través de Ec. (4.5). El año de referencia utilizado fue el 2019 (CEPCI2019 = 607.5 [149]).
Por lo tanto, el costo total de los componentes principales viene dado por la Ec. (4.6).
Además, se consideraron los costos de instalación y compra de subsistemas auxiliares
con un costo adicional dado por la Ec. (4.7). Este último se supuso como el 30% del
costo de los componentes principales [150]. De esta manera, el costo del bloque de
potencia viene dado por la Ec. (4.8).

Tabla 4.1. Costos de los componentes principales del sistema.
Componente Costo [USD] Año CEPCI

Turbinas Ct,ori =
479.34ṁt

0.93−ηt ln (PRt) (1 + exp (0.036Tt,in − 54.4)) [150] 1994 368.1 [151]
Compresores Cc,ori =

71.10ṁc

0.92−ηc PRc ln (PRc) [150] 1994 368.1 [151]
Intercambiadores Che,ori = 30mhe [128] 2004 444.2 [128]
Bombas Cp,ori = 1120Ẇ 0.8

p [128] 2005 468.2 [128]

Ck = Ck,ori

(
CEPCI2019

CEPCIori

)
(4.5)

Ccom =
∑

Ct +
∑

Cc +
∑

Che +
∑

Cp (4.6)

Cext = 0.3Ccom (4.7)
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Cpb = Ccom + Cext = 1.3Ccom (4.8)

El costo de perforación de un pozo geotérmico está dado por la Ec. (4.9) [152]. Este costo
depende del diámetro del pozo, así como de su profundidad. La Ec. (4.9) fue propuesta
originalmente en millones de USD del año 2003, y de acuerdo a la Ref. [104] también
se utilizó la Ec. (4.5) para la actualización (CEPCI2003 = 402). Para este trabajo se
consideraron un pozo de producción y un pozo de reinyección con diámetro igual al de
referencia y profundidades de 1500 m [153]. Por lo tanto, el costo total de perforación de
los pozos geotérmicos está dado por la Ec. (4.10). Finalmente, el costo total de inversión
se obtuvo sumando el costo del bloque de potencia y el costo de perforación de los pozos
geotérmicos, resultando en la Ec. (4.11).

Cw,ori =

[
0.6662

(
Dw

Dref

)2

+ 0.3338

]
0.2865 exp

(
6.657× 10−4z

)
(4.9)

Cw,tot = 2Cw (4.10)

Ctot = Cpb + Cw,tot (4.11)

Los flujos de efectivo anuales están compuestos por los ingresos por venta de electricidad
y los gastos asociados a la operación y mantenimiento de la planta. El cálculo de los
ingresos y gastos anuales, están dados por las Ecs. (4.12) y (4.13), respectivamente.
Finalmente, como indicador de factibilidad económica se utilizó el NPV, que está dado
por la Eq. 4.14 [150]. El NPV representa el valor presente de todos los flujos de efectivo
originados por la inversión. Un NPV mayor o igual a cero indica que la inversión es
factible, mientras que un valor negativo indica inviabilidad económica. Adicionalmente,
como indicador auxiliar se utilizó la tasa interna de retorno (IRR), la cual es la tasa de
descuento que vuelve cero al NPV (Ec. 4.15) [150].

CFrev,y = Ẇnet8760uCele (1− dr)y (4.12)
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CFexp,y = ẆnetOM (1 + er)y (4.13)

NPV =
NY∑
y=1

CFrev,y − CFexp,y
(1 + d)y

− Ctot (4.14)

NY∑
y=1

CFrev,y − CFexp,y
(1 + IRR)y

− Ctot = 0 (4.15)

4.3. Implementación y simulación

4.3.1. Condiciones de la simulación

Para alimentar las simulaciones se utilizaron los datos presentados en las Tablas 4.2, 4.3
y 4.4. Cabe señalar que los parámetros presentados en las Tablas 4.3 y 4.4 permanecieron
fijos durante todo el análisis. Los parámetros de la Tabla 4.2 se mantuvieron constantes
en el caso base, pero algunos de ellos variaron tanto en el análisis paramétrico como en
la optimización. Los parámetros que pueden variar son las denominadas variables de
diseño.

Tabla 4.2. Datos de entrada para el caso base.
Parámetro Valor Parámetro Valor
T0 [°C] 25 Pint [kPa] 10,850
P0 [kPa] 101.325 Pmax [kPa] 14,000
Tg,i [°C] 150 [96] ΔPa [ %] 0.5 [59]
Pg,i [kPa] 700 [44] ΔTpp [°C] 5 [37]
ṁg,i [kg/s] 20 [96] ηt [ %] 90 [68]
Tg,o [°C] ≥ 70 [97] ηc [ %] 85 [68]
Tmax [°C] Tg,i-ΔTpp ηp [ %] 80 [154]
Tmin [°C] 32 ηp,ele [ %] 98 [155]
Pmin [kPa] 7,700 ηeg [ %] 96 [47]
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Tabla 4.3. Características de los PCHE.
Parámetro Valor
Material SS 316L [130]
δrel [-] 0.007 [130]
kw [W/m*K] 14.6 [156]
ρw [kg/m3] 7,800 [25]
D [m] 0.002 [25]
tw [m] 0.0015 [25]
W [m] 0.0024 [25]

Tabla 4.4. Parámetros económicos.
Parámetro Valor
u [%] 85 [10]
Cele [USD/kWh] 0.08 [10]
dr [%] 1 [150]
OM [USD/kW] 30 [150]
er [%] 3 [150]
NY [años] 20 [157]
d (TMAR) [%] 10 [158]

4.3.2. Procedimiento de solución

De nuevo, el conjunto de ecuaciones resultante se codificó en MATLAB y para el cálculo
de las propiedades termofísicas de los fluidos se utilizó CoolProp. El modelo fue resuelto
al igual que en el Capítulo 3, acoplando los modelos termodinámico y termo-hidráulico
(ver Figura 3.6). Una vez resueltos estos modelos, se procedió con la solución del modelo
económico.

4.3.2.1. Intercambiadores de calor

Como se indicó en la Sección 4.3.1, las principales características geométricas de los
PCHEs se mantienen fijas, por lo tanto, para dimensionar los PCHE en estas condi-
ciones, se debe determinar la longitud (desde el área de transferencia de calor) y el
número total de canales. Como se muestra en la Figura 4.2, el modelo PCHE se re-
suelve mediante un proceso iterativo en el que en primer lugar se asume el número de
canales. Posteriormente, utilizando el modelo de transferencia de calor, se calcula el
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área de transferencia de calor y la longitud de los canales. Posteriormente, empleando
el modelo hidráulico, se calculan las caídas de presión. Finalmente, se comprueban las
condiciones de convergencia. Para salir del bucle, la caída de presión calculada de al
menos una de las dos corrientes debe ser casi igual (dentro de la tolerancia especificada)
a su caída de presión permitida, mientras que la caída de presión de la otra corriente
debe ser menor o casi igual a la permitida. Si no se cumplen las condiciones, se cambia
el número de canales y se repiten los cálculos hasta que se alcanza la convergencia.

Entradas

Asumir el número de canales

Cálculo del área de transferencia de calor

Cálculo de las caídas de presión

C
am

bi
ar

 e
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(ΔPc < ΔPc,a & |ΔPh − ΔPh,a| ≤ ε)
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o

(|ΔPc − ΔPc,a| ≤ ε & |ΔPh − ΔPh,a| ≤ ε)

Cálculo de la longitud de los canales

Salidas

Sí

No

Figura 4.2. Diagrama de flujo simplificado del algoritmo para la solución del modelo
del PCHE.

En este trabajo, se evaluaron dos enfoques para el uso de la caída de presión permitida
al dimensionar los PCHEs. En el enfoque uno (A1), la caída de presión permitida (ver
Tabla 4.2) se aplica sólo para las corrientes de CO2 (al igual que como se hizo en
el capítulo anterior). Para los sistemas considerados en este trabajo, existen tres HEs
diferentes: calentadores (salmuera-CO2), recuperadores (CO2-CO2) y enfriadores (CO2-
agua de enfriamiento). Entonces, aplicando este enfoque, las condiciones de convergencia
que se muestran en la Figura 4.2 se relajan para calentadores y enfriadores. Por lo tanto,
las caídas de presión de las corrientes de agua de enfriamiento y salmuera pueden tener
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cualquier valor sin restricciones. Lo anterior permite PCHE compactos, pero a expensas
de una reducción de la potencia neta de salida como se vio en el Capítulo 3. Por otro
lado, en el enfoque 2 (A2), la caída de presión admisible se aplica a todas las corrientes,
incluidas las de salmuera y agua de enfriamiento. Por lo tanto, las caídas de presión de
ambos lados en cada HE no pueden exceder la permitida (consistente con las condiciones
en el diagrama de flujo de la Figura 4.2).

4.3.3. Verificación del modelo

Para comprobar que las pequeñas modificaciones realizadas al modelo termodinámico
no tuvieran efectos sustanciales en los resultados, los nuevos modelos se verificaron con
los resultados obtenidos en el Capítulo 3. En la Tabla 4.5 se presenta la comparación
entre los resultados obtenidos por ambos trabajos.

Tabla 4.5. Verificación de los modelos termodinámico y termo-hidráulico.
Parámetro IRBC RBC

Cap. 3. Presente Cap. Cap. 3. Presente Cap.
Caso base
Ẇele [kW] 598.32 598.56 538.20 538.36
Atot [m2] 1,221.86 1221.89 1,083.85 1,083.88
Caso óptimo
Ẇele [kW] 779.99 780.30 748.95 749.69
Atot [m2] 952.55 951.51 757.61 757.64

4.4. Optimización multiobjetivo

En la optimización de un único objetivo, como su nombre lo indica, sólo hay un objetivo
a optimizar. Sin embargo, la mayoría de los sistemas térmicos reales involucran varios
objetivos que generalmente están en conflicto entre sí. Esto último significa que si se
optimiza un objetivo, los demás rinden mal [7].

Como se indicó en la Sección 4.2, la potencia neta (Ec. (4.4)) y el NPV (Ec. (4.14)) se
establecieron como indicadores de desempeño termodinámico y económico, respectiva-
mente. Por lo tanto, se consideraron como las funciones objetivo que deben maximizarse.
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Estos objetivos son funciones de las variables de diseño/decisión. A partir del análisis
paramétrico que se presentará en la Sección 4.5.2, se seleccionaron las variables de de-
cisión y sus respectivos límites como se muestra en la Tabla 4.6. Cabe señalar que estos
límites incluyen la presión intermedia la cuál sólo aplica para los ciclos interenfriados.
Los límites para los sistemas no interenfriados son similares pero omitiendo la presión
intermedia.

La optimización multiobjetivo se llevó a cabo utilizando el algoritmo genético de or-
denamiento no dominado II (NSGA-II) ya que es adecuado debido a su menor com-
plejidad, mayor velocidad y excelente rendimiento de convergencia [123]. Esta técnica
de optimización ha sido utilizada para optimizaciones multiobjetivo en sistemas ba-
sados en CO2 para diversas aplicaciones como en la geotermia [7, 13, 44, 54, 104], con
fuentes nucleares [125, 132, 159], en el campo de la energía solar [101, 160, 161] y en
WHR [64, 162, 163]. La implementación del NSGA-II se realizó a través de la función
incorporada en MATLAB [7]. Los ajustes principales utilizados para el NSGA-II se
muestran en la Tabla 4.7.

Tabla 4.6. Límites de las variables de decisión.
Variable de decisión Límite inferior (A1/A2) Límite superior (A1/A2)
Tmin [°C] 32/32 34/34
Pmin [kPa] 7,400/7,400 8,300/8,300
Pint [kPa] 9,000/9,000 12,000/12,000
Pmax [kPa] 14,000/14,000 25,000/25,000
ηt [ %] 84/84 90/90
ηc [ %] 84/84 90/90
ΔPa [ %] 0.1/0.1 1/10
ΔTpp [°C] 1/1 6/6

Tabla 4.7. Principales ajustes para el NSGA-II.
Parámetro Valor
Tamaño de la población # Variables*15 [154]
Fracción de cruce 0.8 [154]
Fracción de migración 0.2 [154]
Fracción de Pareto 0.5
Generaciones 100 [154]
Generaciones de estancamiento 50
Tolerancia de la función 10-4 [128]
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4.4.1. Toma de decisiones

El principal resultado de la optimización multiobjetivo es la frontera de Pareto, que
está constituida por un conjunto de soluciones no dominadas, es decir, ninguna es me-
jor que otra. Una vez que se obtiene la frontera de Pareto, el problema aún no está
completamente resuelto ya que el tomador decisiones debe elegir la «mejor» solución
general. Por lo tanto, no debe descartarse la toma de decisiones a posteriori para elegir
la solución «mejor entre las mejores» [164]. Existen varios métodos para la toma de
decisiones multicriterio. En este trabajo, se adoptó la técnica de programación lineal
para el análisis multidimensional de preferencias (LINMAP) [128]. En este método, se
calcula la distancia euclidiana entre cada punto en la frontera de Pareto y el punto
ideal (punto en el que todos los objetivos se optimizan simultáneamente). Así, el pun-
to con la distancia mínima se selecciona como la solución óptima general. Dado que
las dimensiones de los distintos objetivos pueden ser diferentes, antes de calcular las
distancias se deben unificar tanto las dimensiones como las escalas del espacio de los
objetivos. Por lo tanto, los vectores objetivos deben ser no dimensionalizados. Existen
varios métodos para realizar la no dimensionalización tales como el lineal, el euclidiano
y el difuso. LINMAP utiliza la no dimensionalización euclidiana. En esta, el objetivo no
dimensionalizado Fn

ij se calcula con la Ec. (4.16). En esta ecuación, i es el índice para
cada punto en el frente de Pareto, mientras que el índice j corresponde a cada objetivo
en el espacio de objetivos y m es el número de puntos. Una vez llevada a cabo la no
dimensionalización, se procede a calcular la distancia entre cada solución en el frente de
Pareto y la solución ideal (Ec. (4.17)). Finalmente, la solución con la distancia mínima
se selecciona como la solución óptima final (Ec. (4.18)), donde ifinal es el índice de la
solución final [165].

F n
ij =

Fij√
m∑
i=1

(Fij)
2

(4.16)

di+ =

√√√√ n∑
j=1

(
Fij − F ideal

j

)2 (4.17)
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ifinal = i ∈ min(di+), i = 1, 2, ...,m (4.18)

4.5. Resultados y discusión

Esta sección presenta los principales hallazgos del presente análisis que incluye simu-
laciones en un caso base, un análisis paramétrico, la optimización multiobjetivo y un
análisis de sensibilidad de los costos de perforación de los pozos geotérmicos.

4.5.1. Caso base

Las tablas 4.8 y 4.9 muestran los principales resultados para el caso base. En cuanto
a los resultados térmicos, los sistemas A2 producen una potencia neta superior a los
sistemas A1. Esto se debe, por un lado, a que la potencia de bombeo de los sistemas A1
es sustancial. Lo anterior se debe a que la potencia de bombeo es proporcional al flujo
másico y a la caída de presión de las corrientes de agua de enfriamiento y, como se puede
ver en la Tabla 4.9 (para el IRBC), estas caídas de presión sustanciales en los sistemas
A1. Por otro lado, también hay mayores caídas de presión en las corrientes de CO2, lo
que significa más irreversibilidades y, por lo tanto, se reduce la potencia producida por
los ciclos. Sin embargo, una ventaja de usar el A1 es que los PCHE son más pequeños
ya que en el A2, para mantener las caídas de presión de todas las corrientes iguales o
por debajo del valor permitido, se requieren PCHE más grandes. De hecho, dado que
las presiones de entrada de la salmuera y las corrientes de agua de enfriamiento son
relativamente pequeñas, al limitar sus caídas de presión al valor admisible del 0.5%, sus
caídas de presión absoluta son sólo de unos pocos kPa, por lo que se requieren PCHE
extremadamente grandes.

En cuanto a los resultados económicos, si bien ningún sistema es económicamente viable
para estas condiciones de operación (el NPV es negativo para todos los sistemas), en
general, los sistemas A1 obtienen un mejor desempeño económico. Esto último se debe
a que, como se mencionó anteriormente, los sistemas A2 requieren PCHEs más grandes,
lo que a su vez genera un mayor costo de inversión. Aunque la producción de potencia
neta de los sistemas A2 es significativamente superior a la de los A1, esto no compensa
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el aumento de los costos de inversión, y esto se refleja en el NPV. Por lo tanto, aunque
los sistemas A2 son más atractivos desde un punto de vista termodinámico, su costo
de inversión y tamaño considerablemente más altos los hace menos atractivos desde el
punto de vista económico y práctico.

Tabla 4.8. Resultados del caso base.
Sistema Térmicos Económicos

Ẇnet

[kW]
Ẇp1

[kW]
Ẇp2

[kW]
Atot

[m2]
NPV
[103 USD]

Ctot

[103 USD]
Cpb

[103 USD]
A1
SBC 523.90 35.62 - 386.89 -883.41 3,181.45 831.07
RBC 694.43 52.86 - 864.96 -534.77 3,580.82 1,230.43
IBC 466.21 30.54 0.62 399.15 -1,026.89 3,071.88 721.49
IRBC 703.52 55.79 0.96 1,102.45 -535.56 3,621.50 1,271.11
A2
SBC 571.17 0.08 - 4,388.31 -1,966.81 4,472.18 2,121.80
RBC 759.77 0.11 - 5,409.78 -1,704.85 5,037.52 2,687.13
IBC 509.38 0.07 0.01 4,404.14 -2,130.35 4,364.72 2,014.33
IRBC 771.65 0.10 0.02 5,608.99 -1,672.32 5,057.09 2,706.70

Tabla 4.9. Caídas de presión para los HEs del IRBC en el caso base.
Parámetro Calentador Recuperador Enfriador Interenfriador
A1
ΔPh [kPa] 6.72 38.89 38.69 54.25
ΔPc [kPa] 69.94 11.76 273.71 25.55
ΔPh [ %] 0.96 0.50 0.50 0.50
ΔPc [ %] 0.5 0.08 72.98 20.14
A2
ΔPh [kPa] 3.5 38.69 0.01 0.07
ΔPc [kPa] 29.62 11.59 0.51 0.51
ΔPh [ %] 0.50 0.50 1.50x10-4 6.50x10-4
ΔPc [ %] 0.21 0.08 0.50 0.50

4.5.2. Análisis paramétrico

En la Sección 4.5.1, se realizó una comparación entre los diferentes sistemas para con-
diciones operativas fijas. En este apartado se presenta la variación tanto de la potencia
neta como del NPV al variar cada variable de diseño individualmente, dejando las demás
variables y parámetros constantes con sus valores establecidos en la Tabla 4.2.
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4.5.2.1. Efecto de la temperatura mínima del ciclo.

La Figura 4.3 muestra el efecto de la temperatura mínima del ciclo sobre la potencia
neta y el NPV. Se observa que, al aumentar esta temperatura, los sistemas A1 sufren
un ligero aumento en la potencia neta hasta alcanzar un máximo para luego descender.
Los sistemas A2 experimentan una disminución de la potencia neta con el aumento
de la temperatura, excepto el SBC que se comporta como su contraparte del A1. En
cuanto al NPV, su tendencia es similar a la observada para la potencia neta de los
sistemas A1. En los sistemas A2, el NPV cae drásticamente al aumentar esta variable,
luego aumenta y posteriormente continúa cayendo.
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Figura 4.3. Efecto de la temperatura mínima sobre: a) la potencia neta y b) el NPV.

4.5.2.2. Efecto de la presión mínima del ciclo

En la Figura 4.4 se ilustra el efecto de la presión mínima del ciclo. Para todos los siste-
mas, a medida que aumenta esta presión, la potencia neta aumenta considerablemente
hasta alcanzar valores máximos a presiones en torno a 7.6 – 7.9 MPa para luego descen-
der de forma aproximadamente lineal. Se puede observar una tendencia similar para el
NPV, excepto para el IRBC A2. En este sistema se puede observar una disminución del
NPV cuando la presión mínima aumenta de 7.4 MPa a alrededor de 7.47 MPa. Luego,
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a medida que la presión mínima continúa aumentando, el NPV aumenta y se comporta
de manera similar a los otros sistemas.
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Figura 4.4. Efecto de la presión mínima sobre: a) la potencia neta y b) el NPV.

4.5.2.3. Efecto de la presión máxima del ciclo

El efecto de variar la presión máxima se muestra en la Figura 4.5. Los sistemas para
ambos enfoques tienen comportamientos similares. Como ya se ha visto en los análisis
paramétricos de los capítulos anteriores, los sistemas recuperados y no recuperados se
comportan igual para valores relativamente altos de esta variable. En cuanto a la poten-
cia neta, los sistemas recuperados tienen dos máximos locales. El primero corresponde
a su funcionamiento normal mientras que el segundo se presenta cuando estos sistemas
se comportan como no recuperados. Para los sistemas no recuperados, el IBC en am-
bos enfoques alcanza la potencia neta más alta en el límite superior, mientras que los
sistemas SBC alcanzan su potencia neta más alta con alrededor de 22 MPa. En cuanto
al NPV, todos los sistemas aumentan su desempeño económico aumentando la presión
hasta alcanzar valores máximos, y luego cayendo a medida que aumenta esta variable.

Facultad de Ingeniería Mecánica de la U.M.S.N.H.
División de Estudios de Posgrado

90



Capítulo 4. Análisis termo-económico

14 15 16 17 18 19 20 21 22 23 24 25

a)  Presión Máxima [MPa]

450

500

550

600

650

700

750

800

850

P
o

te
n

c
ia

 N
e
ta

 [
k

W
]

14 15 16 17 18 19 20 21 22 23 24 25

b)  Presión Máxima [MPa]

-3000

-2500

-2000

-1500

-1000

-500

0

V
a
lo

r 
A

c
tu

a
l 

N
e
to

 [
1

0
3
 U

S
D

]

SBC A1 RBC A1 IBC A1 IRBC A1 SBC A2 RBC A2 IBC A2 IRBC A2

Figura 4.5. Efecto de la presión máxima sobre: a) la potencia neta y b) el NPV.

4.5.2.4. Efecto de la presión intermedia del ciclo

La presión intermedia, que es la presión en la entrada del interenfriador, sólo tiene
sentido en los ciclos interenfriados. Como se muestra en la Figura 4.6, en el IBC para
ambos enfoques, a medida que aumenta esta variable, tanto la potencia neta como el
NPV caen linealmente. En cuanto al IRBC, en general a medida que aumenta esta
presión, los indicadores de desempeño caen levemente y luego caen más rápidamente a
medida que la presión sigue aumentando.

4.5.2.5. Efecto de la caída de presión permitida

La Figura 4.7 muestra el efecto de la caída de presión porcentual permitida. A medi-
da que esta variable aumenta, la potencia neta disminuye linealmente para todos los
sistemas. Este efecto es más notable en los sistemas A1 porque, como se explica en la
Sección (4.5.1), los sistemas A1 tienen mayores caídas de presión absoluta y mayores
potencias de bombeo requeridas. Con respecto al efecto sobre el NPV, en los sistemas
A1, al aumentar la caída de presión permitida, se alcanzan máximos rápidamente y
luego se cae bruscamente de manera lineal. En los sistemas A2, tiene un comporta-
miento completamente diferente, los sistemas no recuperados mejoran su rendimiento
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económico al aumentar la caída de presión. Por otro lado, en los sistemas recuperados,
aumentar la caída de presión produce un aumento del NPV pero luego desciende y
finalmente, sufre un aumento.
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Figura 4.6. Efecto de la presión intermedia sobre: a) la potencia neta y b) el NPV.
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Figura 4.7. Efecto de la caída de presión sobre: a) la potencia neta y b) el NPV.
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4.5.2.6. Efecto de la diferencia de temperaturas mínima

El efecto de la diferencia de temperatura del PP se presenta en la Figura 4.8. El aumento
de esta variable produce una disminución en el rendimiento termodinámico de todos
los sistemas. Este efecto es más notable en los sistemas A1, principalmente porque el
flujo másico de agua de enfriamiento requerido en el enfriador y, por lo tanto, su caída
de presión y potencia de bombeo aumentan considerablemente a medida que aumenta
esta diferencia de temperaturas. En cuanto al desempeño económico, los sistemas A1
aumentan su NPV a medida que esta variable crece, hasta llegar a un máximo para
luego descender. Esto se debe a que existe una compensación entre la disminución de la
potencia neta y el área de transferencia de calor más pequeña (menor costo de inversión
requerido). Por otro lado, en los sistemas A2 dado que el aumento de esta variable no
tiene tanta influencia sobre la potencia producida, pero sí un gran efecto en la reducción
de los costos de los HEs, al incrementarla se mejora considerablemente el desempeño
económico.
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Figura 4.8. Efecto de la diferencia de temperaturas mínima sobre: a) la potencia neta
y b) el NPV.
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4.5.2.7. Efecto de las eficiencias isentrópicas de la turbina y compresores.

El efecto de las eficiencias isentrópicas de la turbina y los compresores se presenta en las
Figuras 4.9 y 4.10, respectivamente. El efecto de ambas variables es similar. A medida
que se incrementan las eficiencias, la potencia neta generada aumenta linealmente para
todos los sistemas. En cuanto al NPV, existe una compensación ya que el aumento
de la potencia neta al elevar la eficiencia también produce un aumento en el costo,
provocando que a medida que la eficiencia aumenta se alcance un máximo en el NPV
para luego comenzar disminuir.
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Figura 4.9. Efecto de la eficiencia isentrópica de la turbina sobre: a) la potencia neta y
b) el NPV.

Del análisis anterior se puede observar que las variables de diseño producen un efecto
significativo tanto en el desempeño termodinámico como económico de los sistemas. Es-
tas variables tienen un efecto similar para ambos enfoques, excepto por la temperatura
mínima, la caída de presión permitida y la diferencia de temperatura del PP. De este
análisis, se eligieron todas las variables para su optimización y además, se determinaron
sus límites.
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Figura 4.10. Efecto de la eficiencia isentrópica de los compresores sobre: a) la potencia
neta y b) el NPV.

4.5.3. Optimización multiobjetivo

El principal resultado de la optimización multiobjetivo es la frontera de Pareto, que
es un conjunto de soluciones no dominadas (ninguna solución es mejor que otra). Esto
se puede ver claramente en las Figuras 4.11 y 4.12 donde se presentan las fronteras de
Pareto para los sistemas A1 y A2, respectivamente. En cada gráfico, se destacan cuatro
puntos: el A que representa la solución termodinámica óptima; el B que manifiesta
la solución económica óptima; el ideal el cual representa la optimización simultánea
tanto de la potencia neta como del NPV (lo cual no es posible de lograr ya que ambos
objetivos entran en conflicto y por lo tanto este punto está fuera de la frontera de
Pareto); y finalmente el C, que representa la solución óptima general elegida mediante
LINMAP, y es el punto de la frontera de Pareto más cercano al punto ideal después de
realizar la no dimensionalización de los objetivos.
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Figura 4.11. Fronteras de Pareto de los sistemas A1: a) SBC, b) RBC, c) IBC y d)
IRBC.
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Figura 4.12. Fronteras de Pareto de los sistemas A2: a) SBC, b) RBC, c) IBC y d)
IRBC.
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Los valores de las funciones objetivo optimizadas, así como los valores de sus respectivas
variables de decisión para los puntos A, B y C se presentan en las Tablas 4.10, 4.11 y
4.12, respectivamente. Con respecto al punto A, los sistemas A2 producen un poco más
de potencia neta que sus contrapartes A1. Sin embargo, esta leve ventaja en términos de
potencia neta se traduce en un desempeño económico muy pobre. La mejor configuración
resulta ser la IRBC en ambos enfoques. En cuanto al punto B, los sistemas A1 resultan
más atractivos en términos económicos. Una vez más, el IRBC en ambos enfoques se
desempeña mejor. Cabe señalar que, el IRBC A1 es el único sistema económicamente
viable bajo estas condiciones ya que obtiene un NPV positivo. Finalmente, con respecto
al punto C, en los sistemas A1, el IRBC obtiene claramente la mayor potencia neta y el
mayor NPV. Sin embargo, en los sistemas A2, el IRBC produce la mayor potencia neta,
mientras que el IBC tiene el NPV más alto. Comparando el IRBC A1 con el IBC A2,
el IRBC A1 es mejor que el IBC A2 en ambos objetivos. Comparando el IRBC A1 y el
A2, el IRBC A2 produce sólo 13.86 kW más que el A1, mientras que el A1 alcanza un
NPV 645.5×103 USD más alto que el A2. Por tanto, a partir de los sistemas propuestos
en este trabajo, el IRBC A1 puede considerarse como el más adecuado para el uso de
una fuente de calor geotérmica de bajo grado para producir energía eléctrica tomando
en cuenta aspectos técnicos y económicos.

Vale la pena destacar que aunque los sistemas obtengan NPVs negativos, esto no signifi-
ca precisamente que su implementación genere pérdidas económicas. Un valor negativo
del NPV indica que no se alcanza la tasa mínima atractiva de rendimiento (TMAR)
establecida por el inversionista, por lo que la inversión se consideraría inviable para él
y debería rechazarla. Por otra parte, cuando el NPV es igual a cero es porque se está
obteniendo exactamente el rendimiento deseado. Como el NPV es función de la tasa de
descuento, su valor es distinto para diferentes tasas. Por lo tanto, una misma inversión
podría resultar viable o inviable dependiendo de la tasa usada. Como se mencionó en
la Sección 4.2.3, la tasa que vuelve cero al NPV es la IRR. Con el objetivo de tener
un panorama más amplio, se calcularon las IRRs para los sistemas en las condiciones
de operación óptimas generales. El sistema que obtuvo la menor IRR fue el SBC A2
con un valor de 6.98%. Esto quiere decir que si la TMAR exigida fuera de alrededor de
7% (en lugar de 10% utilizado en el presente estudio), todos los sistemas resultarían
factibles económicamente en las condiciones de operación tanto óptimas económicas
como óptimas generales.
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Tabla 4.10. Resultados del punto A (solución termodinámica óptima).
Sistema Funciones objetivo Variables de decisión

Ẇnet

[kW]
NPV
[103 USD]

Tmin

[°C]
Pmin

[kPa]
Pint

[kPa]
Pmax

[kPa]
ηt

[ %]
ηc

[ %]
ΔPa

[ %]
ΔTpp

[°C]
A1
SBC 867.81 -2,719.03 32.00 7,637.12 - 23,731.31 90.00 90.00 0.10 1.00
RBC 891.68 -1,456.00 32.00 7,759.45 - 17,318.44 90.00 90.00 0.10 1.00
IBC 827.58 -1,932.00 32.00 7,606.84 9,000.00 24,999.92 90.00 90.00 0.10 1.00
IRBC 927.00 -1,996.62 32.01 7,945.80 10,566.64 17,816.48 90.00 90.00 0.10 1.00
A2
SBC 872.67 -10,429.62 32.00 7,668.26 - 24,555.28 90.00 90.00 0.10 1.00
RBC 895.63 -6,960.62 32.00 7,739.40 - 17,163.55 90.00 90.00 0.10 1.00
IBC 832.18 -6,762.64 32.00 7,610.40 9,000.01 24,952.25 90.00 90.00 0.10 1.00
IRBC 932.07 -8,139.68 32.00 7,912.87 10,409.84 17,475.13 90.00 90.00 0.10 1.00

Tabla 4.11. Resultados del punto B (solución económica óptima).
Sistema Funciones objetivo Variables de decisión

Ẇnet

[kW]
NPV
[103 USD]

Tmin

[°C]
Pmin

[kPa]
Pint

[kPa]
Pmax

[kPa]
ηt

[ %]
ηc

[ %]
ΔPa

[ %]
ΔTpp

[°C]
A1
SBC 652.46 -355.04 32.00 7,668.65 - 18,206.85 86.25 85.97 0.48 3.84
RBC 721.95 -123.98 32.00 7,710.89 - 15,186.01 86.37 86.61 0.31 4.34
IBC 648.43 -329.91 32.00 7,625.52 9,000.00 19,447.69 86.22 86.29 0.37 4.10
IRBC 758.84 4.45 32.00 7,671.91 9,003.48 15,868.70 86.20 86.67 0.25 4.41
A2
SBC 665.49 -413.96 32.01 7,712.76 - 18,768.64 86.58 85.72 9.62 5.16
RBC 674.11 -408.53 32.00 7,605.75 - 18,629.00 86.27 86.02 8.95 5.29
IBC 656.89 -374.85 32.07 7,650.66 9,002.91 19,899.98 86.05 86.29 9.76 5.40
IRBC 699.48 -336.74 33.08 7,884.65 10,457.28 17,039.13 86.44 86.93 3.46 5.24

Tabla 4.12. Resultados del punto C (solución óptima general).
Sistema Funciones objetivo Variables de decisión

Ẇnet

[kW]
NPV
[103 USD]

Tmin

[°C]
Pmin

[kPa]
Pint

[kPa]
Pmax

[kPa]
ηt

[ %]
ηc

[ %]
ΔPa

[ %]
ΔTpp

[°C]
A1
SBC 737.92 -523.26 32.02 7,665.02 - 19,567.25 88.06 86.97 0.14 3.96
RBC 764.10 -192.09 32.00 7,717.22 - 15,204.15 86.97 86.92 0.20 3.59
IBC 705.38 -424.11 32.00 7,621.54 9,000.12 20,999.54 88.11 87.32 0.36 4.02
IRBC 788.64 -36.73 32.03 7,681.59 9,294.49 16,363.69 87.36 88.27 0.27 4.23
A2
SBC 774.65 -792.11 32.02 7,684.65 - 21,727.13 88.43 88.25 6.48 3.69
RBC 765.89 -711.58 32.14 7,661.83 - 20,427.02 88.48 88.66 6.31 4.20
IBC 750.45 -637.71 32.02 7,615.96 9,000.47 22,723.11 88.55 88.22 7.91 3.96
IRBC 802.50 -682.23 32.41 7,833.42 10,725.25 17,819.59 89.04 89.10 3.88 2.68
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Tabla 4.13. Resultados principales de la solución óptima general.
Sistema Térmicos Económicos

Ẇnet

[kW]
Ẇp1

[kW]
Ẇp2

[kW]
Atot

[m2]
NPV
[103 USD]

Ctot

[103 USD]
Cpb

[103 USD]
A1
SBC 737.92 5.56 - 1,359.60 -523.26 3,760.09 1,409.70
RBC 764.10 6.55 - 1,746.12 -192.09 3,543.77 1,193.38
IBC 705.38 17.77 0.72 712.40 -424.11 3,518.22 1,167.84
IRBC 788.64 17.91 0.59 1,304.73 -36.73 3,496.02 1,145.63
A2
SBC 774.65 1.05 - 1,565.33 -792.11 4,190.04 1,839.65
RBC 765.89 1.09 - 1,376.01 -711.58 4,071.08 1,720.69
IBC 750.45 1.24 0.33 1,179.72 -637.71 3,929.51 1,579.12
IRBC 802.50 0.46 0.12 2,558.88 -682.23 4,202.33 1,851.95

Tabla 4.14. Desglose de los costos del bloque de potencia para la solución óptima general.
Costo A1 A2

SBC RBC IBC IRBC SBC RBC IBC IRBC
Ct [103 USD] 535.48 348.43 526.62 392.00 671.32 632.20 649.32 581.20
Cc1 [103 USD] 199.72 121.94 15.91 27.09 346.88 342.27 20.63 66.18
Cc2 [103 USD] - - 160.20 117.00 - - 244.41 129.77
Ch [103 USD] 157.45 179.57 71.11 150.06 106.54 90.30 50.17 149.86
Cr [103 USD] - 54.36 - 60.42 - - - 47.67
Cpc [103 USD] 185.99 207.15 78.14 86.02 288.87 257.29 211.92 392.43
Cic [103 USD] - - 30.71 33.08 - - 35.91 56.42
Cp1 [103 USD] 5.74 6.53 14.52 14.62 1.51 1.55 1.73 0.78
Cp2 [103 USD] - - 1.12 0.95 - - 0.60 0.26
Cext [103 USD] 325.32 275.40 269.50 264.38 424.54 397.08 364.41 427.37

Resultados adicionales de los sistemas operando en el punto C se presentan en las Tablas
4.13 y 4.14, mientras que las Figuras 4.13 y 4.14 muestran gráficamente el desglose
de costos para los sistemas A1 y A2, respectivamente. Los costos de inversión son en
promedio alrededor de 3.58 y 4.10×106 USD para los sistemas A1 y A2, respectivamente,
de los cuales alrededor de 2.35×106 USD se derivan de la perforación de los pozos
geotérmicos. El costo de los pozos es en promedio alrededor del 66% y 57% del costo
total de inversión para A1 y A2, respectivamente. Por otro lado, la mayor contribución
del costo del bloque de potencia se debe a la adquisición de la turbina. La segunda mayor
contribución se debe a los costos extras por la instalación y adquisición de subsistemas
auxiliares representando el 23.08% del costo del bloque de potencia. El aporte de las
bombas de circulación es muy bajo y prácticamente insignificante en los sistemas A2.
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Figura 4.13. Desglose de los costos en el A1: a) costo total; b) costo del bloque de
potencia.

SBC

43.91%

56.09%

C
pb

C
w,tot

SBC

36.49%

18.86%
 5.79%

15.70%

 0.08%

23.08%

RBC

42.27%

57.73%

RBC

36.74%

19.89%
 5.25%

14.95%

 0.09%

23.08%

IBC

40.19%

59.81%

IBC

41.12%

 1.31%
15.48%

 3.18%

13.42%

 2.27%
 0.11%

 0.04%

23.08%

IRBC

44.07%

55.93%

IRBC

31.38%

 3.57%

 7.01%
 8.09%  2.57%

21.19%

 3.05%
 0.04%

 0.01%

23.08%

C
t

C
c1

C
c2

C
h

C
r

C
pc

C
ic

C
p1

C
p2

C
ext

a)    Costo Total

b)    Costo del Bloque de Potencia

Figura 4.14. Desglose de los costos en el A2: a) costo total; b) costo del bloque de
potencia.
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4.5.4. Análisis de sensibilidad del costo de los pozos geotérmicos

Dado que hay una gran cantidad de factores que pueden afectar el costo de perforación
de los pozos geotérmicos y, por lo tanto, existe una gran incertidumbre al estimarlo [166],
se investigó el efecto del costo de los pozos sobre el NPV en las condiciones de operación
del punto C. Cabe señalar que la variación de este costo no altera los valores óptimos
de las variables de decisión encontradas durante la optimización porque este costo es
una constante restada en la función objetivo (NPV) después de sustituir la Ec. (4.11)
en la Ec. 4.14. La Figura 4.15 muestra la variación del NPV al considerar diferentes
porcentajes del costo de los pozos geotérmicos calculado con la Ec. (4.10). Como ya
se vio, cuando el costo de los pozos es del 100%, ningún sistema es económicamente
viable. Sin embargo, reduciendo este costo en alrededor de un 35%, todos los sistemas
se vuelven factibles. Considerando un caso extremo en el que el costo de los pozos
geotérmicos es cero, por ejemplo, cuando los pozos ya están en su lugar y sólo se
requiere la inversión en el bloque de potencia, los sistemas tendrían NPV entre 1.56×106

y 2.31×106 USD así como IRRs de 21.92% y 37.17% para el SBC A2 y IRBC A1,
respectivamente. Por lo tanto, una posible reducción en el costo de los pozos geotérmicos
puede mejorar sustancialmente la viabilidad económica de los sistemas.

Una reducción considerable en los costos asociados con la perforación de los pozos puede
darse por ejemplo, cuando pozos de petróleo o gas abandonados se reacondicionan para
utilizarse como pozos geotérmicos. Si bien el reacondicionamiento conlleva costos, estos
pueden ser considerablemente menores que los que se generarían al perforar y establecer
los pozos desde cero. Vale la pena destacar que, la mayoría de estos pozos no tienen
fluidos subterráneos de forma natural por lo que es necesaria la inyección artificial de un
fluido de trabajo [11]. Sin embargo, existen yacimientos petrolíferos maduros los cuales
producen naturalmente una gran cantidad de agua caliente en la denominada etapa
de corte alto de agua [167, 168]. En estos yacimientos, se produce agua caliente junto
con los hidrocarburos, para luego ser separados en la superficie. Así, estos yacimientos
petrolíferos pueden usarse para explotar energía geotérmica con bajo riesgo y bajo costo
al utilizar la infraestructura existente [167].
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Figura 4.15. Variación del NPV con el costo de los pozos geotérmicos.

4.6. Conclusiones

Las principales conclusiones obtenidas de este último análisis son:

• Las simulaciones en el caso base indican que los sistemas A1 tienen un mejor
desempeño económico mientras que los sistemas A2 funcionan mejor termodiná-
micamente. Esto se debe a que los sistemas A1 requieren PCHEs más pequeños,
pero a expensas de una reducción de la producción de energía neta. Por otro lado,
los sistemas A2 pueden generar más potencia neta pero necesitan PCHEs muy
grandes. La potencia neta adicional no compensa el aumento de costos en los
sistemas A2.

• El análisis paramétrico muestra que, se mantiene la misma tendencia observada
en el caso base. Lo anterior es cierto excepto por la variación de la caída de presión
permitida. A valores altos de esta variable, los sistemas A2 funcionan mejor que los
A1, tanto termodinámicamente como económicamente. Por otro lado, en general,
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las variables de diseño tienen un efecto significativo en el rendimiento de los
sistemas, por lo que deben optimizarse para lograr mayores rendimientos.

• Del conjunto de soluciones óptimas encontradas con la optimización multiobjeti-
vo, sólo el IRBC A1 resulta económicamente factible (cuando su NPV es máximo),
logrando 758.84 kW y 4.45×103 USD de potencia neta de salida y NPV, respectiva-
mente. Al equilibrar el rendimiento termodinámico y económico, se seleccionaron
soluciones óptimas generales. Estas soluciones indican que de los sistemas pro-
puestos en este trabajo, el IRBC A1 puede ser considerado como el más adecuado
para utilizar fuentes de calor geotérmicas de bajo grado en las condiciones de este
estudio. Este sistema alcanza 788.64 kW de potencia neta de salida y -3.67 × 104

USD de NPV en sus condiciones operativas óptimas generales.

• A pesar de que para la tasa de descuento utilizada, todos los sistemas resultan
inviables en las condiciones de operación óptimas generales, los sistemas presentan
IRRs mayores a 6.98%. Esto indica que si la tasa de rendimiento es de alrededor
de 7%, todos los sistemas son viables económicamente para las condiciones de
operación óptimas generales

• Finalmente, el costo de los pozos geotérmicos es sustancial y contribuye en prome-
dio a más del 57% del costo de inversión para los sistemas A2 y aproximadamente
al 66% para los sistemas A1 en las condiciones operativas óptimas generales. Si
este costo se reduce en aproximadamente un 35%, todos los sistemas se vuelven
económicamente viables. Además, en un caso extremo en el que los pozos geotér-
micos ya están en su lugar y sólo se requiere inversión en el bloque de potencia,
el NPV puede ser tan alto como alrededor de 2.31×106 USD para el IRBC A1.
Bajo esta última condición, los sistemas tienen IRRs superiores al 21.92%.
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En este trabajo, se analizaron y compararon desde los puntos de vista técnico y eco-
nómico, cuatro configuraciones del SCBC para su uso en sistemas geotérmicos de ciclo
binario. Se llevaron a cabo distintos análisis los cuales fueron aumentando en grado
de complejidad. El primero (Capítulo 2) consistió en estudiar los sistemas propuestos
desde los puntos de vista energético y exergético, usando modelos matemáticos rela-
tivamente simples. El segundo (Capítulo 3) involucró un análisis energético utilizando
modelos más detallados con el objetivo de obtener resultados más realistas. Finalmen-
te, empleando los modelos detallados y desarrollando modelos económicos, se hizo una
comparación tomando en cuenta tanto aspectos técnicos como económicos (Capítulo
4). Al final de los Capítulos 2, 3 y 4, se establecieron conclusiones específicas de cada
análisis. En las siguientes secciones se presentan a manera de resumen, las conclusio-
nes específicas y finalmente, se presentan las conclusiones generales de la investigación
realizada.

5.1. Análisis energético y exergético

De los análisis energético y exergético, se puede concluir que, todos los sistemas resultan
técnicamente viables. Considerando un escenario donde se restringe la temperatura de
reinyección de la salmuera, el IRBC logra el mejor desempeño termodinámico, seguido
por el RBC, el SBC y finalmente, el IBC. Así, en este escenario, los sistemas recuperados
se comportan mejor. Por otro lado, tomando en cuenta un escenario donde no hay
restricción de la temperatura de reinyección, el IRBC de nuevo es el que alcanza el
mejor desempeño, seguido ahora por el IBC, el RBC y finalmente, el SBC. De esta
manera, en este escenario, los sistemas interenfriados se comportan mejor. Además,
vale la pena destacar que, los sistemas recuperados presentan una ventaja diminuta
sobre sus versiones no recuperadas. Por lo tanto, en este segundo escenario el uso de
recuperadores podría descartarse ya que su uso complica los sistemas sin producir una
mejora significativa en el rendimiento.
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5.2. Análisis energético detallado

Los principales hallazgos del análisis energético detallado muestran algo similar a lo
visto durante el análisis energético y exergético, esto es, todos los sistemas resultan
viables técnicamente, siendo el IRBC el que mejor desempeño obtiene. Sin embargo,
los resultados del análisis detallado muestran rendimientos más bajos que los estimados
inicialmente durante los análisis energético y exergético. Esto se debe a la inclusión tanto
de las caídas de presión como de los cargas parásitas. Adicionalmente, en este análisis,
se pudo identificar que para ciertos valores de la presión mínima de los ciclos (presión
de entrada al primer compresor), la potencia de bombeo del agua de enfriamiento puede
llegar a ser sustancial.

5.3. Análisis termo-económico

Con respecto al análisis termo-económico, se puede concluir que, al utilizar el A1 para
dimensionar los HEs, se obtiene un mejor rendimiento económico, mientras que utili-
zando el A2 se logra un desempeño termodinámico más alto. En cuánto a la factibilidad
económica, esta sólo la alcanza el sistema IRBC A1 operando en las condiciones en las
que el NPV es máximo. Por otro lado, al balancear los rendimientos termodinámico y
económico —en las condiciones de operación óptimas generales—, el IRBC A1 resulta
ser la mejor alternativa. Finalmente, se encontró que el costo asociado a la perforación
de los pozos geotérmicos es sustancial y abarca una gran proporción del costo total de
inversión. No obstante, una reducción del costo de los pozos, puede provocar que todos
los sistemas propuestos se vuelvan viables económicamente.

5.4. Conclusiones generales

A continuación se presentan las conclusiones generales de la investigación.

• Es técnicamente factible utilizar SCBCs en sistemas geotérmicos de ciclo binario.
De las configuraciones propuestas, el IRBC obtiene el rendimiento termodinámico

Facultad de Ingeniería Mecánica de la U.M.S.N.H.
División de Estudios de Posgrado

107



Capítulo 5. Conclusiones, limitaciones y trabajo futuro

más alto, seguido por el RBC, luego el SBC y finalmente el IBC.

• Considerando únicamente el aspecto económico, con el IRBC se puede obtener el
mayor lucro. Las configuraciones que le siguen son el RBC, el IBC y por último,
el SBC. En este contexto, únicamente el IRBC es factible de implementar.

• Buscando un adecuado aprovechamiento del recurso geotérmico para generar elec-
tricidad a la vez que se obtiene un buen beneficio económico, los sistemas que
emplean recuperador (IRBC y RBC) son más atractivos que sus contrapartes no
recuperadas (IBC y SBC).

• Finalmente, puede concluirse que, de los sistemas considerados en esta investiga-
ción, el IRBC es el más adecuado para la generación de electricidad en sistemas
geotérmicos de ciclo binario.

5.5. Limitaciones y trabajo futuro

Ninguna investigación puede ser lo suficientemente exhaustiva como para abarcar todos
los aspectos posibles. A continuación se enuncian algunas limitaciones detectadas en el
presente estudio, así como propuestas de trabajos futuros relacionados.

En el Capítulo 2 se consideraron distintas temperaturas para la salmuera geotér-
mica mientras que en los Capítulos 3 y 4 sólo se tomó en cuenta una condición
específica. Esto debido a que las simulaciones con los modelos detallados son
computacionalmente costosas (ver Apéndice B). Trabajos futuros podrían incluir
diferentes condiciones para la salmuera y/o distintos tipos/temperaturas del su-
midero de calor. Lo anterior seguiría siendo un análisis en condiciones de diseño,
i.e., el sistema se diseña con base en las condiciones impuestas.

En la práctica, al tener instalado el sistema, su diseño es fijo. Sin embargo, se
pueden presentar variaciones en algunas condiciones de operación por lo que el
sistema se ve obligado a operar en condiciones para las que no fue diseñado. Por
ejemplo, las condiciones del sumidero de calor pueden cambiar a lo largo del día.
Además, con el paso del tiempo se pueden tener variaciones en las características
del recurso geotérmico. Por lo que sería interesante investigar el desempeño para
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estas condiciones cambiantes en lo que se denomina análisis en condiciones fuera
de diseño.

En el Capítulo 4 se presentaron dos enfoques para el uso de la caída de pre-
sión permitida en los PCHEs. Sin embargo, cada enfoque consideró el análi-
sis/optimización de una caída de presión permitida general para todos los HEs
en cada sistema. Trabajos futuros podrían considerar analizar/optimizar la caída
de presión permitida de cada HE por separado, con lo cuál, se podrían obtener
mejores diseños, i.e., sistemas más eficientes y/o rentables.

Trabajos futuros podrían considerar la propuesta y análisis de más configura-
ciones del SCBC que pudieran obtener mejores rendimientos. Inclusive podrían
proponerse sistemas combinados compuestos por SCBCs y otras tecnologías tales
como distintos ciclos de potencia, sistemas de refrigeración, etcétera.

Finalmente, sería interesante realizar un análisis exergoeconómico de los sistemas
con el objetivo de entender el proceso de formación de los costos y determinar los
flujos de los mismos dentro del sistema.
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Apéndice A

Uso de CO2 en geotermia

En general existen dos posibilidades para el uso de CO2 para el aprovechamiento de
la energía geotérmica [14, 169]. Por un lado, el CO2 puede utilizarse como el fluido de
trabajo secundario en un sistema de ciclo binario donde como fluido primario (para
minar la energía geotérmica del subsuelo) se usa agua/salmuera [170]. Esta opción fue
la adoptada en la presente investigación. Por otra parte, el CO2 se ha propuesto como
el fluido de trabajo para extracción de calor geotérmico en el subsuelo, sustituyendo al
agua/salmuera utilizada tradicionalmente para este mismo fin. Esto se logra al capturar
CO2 de una fuente de emisión para posteriormente inyectarlo en el subsuelo donde
una porción es secuestrada permanentemente mientras que la porción restante absorbe
calor geotérmico y es recirculada hacia la superficie [171]. Una vez en la superficie puede
expandirse directamente en una turbina para generar trabajo mecánico [172–174], ceder
energía a un ciclo de potencia (ciclo binario) [172, 175], combinar los dos conceptos
anteriores [176, 177], o utilizarse directamente en aplicaciones donde se requiera calor
de proceso, entre otros usos [178]. El sistema completo resultante se denomina como
sistema de captura, utilización y secuestro de carbono (CCUS) [179]. La idea de usar
CO2 para minar calor geotérmico fue propuesta inicialmente por Brown [180]. En su
trabajo, Brown propuso este concepto para un sistema geotérmico mejorado (EGS)
donde el CO2 se inyecta en yacimientos con porosidad y permeabilidad bajas, induciendo
hidrofractura. Posteriormente, Randolph y Saar [181] propusieron aplicar este concepto
en un sistema denominado pluma geotérmica de CO2 (CPG). En los sistemas CPG, a
diferencia de lo que sucede en los EGS, no se recurre a la hidrofractura para aumentar la
permeabilidad del yacimiento, sino que se utilizan yacimientos naturalmente permeables
y porosos. Para mayor información sobre el uso de CO2 en el subsuelo, en las Refs.
[182,183] se pueden encontrar revisiones bibliográficas sobre sistemas CPG y EGS.
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Apéndice B

Uso de redes neuronales artificiales pa-
ra el modelado

Debido al procedimiento de solución adoptado a partir del Capítulo 3, cada simulación
requirió un tiempo considerable para llevarse a cabo. Además, para las optimizaciones
multiobjetivo, el NSGA-II requiere ejecutar bastantes simulaciones (evaluaciones de
las funciones objetivo). Debido a esto, cada ejecución de la optimización multiobjetivo
tardó horas o incluso días en completarse.1 Pensando en análisis posteriores y con el
fin de reducir el tiempo requerido para los cálculos, en este apéndice, se presenta una
evaluación del uso de una red neuronal artificial (ANN) para modelar el sistema IRBC
A1.

Para este propósito, se generó un conjunto de datos de entrenamiento mediante 1200
simulaciones hechas variando aleatoriamente los datos de entrada (las variables de dise-
ño) dentro de los mismos límites de la Tabla 4.6. Con este conjunto, se entrenó una ANN
de ajuste de función incorporada en MATLAB. La arquitectura de las capas ocultas se
determinó mediante prueba y error variando tanto el número de capas como el número
de neuronas en cada una hasta obtener resultados satisfactorios. Para la validación de la
ANN, esta se alimentó con un conjunto de datos de entrada generados aleatoriamente.
Luego, las salidas obtenidas de la ANN se compararon con las salidas originales, i.e.,
las salidas del modelo matemático para estos mismos datos de entrada. Como medida
de cercanía de los resultados entre ambos modelos, se utilizó la R2 (coeficiente de deter-
minación) [184]. La comparación se presenta gráficamente en la Figura B.1. Se observa

1Para las simulaciones del Capítulo 4, se utilizó MATLAB R2021a en una laptop con chip Apple
M1 de 8 núcleos, 3.2 GHz; y 8 GB de memoria RAM. Además las corridas de optimización se llevaron
a cabo en paralelo utilizando todos los núcelos de la CPU.
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que la R2 tanto para la potencia neta como para el NPV están cerca de la unidad, por
lo que el modelo ANN se consideró confiable.

Finalmente, se realizó una corrida de optimización multiobjetivo utilizando el modelo
ANN en lugar del modelo matemático. La Figura B.2 muestra las fronteras de Pareto
tanto para el modelo matemático como para el modelo ANN. Como se puede observar,
la frontera de Pareto generada por el modelo ANN es similar a la conseguida con el
modelo matemático (presentado en la Figura 4.11 d)). El tiempo requerido para llevar
a cabo esta optimización fue de unos pocos segundos a diferencia del enfoque original
con el modelo matemático el cual llevó hasta un día. Sin embargo, para la generación
de los conjuntos de datos y el desarrollo de la ANN se requirieron algunas horas. A
pesar de esto último, el uso de la ANN reduce considerablemente el tiempo requerido.
Por lo tanto, es razonable utilizar modelos ANN para realizar análisis de este tipo de
sistemas relativamente complejos, esto con el fin de ahorrar tiempo al hacer los cálculos
aunque sacrificando la precisión de los mismos. La configuración de la ANN resultante
se muestra en la Figura B.3, esta consta de una capa de entrada de 8 neuronas (número
de variables de decisión); dos capas ocultas de 16 y 10 neuronas para la primera y
segunda, respectivamente; y una capa de salida de 2 neuronas, para la potencia neta
generada y el NPV, respectivamente.
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Figura B.1. Validación de la ANN.
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Apéndice C

Publicaciones y participaciones en con-
gresos

A partir del desarrollo de esta investigación, se generaron algunas publicaciones y par-
ticipaciones en congresos, las cuales se listan a continuación:

• E. Ruiz-Casanova, C. Rubio-Maya, J. J. Pacheco-Ibarra, V. M. Ambriz-Díaz,
C. E. Romero, and X. Wang, “Thermodynamic analysis and optimization of su-
percritical carbon dioxide Brayton cycles for use with low-grade geothermal heat
sources,” Energy Conversion and Management, vol. 216, p. 112978, 2020, doi:
10.1016/j.enconman.2020.112978.

• E. Ruiz-Casanova, C. Rubio-Maya, L. A. Ibarra-Bracamontes, and C. Mendoza-
Covarrubias, “Comparación energética entre un ORC y un ciclo Brayton super-
crítico para uso de recurso geotérmico de media temperatura,” in Memorias del
Congreso Internacional de Investigación Academia Journals Morelia 2019, 2019,
vol. 11.
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Production Through Direct Expansion and Heat Supply to an ORC Cycle,” in
Proceedings of the ASME 2017 International Mechanical Engineering Congress
and Exposition, 2017, vol. 6: Energy, doi: 10.1115/imece2017-72005.

Además de los trabajos anteriores, a la fecha en que se terminó de redactar esta do-
cumento, el siguiente artículo (basado en los resultados del Capítulo 4) está siendo
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considerado para su publicación en una excelente revista:

• E. Ruiz-Casanova, C. Rubio-Maya, J.J. Pacheco-Ibarra, V.M. Ambriz-Díaz,
C.J. Torres Pacheco, C.E. Romero, “Thermo-economic analysis and multi-objective
optimization of supercritical carbon dioxide Brayton cycles driven by low-grade
geothermal heat sources,” Applied Energy, En revisión.

Por otra parte, se colaboró de manera paralela en investigaciones similares a la presen-
tada en esta tesis, y se produjeron los siguientes artículos:

• V. M. Ambriz-Díaz, C. Rubio-Maya, O. Chávez, E. Ruiz-Casanova, and E.
Pastor-Martínez, “Thermodynamic performance and economic feasibility of Ka-
lina, Goswami and Organic Rankine Cycles coupled to a polygeneration plant
using geothermal energy of low-grade temperature,” Energy Conversion and Ma-
nagement, vol. 243, p. 114362, 2021, doi: 10.1016/j.enconman.2021.114362.

• V. M. Ambriz-Díaz, C. Rubio-Maya, E. Ruiz-Casanova, J. Martínez-Patiño,
and E. Pastor-Martínez, “Advanced exergy and exergoeconomic analysis for a
polygeneration plant operating in geothermal cascade,” Energy Conversion and
Management, vol. 203, p. 112227, 2020, doi: 10.1016/j.enconman.2019.112227.
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