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Tra vent’anni sarete piu delusi per le cose

che non avete fatto che per quelle che avrete fatto.
Quindi mollate le cime.

Allontanatevi dal porto sicuro.

Prendete con le vostre vele i venti.

Esplorate. Sognate. Scoprite.

Twenty years from now

you will be more disappointed by the things
that you didn’t do than by the ones you did.
So throw off the bowlines.

Sail away from the safe harbor.

Catch the trade winds in your sails.
FExplore. Dream. Discover.

Mark Twain
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Riassunto esteso

Scopo del lavoro

Il presente lavoro di tesi si pone come obiettivo principale la progettazione di un
sistema di recupero di energia dal calore di scarto di un motore a combustione in-
terna di grossa taglia, e il successivo studio di un sistema di controllo dell’'impianto.

Le incertezze legate al futuro prezzo del petrolio, unite soprattutto alla pre-
visione di un abbassamento dei limiti di emissione di inquinanti sia locali (NO,)
sia globali (CO,) e alla possibile introduzione a livello europeo di una Carbon
Tax anche in ambito automotive, hanno spinto i costruttori di autoveicoli adibiti
al trasporto merci a cercare nuove e innovative soluzioni al fine di aumentare
I’efficienza dei sistemi di trazione. Considerando il fatto che nel prossimo futuro
non si prevedono importanti miglioramenti nel campo dei motori Diesel in ter-
mini di rendimento di primo principio, e quindi di consumo di combustibile ed
emissioni, una delle soluzioni piu promettenti e la realizzazione di un sistema di
recupero che sfrutti come fonte di energia il calore di scarto del motore stesso:
con un valore attuale di rendimento per il motore Diesel intorno al 42%, rimane
infatti ancora disponibile nei fumi e nel sistema di raffreddamento oltre la meta
dell’energia introdotta con il combustibile.

La tecnologia piu adatta a tal fine e quella basata sui cicli Rankine organici,
dato che ha degli elementi in comune con i cicli di refrigerazione, soprattutto in
termini componentistici, fattore che permette 'abbattimento dei costi di sviluppo
iniziali.

In termini economici, I'investimento diventa remunerativo quando la potenza
generata con il ciclo a recupero ¢ pari ad almeno il 5% della potenza meccanica
erogata dal motore primo in condizioni di funzionamento nominali. Lo sviluppo di
un modello dinamico completo del sistema risulta quindi di primaria importanza se
si vuole massimizzare il recupero energetico anche in condizioni lontane da quella
nominale e verificare I'efficacia del sistema di controllo lungo un generico percorso
di guida.

Il presente lavoro si inserisce in un progetto di ricerca presso la Technische Uni-
versiteit Delft (NL), su un arco temporale di 4 anni e in collaborazione con alcune
aziende del settore automotive, fra cui 'olandese DAF Trucks NV e I'americana
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Dana. Essendo il progetto ancora in fase iniziale all’inizio del presente lavoro, si
e reso innanzitutto necessario un progetto preliminare del ciclo termodinamico, in
termini di analisi della fonte di calore, layout e dimensionamento dei componenti e
scelta del fluido di lavoro. I risultati ottenuti, sebbene preliminari, permettono una
prima valutazione dei benefici del sistema a recupero, di verificare la validita della
soluzione impiantistica adottata, e mettono in luce le principali criticita specifiche
per il sistema sviluppato.

Struttura del lavoro e scelte progettuali

Il presente lavoro di tesi si articola come segue.

Review bibliografica Inizialmente ¢ stata svolta una breve review bibliografica
riguardante il recupero termico da motori Diesel e i metodi di progetto e ottimiz-
zazione dei cicli ORC;

Potenzialita delle sorgenti termiche Per prima cosa ¢ stato introdotto un
modello a parametri concentrati di un motore Diesel di grossa taglia per il trasporto
pesante. Successivamente, sulla base di una serie di dati sperimentali messi a
disposizione dalla DAF Truck NV, i principali parametri empirici del modello sono
stati calibrati, attraverso un processo di tuning ai minimi quadrati, per ottenere
stime verosimili delle portate e delle temperature delle sorgenti termiche del ciclo
ORC.

Il modello richiede come input il numero di giri dell’albero motore, la portata
di combustibile, 'apertura percentuale della valvola di ricircolo EGR e 'apertura
percentuale delle pale statoriche della turbina centripeta del turbocompressore.
Il primo e legato attraverso la trasmissione alla velocita di rotazione delle ruote,
ovvero alla velocita longitudinale del veicolo. Gli altri tre sono output della cen-
tralina di bordo, ovvero del sistema di controllo del motore. La portata di com-
bustibile ¢ linearmente proporzionale alla coppia richiesta al motore, a sua volta
derivante da un bilancio di forze longitudinali, mentre la valvola di ricircolo e
I’apertura del turbocompressore sono comandate attraverso delle mappe presenti
nella centralina di bordo. Non essendo queste ultime disponibli, sono state ap-
positamente create attraverso un processo di ottimizzazione del funzionamento del
motore, il cui obiettivo € la minimizzazione del consumo di carburante.

Progetto preliminare del ciclo ORC L’ottimizzazione del progetto del ciclo
di recupero, sia in termini di dimensione fisica dei componenti, loro configurazione
e scelta del fluido, e funzione delle caratteristiche delle sorgenti di calore. Consid-
erata l’elevata efficienza dei moderni motori diesel di grossa taglia, il recupero di
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calore dai soli fumi di scarico a valle del turbocompressore non e risultato suffi-
ciente a garantire un output di potenza meccanica accettabile. Per questo motivo
il recupero di calore avviene in due evaporatori in parallelo, sfruttando le seguenti
sorgenti termiche:

1. circuito di ricircolo dei gas combusti (EGR). Ai fini di ridurre le emissioni di
NO, parte dei gas combusti viene ricircolato dal collettore di scarico a quello
di aspirazione. Per non deteriorare le prestazioni del motore a causa della
bassa densita dei gas caldi ricircolati, uno scambiatore di calore intermedio
raffredda fortemente tale corrente prima di immetterla nel collettore di aspi-
razione. L’attuale scambiatore ad acqua puo essere quindi sostituito da un
evaporatore a fluido organico, la cui potenza termica e 21 kW nel punto di
design;

2. gas di scarico a valle del turbocompressore. La presenza del sistema SCR,
i cui catalizzatori necessitano di una temperatura minima per funzionare
correttamente, limita il raffreddamento dei gas ad un valore di 200°C. Per
questo motivo e opportuno inserire un rigeneratore a monte dell’evaporatore,
che preriscalda il fluido di lavoro che fluisce in questo ramo raffreddando la
corrente di fluido a valle della turbina. Questa soluzione ¢ vantaggiosa an-
che perche riduce gli impatti negativi sul motore primo: un evaporatore piu
piccolo si traduce in minori perdite di carico dei gas combusti, ovvero in
una minore contropressione allo scarico del turbocompressore. Una configu-
razione alternativa consiste nel porre ’evaporatore a valle del sistema SCR,
ma cio comporta un minore recupero di calore a causa dell’assorbimento ter-
mico del letto catalitico. La potenza termica del secondo evaporatore nel
punto nominale ¢ 16.5 kW

I vincoli di volume derivanti dalla particolare applicazione hanno suggerito
I’adozione di scambiatori a piastre, le cui dimensioni possono essere piu compatte
rispetto ai piu comuni shell & tube.

Per quanto riguarda la scelta del fluido di lavoro, i vincoli su GWP e ODP e
soprattutto sulla bassa tossicita ed infiammabilita, derivanti dall’utilizzo a bordo
di un veicolo, limitano la scelta alla famiglia dei silossani. Fra questi, il fluido che
garantisce il miglior accoppiamento termodinamico con le due sorgenti termiche ¢
I'esametildisilossano (MM), che presenta inoltre buone proprieta lubrificanti e una
pressione di condensazione vicina a quella atmosferica nel range di temperature
considerate.

Con un approccio innovativo, i principali parametri del ciclo di recupero, quali
la pressione di evaporazione e il surriscaldamento del fluido, sono stati ottimizzati
insieme ai principali parametri geometrici della turbina, al fine di garantire la
fattibilita di quest’ultima. L’obiettivo dell’ottimizzazione ¢ quello di massimizzare
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la potenza meccanica netta estratta dal ciclo di recupero, fissate le condizioni
termodinamiche delle sorgenti calde, il rendimento fluidodinamico della pompa,
la temperatura di condensazione, la temperatura di scarico dei gas combusti e
alcuni vincoli geometrici della turbina. Per quanto riguarda il tipo di espansore, la
scelta ¢ ricaduta su una turbina assiale bistadio, che nel punto di design produce
4.8 kW con un rendimento isentropico 7;; = 0.715. La pompa adottata ¢ di tipo
volumetrico a diaframma, particolarmente adatta visto 1’elevato carico del circuito
e la bassa portata circolante.

Vista l'elevata variabilita delle condizioni operative del ciclo, legate al carico
del motore primario, ¢ stato sviluppato un codice di calcolo in grado di stimare
le prestazioni off-design della turbina, la cui geometria ¢ un risultato del pro-
cesso di ottimizzzazione. In particolare, il codice fornisce i valori di portata
elaborata e rendimento isentropico al variare delle condizioni termodinamiche
all’ingresso, della pressione di scarico e della velocita di rotazione. Quest’ultima
non rappresenta un grado di liberta del sistema, ma ¢ legata alla velocita di ro-
tazione del motore: per ridurre peso, costi e complessita dell’intero sistema, infatti,
I’accoppiamento meccanico fra motore primo e turbina attraverso un riduttore di
giri e stato preferito rispetto ad un accoppiamento turbina-alternatore con un sis-
tema di accumulo a batterie.

Infine, considerando il fatto che la pompa di circolazione del radiatore e anch’essa
vincolata meccanicamente all’albero motore, la cui velocita di rotazione varia poco
in termini relativi, il circuito di raffreddamento esterno del motore non & stato
modellato. La sorgente fredda del ciclo a recupero ¢ quindi rappresentata da una
portata costante di acqua a 70 °C.

Implementazione dei modelli in linguaggio Modelica Il linguaggio di model-
lazione Modelica offre la possibilita di costruire con relativa facilita modelli di-
namici di sistemi complessi multidominio. Per questo motivo e stato utilizzato per
modellare prima i singoli componenti del sistema (scambiatori, turbomacchine,
valvole etc..) e successivamente, per aggregazione di questi ultimi, i modelli del
motore Diesel, dell’unita di recupero termico e del sistema di controllo.

Alcuni hanno richiesto una modellazione ez-novo, in particolare il modello a
parametri concentrati del motore e delle turbomacchine. Per quanto riguarda gli
scambiatori di calore, sono stati utilizzati dei modelli a volumi finiti gia esistenti
in altre librerie (Thermopower, ORC').

In questa fase si ¢ reso necessario 'inserimento nel ciclo ORC di un serbatoio
per il fluido di lavoro a valle del condensatore, con l'ipotesi di equilibrio bifase
al suo interno. A livello di progettazione statica del sistema esso non ha alcuna
influenza, mentre a livello dinamico permette di avere un disaccoppiamento fra
le sezioni di alta e bassa pressione del sistema, oltre che di accumulare il fluido
di lavoro quando il sistema di recupero e spento. In fase di inizializzazione della
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simulazione garantisce inoltre una corretta distribuzione della massa all’interno del
circuito.

Obiettivi del controllo e analisi delle prestazioni off-design del sistema
Una volta terminato lo sviluppo del modello, il passaggio successivo del lavoro e
stato la valutazione degli obiettivi che il sistema di controllo deve soddisfare. Essi
sono:

1. mantenere la temperatura di scarico dei gas combusti sopra i 200 °C, in modo
da garantire un corretto funzionamento del sistema SCR;

2. evitare che il fluido di organico superi la propria temperatura di decompo-
sizione, qui fissata con un buon margine di sicurezza a 300 °C;

3. garantire un grado di surriscaldamento minimo del fluido all’ingresso della
turbina, per evitare l'iniezione di gocce di liquido;

4. mantenere costante la pressione di condensazione;
5. evitare il fenomeno della cavitazione all’ingresso della pompa a diaframma;
6. garantire il raffreddamento dei gas combusti del circuito EGR;

7. mantenere la pressione di evaporazione inferiore alla pressione critica, al fine
di evitare problemi meccanici negli scambiatori di calore a piastre;

8. massimizzare 'output di potenza meccanica del ciclo ORC.

Considerando il fatto che le variabili di controllo sono solamente due, ovvero
il numero di giri della pompa e I'apertura della valvola che distribuisce il fluido di
lavoro sui due rami di evaporazione, le variabili controllate vanno scelte in modo
che il loro controllo permetta il soddisfacimento simultaneo del maggior numero
di obiettivi. Essendo fondamentale il corretto funzionamento del sistema SCR,
la prima variabile di controllo scelta e proprio la temperatura di scarico dei gas
combusti a valle dell’evaporatore. La seconda variabile di controllo e invece il
surriscaldamento del fluido all’ingresso della turbina: il suo controllo infatti puo
evitare sia che il fluido raggiunga temperature prossime a quella di decomposizione
sia l'iniezione di liquido in turbina, e al contempo garantire la massimizzazione
della potenza recuperata.

La presenza del serbatoio e di un piccolo scambiatore di calore aggiuntivo fra
esso e la pompa permette di soddisfare i punti 4, 5 e 6, mentre il vincolo sulla
pressione di evaporazione (punto 7) puo essere garantito da una valvola di by-pass
sulla turbina.
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Una volta definite le variabili controllate, i loro set-point ottimi sono stati
trovati attraverso un’analisi approfondita delle condizioni operative off-design del
ciclo, in funzione del carico del motore primario. Le condizioni ottime garantiscono
a regime la massimizzazione della potenza meccanica estratta e il rispetto di tutti
i vincoli imposti.

Analisi dinamica e progetto preliminare di un sistema di controllo La
parte finale del lavoro di tesi consiste nello studio di un sistema di controllo per
il ciclo ORC che garantisca I'inseguimento dei set-point ottimi delle variabili con-
trollate e una buona reiezione dei disturbi.

Poiche la teoria di controllo classica si basa sull’ipotesi di linearita del sistema,
inizialmente il processo controllato, ovvero il ciclo di recupero, e stato linearizzato
attorno a diversi punti di equilibrio. Al fine di ridurre le non linearita e stato oper-
ato un cambio di variabile: le variabili di controllo reali sono state sostituite da due
variabili virtuali, ovvero le portate di fluido organico nei due rami di evaporazione,
normalizzate rispetto ai loro valori di equilibrio. Ai fini del controllo tale scelta
non modifica i risultati, poiche le due portate sono determinate da un’opportuna
combinazione del numero di giri della pompa e della posizione della valvola a 3
vie.

Vista l'elevata interazione fra input e output del sistema, valutata grazie al
calcolo della matrice RGA, 'architettura del controllo scelta e di tipo centralizzato:
la portata di fluido di lavoro del ramo EGR comanda il surriscaldamento, mentre
quella del ramo gas combusti comanda la temperatura di scarico dei fumi stessi.
Un disaccoppiatore statico riduce I'influenza reciproca dei due anelli di controllo,
i quali sono comandati da due regolatori di tipo PI.

Ai fini dello studio del sistema di controllo e stato ricavato un modello ridotto
del sistema linearizzato, in grado di catturare le componenti principali della di-
namica del processo. Esso ha permesso di spiegare in maniera piu approfondita i
risultati di un primo processo di taratura dei regolatori, la cui frequenza di taglio

¢ stata inizialmente scelta pari a w, = 0.01rads™!.

Materiali utilizzati

Per quanto concerne i materiali utilizzati, la DAF Truck NV ha reso disponibile un
set di misure statiche dei principali parametri di funzionamento del motore, oltre
che un set di dati dinamici su un ciclo guida reale. Queste informazioni sono state
utilizzate per la taratura e per la validazione del modello del motore a combustione
interna, in modo da garantire un dimensionamento del ciclo di recupero in linea
con le reali prestazioni dei motori Diesel di ultima generazione.

I software impiegati sono:
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e Matlab: taratura delle mappe di controllo del motore, attraverso il mod-
ello Simulink dello stesso; utilizzo ed estensione del programma ”in-house”
ORCHID_vpe per 'ottimizzazione del ciclo ORC; sviluppo del codice Off1D
per il calcolo delle prestazioni off-design della turbina; funzioni del Control
Toolbox per il bilanciamento e la riduzione del modello linearizzato.

e Aspen - Fxchanger Design € Rating: dimensionamento degli scambiatori di
calore.

e Dymola: ambiente di modellazione tool-independent Modelica, implemen-
tazione dei modelli dinamici dei componenti, dei cicli termodinamici e dei
sistemi di controllo.

Risultati e conclusioni

Il primo obiettivo del presente lavoro di tesi era il progetto di un sistema di re-
cupero termico dal calore di scarto di un motore a combustione interna di grossa
taglia. La configurazione di ciclo adottata, insieme alla scelta del silossano MM
come fluido di lavoro, permette di centrare l'obiettivo del 5% di potenza aggiun-
tiva ricavata dal sistema di recupero termico: infatti, per una potenza globale
nominale di 101.5kW e corrispondente ad una velocita di crociera di 85 kmh™1,
il sistema ORC fornisce 4.7 kW sottoforma di potenza meccanica all’albero della
turbina, a fronte di 96.8 kW di potenza del motore Diesel. Considerato che il re-
cupero energetico di altre fonti di calore comporta soluzioni impiantistiche troppo
complesse, e che la posizione ottimale dell’evaporatore dei gas combusti ¢ a monte
del sistema SCR, tale risultato puo essere migliorato solo dall’abbassamento della
temperatura minima di funzionamento del letto catalitico, cosi da permettere un
maggiore recupero termico, e da una piu bassa temperatura di condensazione.

Per quanto riguarda il progetto di un sistema di controllo, I'elevata inerzia
termica degli scambiatori e la scarsa efficacia dal punto di vista dinamico del
disaccoppiatore statico adottato limitano fortemente le prestazioni dinamiche del
sistema nel suo complesso. Una semplice architettura di controllo centralizzata con
due regolatori PI e un disaccopiatore statico non ¢ quindi sufficiente a garantire il
soddisfacimento degli obiettivi preposti a fronte di un carico realistico del motore
primo.

Possibili sviluppi futuri possono riguardare I'implementazione di un sistema di
controllo di tipo classico con disaccoppiamento dinamico e compensazioni feed-
forward, nonche’ la realizzazione di un sistema di controllo model-predictive, che
potrebbe gestire in maniera piu efficace i vincoli di funzionamento del sistema e
I’accoppiamento tra le diverse variabili di controllo. Si potrebbe anche valutare
la modifica del progetto del sistema volta alla riduzione dell’inerzia termica degli
scambiatori, in modo da rendere possibile I'aumento della banda del controllo.
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Andrebbero infine approfonditi la gestione del transitorio di avviamento del ciclo
ORC, nonche’ la gestione delle situazioni di sovraccarico degli evaporatori tramite
bypass di turbina.
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English abstract

Recent regulations about efficiency and C'O, emissions of energy production sys-
tems, together with unpredictable fluctuations in fuel prices, have created a re-
newed interest in middle and low temperature waste heat recovery technologies.
There are many possible applications which cover a wide range of power, from few
kW to some MW, depending on the primary thermal source of the system. The
most suitable technology for this purpose is the Organic Rankine Cycle (ORC)
technology, whose potentialities have been already demonstrated: the degree of
freedom concerning the working fluid selection let this technology satisfy both
environmental and feasibility issues, and recover heat from extremely low temper-
ature sources, if compared with conventional plants.

The aim of the work is the study of the dynamic behaviour of a combined cycle
composed by an heavy duty Internal Combustion Engine (ICE) as topping cycle
and an Organic Rankine Cycle as bottoming cycle, in order to develop an appro-
priate control strategy. In fact, the ORC operating point is often far from design
condition, due to the extremely variable engine load: the need for a dynamic sim-
ulation tool comes from the necessity of designing a fast response control system,
to check the reliability of the design of the WHR unit and to identify bottlenecks
during transient operation.

The first part of the work consists of the design of the whole ICE-ORC system,
in all its components: internal combustion engine, heat exchangers (evaporator,
condenser..), tank, pump and turbine. About the latter component, an off-design
0D code has been developed, in order to predict the off-design performance of small
turbo generators. The whole model has been implemented with the modelling
language Modelica, and simulated with commercial code Dymola.

In the second part the control objectives and strategies are defined. The aim is
to evaluate the main dynamic characteristics of the whole combined cycle. More-
over, the complete Modelica model has been used to find the optimal set point of
the controlled variables: it is worth to remind that without this tool the control
optimization process is not trivial because of the complex ORC configuration and
interaction between topping and bottoming cycle. In conclusion, a simple control
configuration with two PI controllers has been implemented and tested with two
different load configuration.

Keywords: Organic Rankine Cycle, dynamic modelling, Modelica, optimal
control.



Abstract

XX1V



Italian abstract

Le recenti normative in tema di efficienza energetica e di riduzione delle emissioni
di C'O,, unite alle incertezze riguardanti I’andamento dei prezzi dei combustibili
fossili, hanno portato al centro dell’attenzione il tema del recupero di energia da
fonti di calore a media e bassa temperatura. Le applicazioni possibili sono nu-
merose e coprono un range di potenza variabile da pochi kW a qualche MW, in
funzione della tipologia di fonte di calore primaria. La tecnologia piu adatta risulta
essere quella ORC, le cui potenzialita sono gia state ampiamente dimostrate: la
possibilita di utilizzare diversi fluidi di lavoro permette infatti di soddisfare con-
temporaneamente sia requisiti di tipo ambientale sia di tipo tecnologico, e di re-
cuperare calore anche a temperature estremamente basse rispetto agli impianti
convenzionali. Il tema affrontato in questo lavoro e stato lo studio del recupero
termico da un motore a combustione interna di grossa taglia, principalmente in
termini di dinamica del sistema accoppiato ICE-ORC, volto allo sviluppo di un
adeguato sistema di controllo. Vista l’elevata variabilita del carico richiesto al
motore primo, il sistema ORC sottoposto opera spesso in condizioni di off-design.
Cio rende la modellazione dinamica un aspetto di primaria importanza per verifi-
care 'affidabilita del ciclo di recupero e per identificare eventuali colli di bottiglia
durante i transitori.

La prima parte del lavoro consiste in un design preliminare dell’intero sistema
ICE-ORC, in tutte le sue componenti principali: motore a combustione interna,
scambiatori di calore (evaporatore, condensatore..), serbatoio, pompa e turbina.
Per quanto riguarda quest’ultima, ¢ stato sviluppato un codice 0D in grado di
stimare le prestazioni off-design di turbogeneratori di piccola taglia. Il modello
dell’intero impianto e stato implementato utilizzando il linguaggio di modellazione
tool-independent Modelica, e simulato in ambiente Dymola. Nella seconda parte
invece vengono definiti obiettivi e strategia di controllo, attraverso lo studio delle
principali dinamiche del sistema accoppiato. Il modello completo, inoltre, & stato
utilizzato per trovare i valori ottimi dei set point delle variabili controllate: tale
processo non e banale senza 'utilizzo di un modello di dettaglio completo, a causa
della complessa configurazione dell’ORC e dell’interazione fra i due cicli termodi-
namici. Infine, e stata implementata una semplice configurazione di controllo con
due controllori PI, testati su due condizioni di carico differenti.

Parole chiave: Organic Rankine Cycle, modellazione dinamica, Modelica,
controllo ottimo.
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Introduction

Internal Combustion Engines (ICE) are the major source of motive power in the
world, due to higher power density and lower costs if compared with other tech-
nologies, and this prospective for the future is still valid, even after the recent
economical crisis. However, high uncertainty on fuel prices and future carbon
dioxide emission limits are creating a renewed interest in methods to increase en-
gines thermal efficiency beyond the limit of in-cylinder techniques.

Due to technological reasons, indeed, around 60% of the fuel energy is still
lost as waste heat through the coolant circuit or the exhaust gases. Taking into
account also that increasingly stringent emissions regulations are causing engine
manufacturers to limit combustion temperatures and pressures, improving ICE
technology is not enough, and other innovative solutions should be developed to
achieve a higher overall efficiency. Many researchers recognize that Waste Heat
Recovery (WHR) from engines has the potential to decrease fuel consumption
without increasing emissions, while the most suitable technology is the Organic
Rankine Cycle (ORC). ORC systems are able to satisfy all the requirements that
an on-board application needs: simplicity, small dimensions and lightness of the
equipment, eco-friendly and non toxicity of the working fluid [1]. Another primary
advantage of the ORC is the use of widely available and affordable components,
thanks to the similarities with refrigeration systems.

From the economical point of view, the break even point of the combined sys-
tem can be expressed as the ratio between the ORC net power output and the
engine power, and its estimated value is 5%: this requirement has to be fulfilled
at the design point, and possibly also in off-design operating condition, within the
imposed bounds.

Before starting with the dynamic modelling, it is necessary to carry out the ar-
chitecture of the WHR unit. The available thermal sources of the WHR unit are the
exhaust gases, the Exhaust Gases Recirculation (EGR) cooler, the turbocharger
intercooler and the engine coolant. The former two are the most interesting: the
higher outlet temperatures make them more thermodynamically attractive when
viewed from the exergy perspective. This results in a higher theoretical efficiency
gain when coupled to a primary engine. About the gas recirculation, the preferred
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practice is to recycle the exhaust gas from upstream of the turbine to downstream
of the compressor (or downstream of the inter-cooler if applicable), i.e. a high pres-
sure loop EGR [9] is generally realised. This implies that the temperature here
available is much higher than that at the turbine outlet. Despite the higher com-
plexity, both the exhaust and recirculated gases are used by the ORC because the
Diesel engine high efficiency makes the usage of only one of them less attractive.

Another important choice to be made is the working fluid selection, because
the efficiency of the ORC varies considerably with the thermodynamic properties
of the working fluid. A lot of different fluids are available, but few of them fulfill
all the requirements of the application. For instance, hydrocarbons like decane
and xylenes show a higher overall thermal efficiency and a good thermal stability.
However, they show a high inflammability, toxicity and GWP, so that they can
not be used for mobile automotive application. Considering the temperature of
exhaust gases (between 250 °C and 350 °C), the most promising fluid seems to be
the MM. Thus, it has been considered for the design of the WHR unit.

The selection of the expander architecture, among radial and axial turbine or
scroll expander, is another critical choice. An axial architecture has been consid-
ered as a starting point. For dynamic simulation purposes, its performances in
terms of reduced mass flow and isentropic efficiency play a key role, because the
combined ICE-ORC system often operates in off-design condition. A first version
of an off-design code has been developed, which gives mass flow rate and isentropic
turbine efficiency as a function of inlet total condition and outlet pressure.

Another degree of freedom of the design is the coupling between the ORC turbo
expander and truck power-train. The net power generated by the Rankine cycle
can be directly supplied to the engine shaft by means of a belt or gearbox, or
be used in combination with a generator to produce electricity. In this work the
first option has been explored, because it is deemed more advantageous from the
economical point of view.

Once the system has been designed in all its components, the complete dynamic
model has been implemented in Modelica language. This has required the coding
of new components, while others have been taken from other libraries.

Since the system is highly non linear and the off-design conditions are not trivial
to calculate, the dynamic model has been used to catch the optimal values of the
controlled variables which respect at the same time the system constraints. In
particular, these concern the thermal stability of the working fluid and the correct
operation of all the ORC components. The chosen controlled variables are the
degree of superheating and the exhaust gases temperature at the evaporator outlet:
the former is a key issue when controlling an ORC system, as fluid decomposition
compromise cycle efficiency and component safety [28]; the latter guarantees the
correct operation of the SCR system on the exhaust gases line.
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Finally, a control architecture is proposed and tested. First, the non-linear
system has been linearised, so that the control theory for LTI systems can be
applied. Then, a static decoupler and two PI control loops have been tuned and
tested with two different truck’s velocity profile.

Thesis structure
This work is structured in the following chapters:

e Chapter 1 - State of the art: presentation of the previous work concerning
WHR from diesel engine and a review of the design methodologies for ORC
systems;

e Chapter 2 - Internal combustion engine: exhaustive description of the
engine model and calibration;

e Chapter 3 - ORC preliminary design: description of the cycle configu-
ration adopted, of the selection of the working fluid, and of the design of all
system’s components;

e Chapter 4 - ICORC library: brief description of the key features of Mod-
elica language and of the Modelica libraries and packages used or developed
for the present work;

e Chapter 5 - Optimal off-design operation: off-design conditions anal-
ysis, and description of optimal set-point of the controller in the operating
range of the system;

e Chapter 6 - Control system design: design and validation process of the
control system;

e Conclusion and future developments: final conclusions based on the
achieved results and recommendations for the future research;

e Appendix A - Engine complete model: complete report of the diesel
engine model used in this work.
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Chapter 1

State of the art of WHR systems for
heavy duty trucks

Growing concerns regards air pollution and the first oil crisis in early 70’s pushed
researchers to find viable solutions to improve IC engines’ performance.

Nowadays Diesel cycle efficiency has arguably reached his maximum. One
solution to significantly reduce the C'O, emission is to try to recover as much
as possible the heat rejected into the environment by the engine. A review of
the open literature concerning Waste Heat Recovery (WHR) system on board of
trucks shows that IC engine exhaust has sufficient exergy to justify implementation
of a secondary cycle. There are several technology that can be used to convert
medium temperature thermal energy into useful energy: thermodynamic system
like the Rankine cycle, the open Brayton cycle, the Stirling cycle, the Kalina
cycle or thermoelectric system, that directly convert thermal energy into electrical
energy. Among them, ORC provides an attractive combination of efficiency and
affordability for engine exhaust WHR.

The next section is a chronological summary of the complete and exhaustive
review of ORC for waste heat recovery from internal combustion engine exhaust
that can be found in [4] and [5].

1.1 Previous works

The very first attempt was made in 1976 by Patel and Doyle, who designed an
ORC whose turbine was coupled through a gear box with a long haul truck engine.
The working fluid was Flurinol-50 and they used a three-stage axial turbine. First
results were encouraging: the ORC equipped truck demonstrated a 13% increase
in maximum power output along with a 15% improvement in fuel economy.

On of the first problem reserchers have faced is the choice of the working
fluid. During the 80’s Marciniak and Bailey compared different working fluid with
water (toluene and RC-1), and they verified that with low temperature hot sources
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Figure 1.1: Cycle efficiency as function of working fluids

organic fluids perform better than water. The reasons of this behavior has been
explained later. In 1984 Angelino et al. analyzed the performances of 14 different
ORC systems, showing a small increase as the working fluid’s molecular weight
increases.

In 1997 Hung discovered that working fluids with larger vaporization enthalpy
heat result in inefficient operation since the condenser rejects much of the fluid en-
ergy. This is typical for fluids having the hydrogen bonds such as water, ammonia
and ethanol: the slope of their saturated vapour line is negative, and they are called
“wet”. On the other hand, organic fluids in general show a positive slope of the
saturated vapour line, and they are called “dry”. This fact eliminates the concerns
of damage on turbine blades caused by the presence of liquid droplets at the end
of the expansion. Hung argued that this property of dry or isentropic fluids would
reduce the area of net work in the T-s diagram, but this aspect weakly affects cycle
efficiency. In addition, for given evaporator and condenser temperatures, higher
critical temperature working fluids exhibit superior first-law efficiency. This result
was confirmed ten years later by Mago et al., whose results are presented in Fig.
1.1.

About working fluid choice, we can conclude that it is strictly dependent on the
available temperatures of the hot source: for instance, in 1995 Larjola discovered
that an ORC with toluene as working fluid achieves the highest efficiency for a
thermal source at 425°C, while in 2007 Quoilin stated that with source temper-
atures between 100°C and 200°C R-123 is the best options. However, the cycle
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Figure 1.2: Variation of net power output with various turbine inlet temperature
under the respective optimal pressure

designer must choose a fluid that also fulfills environmental and sustainability is-
sues.

During the design process, two of the main operational parameters to be op-
timized are the Turbine Inlet Temperature (TIT) and the evaporation pressure.
About the TIT, or the degree of superheating of the fluid in sub critical cycles, in
2005 El Chammas and Clodic demonstrated that dry or isentropic fluids achieve
similar or lower efficiencies with increasing superheat at the turbine inlet, while
the cycle efficiency increases for wet fluids such as water. The same result was
achieved by Yiping Dai et al. [6], whose results are shown in Fig. 1.2.

This phenomenon is due to the fact that the high molecular weight causes a
small enthalpy drop over the expansion in the turbine, so that the condenser has to
reject a large amount of the heat entering the cycle. This fact would even be worse
with a higher superheating, decreasing cycle efficiency. Thermodynamic analysis
suggests to minimize the degree of superheating, even to set it equal to 0°C, but
in order to prevent liquid droplets from entering the turbine rotor a minimum
temperature difference must be provided [1].

The same study stated that Rankine cycle efficiency increases for higher oper-
ating pressures. However, they mentioned that manufacturers must weight these
benefits against mechanical and dynamic aspects and costs of the heat exchangers:
the higher the maximum cycle pressure, the higher the thickness of tubes/plates,
causing higher costs and system thermal inertia. Moreover, in the case of PHEs, a
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maximum pressure difference between the two flows is prescribed in order to avoid
the “peaking” phenomena, which occurs when plates bend causing a non-uniform
distribution of the mass flow between the channels.

To avoid the problem of releasing too much heat in the condenser a possible so-
lution is the regenerative cycle. This configuration leads to a higher cycle efficiency
but to a lower heat recovery efficiency, which means a similar overall first principle
efficiency. This result was confirmed in 2010 by Vaja and Gambaratta: comparing
a regenerative and a simple ORC recovering heat from a 12 cylinder supercharged
natural gas engine with benzene as working fluid, the first configuration achieved
a 12.5% efficiency, while the second 11.4%. However, the choice between the two
configurations is up to the cycle designer.

Together with the working fluid selection, the other crucial aspect of the WHR
unit design on board of a truck is the choice of the expander. In general, its
isentropic efficiency must be at least 50%-60% in order to achieve sufficient overall
conversion efficiency, as reported in [1]. The available options are several: radial
or axial turbines and rotary, piston, scroll or screw expanders.

In 2006 Leibowitz et al. suggested the use of a twin-screw type machine, but
recent improvements in mini steam turbine keep open this possibility. In the same
article authors noted that the high rotational speed of turbines, required at small
power capacity, implies high ratio gearboxes and expensive lubrication system.
The problem can be partially solved if the working fluid is itself a good lubricant,
so that an external lubrication circuit is not necessary.

Wang et al.[4] suggested that the expander choice must be based upon the
coupling with the primary engine: turbine-type expanders are preferable when the
energy generated is converted in electrical energy because of the relative higher
overall efficiency achievable; reciprocating expanders seems to be more appropriate
for mechanical coupling direct to the crank shaft, especially for on-board applica-
tion, where the thermal source conditions are variable, by reason of its flexibility
in operation. The former option is suitable if the on-board electrical network con-
sumption is higher than 4 kW [2], otherwise it leads to higher extra weight and
costs because of generator and batteries and could be convenient only for a hybrid
system.

At a higher level, the cycle designer must choose the thermal sources for which
perform heat recovery: the exhaust gases, the EGR cooler, the turbocharger inter-
cooler and the engine coolant. In their review Wang et al.[4] reported some plant
configurations, shown in Fig. 1.3.

From the exergy point of view exhaust gases and EGR circuit are the most
attractive thermal sources, thanks to their high temperatures. The investigation
of Teng et al. indicates that heat recovery from Turbocharger Air Cooler is feasible
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Figure 1.3: Recovery cycle configurations

too, but the complexity of the system increases dramatically. About the possibility
of pre-heating the working fluid with another source such as the engine’s cooling
circuit, the previous consideration about the regenerative cycle is still valid. More
recently Colonna et al.[1] investigated a recovery cycle exploiting the thermal en-
ergy of the exhaust gases and EGR circuit. The powerplant circuit is represented
in Fig 1.4. The results are better than those reported in [2] (9.6 kW against 3.5-6.5
kW), but the control system of the two heat exchangers in parallel seems to be
more challenging.

In 2010 Espinosa et al. discussed about the optimal ORC configuration for
WHR on commercial trucks [2]. They mentioned that exhaust gases are the most
feasible source of waste heat, since simultaneous WHR from both EGR and the
exhaust line adds complexity and increases costs. Moreover, a substitution of EGR
technology is foreseeable, especially in Europe, due to decreasing emission limits
that can be achieved only with after-treatment technologies.

In the same article the authors highlighted the principal constraints for an
ORC on-board application. First of all they presented a statistic of the engine
operating points for a long haul truck travelling on a predominantly flat highway,
shown in Fig. 1.5; evaluating the most appropriate engine design point is a key
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issue for the ORC sizing procedure.

Moreover, they also investigated the possible options for low-grade heat rejec-
tion. This is a key issue because the implementation of a WHR system increases
by more than 25% the thermal load at the truck radiator. In fact, a portion of
the exhaust gases energy content is absorbed by the evaporator instead of being
rejected through the muffler; and due to the low conversion efficiency of the ORC
system it has to be mostly rejected through the truck radiator.

The first option is an air-cooled condenser. This is the most promising heat
rejection system due to its higher efficiency but at the same time it presents two
problems: the additional amount of working fluid required, which can be prob-
lematic for certain fluid (high ODP, GWP or inflammability), and the placement
of the air-cooled condenser. To avoid aerodynamic impacts, it can be placed in
front of the existing cooling system, thanks to the fact that the cooling system of
the engine is usually oversized to face the worst scenario. Nevertheless, when the
engine load increases it could happen that the cooling system is not able to reject
heat from both the engine and the ORC system, so that the recovery cycle must
be disengaged.

The second option is the indirect cooling: it allows a small working fluid loop
but decreases efficiency by integrating a second temperature difference in the ad-
ditional heat exchanger.

!
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Figure 1.4: Recovery cycle with two heat sources connected in parallel to the ORC
turbogenerator
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Figure 1.5: Engine operating points and time-weighted factors for a highway route

Another important aspect is the pressure drop of the exhaust gases in the evap-
orator, which increases the back-pressure of the engine turbocharger. Despite the
fact that it should be designed to limit these pressure drops, a by-pass valve is
required to avoid large back-pressures when the ORC system is not running.

One year later, in 2011, the same authors investigated the transient behaviour
of an ORC unit, a first step on control assessment. They built a 1D model of
all the heat exchanger and a 0D model for turbine and pump, used to simulate
the start-up of the ORC unit. The evaporator by-pass, the expander by-pass and
the pump speed are considered as the main drivers to control the WHR system
of a truck. The expander speed can be controlled just in case of the presence
of an electric generator, while when considering a mechanical connection to the
engine, the turbine speed is imposed by the rotational speed of the engine. Their
conclusions stated that the evaporator by-pass time response is slow, compared to
the pump speed control and the expander by-pass control. Among the second and
third options, the expander by-pass has a stronger influence on the evaporation
pressure, while the pump speed imposes the superheating.

In the last two years Peralez et al. published two interesting articles focused
on the control optimization of the coupled ICE-ORC system, considered essential
to attain satisfactory performances over a broad range of operating conditions.

In the first one [28] the authors underlined the importance of a model-based
approach to improve the baseline control strategy. In particular, an interesting
simplified model is used to describe the heat exchangers dynamic: a moving-
boundary (MB) approach with only three state variables is used to predict the
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Figure 1.6: PID alone vs. Dynamic inverse

average wall temperatures of the heat exchangers in the subcooled, two phases
and superheated regions, while the fluid is considered to be in thermal equilibrium
with the wall. With this approach they were able to catch the slow evaporator
dynamics, the most important information for control design purpose.

The main objective of the control system is to maximize the mechanical power
at the turbine shaft. For this purpose, the principal controlled variable is the
superheating at the evaporator outlet, which must be kept as low as possible to
ensure good ORC efficiency, but at the same time above a certain level to prevent
the formation of droplets at the turbine inlet. The use of an inverse model has
significant advantages in control performance compared with a gain-scheduled PID,
as shown in Fig. 1.6.

In the second one [29] the Dynamic Programming Algorithm is used to optimize
the control strategy of the ORC system doing a given vehicle mission. The main
outcome of this research is that the solution of the optimal control problem could
be useful in order to account for the transient behaviour of the system during the
initial design stage.
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1.2 Review

As stated in [4], the design process of the ORC unit mainly depends on the charac-
teristics and rated power of the primary engine. However, we can highlight some
useful consideration:

e the choice of the ORC architecture and especially of the thermal sources
exploited is the first step of the design process. A compromise exists between
high efficient configuration and easy and reliable control implementation;

e the working fluid choice is strictly dependent on the temperature range of
the exploited thermal sources, but some constraints must be satisfied, such
as:

1. low or even zero ODP and GWP value;
2. non toxicity;

3. non inflammability;

4.

positive or ”isentropic” slope of saturated vapour line.

e the turbine efficiency should be higher than 60% to achieve acceptable overall
conversion results, regardless of the expander configuration and recovered
energy usage;

e the condenser position has a strong influence on global performances: the
air-cooled condenser is more efficient but tends to require higher heat transfer
area due to low heat transfer coefficient. Moreover, ORC should be disen-
gaged at engine full load if the cooling fan is not able to reject heat from
both systems;

e the degree of superheating has to be minimized;

e the available control variables are the pump speed and the expander by-pass
valve opening, that have a faster dynamic, and the evaporator by-pass valve
opening, which shows a slower dynamic.
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Internal combustion engine

The first step of the work consists of modelling the internal combustion engine,
because it represents the primary thermal source for the ORC. The turbine outlet
and EGR circuit temperatures and mass flows are the most important engine
parameters that affect the whole design process. For this reason the model should
reproduce the performance of modern engines, especially considering the latest
efficiency improvements and low emissions achieved in heavy duty ICE. Moreover,
a trustworthy model is required not only during the design process but also during
the simulation of the combined cycle, in order to test the effectiveness of the control
system.

2.1 Original model

The engine model used in this work is based on the lumped parameter model
reported in [7]. It is a 6 cylinders heavy duty engine with a displaced volume
of 12.74 liters, which represents a typical truck engine for industrial applications.
The model includes also the Variable Geometry Turbocharger (VGT) and the
Exhaust Gas Recirculation (EGR) circuit, a recent technology introduced to fulfill
the emission limits: the EGR valve that connects the intake manifold and the
exhaust manifold allows a portion of combustion products to be recirculated, so
that the formation of N<ns1:XMLFault xmlns:ns1="http://cxf.apache.org/bindings/xformat"><ns1:faultstring xmlns:ns1="http://cxf.apache.org/bindings/xformat">java.lang.OutOfMemoryError: Java heap space</ns1:faultstring></ns1:XMLFault>