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Las plantas de generacion de potencia eléctrica, como las plantas termoeléctricas o los ciclos combinados,

utilizan hidrocarburos como fuentes de energia. Estos hidrocarburos son utilizados en un proceso de combus-
tién, donde la energia quimica que contienen se transforma en energia térmica en una cimara de combustion,
que a su vez se transforma de la energia mecanica en una turbina y posteriormente a energia eléctrica en un
generador eléctrico. No toda la energia quimica contenida en los hidrocarburos es aprovechada, més del 50 %
de ésta es desechada al medio ambiente en forma de calor residual (Hewawasam et al., 2020). Una alternativa
para el aprovechamiento de esta energia térmica residual es el uso de tecnologias como los ciclos combina-
dos. Los ciclos combinados aprovechan el calor proveniente de los gases de escape de una turbina de gas
para generar un flujo de vapor de agua, éste se expande en una turbina de vapor y se genera una potencia
adicional, logrando de esta manera, incrementar la potencia total del sistema y su eficiencia con el mismo

recurso energético suministrado.

En este trabajo, se realiza el andlisis termodindmico y el diagndstico termoecondmico de la central de
ciclo combinado “Tula de Allende”, que se encuentra ubicada en el estado de Hidalgo, México. En el ana-
lisis termodindmico se evalda el desempefio del ciclo combinado a diferentes condiciones de operacién, se

identifican las irreversibilidades generadas en los componentes productivos y disipativos, ademds, se evalda

XX
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la eficiencia exergética de cada equipo. En el diagndstico termoeconémico, se proponen dos alternativas de
tratar el flujo de calor desechado en la torre de enfriamiento, como residuo o como irreversibilidad interna, en
esta propuesta se muestran dos estructuras productivas diferentes; se evalian los costos exergéticos de cada
corriente del ciclo y se muestra como éstos estdn formados, se compara el desempefio del ciclo combinado
a condiciones de operacion y condiciones de disefio, se evalda el cambio en el recurso externo debido a la
modificacién de un pardmetro en el ciclo, se identifica la contribucion de las irreversibilidades internas y
externas a este cambio en el recurso externo y se identifican las malfunciones y disfunciones presentadas en
el ciclo.

Se concluye que para ambas propuestas de estructuras productivas, los resultados del diagndstico termo-
econdémico presentan el mismo comportamiento. Se realiza la disminucién de la eficiencia isoentrépica del
compresor y los resultados muestran que ese equipo es el que presenta la malfuncién y el equipo principal-
mente afectado por esa malfuncién es la cimara de combustion. El considerar el calor rechazado en la torre
de enfriamiento como una irreversibilidad interna o como un residuo, muestra cambios principalmente el
costo exergético de los productos, no obstante, al ser una corriente con un valor de exergia baja, existe poca
la variacion en los resultados, por lo cual, ambas estructuras productivas son vélidas para el desarrollo del

diagndstico termoeconémico.
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Introduccién

Existen distintos equipos y sistemas capaces de aprovechar la energia quimica de los combustibles, como
el sistema de turbina de gas simple (TGS). Este sistema estd conformado por un compresor que aumenta
la presién, densidad y temperatura del aire, asi como su exergia. El aire comprimido ingresa a la camara
de combustién, donde se mezcla con un flujo de combustible y ocurre el proceso de combustidn, liberando
la energia quimica, aumentando la temperatura y exergia de los gases de combustién. La etapa siguiente
del ciclo es la de expansién en la turbina, en este proceso, los gases de combustion se expanden generando
potencia mecdnica que, posteriormente se convierte en potencia eléctrica en un generador electrico. Las TGS
alcanzan una eficiencia térmica que estd entre el 20% y el 40% (Kim, 2004), que puede alcanzar valores
superiores al 45 % cuando se integra con sistemas como chillers (Matjanov et al., 2019) o recuperadores
qul’mjcos1 (Pashchenko et al., 2022).

En las TGS los gases de escape son expulsados al medio ambiente, éstos atin se encuentran a una tempe-
ratura mucho mayor a la del medio ambiente y con un potencial energético alto. La energia contenida en los
gases de escape se denomina como energia residual y ain puede ser aprovechada mediante el acoplamiento

de otros equipos a la TGS, como regeneradores o calderas de recuperacién de calor. Un sistema capaz de

IEl concepto principal de la recuperacién termoquimica consiste en utilizar los gases de escape de la turbina de gas para llevar a
cabo una transformacién termoquimica del combustible original, por ejemplo, metano mediante reforma con vapor.
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aprovechar este calor residual es el ciclo combinado, consiste en acoplar una turbina de gas con una turbina
de vapor y una caldera de recuperacién de calor, logrando aumentar los potencia neta generada con el mismo

flujo de combustible, asi como la eficiencia térmica total.

Diversas investigaciones se han desarrollado para aprovechar al mdximo la energia y disminuir los costos
de operacion y el impacto ambiental. En 2018 se realiz6 la recapitulacién de la importancia de la exergia
en algunos sistemas de generacién de potencia, entre ellos, a las plantas de ciclo combinado (Ibrahim et
al., 2018). En esta recapitulacion se muestra cdmo identifican a las irreversibilidades generadas en la planta
de ciclo combinado, mediante el andlisis energético y exergético de los componentes del sistema, ademads,

utilizan éstas como referencia para proponer y realizar mejoras en el sistema.

Por otra parte, también se ha realizado el analisis exergético de la planta de ciclo combinado “Garri
2"ubicada en Suddn (Abuelnour et al., 2017). En éste se desarroll6 el andlisis de primera y segunda ley de la
termodindmica para evaluar la eficiencia exergética y la exergia destruida en el ciclo combinado. Muestran
que, la eficiencia energética y exergética de la planta de ciclo combinado son del 38 % y 49 %, respectivamen-
te; ademads, la cdmara de combustion es el equipo que presenta la menor eficiencia exergética, comparado
con los demds equipos, siendo este mismo equipo, el que mas contribuye en la formacién de las irreversi-
bilidades del sistema, debido a la reaccién quimica de la combustién y a la gran diferencia de temperaturas

entre los quemadores y el fluido de trabajo.

Continuando con los andlisis exergoeconémicos, en Colombia se realizé un anélisis exergoecondémico a
una planta de manejo de residuos municipales, donde se adapta una central de ciclo combinado con un gasifi-
cador de plasma (Montiel et al., 2021). En este ciclo se muestran cémo la humedad, el origen y la produccién
de desechos afectan el desempefio exergoecondémico de la central de ciclo combinado. Sus resultados mos-
traron que el costo exergoecondmico de la electricidad varié de 11.7 a 15 ¢USD/kWh. Las plantas de manejo
de residuos con capacidades de procesamiento de 100 a 1000 toneladas al dia requieren una tarifa de trata-
miento de residuos entre 96 y 57.6 USD/t, comparado con el precio de la electricidad hidroeléctrica en el

mercado energético colombiano (6.92 ¢USD/kWh).

También se ha realizado la simulacién dindmica de cada componente del sistema de ciclo combinado, con
la finalidad de conocer el comportamiento en estado transitorio (Shin et al., 2002). Se muestran resultados

de tres casos de simulacién, donde se incluye el comportamiento del aumento, la disminucién y la oscilacién
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de la carga en la turbina de gas. Se observé que el ciclo de vapor es el que presenta una mayor inercia
térmica en comparacién con el ciclo de la turbina de gas, es decir, presenta cambios en su funcionamiento de
manera més lenta, debidos a la variacion en la carga, actuando como un filtro de alta inercia para los cambios
abruptos en la carga.

Considerando lo anterior, en este trabajo se realiza el andlisis termoecondémico de la planta de ciclo combi-
nado "Tula de Allende”; se aplica la teoria del costo exergético con el fin de identificar los equipos causantes
de la mayor cantidad de irreversibilidades en el sistema, ademds de evaluar sus costos exergéticos. Se evaliia
el desempeifio termodindmico del ciclo combinado a diferentes condiciones de operacién con la finalidad de
realizar el diagndstico termoecondmico al mismo. En este diagndstico se proponen dos formas de tratar el
flujo de calor desechado en la torre de enfriamiento y se muestra en dos estructuras productivas diferentes,
con el fin de conocer ctianto varian los resultados de ambas propuestas y elegir qué consideracion es vélida
para el desarrollo del diagndstico; se evaldan los costos exergéticos de cada corriente del ciclo y se muestra
como éstos estan formados. Se evalda el cambio en el recurso externo debido a la modificacién de un para-
metro en el ciclo, se identifica la contribucién de las irreversibilidades internas y externas a este cambio en

el recurso externo y se identifican las malfunciones y disfunciones presentadas en el ciclo.






Descripcion del ciclo combinado

La demanda de energia a nivel mundial ha aumentado de manera exponencial y su oferta se ha visto
disminuida, ésto se debe principalmente al acelerado aumento de la poblacién y el desarrollo de la economia.
Se han realizado estudios que muestran que, anualmente se tiene un aumento aproximado del 6% en la
demanda de la energia a nivel mundial. Debido a esto, se han estudiado distintos métodos de generacién de
energia capaces de abastecer su creciente demanda.

Actualmente, la tecnologia permite transformar la energia proveniente de algiin recurso en energia meca-
nica y posteriormente en energia eléctrica, como los motores de combustion interna, las turbinas de gas, los
motores Stirling, entre otros. Algunos recursos utilizados son la energia térmica proveniente de la combus-
tién de combustibles fosiles y biocombustibles, o energias como la solar, nuclear, edlica, geotérmica, entre
otras. Actualmente, la energia proveniente de los combustibles fésiles es la que contribuye en mayor parte
a la generacién de energia a nivel mundial, siendo el carbén el principal contribuyente, debido a su gran
disponibilidad en el mundo (Ibrahim et al., 2018).

Existe una gran variedad de equipos capaces de aprovechar la energia quimica contenida en los com-

bustibles fésiles mediante procesos de combustién. Algunos de estos equipos son los motores de diésel, de
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gasolina, turbinas de gas, entre otros. Las turbinas de gas son los equipos mds comunes dentro de la industria
de generacion de potencia. Estos equipos estdn compuestos principalmente por un compresor, una cimara de
combustion y una turbina. Las turbinas de gas son de los sistemas que mejor aprovechan la energia quimica
de los combustibles, no obstante, s6lo aprovechan alrededor del 30 % al 40 % de ésta y la energia restante se
desecha al medio ambiente como residuos en forma de calor en los gases de escape (Ahmadi et al., 2020)
y (Hewawasam et al., 2020). Como el porcentaje de energia desechada al medio ambiente es alto, se han
realizado distintos estudios en tecnologia capaz de aprovechar residuos generados en una turbina de gas,
como los ciclos combinados, estos ciclos aprovechan parte del calor residual en una caldera de recuperacion
de calor, para generar vapor y utilizarlo en otro ciclo de generacién de potencia, que es el ciclo Rankine. Un
ciclo combinado tiene numerosas ventajas en comparacién de un ciclo simple de turbina de gas, como una
mayor eficiencia, menores emisiones al medio ambiente por kWh producido, menor costo de operacién y
mantenimiento, entre otros, convirtiéndolos en sistemas competitivos de generacioén de potencia (Ahmadi et

al., 2020).

Durante los afios 60 del siglo XX aparecen los primeros ciclos combinados que unian ambos ciclos termo-
dinamicos (ciclo Joule y ciclo Rankine) logrando generar mas potencia con el mismo flujo de combustible.
Esta tecnologia es capaz de aprovechar la energia térmica contenida en los gases de escape de la turbina de
gas, mediante una caldera de recuperacién de calor, que transfiere esta energia a una corriente de agua, con la
finalidad de generar vapor que movera los dlabes de una turbina de vapor, generando potencia mecénica, que
después serd transformada en energia eléctrica en un generador eléctrico, logrando asi, aumentar la eficiencia
térmica hasta valores de 60 %, reducir a mas del 80 % las emisiones de NO,, reducir el consumo de agua de
refrigeracion en un 35 % y aprovechar la energia de los combustibles entre el 55-58 % (Garrido, 2007). Hoy
en dia, la investigacion en las turbinas de gas, se ha enfocado principalmente en el aumento en la tempe-
ratura de entrada de la turbina, logrando que, los ciclos combinados aumenten su eficiencia térmica a mas
del 55 % (Phillips et al., 2007). Empresas pioneras en el desarrollo de los ciclos combinados como General
Electric, Alstom, Siemens y Mitsubishi, han estado investigando estos sistemas desde los afios ochenta y los

han fabricado desde los afios 90 del siglo XX en paises de Asia, América y Europa.

De manera general, un ciclo combinado estd compuesto por una turbina de gas y una turbina de vapor,

ambos sistemas se encuentran acoplados mediante la caldera de recuperacién de calor y en conjunto pueden
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tener uno o mds generadores eléctricos. Los dos arreglos méds comunes de ciclo combinado son cuando la
turbina de gas y de vapor alimentan el generador de manera simultdnea (monoeje) y cuando cada turbina
alimenta su propio generador (multieje), como se muestran en la Figura 1. Existen varias configuraciones de
turbinas de gas y turbinas de vapor en los ciclos combinados, siendo el mas comtin de dos turbinas de gas
por una de vapor (2x1). Los principales recursos que utiliza el ciclo combinado son el combustible y el aire,
su principal producto es la potencia generada y los residuos pueden ser el calor rechazado al medio ambiente

y los gases de escape (Garrido, 2007).

(b) Multieje

Figura 1: Diagramas esquematicos de arreglos de ciclos combinados
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Andlisis termodinamico

La evaluacion del desempeio de los ciclos combinados se realizan mediante andlisis energéticos y exergé-
ticos; no obstante, este mismo andlisis se puede extender y complicar dependiendo de su profundidad, como
los andlisis termoecondmicos, los 4E (Energy, Exergy, Economic and Environmental), entre otros. Los ana-
lisis energéticos parten de la Primera y de la Segunda Ley de la Termodindmica, mientras que, los andlisis
exergéticos surgen de la combinacién de ambas leyes y del medio ambiente (Kotas, 2012). Uno de los prin-
cipales aspectos a evaluar en un andlisis energético es la eficiencia energética, ésta representa qué porcentaje
de un recurso energético se aprovecha en funcién de su producto; por otro lado, un andlisis exergético evalda
las irreversibilidades generadas en un sistema y los subsistemas que lo conforman, asi como su eficiencia

exergética.

Los ciclos combinados se componen por dos ciclos termodindmicos: el ciclo Joule-Brayton y el ciclo
Rankine. El ciclo Joule-Brayton es el ciclo termodindmico con el que opera la turbina de gas, en este ciclo,
el aire es aspirado por un compresor, donde aumenta su presion y su temperatura, para después, junto con un
flujo de combustible, pasar por un proceso de combustién y aumentar su temperatura, posteriormente, esta
mezcla de aire y combustible o gases de combustidn, pasa por un proceso de expansién donde se aprovecha
su energia para mover los dlabes de una turbina, estos dlabes se encuentran acoplados a un eje que transfiere
la energia mecdnica a un compresor y un generador eléctrico. Una vez realizado el proceso de expansion, los

gases de escape son liberados al ambiente, donde alcanzan el estado muerto.

Los gases de combustién desechados en el ciclo Joule-Brayton ailn se encuentran a una temperatura supe-
rior a la ambiente, teniendo atin energia aprovechable. El equipo que aprovecha la energia de estos gases es
la caldera de recuperacién de calor, este equipo conecta ambos ciclos aprovechando el calor desechado por
el ciclo Joule-Brayton y lo utiliza como recurso para el generador de vapor en el ciclo Rankine (Ibrahim et

al., 2018).

El ciclo Rankine inicia con un generador de vapor o una caldera de recuperacion de calor, donde el agua,
que se encuentra en estado de liquido comprimido, aumenta su temperatura a presion constante hasta alcanzar
el estado de vapor sobrecalentado con el calor suministrado por un combustible o el calor residual de otro
sistema, como la turbina de gas. Seguido de ésto, se lleva a cabo el proceso de expansion en la turbina de

vapor, donde al igual que la turbina de gas, se mueven los dlabes de la turbina y se transfiere la energia a
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un eje que se encuentra acoplado a un generador eléctrico. El proceso siguiente es el de condensacidn, el
vapor hiimedo cambia de fase a presion constante hasta convertirse en liquido saturado, para finalmente ser
bombeado hacia el generador de vapor y reinicia nuevamente el ciclo.

En la Figura 2 se muestran los procesos termodindmicos de ambos ciclos en un diagrama temperatura
contra entropia y la forma en cémo se relacionan mediante la caldera de recuperacién de calor. Se puede
observar que, el dnico recurso del ciclo combinado se suministra a la cdmara de combustién de la turbina
de gas (de g, a g3). Parte de la energia de los gases de combustién provenientes de la turbina de gas es
aprovechada en la caldera de recuperacion de calor (de g4 a g5) y otra parte es enviada al medio ambiente (de
gs a g1). El calor suministrado a la caldera de recuperacién de calor sirve como recurso al ciclo de turbina de
vapor (de v4 a vy); mientras que, el proceso de desecho de calor de este ciclo, ocurre en el condensador (de
v> a v3). En la misma figura se muestra, en el drea ashurada, cémo parte del calor desechado en el proceso

de turbina de gas sirve como recurso para el ciclo de turbina de vapor, es decir, Qrech’TG = qum,rv-

[ Ciclo de turbina de gas

[0 Ciclo de turbina de vapor

Temperatura

g Qak \

Qcond

Entropia

Figura 2: Diagrama Temperatura contra entropia del ciclo combinado

Con base en los ciclos termodindmicos, se han realizado andlisis energéticos y exergéticos de los ciclos
combinados. En 2017 se desarroll6 el andlisis exergético a la planta de ciclo combinado "Garri 2", donde
se evalud la eficiencia exergética y el flujo de irreversibilidades de cada componente del sistema mediante
balances de exergia y andlisis de generacidn de entropia (Abuelnour et al., 2017). En este andlisis se muestra

que, en el ciclo combinado, la cdmara de combustién presenta el 63 % de las irreversibilidades generadas en
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el; la turbina de gas, la turbina de vapor, la caldera de recuperacion de calor, la irreversibilidad externa, los
compresores y los equipos de enfriamiento representan un 13.6 %, 6.4 %, 6.3 %, 4.7 %, 3.8 % y 2.3 %, respec-
tivamente en la formacidn de irreversibilidades totales del sistema. Ademads, bajo las condiciones estudiadas,
se obtuvieron valores de la eficiencia energética y exergética del 38 % y 49 %, respectivamente.

En el afio 2020 en el distrito de Kashmore, Pakistan, se realiz6 el anélisis energético y exergético de la
planta de ciclo combinado "Guddu", la cual cuenta con una caldera de recuperacion de calor de tres niveles
de presion (Ali et al., 2020). Se analizaron las pérdidas de energia y las irreversibilidades de cada equipo del
ciclo combinado. Los resultados coinciden con otros articulos reportados. El equipo que presenta la mayor
cantidad de irreversibilidades es la cdmara de combustién (70 %), siendo éste el equipo con menor eficiencia
exergética; por otro lado, los equipos con mayor y menor perdida de energia son la turbina con 22% y
el condensador con 5 %, respectivamente. La eficiencia energética y exergética del ciclo fue de 59.12% y

58.24 %, respectivamente.

Andlisis termoeconémico

La vinculacién entre la Fisica y la Economia se denomina Termoeconomia. Citando a Valero, este término
fue propuesto por Evans y Tribus en 1962 y tiene como objetivo estudiar la conexién entre Termodindmica
y Economia, busca sentar las bases tedricas de una ciencia del ahorro de energia, y obtener modelos que
permitan reducir el uso de recursos naturales mediante evaluaciones de la eficiencia y del costo de sus
productos (Torres y Valero, 2021).

La evaluacién termoecondémica se basa en los anélisis exergéticos. Existen diagramas conocidos como
estructuras productivas, que representan las corrientes exergéticas en funcion de los flujos de exergia de los
recursos y los productos de cada subsistema. En la Figura 3a se muestra el diagrama esquemadtico de la
turbina de gas con caldera de recuperacion de calor, en esta figura se puede ver que, el recurso de todo el
sistema es el combustible que es inyectado en la cdmara de combustién; los productos son la potencia neta
generada y el flujo de vapor de la caldera de recuperacion de calor y el residuo son los gases de escape que
salen de ésta.

Este diagrama es necesario para conocer el propdsito productivo de cada equipo y representarlo en su

estructura productiva, mostrada en la Figura 3b. La interaccion entre los flujos de exergia es una corriente
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exergética. El recurso, el producto y el residuo, son corrientes exergéticas, porque algunas de ellas son la
interaccién de dos o mds flujos de exergia. Por ejemplo, el recurso del compresor el flujo de exergia asociado
a la potencia suministrada al compresor, y su producto es la diferencia de los flujos de exergia de los estados
g2 y g&3. Tanto el recurso como el producto del compresor se consideran como corrientes exergéticas. Todas
las corrientes exergéticas de los recursos, productos y residuos de los equipos se muestran en esta estructura
productiva, asi como el recurso, producto y residuo de todo el sistema. El medio ambiente también presenta
un papel importante en estos diagramas, es en éste donde provienen los recursos externos y a donde van los

productos externos.
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(b) Estructura productiva

Figura 3: Diagramas de la turbina de gas simple con caldera de recuperacién de calor

Las diferentes lineas de la estructura productiva representa las diferentes corrientes exergéticas, es decir,
la linea roja con etiquetas circulares representa la corriente exergética asociada a la mezcla de aire y com-
bustible, la gris con etiquetas triangulares representa la corriente exergética asociada a la potencia motor y

la azul con etiquetas cuadradas representa la corriente exergética asociada al vapor generado. Junto con la
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estructura productiva y las reglas de asignacién de costos, se determina el costo exergético de cada corriente
del sistema, asi como el costo exergético unitario, el consumo exergético y las eficiencias exergéticas de cada
equipo. Estos resultados son importantes para la toma de decisiones econdmicas en el sistema. En 2018, se
realiz6 un andlisis termoecondémico a un ciclo combinado de tres niveles de presion, en este ciclo se integrd
un sistema de colectores solares entre el economizador de baja presidon y una cdmara mezcladora, ubicada
antes de la turbina de baja presidn, con la finalidad de aumentar el flujo de vapor que es inyectado a esta
misma turbina (Calise et al., 2018). Se realizé la comparacién de un ciclo combinado convencional y la
propuesta de ciclo hibrido. En sus resultados muestran como caso de estudio una planta de ciclo combinado
de 100 MW ubicada en Almeria, Espafia, donde se integra una plata solar de colectores solares cilindrico-
parabdlicos de 80,000 m?. Sus resultados muestran que el ciclo hibrido aumenta 1 % la eficiencia térmica del
ciclo combinado. En el andlisis termoecondmico se tiene que, el tiempo de retorno de la inversién del ciclo

combinado es de 15 afios para el campo solar propuesto.

También se realizé el andlisis termoeconémico comparativo y la optimizacién de dos ciclos combinados
diferentes utilizando la fuente de calor residual de una planta de energia a partir de residuos sélidos muni-
cipales en 2020 (Ozahi et al., 2020). En ambos ciclos utilizaron el calor residual de una planta de residuos
s6lidos ubicada en Gaziantep, Turquia. Para ambos casos, el calor residual de esta planta sirve como recurso
para un ciclo de turbina de gas cerrada con CO, supercritico, en el primer caso, el calor residual es suminis-
trado a un ciclo Rankine Orgénico, y en el segundo, a un ciclo Kalina. Sus resultados muestran que, el ciclo
Kalina presenta una generacién de potencia superior en comparacién del ciclo Orgénico, 1,594 kW contra
1,508 kW. Ademas, la eficiencia energética y exergética del ciclo Kalina son de 19.71 % y 40.53 %, respec-
tivamente; para el ciclo Rankine Organico, estas mismas eficiencias son de 18.76 % y 38.43 %. Finalmente,
en el andlisis termoeconémico se muestra que el ciclo Kalina presenta un mejor desempefio, donde el costo

total y el costo total de capital fueron de 72.94 USD/h y 31.22 USD/h, respectivamente.

Los andlisis termoecondmicos también se han realizado a sistemas como centrales nucleares. En 2024,
se realiz6 este andlisis a la planta de energia nuclear de Akkuyu, Turquia (Saylan et al., 2024). El objetivo
del andlisis fue reducir el costo de produccién de energia y, minimizar la contaminacién térmica generada
por el calor desechado al medio ambiente, convirtiéndolo en calor ttil. Considerando que el calor rechazado

de la planta es utilizado para calefaccién distrital, calefaccion de invernaderos, secado agricola, entre otras,
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su eficiencia térmica puede alcanzar valores desde 35 % hasta el 68 % con un periodo de recuperacién de
inversion de 7 a 8 afios y un costo de electricidad de 0.0196 USD/kWh. Con esto también se contribuye con
reducir la cantidad de calor desechado al medio ambiente, la contaminacion térmica y las emisiones de gases

de efecto invernadero.

Diagnéstico temoeconémico

El diagnéstico termoecondémico es una metodologia basada en el método exergético, tiene como objetivo
descubrir las anomalias que provocan una degradacién en el comportamiento de los equipos de un sistema.
Es necesario conocer y prevenir estas anomalias, antes de que se conviertan en una falla. El diagndstico
termoecondmico, se enfoca en la deteccidn, la cuantificacién y la localizacién de las anomalias. El detectarlas
es importante, porque que éstas causan la disminucion de la eficiencia y aumentan el consumo de recursos
necesarios para mantener un producto constante (Verda et al., 2003).

Relacionado al diagnéstico termoeconémico, en 2019 se realizé el diagndstico termoecondémico a un ciclo
de turbina de gas de doble etapa combinada con una planta solar (Babaelahi et al., 2019). En este estudio
se desarroll6 el diagndstico del sistema con una modificacién en la relacion de presiones del compresor
del ciclo superior. Con esta modificacién propuesta, la eficiencia térmica mejora del 38.30 % al 38.58 %, el
consumo de recursos disminuyé. Los resultados mostraron que el intercambiador de calor del ciclo inferior
tiene el mayor costo exergético, aunque es el que menos contribuye en la formacién de las irreversibilidades
de los demds equipos. La turbina de gas del ciclo superior es el equipo que presenta el valor més alto en
las malfunciones. El intercambiador de calor entre el ciclo superior e inferior es el componente con mayor
impacto en la irreversibilidad total del sistema. Finalmente, concluyen que, para mejorar el desempefio del
sistema y reducir su irreversibilidad total, recomiendan modernizar o redisefiar el intercambiador de calor.

Otro estudio relacionado con los diagnésticos termoeconémicos fue desarrollado en 2019 (Mendes et al.,
2019). En este estudio realizaron el diagnéstico termoecondémico a un sistema de refrigeracién por compre-
sién de vapor, donde propusieron dos métodos para realizar el diagndstico, el método de descomposicidon
fisica y mecdnica de la exergia y el método UFS (energia interna, trabajo de flujo y entropia) y compararon
los resultados de ambas propuestas. En el diagndstico propusieron una modificacién el la operacion de cada

equipo y obtuvieron que la reduccion de la eficiencia isoentrépica del compresor generd un impacto mds alto
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en el consumo del recurso, en comparacion de las otras tres modificaciones. A pesar de que ambos métodos
utilizados fueron vélidos para el diagndstico; el método de descomposicion de la exergia mostraba equipos
con eficiencias exergéticas superiores al 100 %, lo cual no es fisicamente posible. En el método UFS se gene-
ran menos flujos ficticios y menos cambios en los valores de las corrientes exergéticas dentro de la estructura
productiva, concluyendo que, el método mas adecuado para el diagndstico termoeconémico en sistemas de

refrigeracion es el método UFS.

Revision de trabajos anteriores

Finalmente, en este trabajo se realiza el diagndstico termoeconémico al ciclo combinado “Tula de Allen-
de”ubicado en el municipio de Tula de Allende, Hidalgo, México. En 2016, se realizé el anélisis energético
al ciclo combinado “Norte III”, donde se determiné pardmetros como la potencia, eficiencia térmica, consu-
mo térmico unitario y flujos de vapor, aire y combustible en el sistema (Gonzalez, 2016). Més tarde, Lugo
y colaboradores determinaron el costo de formacién de residuos en un ciclo combinado de dos niveles de
presion, mediante un criterio basado en la irreversibilidad, donde concluyen que, los principales equipos que
forman la corriente residual de los gases de escape son la turbina de gas y la caldera de recuperacién de calor
(Lugo et al., 2020).

En 2023 se realiz6 la comparacion de dos turbinas de gas aeroderivadas, una de 1980 (Taurus 60) y una del
2000 (PTG25+G4), desde un enfoque exergoeconémico (Garcia et al., 2023). Se desarrolld la teorfa del costo
exergético y se identificé que el costo exergético del recurso, del producto y del residuo de la PTG25+G4
son mayores en comparacion de la Taurus 60. Los costos exergoeconémicos de estas mismas corrientes de la
turbina PGT25+G4 son 90,814.67 MXN/h, 75,153.18 MXN/h y 15,661.48 MXN/h, respectivamente; siendo
estos costos mayores en la PGT25+G4.

Como parte del diagndstico, en 2022, se realizé el diagndstico termoecondmico a una turbina de gas se-
cuencial (Castro et al., 2022). La turbina de gas es la Alstom GT24 de 235 MW de potencia. En el anélisis
termoecondémico, el costo exergético del producto de la turbina fue de 626.33 MW, este producto se en-
cuentra formado del 30.42% de irreversibilidades, del 29.22 % del costo de los residuos fisicos y 2.84 %
de residuos quimicos. El costo exergoecondémico del mismo producto fue de 10,098.71 USD/h, del cual, el

34.76 % es de los recursos externos y el 65.24 % por costos de capital y operacion. Finalmente, el diagndstico
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termoecondmico, con una reduccion del 1 % en la eficiencia isoentrépica del compresor provocd un aumento
en el consumo de recursos de 4.05 MW. El mismo compresor resulté ser el componente con mayor impacto

en los costos adicionales, representando 49.9 % del requerimiento adicional.






1.1 Pregunta de investigacion

(. Se ven modificados los costos exergéticos del ciclo combinado “Tula de Allende”, al considerar el calor desechado

en la torre de enfriamiento como irreversibilidad interna o residuo y cdmo afecta al diagnéstico termoeconémico?

1.2 Objetivos

1.2.1 Objetivo general

Realizar el diagnéstico termoeconémico de un ciclo combinado, considerando diferentes formas de tratar a su resi-

duo, analizando dos estructuras productivas diferentes.

1.2.2 Objetivos particulares

1. Realizar un analisis termodindmico al ciclo combinado.
2. Aplicar la metodologia de costos exergéticos al ciclo combinado.
3. Realizar un diagnéstico termoecondémico al ciclo combinado.

4. Comparar los resultados del diagndstico de ambas estructuras productivas propuestas del ciclo combinado.
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El diagrama esquematico del ciclo combinado “Tula de Allende”se muestra en la Figura 2.1, donde cada

volimen de control delimita a los equipos del ciclo combinado,el cual, estd compuesto por los siguientes:

= Turbina de gas:
* Compresor (C)
e Camara de combustion (CC)
 Turbina (T)
» Caldera de recuperacién de calor:
* Economizador de baja presion (ECBP)
* Evaporador de baja presién (EVBP)
» Sobrecalentador de baja presién (SCBP)
* Domo de baja presion (DBP)
* Economizador de alta presion (ECAP)
* Evaporador de alta presién (EVAP)
» Sobrecalentador de alta presion (SCAP)

* Domo de alta presion (DAP)
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Figura 2.1: Diagrama esquematico del ciclo combinado "Tula de Allende”

= Turbina de vapor

* Turbina de alta presién (TAP)

* Turbina de baja presién (TBP)

¢ Céamara de mezclado (CM)

¢ Condensador (COND)

* Bombas hidrdulicas (B1, B2 y B3)
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¢ Torre de enfriamiento (TE)

La turbina de gas del ciclo combinado corresponde al modelo SGT6-5000F, ésta es una turbina que opera
a 60 hz; pertenece a la familia 5000 y a la clase F de los modelos de turbinas de gas de Siemens. De
acuerdo con la ficha técnica, esta turbina estd compuesta por un compresor de flujo axial de 16 etapas, una
cédmara de combustién de 16 quemadores y una turbina de potencia de 4 etapas. La potencia del compresor la
suministra la turbina mediante una flecha, ésta conecta el compresor, la turbina y el generador eléctrico. La
turbina genera una potencia neta de 260 MW, opera con una relacién de presiones de 19.5 y la temperatura
de los gases de escape es de 592°C. El diagrama fisico de la planta se muestra en la Figura A.2, donde se

presentan los pardmetros de operacion de la misma.

Tubina de gas

El ciclo termodindmico con el que operan las turbinas de gas es el ciclo Joule-Brayton. Este ciclo esta
compuesto por los siguientes procesos:

1-2 Compresion politrépica.

2-3 Suministro de calor.

3-4 Expansi6n politrépica.

4-1 Rechazo de calor.

En la Figura 2.2 se muestran los procesos termodindmicos del ciclo Joule-Brayton en un diagrama tem-
peratura contra entropia. De manera ideal, tanto el suministro de calor como el rechazo de calor se llevan
a cabo a presion constante, no obstante, de manera real, el suministro de calor en la cdmara de combustion
es de los procesos que presentan mds irreversibilidades en la turbina de gas, éstas se pueden presentar por
vortices generados en la cdmara de combustion, por la diferencia de temperaturas a lo largo de la misma, o
como pérdidas de presion, es por eso que Py > Py3.

En el estado uno, el aire es aspirado por el compresor a presién y temperatura ambiente:

Pgl = Pumw

Tgl = Tamb

La presion del estado g, se determina con el producto de la relacién de presiones del compresor y la
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g3

g g4

Temperatura

g1

Entropia

Figura 2.2: Diagrama Temperatura - Entropia de una turbina de gas simple

presion en el estado g;:

sz = ﬂchl

Para determinar las propiedades del aire a la salida del compresor, se considera una compresion isoentropi-

ca. El modelo matemadtico para la compresion isoentrépica es la relacion de presiones del compresor elevada
’)/a —

a
Ya
de la constante particular del aire y su calor especifico a presion constante:

, donde 7 es la relacion entre la presion de descarga y admision del compresor y 7, es el cociente

Tyos ta-l

— = (T¢) "
2 = ()

2.1)

Realizando un balance de masa y energia al compresor, donde se desprecian la energia cinética y potencial,
el trabajo es igual a la diferencia de entalpias a la salida y entrada del mismo. Considerando que, el compresor
opera con un gas perfecto, la entalpia es igual al producto del calor especifico a presién constante y la

diferencia de temperaturas a la salida y entrada del compresor:

we =hg —hg1 = cpa(Ter — Ty1) (2.2)

A partir de la eficiencia isoentrépica del compresor, que es la relacién entre el trabajo isoentrépico y el

trabajo real, se obtiene la relacidn de temperaturas a la entrada y salida del compresor:
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=14 — (m—1) (2.3)

Sustituyendo la Ec. 2.3 en la Ec. 2.2, se obtiene la ecuacién del trabajo del compresor en funcion de calor

especifico del aire, la eficiencia isoentrépica del compresor y la relacion de presiones del mismo:

Cpal
we = p.algl (7an o 1) (2.4)

Nsic
Una parte de la contribucién al incremento de entropia en el compresor se debe a la parte térmica, repre-
sentada con el logaritmo del cociente de las temperaturas, y la otra a la parte mecdnica, debida al logaritmo

de la relacién de presiones:

T
Sg2 — Sg1 = CRaLI’l <7€1> —R,Ln (ﬂ?c) (25)

En la turbina de gas, el proceso de suministro de calor se lleva a cabo mediante la combustion. Las caidas
de presién en el suministro de calor que rondan entre el 4% y 6 % (Dziubak et al., 2022)(Caniere et al.,

2006). La presion a la salida de la cdmara de combustion se determina con la siguiente expresion:

Py = Pp(1 —APcc) (2.6)

2.1.1 Combustién

La combustién es una reaccién quimica que ocurre entre un combustible, un comburente y una energia
de activacion. Esta reaccion, al ser exotérmica, libera calor que es aprovechado por algunos ciclos como
las turbinas de gas. La composicién del aire utilizado en el proceso de combustién cambia dependiendo de
las condiciones ambientales, como la presién, temperatura y humedad relativa. El aire atmosférico, o aire

himedo, se considera como una mezcla de aire seco y vapor de agua:

Mg = Mgs +m, 2.7)
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El aire atmosférico cumple con la ley de las presiones parciales de Dalton, por lo que, la suma de las

presiones parciales del aire seco (P,) y del vapor de agua (P,) es igual a la presion total del aire atmosférico:

Pi=PFPi+ P (2.3)

La fraccién molar del vapor de agua se expresa como el cociente de los moles del vapor de agua y los
moles del aire. A temperaturas menores a 55°C, el vapor de agua se comporta como gas ideal; por lo cual, se

puede utilizar la ecuacién del gas ideal:

_nv_Pv
Xy = — = —
Ng P,

2.9)

Por otro lado, 1a humedad relativa es la relacién entre la presién parcial del vapor y la presion de saturacion

del vapor a la temperatura de bulbo seco

P,
- v (2.10)
(P Psat@Tbs

sustituyendo la Ec. 2.10 en 2.9:

_ (PPmt@ Tbs

P, (2.11)

Xy
La suma de las fracciones molares del aire seco y del vapor de agua es igual a uno; por lo anterior, la

fraccion molar del aire seco es:

¢Psat@Tbs

b (2.12)

Xas = 1—

En la Figura 2.3 se presenta el diagrama de fraccion de aire seco y fraccion de vapor en funcién de
la humedad relativa a diferentes temperaturas ambiente. En este diagrama se ilustra que, a medida que la
humedad relativa del aire aumenta, la fraccién de aire seco disminuye, mientras que la fraccién de vapor
aumenta. Es importante resaltar que la composicién quimica del aire seco no cambia, lo que se ve modificado

es la cantidad de vapor contenido en el aire himedo. A una humedad relativa de 0, la fraccion de aire seco
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es de 1 para cualquier temperatura. A una temperatura de 25°C y una humedad relativa de 0.60 %, se obtiene
una fraccién de aire seco y fraccion de vapor de 0.981 y 0.018, respectivamente.

1.00

0.95

0.90

xas(')

0.85

0.80

0.75

0 0.2 0.4 0.6 0.8 1
$C)

Figura 2.3: Fracciones de aire seco y vapor de agua a diferentes humedades relativas

El aire seco tiene una composicién molar de aproximadamente 79 % nitrégeno y 21 % oxigeno, es decir,

un mol de aire seco tiene 0.79 mol de nitrégeno y 0.21 mol de oxigeno

4.76 mol,s = 3.76 moly, + 1 molo, (2.13)

Un mol de aire atmosférico es la suma de las fracciones molares del aire seco y del vapor de agua por sus

respectivos moles:

1 mol, = x45(0.79 molx, +0.21 molp, ) + x,( moly,o) (2.14)

La combustién estequiométrica es cuando todo el combustible reacciona con el aire y unicamente se tienen
como productos de combustién al N,, CO;, y H,O, es decir, se presenta una combustion completa. Por otro
lado, cuando se necesita controlar la temperatura de los gases de combustién en una cdmara de combustion,
es necesario suministrar un exceso de aire, A, que disminuye la temperatura de los gases de combustién y

modifica los productos de combustién, dejando O, en los gases.
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Desarrollando la combustion estequiométrica con la composicién del aire de la Ec. 2.14 y un hidrocarburo

C,H,:

C.H,, + O,y [xas (0.2111’10102 + O.79molN2) —i—xv(moleo)] =qCO2+ 0pH,O + 03N, (2.15)

Realizando el balance de masa de los productos y reactivos de combustién:

C: n = o

H: m—+2x,0.y = 20

O: 0 [2(021x4)+x)] = 200+
N: Ost [2(0.79%45)] = 204

Despejando las incégnitas s y Q. 3, se obtienen los moles de aire requeridos para reaccionar com-
pletamente con un mol de combustible; ademds de, los moles de CO,, de H,O y de N, relacionados a los

productos de la combustion estequiométrica:

476 <n+ %)
Cogt = ———5——
est | O Pyt @Tbs
P,
o =n
o a6 (n n %)
062 = — + -~ ((])ant@Tbs)

2 Pa - ¢Psut@Tbs

m
o =376 (n+ Z>

El resultado de las inc6gnitas corresponden a una combustion con aire himedo, si se opera con una hume-
dad relativa de cero, la combustion se llevaria a cabo con aire seco.
Las fracciones molares de los componentes de los productos de la combustion se representan como los

moles de un componente entre la suma de los moles de los demds componentes:

o

- - 2.16

Xest,CO, o+ 0+ 0 ( )
o

Xest Hy0 = 2 2.17)

o+ 0+ 03
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03
XestNg = ———————— 2.18
est,N a +on+ o ( )
La suma de las fracciones molares es la unidad
Xest,COy 1 Xest, HyO + Xest N, = 1 (2.19)

La combustion con exceso de aire se lleva a cabo con los mismos reactivos de la combustion estequio-
métrica, considerando el término del exceso de aire y al oxigeno diatémico como parte de sus productos,
adicional a los productos de la combustion estequiométrica:

CnHyp + Otest (14 A ) [x45(0.21molg, +0.79molx, ) + x,,(moly,0)] =aCOz + asH, O
(2.20)

+ 0Ny + 0707

Realizando el balance de masa de los productos y reactivos de combustion:

n = 04

m+2x, 05 (1+ 1)

2065

Oest (1 + 1) [2(0.21)605) —i—xv] 200 + 05 + 207

Z Qo F Q

Otest (1 +A4) [2(0.79x45)] 20

Despejando las incégnitas ou 7, se obtienen los moles de CO,, de H>O, de N, y de O, relacionados a los

productos de la combustidn con exceso de aire:

O4=n

4.76(14 1) (n—i—%)

Os = —+ (¢Psat@Tbs)

2 Pa_q)Psat@Tbs
o =376(1+2) (n+7)

4
0o+ 2)

Las fracciones molares para una combustion con exceso de aire son:

Oy

(2.21)
04+ 05+ Olg + 07

Xco, =

s
X = 2.22
mO = T as+ g+ o (2.22)
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s
X = 2.23
2T oyt o5+ ae+ o 223
o7
X0, = 2.24
02 Oy + 05 + O + Oy ( )
Al igual que en la combustién estequiométrica, la suma de las fracciones molares es igual a uno:
xco, + xmo +xn, +x0, =1 (2.25)

Para las condiciones de operacién de la turbina de gas SGT6-5000F mostradas en la Figura A.1, con una
temperatura a la entrada de la turbina de 1291.81°C y con la composicién quimica del combustible de la
Tabla A.6, las variaciones en la humedad relativa afectan la composicién de los gases de combustion. Esto se
presenta en la Figura 2.4, donde se muestra que, a medida que la humedad relativa aumenta, las fracciones
molares de nitrégeno y oxigeno disminuyen, y las fracciones de diéxido de carbono y agua aumentan. El
incremento de la humedad relativa de 0.2 a 0.8 se traduce en una disminucién de la fraccién molar del
nitrégeno y del oxigeno del 1.92 % y 3.67 %, respectivamente; ademds de un aumento en la fracciéon molar del
diéxido de carbono y del vapor de agua del 1.11 % y 25.09 %, respectivamente. Este comportamiento se debe
a que a medida que la humedad relativa del ambiente aumenta, aumenta la cantidad de vapor contenida en el
aire que reacciona con el combustible y la fraccion de vapor de los productos de combustién. La composicién
del aire seco Unicamente considera al nitrégeno y oxigeno, el disminuir la fraccién molar del aire seco en los
reactivos de la combustion también representa la disminucion de la fracciéon molar del nitrégeno y oxigeno
de los productos de combustion.

De acuerdo con la ley de presiones parciales de Dalton, la presion total es igual a la suma de las presiones
parciales. En el caso de los productos de combustidn, la presion total es igual a la suma de la presion parcial

del diéxido de carbono, vapor de agua, nitrégeno y oxigeno:

Prot = Pco, + Puy,0 + Py, + Po, (2.26)

Dividiendo la Ec. 2.26 por la presién total:

_ Fco, + Pu,0 + Py, + Po,
Pt()t

1

(2.27)
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Figura 2.4: Fracciones molares de los productos de combustion a diferentes humedades relativas

De acuerdo a la Ec. 2.9, la relacion entre la presién parcial de un componente y la presion total es la
fraccién molar; entonces, la presién parcial de un componente es igual al producto de su fraccién molar y la

presion total. La presion parcial del agua como producto de combustion se define como:

Pr,0 = xm,0 (Pa) (2.28)

La presién parcial del vapor de agua es un valor importante, porque ésta indica cdal es la temperatura de
condensacién del agua a la salida de un proceso de combustion, o bien, su temperatura de punto de rocio.
Si la temperatura de los gases de escape es menor que la temperatura del punto de rocio a la presion parcial
del agua, se presentardn condensados que pueden causar dafios en la turbina como corrosion, por eso, es
recomendable que la temperatura de los gases de combustidon sea mayor que esta temperatura del punto de
rocio. La temperatura del punto de rocio se obtiene de tablas de vapor saturado a la presién parcial del agua,

es decir:

Tpr-t1,0 = Tsat, 1,0 (P,0) (2.29)
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En la Figura 2.5 se muestra la variacion de la temperatura de saturacién del agua a diferentes humedades
relativas, considerando la composicion molar de los productos de combustion de la Figura 2.4 y que los gases
de escape de la turbina de gas salen a una atmdsfera. Para un aumento en la humedad relativa de 0.2 a 0.8, se

47 -

46
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Figura 2.5: Temperaturas de saturacion a diferentes humedades relativas

tiene un aumento en la temperatura de saturacién del 10.55 %, concluyendo que, a medida que la humedad
relativa aumenta, la fraccién de vapor y la temperatura de saturacién del agua también lo hacen, es decir,
mientras mas humedad presente el aire que reacciona con el combustible, mayor es la temperatura a la que
deben salir los gases de escape.

Dentro de la combustion, existe la relacion aire-combustible, ésta es el cociente del flujo mésico de aire y

el flujo masico de combustible:

g

rac =

(2.30)

Meomb

Otra forma de conocer la relacién aire-combustible es mediante un balance de masa y energia en la cimara

de combustion, quedando la siguiente expresion:

hes — hgs
S SR 2 231
" PCT — s @31)

La relacién combustible-aire es el cociente del flujo mésico del combustible y el flujo mésico de aire, o
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bien, el inverso de la relacién aire-combustible:

rca = mc.omb = L (2.32)

T, rac

Para conocer el exceso de aire, se realiza un balance de energia en la cdmara de combustién, considerando
que el equipo sea adiabdtico, no se genera ni suministra ningin trabajo y despreciando a la energia cinética

y la energia potencial, queda inicamente en términos de la entalpia de los productos y de los reactivos:

AH = Hproductos — Hyeactivos = Hp — Hg =0 (233)

Como la entalpia es el producto del nimero de moles y la suma de la entalpia de formacion, la entalpia de

un estado en especifico y la entalpia del estado de referencia, la Ec. 2.33 queda como:

Y Ne (W +h=0) = Y N (Hg+h=h") (2.34)

Para una combustién con exceso de aire, el balance de entalpias en la cdmara de combustién queda de la

siguiente manera:

+[(n+5) 2] [+ r ~ | ot [(3:76) (n+ ) (14 2)]

o 476(1+2) (n+2) (x)
[h;i+hrgz—h;’ef}Nz+ 76(1 + (x53+ 4) x

|:h5)‘ + thomb B h?ef:| CnHp

b =Ry |, = ) (B g ]

476(1+ 1) (n+’Z) (%)

+ % + ) P;;’c +ZTg3 —zfef} 1o + [(n + %) l} [~3’c +ﬁTg3 —Zfef} N
+376) (n 3 ) (0420 [y s iy | (2.35)

Definiendo 8 como las entalpias de los reactivos y productos de la combustién:
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b= [ +hrs— T pr=5) (1 +hra T,
476 (n+ %) L T~ ~
[P vl e 5(r ) v

Bs =— (” + %) P;ng —Zfef} o, Bs = — [Z? + AT comb _ngf:| -

Br=(n+5) [Fre—hrol | B =[376 (n+ 3 ) [fr2 s |,
476 (n v % L

Bo = T(xv) [th2 _th3}H20

Despejando el exceso de aire, A, de la Ec. 2.35, se obtiene la siguiente expresion:

4 BitBetBstBatBs+ s

By 1 Bs + o (2:30)

Para un hidrocarburo C,,H,,, cuya composicion quimica es la mezcla de diferentes hidrocarburos, compues-
tos principalmente por carbono e hidrégeno, es necesario determinar la férmula reducida de esta mezcla. Los
coeficientes n y m de la forma reducida de la mezcla, se determinan en funcién de su fraccién volumétrica,

vi, ¥ la cantidad de carbono e hidrégeno de cada componente, es decir:

n=Y yC, (2.37)
i=1

m= Z)’iHi (238)
i=1

Finalmente, para la cimara de combustion, el calor suministrado se determina en funcién de la temperatura
ala entrada del compresor y de la turbina, es decir, Ty y T3, asi como del calor especifico a presién constante
del aire y de los gases de combustidn, de la relacién combustible-aire, la relacién de presiones del compresor

y la eficiencia isoentrépica del compresor, quedando la siguiente expresion:

CPoc T3 e —1
qsum, TG = TgICRa |:(1 +I"CCI) (P,g) <g> —1-=€ :|

CPg Ty Nsic

definiendo la relacion entre la temperatura de los gases de combustion a la entrada de la turbina (7,3) y la
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temperatura del aire a la entrada del compresor (7,1) como yrg:

me 1

Nsic

C
Gsum,1G = Tg1cpa [(1 +rca) <P’gw> yré—1— (2.39)

CPa

En el proceso de expansion de la turbina de gas, la relacién de presiones en la turbina es menor que la del
compresor, Ty < Tic, esto se debe a las perdidas de presion que ocurren dentro de la cdmara de combustion.

La relacién de presiones de la turbina es la relacion entre la presion a la entrada y salida de la turbina:

Py
= 52 (2.40)
T P

El modelo matematico de una expansién isoentrépica es:

7g C

Tyas _ <Pg4> Yee—1 _ <1>ng (2.41)
Ty Py Tr

Al igual que al compresor, realizando un balance de masa y energia en la turbina, el trabajo es igual

a la diferencia de entalpias a la salida y entrada del mismo. Considerando que la turbina opera con un
gas perfecto, la entalpia es igual al producto del calor especifico a presién constante y la diferencia de

temperaturas a la entrada y salida de ésta:

wr = hg3 — hg4 = Cp,gc(ng, — Tg4) (2.42)

A partir de la eficiencia isoentrépica de la turbina, que es la relacion entre el trabajo real y el trabajo

isoentrépico, se obtiene la relacién de temperaturas a la entrada y salida de la turbina:

" < T S) ( 1 >
Ty Nsit To Nsit " (2.43)

Sustituyendo la Ec. 2.43 en la ecuacién 2.42, se obtiene la ecuacion del trabajo de la turbina en funcién del

calor especifico a presion constante de los gases de combustion, la relacién combustible-aire, la eficiencia
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isoentrépica de la turbina y la relacién de presiones de la misma:

1
wr = (14 rca)cpgTe3Nsir [1 - (nxgﬂ (2.44)
T

El cambio de entropia en la turbina se debe a la parte térmica, debido al cambio de temperatura, y la otra

a la parte mecénica, debida al cambio de presion:

T 1
Se4 — g3 = CpgeLn <Tg4> — RgcLn <> (2.45)

g3 T

Finalmente, el trabajo motor de la turbina de gas es la diferencia entre el trabajo producido por la turbina
y el trabajo suministrado al compresor. El trabajo motor en funcién del calor especifico a presién constante
del aire y de los gases de combustién, la relacion de temperaturas a la entrada del compresor y de la turbina
(yre), la relacién aire-combustible, la relacion de presiones del compresor y de la turbina, asi como de las

eficiencias isoentrépicas de estos mismos equipos, se expresa de la siguiente manera:

Wi, TG = WT —W¢C

) 1 1 (2.46)
=T,icpa {(1 +rca) CCP’g YrGnsir [1 - <ﬂxg(>} e (”éa - 1)}

Pa T Nsic

La eficiencia térmica de la turbina de gas, es la relacién entre el trabajo motor de la turbina de gas y el

calor suministrado:

Wi, TG
Nre, 176 =
qsum, TG
CP. . 1
(1+rca) C;:YTG”SIT [1 — <7r;g“>} — ﬁ (7 —1) (2.47)
- me—1
(1+rca)CP’gcyTG—1—< < )
CPa Nsic

El flujo mésico del aire se determina en funcién de la potencia generada en la turbina de gas y del trabajo

motor:

Wm,TG o Wm,TG

W, cp, 1
mTG Tyicpa {(1 —|—rca) - ’gCyTGTISIT [1 - (ﬂxgv)} - nTl,C (”é‘a o 1)}

Pa T

a =

(2.48)
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El flujo mésico de combustible es el cociente del calor suministrado y el poder calorifico inferior del

combustible utilizado, por el flujo masico de aire:

. . QSum>
comb “ <PCI ( )

El régimen térmico indica cuantos kJ se consumen para producir un kWh:

HR = 3600 (Qimm> = 3600 (2.50)
Wm Nra

Finalmente, el consumo especifico de combustible indica los kilogramos de combustible necesarios para

producir un kWh:

CEC = 3600 <m’”b> (2.51)
m, TG

2.2 Caldera de recuperacion de calor

La caldera de recuperacién de calor es el equipo donde se aprovecha la energia contenida en los gases de
escape de la turbina de gas para la generacién de vapor, que se utiliza en la turbina de vapor. Los equipos que
componen la caldera de recuperacién de calor son: el sobrecalentador de alta y baja presion, el evaporador
de alta y baja presion y el economizador de alta y baja presion.

En la Figura 2.6 se muestran los flujos masicos de los equipos del ciclo combinado “Tula de Allende”; en
esta figura se puede observar que: #it,| = rit,y = Ky = Wiy 3 = Hily14 = Hly s = Kyl = Hly17 = Hiap; Hil,g =
g = Miy10 = Nty | = Wpp; Y L3 = Ny = Hlys = Hlye = My = lap + Mgp = Mr.

Para conocer el valor de los flujos de vapor y las temperaturas de los gases de escape de cada uno de los

equipos de la caldera de recuperacién de calor completa, es necesario realizar balances de masa y energia en

este mismo equipo.

2.2.1 Balances en la zona de alta presion

Comenzando en la zona de alta presidn de la caldera, se obtienen las siguientes expresiones:
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X
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Jl

(2.52)

Figura 2.6: Flujos mésicos del ciclo combinado

rap(hyt — hyi7)

- Sobrecalentador de alta presion:
rigecpge(Toa — Tgs)
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- Evaporador alta presion:

mgcCP,gc(TgS - Tg()) = mAP(hvlﬁ - hvlS) (2.53)

- Economizador de alta presion:

mgcCP,gc(TgG - Tg7) = mAP(th - hv13) (254)

De los balances de masa y energia del sobrecalentador de alta presion y el evaporador de alta presion, es

decir, de las Ecs. 2.52 y 2.53, se obtiene la expresion del flujo masico de alta presion:

B mgcCP,gc(Tg4 - Tg())
hvl - hvlS

(2.55)

Titap

La temperatura de Pinch Point, ATpp, es la diferencia entre la temperatura de los gases de escape a la
salida del evaporador y la temperatura del liquido saturado a la entrada en el mismo equipo. A medida que el
Pinch Point disminuye, el 4rea de transferencia de calor y el costo econémico del evaporador aumentan, no
obstante, la trasferencia de calor en el evaporador también aumenta, aprovechando mejor el calor proveniente

de los gases de escape.

Para el caso del ciclo combinado de Tula, los Pinch Point de alta y baja presion son:

ATppap = Tgo — Th15 = To6 — Tyar,p (2.56)

ATpppp = Ty — Tyg = Tgo — Tsar pg (2.57)

Despejando Ty de la Ec 2.56 y sustituyendolo en la Ec. 2.55:

_ mchP7gC(Tg4 - Tmt@PV]S — ATPRAP)
hyi — hyis

tiigp (2.58)

Del balance de masa y energia en el sobrecalentador de alta presién (Ec. 2.52) se despeja la temperatura
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del estado g5, obteniendo la siguiente expresion:

rap(hyt — hyi7)

Tys = Tgs — -
MgcCPge

(2.59)

Del balance en el economizador de alta presion (Ec. 2.54) se despeja el valor de Ty7, obteniendo la siguiente

expresion:

Ty = Too - map(hyia — hyi3) (2.60)

MgcCPge

Balances en la zona de baja presion

Desarrollando los balances de masa y energia en la zona de baja presion, se obtienen las siguientes expre-

siones:

- Sobrecalentador de baja presion:

titgeCpge(Tg7 — Tgs) = rpp(hyi1 — hyio) (2.61)

- Evaporador baja presion:

mgcCP,gc(TgS - Tg9) = mBP(hv9 - hv8) (262)

- Economizador de baja presion:

mgcCP,gc(Tg9 - TglO) =mr (hv7 - hv()) (2.63)

De manera andloga, de los balances de masa y energia en el sobrecalentador de baja presion y el evaporador

de baja presion, se obtiene la expresion del flujo mdsico de baja presion:

rgp = titgeCpge(Tgr — Tyo) (2.64)
hyi1 —hyg
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Despejando Ty9 de la Ec 2.57 y sustituyendolo en la Ec. 2.64:

— titgeCpge(Te7 — Tsar@p,y — ATppP) (2.65)
hyi1 — hyg

Del balance de masa y energia en el sobrecalentador de baja presién (Ec. 2.61) se obtiene la temperatura

del estado gg:

rigp (vt — Mvio)
MgcCPge

Tog = Tg7 — (2.66)

Del balance en el economizador de baja presion (Ec. 2.63) se despeja el valor de Tgj9, obteniendo la

siguiente expresion:

mT (hv7 - hv6)
MgcCPge

Ty10 = Ty — 2.67)

El perfil de temperaturas de la caldera de recuperacion del ciclo combinado de "Tula de Allende”se mues-
tra en la Figura 2.7. En esta figura se muestra la distribucion de la fraccidn de calor en la caldera; también se
muestra la temperatura de Pinch Point del evaporador de alta y de baja presion.

Por un lado, del estado vi3 al v; se muestran los procesos de alta presion de la caldera de recuperacién
de calor, en estos procesos el agua presenta un cambio de estado, desde liquido comprimido hasta vapor
sobrecalentado, debido al intercambio de calor con la corriente de gases de escape del estado g4 al g7. La
ATppap se muestra a la entrada el evaporador de alta presion, es decir, la diferencia de temperaturas de los
estados vis v ge.

Por otro lado, los procesos de baja presion de la caldera de recuperacién de calor se muestran desde el
estado vg al vy1, en estos procesos también ocurre el cambio de fase del agua desde liquido comprimido a
vapor sobrecalentado, pero ahora, debido al intercambio de calor con la corriente de gases de escape del
estado g al g10. En este caso, la ATpppp se muestra en la diferencia de temperatura de los estados vg y go.
De acuerdo con la literatura (Mokhtari et al., 2016), para un ciclo combinado de dos niveles de presion, las
temperaturas de Pinch Point de baja y alta presion son de 20 °C y 35 °C, respectivamente.

En ésta misma figura se muestra que, el drea bajo la curva correspondiente a los gases de escape (edos g4

- g10) es el calor suministrado a la caldera de recuperacion de calor, no obstante, el drea que se encuentra
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Figura 2.7: Perfil de temperaturas de la caldera de recuperacion de calor

bajo la curva correspondiente al agua (edos vy - vi6) es el calor aprovechado en la caldera de recuperacion
de calor. Mientras menor sea la temperatura de Pinch Point, mayor serd el calor aprovechado en la caldera
de recuperacion de calor y, como consecuencia, el drea de transferencia de calor aumentard y serd mayor el

costo econdmico de los equipos de la caldera de recuperacion de calor.

Turbina de vapor

El ciclo Rankine estd compuesto por procesos de suministro de calor, expansion, rechazo de calor y bom-
beo. Estos procesos se muestran en el diagrama Temperatura contra Entropia de la Figura 2.8.

El proceso de expansion a alta presion se lleva a cabo del estado v; al estado v,, en este proceso se genera
potencia en la turbina de alta presion, aprovechando la energia contenida en el vapor sobrecalentado del
estado v;. Para el cdlculo de las propiedades del vapor sobrecalentado del estado vy, con la presién y la
temperatura, en tablas de vapor sobrecalentado, se obtiene el volumen especifico, la entalpia y la entropia.

De la expresion de la eficiencia isoentrépica de la turbina de vapor se obtiene la entalpia del estado v, en

funcién de la misma eficiencia, la entalpia a la entrada de la turbina de vapor y la entalpia isoentropica a la
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Figura 2.8: Diagrama Temperatura - entropia del ciclo Rankine del ciclo combinado “Tula de Allende”

salida de la misma:

hyy = hyt — Nsitap(hot — hyog) (2.68)

Al encontrarse en la region de vapor sobrecalentado, las demds propiedades del estado v, se obtienen de
tablas de vapor sobrecalentado, con la presion P, y la entalpia /;.

Realizando un balance de masa y energia en la turbina vapor de alta presién, sin considerar la energia
cinética y potencial, se determina su potencia generada, ésta es la diferencia de las entalpias a la entrada y

salida del equipo por su respectivo flujo mésico:

Wrap = rivy (hy1 — hy) (2.69)

De acuerdo al diagrama esquematico de la Figura 2.1, el equipo siguiente es la cdmara de mezclado, en
ésta se juntan las corrientes provenientes de la turbinas de alta presion y del sobrecalentador de baja presion

para suministrarse al segundo proceso de expansion en la turbina de vapor de baja presion

13 = Fily11 + 1ty (2.70)
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El proceso de expansion en la turbina de vapor de baja presion es andlogo al de alta presién, con la
diferencia de que a la salida de la turbina de vapor de baja presién, el agua se encuentra como vapor hiimedo
con una calidad en el rango de 0.88 y 1. La entalpia del estado v4 se determina en funcién de la entalpia del

estado v3 y vy:

hya = hy3 — Nsirpp (M — hya ) (2.71)

Con la entalpia del estado v4 y tablas de vapor himedo se determina la calidad de este mismo estado con

la siguiente expresion:

hV4 — hf7V4@Pcond (272)

Xyq =
hfg-yvz"@i’(‘ond

Una vez obtenida la calidad del estado v4, en tablas de vapor saturado, se obtiene la entropia del mismo

estado:

Sy4 = Sf7V4@Pamd +XV4 (sfgaV4@Pcam1) (273)

La potencia generada en la turbina de vapor de baja presion es

Wrgp = riy3 (hyz — hyva) (2.74)

En el condensador, la corriente de vapor himedo intercambia calor con otra corriente de agua proveniente

de una torre de enfriamiento, logrando asi, que ésta cambie de fase y pase a liquido saturado, o sea x,5 = 0.

El flujo de calor rechazado en el condensador se determina mediante el balance de energia en el mismo,

siendo éste, el cambio en las entalpias de entrada y salida del condensador por su respectivo flujo méasico:

Qcond - mv4(hv4 - hvS) (2.75)

Del estado vs al vg se llevan a cabo el proceso de bombeo en la bomba 1. Su eficiencia isoentrépica es el
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cociente de su trabajo de bombeo isoentrépico y el real:

WBl,s Ives — hys

Nsip1 = =
WB1 hye — hys

De manera andloga, para la bomba 2, su eficiencia isoentrdpica es:

wp2s  hyizs— iz

Nsig2 = =
wg2 hyiz — hyiz

(2.76)

(2.77)

La entalpia de los estados a la salida de las bomba se despejan de las Ecs. 2.76 y 2.77. Con las entalpias y

las presiones,ademds de las tablas de liquido comprimido, se determinan la entropia y la temperatura de los

estados v y V13

hyes — h
hv6 _ hvS + vos V5
NsiB1
hyizs —h
hv13 :hv12+ v13s vi2
NsiB1

La potencia suministrada a la bomba 1 es el producto del flujo méasico de v5 y su trabajo motor:

WBI = mvS (hv() - hvS)

y la potencia de la bomba 2 es el producto del flujo masico de v12 y su trabajo motor:

W = rity12(hviz — hy12)

(2.78)

(2.79)

(2.80)

2.81)

La potencia motor para este ciclo es la suma de la potencia de la turbina de baja y de alta presién menos

la potencia de las bombas:

Wm,TV = Wrap +Wrgp — Wp1 — Wpa

(2.82)

El flujo de calor suministrado al ciclo de turbina de vapor igual al flujo de calor suministrado a la caldera

de recuperacion de calor, y éste a su vez, es el producto del flujo mésico de los gases de escape, su calor espe-
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cifico y la diferencia de temperatura de los gases de escape a la entrada y salida de la caldera de recuperacién

de calor:

qum,TV = qum,CRC = mgccﬂgc (Tg4 - TglO) (2.83)

La eficiencia térmica del ciclo de turbina de vapor se determina mediante el cociente de la potencia motor
y el flujo de calor suministrado al ciclo:
Wm,TV

Nra,17v = =

O 70 (2.84)

Sustituyendo la potencia motor y el calor suministrado, se obtiene la expresién de la eficiencia térmica en
funcién de las potencias generadas por las turbinas, la potencia suministrada a las bombas, el flujo mésico
de los gases de escape, el calor especifico de los gases de escape y la temperatura de los gases de escape a la
entrada y salida de la caldera de recuperacion de calor :

Wrap +Wrgp — W1 — Wi
MgcCPge (Tg4 - TglO)

NrHTV = (2.85)

El consumo especifico de vapor se determina mediante el flujo masico de vapor y la potencia generada en

la turbina de vapor e indica cudnto vapor se va a consumir para producir un kWh:

CEV = 36002 (2.86)
m, TV

Un ciclo combinado estd formado por la integracién del ciclo de turbina de gas, turbina de vapor y la
caldera de recuperacion de calor, la potencia motor producida en un ciclo combinado es la suma de la

potencia motor de ambos ciclos:

Wee = Wit + Wity (2.87)

Como el calor tnicamente se suministra en la turbina de gas, mediante la combustién del combustible, el
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calor suministrado en todo el ciclo combinado es el mismo

qum,CC = Q.sum,TG (2.88)

La eficiencia térmica del ciclo combinado es la relacién entre la potencia motor y el flujo de calor sumi-

nistrado al ciclo combinado:

W, W, W,
Nra.ce = = m,CC _ m,T.G+ m, TV (289)
qum.,CC qum,TG

Torre de enfriamiento

Las torres de enfriamiento son equipos que retiran el calor de una corriente de agua al medio ambiente,
su funcionamiento se basa en el principio del enfriamiento evaporativo. Este es un proceso donde el agua es
enfriada mediante una corriente de aire que absorbe cierta cantidad de vapor de agua y calor de la misma.
En este proceso se evapora agua al momento de enfriarse, ésta serd sustituida mediante otra corriente de
agua, llamada agua de reposicién. El calor retirado de la corriente de agua depende de las condiciones
climatolégica del sitio de operacién, como la altura sobre el nivel del mar, humedad relativa, humedad
especifica, temperatura de bulbo seco y temperatura de bulbo himedo, entre otras propiedades.

El aire saturado es aquella mezcla de aire y vapor que tiene una humedad relativa del cien por ciento
(¢ = 100); en este estado, el aire no puede absorber mds vapor a una presién y temperatura dada. Si se
disminuye la temperatura a una corriente de aire saturado se presentardn condensados, contrario a eso, si
se aumenta la temperatura, el aire disminuira su humedad relativa, recuperando la caracteristica de absorber
Vapor.

En la Figura 2.9 se muestra un proceso de enfriamiento a presién constante en una carta psicrométrica.
Este proceso pasa de una temperatura de bulbo seco de 25°C y una humedad relativa de 0.6 a una temperatura
de bulbo seco de 10°C con humedad relativa de 1. Durante este proceso se muestra que, del punto 1 al 2 es
un proceso de enfriamiento a una humedad especifica constante, es decir, la humedad especifica permanece
constante, esto Unicamente ocurre hasta que, el aire enfriado se satura y llega a una humedad relativa de 1.
En el punto 2, la temperatura de bulbo seco, bulbo himedo y punto de rocio son las mismas, de 16.5 °C,

porque el aire se encuentra saturado. Del punto 2 al 3 ocurre un proceso de enfriamiento, donde la relacion
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entre la masa de vapor y la masa de aire seco disminuye, lo cual muestra que, una cantidad de vapor se estd
condensando debido a que el aire perdi6 la capacidad de absorber mas vapor. Como en el punto 3 atin se

encuentra saturado el aire, su temperatura de bulbo seco, bulbo himedo y punto de rocio son de 10°C.
0.03

0.025

0.02

0.015

o (kg /kg,)

0.01

0.005

Figura 2.9: Carta psicrométrica a 1.01325 bar

Existen tres tipos de temperaturas diferentes para definir los estados termodindmicos del aire hiimedo,
la temperatura de bulbo seco, de bulbo hiimedo y de punto de rocio. La temperatura de bulbo seco, es la
temperatura a la que se encuentra el aire himedo, ésta se puede medir con un termémetro comtn. La tem-
peratura de bulbo hiimedo indica la cantidad de calor total contenido en el aire; ésta se determina rodeando
el bulbo de un termémetro comtn con un pafio de tela himedo y haciendo girar el termémetro rapidamente
para pasar aire por €l y lograr que el agua contenida en el paflo comience a evaporarse. Si el aire que rodea
al termdémetro tiene una humedad relativa baja, la evaporacién ocurrird de manera rapida y la diferencia de
temperaturas serd mayor, contrario a eso, si la humedad relativa del aire es alta, la evaporacién serd lenta y
la diferencia de temperaturas serd menor. La temperara de punto de rocio es la temperatura a la que el aire

comienza a saturarse a presion constante.

Se puede alcanzar la saturacion del aire mediante tres procesos, la compresion isotérmica, el enfriamiento
adiabdtico y el enfriamiento isobdrico. A cada uno de estos procesos le corresponde una temperatura, como

se muestra en la Figura 2.10a:
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= Del estado 1 al 27 se lleva a cabo una compresion isotérmica, a este proceso le corresponde la tempe-
ratura de bulbo seco, Tj.

= Del estado 1 al 244 se realiza el enfriamiento adiabético, asociado a la temperatura de bulbo himedo,
Ty

= Del estado 1 al 2p ocurre el enfriamiento isobdrico, relacionado con la temperatura de punto de rocio,
Tyr.

Como se muestra en la Ec. 2.10, la humedad relativa es la relacién entre la presién parcial del vapor y
la presion de saturacién a la temperatura de bulbo hiimedo, esta relacion se muestra graficamente como la
distancia que existe del punto 1 al 21, mientras mayor sea la separacién entre estos puntos, el valor de la
humedad relativa se aproximard a cero; contrario a eso, mientras menor sea la separacion entre estos puntos,

la humedad relativa tendra un valor cercano a uno.

Cuando la humedad relativa del aire es uno, la temperatura de bulbo seco, bulbo himedo y punto de rocio
tienen el mismo valor, esto se muestra en la Figura 2.10b. Cuando se alcanza la saturacién, es decir, cuando
la humedad relativa es 1, el vapor de agua se encuentra en la linea de vapor saturado, como se muestra en la
Figura 2.10b, si de alguna manera este vapor se enfria, pasa al estado de liquido comprimido y comienzan a

presentarse condensados.

Temperatura

Temperatura

Entropia Entropia

(a) Humedad relativa entre cero y uno (b) Humedad relativa igual a uno

Figura 2.10: Diagrama temperatura contra entropia de saturacion del aire

Otra propiedad importante en la termodindmica del aire es la humedad especifica, ésta es la relacion que
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existe entre la masa del vapor y la masa de aire seco de una mezcla de aire himedo:

my

0= (2.90)

mas
Considerando que el vapor de agua se comporta como gas ideal a temperaturas menores de 55 °C, la
humedad especifica se puede reescribir en funcién de la presién del vapor, la presién de aire seco y de la

relacion de los pesos moleculares del vapor y del aire seco:

P,PM P,

0=-—"""1=0622_" (2.91)
PllSPMllS PLIS

Sustituyendo las Ecs. 2.8 y 2.9 en la Ec. 2.91 se obtiene la ecuacion de la humedad especifica en funcién

de la humedad relativa

o — 0.622-Daerhs (2.92)

Pa - ¢Psat@Tbs

La entalpia del aire himedo se determina mediante la suma de la entalpia del aire seco y la del vapor de

agua:
H, = Hys + Hvap = Myshqs +myh, (2.93)

La masa de aire seco permanece constante en los procesos relacionados con el aire atmosférico, por lo que
todas las propiedades especificas se encuentran en funcién de la masa de aire seco. Dividiendo entre la masa

de aire seco la Ec. 2.93 se obtiene la entalpia por unidad de masa del aire:

ha = has + ﬂhv = has + (th (2.94)

Ngs

De manera anéloga la entropia especifica del aire es la suma de la entropia especifica del aire seco mds el

producto de la humedad especifica y la entropia especifica del vapor:

m
Sa = Sas + m—vsv = S45 + @S, (2.95)

as
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y la exergia especifica del aire es la suma de la exergia especifica del aire seco mds el producto de la humedad

especifica y la exergia especifica del vapor:

m
€, = €4+ m—vev = £, + WE, (2.96)

as

Como se mostré en la Ec. 2.7, el flujo mésico de aire a la entrada y salida de la torre de enfriamiento es la
suma del flujo mésico de aire seco y del vapor de agua. El flujo mésico del aire seco permanece constante,
mientras que el flujo masico de vapor de agua a la salida de la torre de enfriamiento es igual a la suma del

flujo masico de vapor de agua a la entrada de la torre mds el flujo mésico de agua de reposicién:

mwin + mrep = mv,out (297)

El agua de reposicién es el agua que absorbe el aire himedo para que pueda ocurrir el intercambio de
calor y logre enfriar el agua de la torre de enfriamiento. Despejando el flujo masico del vapor de la Ec. 2.90

y sustituyéndolo en la Ec. 2.97:

Filgs Wi + mrep = Hilgs Wy (298)

Despejando el flujo mésico del agua de reposicién de la Ec. 2.98:

mrep = mas(wout - win) (299)

Realizando un balance de masa y energia en el condensador, se determina el flujo méasico del agua de
refrigerante utilizada en la torre de enfriamiento:

Qcond

(2.100)
hrl - hr3

mref =

En una torre de enfriamiento, la diferencia entre la temperatura del agua fria y la temperatura de bulbo
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himedo del aire de entrada se le conoce como temperatura de aproximacion.

Taprox = dw, fria — Tbh,a (2101)

mientras que, la diferencia entre la temperatura del agua caliente y la fria se le conoce como Rango.

Rango = Tw,caliente - Tw,frz’a (2.102)

Esto se muestra en la Figura 2.11, estos pardmetros son importantes porque con éstos se evalda el desem-

pefio de una torre de enfriamiento:

Temperatura de agua
caliente a la entrada

A
S
§
o~
Temperatura de agua
o 4 fria de salida
S TA >
S
E Temperatura de bulbo
g . | humedo del ambiente
<

Figura 2.11: Representacion gréfica del rango y la temperatura de aproximacion

La minima temperatura a la cual se puede enfriar una corriente de agua es la temperatura de bulbo hiimedo
del aire, por eso, la eficiencia de una torre de enfriamiento se determina con la relacién de la diferencia de
temperaturas del agua y la diferencia de temperaturas del agua caliente y la temperatura de bulbo htimedo

del medio ambiente

Nre = Tw,caliente - Tw,frl'a _ Tw,caliente - Tw,frl’a (2 103)
Tw,caliente - Tbh,a Tw,caliente - Tw,frz’a + Tw,frt’a - Tbh,a

Sustituyendo las Ecs. 2.101 y 2.102 en 2.103 se obtiene la ecuacién de la eficiencia de una torre de
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enfriamiento en funcién del rango y de la temperatura de aproximacion.

Rango

Nre (2.104)

N Rango +T;,prox

Finalmente, la carga térmica de la torre de enfriamiento se determina con un balance de masa y energia en

la torre de enfriamiento:
Ore =ty (i — hyy) (2.105)

La caida de presion de la torre de enfriamiento se determina en funcién de la diferencia de densidades del

aire a la entrada y salida de la torre de enfriamiento, la altura y la gravedad:

APrg = (Pa,in — Pa,out)SHTE (2.106)

entonces, la altura de la torre de enfriamiento es:

APrg

HTE = 7 ~_
(pa,in - pa,out)g

(2.107)






La capacidad de causar un cambio se conoce como calidad de la energia, ésta depende del tipo de energia

(fisica, quimica, etc), de los pardmetros del sistema y del medio ambiente. No toda la energia se encuentra
ordenada ni presenta la misma calidad, no obstante, una forma de estandarizar la calidad de la energia es
mediante el miximo trabajo que puede ser obtenido de una forma de energia dada, tomando al medio am-
biente como estado de referencia, a este estdndar se le conoce como exergia. Contrariamente a la energia que
sigue el postulado de la conservacion, la exergia sigue el postulado de degradacion, ésta no se conserva, todo

proceso conlleva destruccion de exergia, también conocida como irreversibilidad.

El medio ambiente estd formado por la atmésfera, los cuerpos de agua y la tierra. Este es un cuerpo grande
en equilibrio termodindmico, no presenta gradientes de ningin tipo, por lo que no se puede producir trabajo

de ninguna manera. En el medio ambiente existen tres tipos de interacciones con un sistema:

1. Mediante interacciones térmicas como fuente o sumidero.

2. Mediante interacciones mecénicas como depdsito de trabajo inutilizable, esta interaccidn se da unica-
mente en sistemas que tienen cambio en su volumen.

3. Mediante interacciones quimicas como depdsito de una sustancia con un bajo potencial quimico en

equilibrio estable, esta interaccién ocurre cuando el sistema rechaza materia al medio ambiente.
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El sistema puede estar en equilibrio con el medio ambiente de dos maneras:

1. Mediante el equilibrio restringido; éste es cuando el medio ambiente y el sistema se encuentran en
equilibrio mecdnico y térmico, no existen gradientes de presién ni de temperatura.

2. Cuando, ademds de estar en equilibrio térmico y mecénico, también se encuentra en equilibrio qui-
mico, sin gradientes quimicos. El sistema se encuentra en equilibrio termodindmico o en un estado

muerto.

La exergia es la combinacién de la primera ley de la termodindmica, la segunda ley de la termodindmica y
el medio ambiente. Para la deduccién de la ecuacién de la exergia, es necesario partir de la primera y segunda

ley de la termodindmica para sistemas abiertos:

dE no
() =Y Oi—Wi—Wyc+) mh® =Y mh’ 3.1)
dt Ve =0 in out
. ds "0
I :() =Y ==Y s+ ris >0 3.2)

donde, h° es la metalpia, que es la suma de la entalpia, la energia cinética y potencial.
Considerado que la potencia neta del volumen de control es la resta de la potencia del volumen de control

y el trabajo de desplazamiento necesario a una presion atmosférica, es decir:

dVyc
dt

Wiave =Wye — Ry

La primera ley de la termodindmica para sistemas abiertos, donde se considera que la potencia total es
la suma de la potencia de flecha y la potencia neto del volumen de control, Wy = W, 4+ Wyyc, se reescribe

como:

=Y O W Y ih® — Y i (3.3)

Multiplicando por la temperatura ambiente, Tp, la Ec. 3.2:

. ds & 10,
TOngn:Toi_Z OTQ
i

di — Z Torits + Z Torirs (3.4)

i=0 in out
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n
Sumando y restando Z Q; al segundo término del segundo miembro de la Ec. 3.4:
i=0

Yoy Fo-3(1-F)o-Yo 33

i=0 i=0

Sustituyendo la Ec. 3.5 en la Ec. 3.4:

dS &
TOngn Tov— dr + Z ( ) Qz Z Ql Z Toms + Z Toms (3.6)

i=0 out

Despejando el flujo de calor de la Ec. 3.3 y sustituyéndolo en Ec. 3.6:

. d u T\ . .
TOngn = <dtT0S_E_POV> Vc+ Z <1 - 7?) 0i—Wr +Zm(l’l0 — TOS)
i=0 ! in

3.7
— Zm —Tos)
out
Considerando que no hay generacion de entropia, es decir, la potencia total es reversible:
WTrev: iTOS_E_POV "‘Z 1_* Ql‘l‘zm TOS Zm T()S (38)
7 dt out

Sustituyendo la potencia total reversible en la Ec. 3.7, se obtiene que la diferencia de la potencia total

reversible y la potencia total real es igual al flujo de trabajo perdido:

TOngn = WT,rev - WT = Wperd (39)

Es importante conocer el valor de la potencia perdida en funcién de la temperatura ambiente y la produc-
cién de entropia. El producto de estos dos es igual al flujo de irreversibilidades, o bien, al Teorema de Gouy-

Stodola (Kotas, 2012):

[ = ToI,e, (3.10)

Este Teorema es uno de los mds importantes dentro de la optimizacion termodindmica, porque permite

identificar las principales fuentes de irrevesibilidades generadas en un sistema, para asi, poder minimizarlas
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(Pal, 2017). Reordenando la Ec. 3.7 y sustituyendo la Ec. 3.10 en esta misma:

. d 1! T\ - ,
Wr = o (ToS—E — PWyc) + Z (1 — ?0) O; —i—ZI’h(ho —Tps) — Zl’h(ho —Tos)—1 3.11)
i=0 U in

out

El primer término del primer miembro de la Ec. 3.11 es la mdxima potencia disponible, o bien, el flujo de
exergia; para el segundo miembro, el primer término es la acumulacién de la exergia dentro del volumen de
control, el segundo término es la exergia asociada a un flujo de calor, el tercer término es la exergia de flujo
asociada a las corrientes de entrada del volumen de control, el cuarto término es la exergia de flujo asociada
a las corrientes de salida del volumen de control y el quinto término es el flujo de irreversibilidades en el
interior del volumen de control.

En la Figura 3.1 se muestra la representacion grafica de las corrientes de exergia en un volumen de control.
El flujo de exergia es la suma de la potencia de flecha y la potencia del volumen de control; la exergia de
flujo se muestra a la entrada y salida del volumen de control y es el producto de flujo masico y la exergia
especifica, tanto a la entrada como a la salida del volumen de control; la exergia asociada al flujo de calor se
muestra como el calor que se suministra en las fronteras del volumen de control; finalmente, la acumulacién
de la exergia se muestra dentro del volumen de control, asi como las irreversibilidades que se generan dentro

del mismo.

Figura 3.1: Representacion grafica de las componentes de la exergia en un volumen de control
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3.1 Exergia fisica

La exergia fisica es una componente de la exergia definida como: la mdxima cantidad de trabajo obtenible
cuando una corriente o sustancia es llevada desde un estado inicial al estado ambiente, mediante procesos
fisicos que involucren tnicamente las interacciones térmicas y mecanicas con el medio ambiente.

Para un sistema reversible, que es llevado desde un estado termodindmico al estado ambiente, sin conside-

rar los efectos de la energia cinética y de la energia potencial, el flujo de calor es:

Qrev - TO(SO_S) (312)

Realizando el balance de primera ley de la termodindmica (3.1) a un sistema abierto, donde éste es consi-
derado como reversible, con flujo estable y despreciando las contribuciones de la energia cinética y energia

potencial, la primera ley de la termodindmica es:

Qrev - Wrev = HO —H (3.13)

Sustituyendo la Ec. 3.12 en 3.13 y despejando el trabajo reversible, se obtiene la exergia fisica:

Epp = (H—TyS) — (Hy — ToSo) (3.14)

La Ec. 3.14 hace referencia a la exergia de flujo de la Ec. 3.11, siempre y cuando no se considere la contri-
bucion de la energia cinética y la energia potencial. El flujo de exergia fisica para dos estados a condiciones

diferentes al ambiente es:

Epp1 —Eppo = (Hi —ToS1) — (Hy — ToS2) = (Hy — Hy) — To(S1 — $2) (3.15)

En la Figura 3.2 se muestran los diagramas exergia contra entropia de los ciclos Joule y Rankine del ciclo
combinado, en estos diagramas se muestran los procesos que componen estos mismos sistemas. En éstos
diagramas no se consideran las caidas de presion en la caldera de recuperacion de calor.

En la Figura 3.2a se muestra que el estado g; hace referencia al aire que es aspirado en el compresor,

como éste estd a condiciones ambiente, su exergia es cero, se encuentra en estado muerto. Por otro lado, el
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Entalpia Entalpia

(a) Diagrama del ciclo Joule (b) Diagrama del ciclo Rankine

Figura 3.2: Diagrama exergia - entalpia de los ciclos termodinamicos del ciclo combinado

estado que presenta un valor de exergia mayor es el estado g3, el correspondiente a los gases de combustién
provenientes de la cimara de combustidn. Estos gases ya han pasado por procesos de incremento de presion

y de temperatura, por lo que, las contribuciones fisicas y térmicas de la exergia son altas.

En la Figura 3.2b se muestran los estados termodindmicos del ciclo de vapor en un diagrama exergia
contra entalpia. En este diagrama se muestra que todos los estados se encuentran a condiciones diferentes
a la condicién de estado muerto, siendo el més acercado y el mds alejado a estas condiciones los estados
vs y v, respectivamente. El estado v5 se encuentra a la salida del condensador, en este proceso se rechaza
energia en forma de calor a presion constante para poder alcanzar las condiciones de liquido saturado, en
ese estado, la exergia se encuentra en un nivel bajo, contrario al estado vy, donde se suministra energia en el
sobrecalentador para poder aumentar la temperatura del vapor sobrecalentado y asi aumentar la exergia del

mismo.

Exergia asociada al flujo de calor y a la potencia

La energia se puede clasificar en dos tipos, la energia ordenada y la desordenada. Por un lado, la energia
ordenada se manifiesta en un sistema en forma de trabajo o potencia, ésta se transfiere en su totalidad de un

sistema a otro. La energia ordenada es una energia de alta calidad, es por eso que, el flujo de exergia asociada
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a la potencia es igual a su misma potencia:
EY =w (3.16)

Por otro lado, la energia desordenada depende de pardmetros termodindmicos de un sistema y del medio
ambiente. Para pasar de una energia desordenada a una ordenada, es necesario realizar procesos reversibles
junto con la primera y segunda ley de la termodindmica. Algunos ejemplos de energia desordenada son, la
energia interna de la materia o de alguna reaccién quimica, la radiacion térmica o la transferencia de calor

entre dos sistemas.

La calidad de la energia asociada a la transferencia de calor se determina como, la mixima potencia que
puede ser obtenida mediante una maquina térmica reversible, cuando la temperatura del sistema es mayor a
la ambiente, o con la minima potencia suministrada a un refrigerador reversible cuando ésta es menor a la

temperatura ambiente. En ambos casos, se considera al medio ambiente como sumidero.

En la Figura 3.3 se muestran el diagrama esquemadtico de una mdquina térmica reversible, donde, la tem-

peratura ambiente se representa como 7 y la temperatura del sistema como 7.

Figura 3.3: Mdquina térmica reversible

Realizando un balance de masa y energia en la maquina térmica reversible, la potencia es igual a la dife-

rencia entre el flujo de calor del depésito de alta temperatura y el de baja temperatura:

Winax = 0 — Qo (3.17)

La eficiencia térmica de la miquina térmica es la relacion entre la potencia generada y el flujo de calor
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suministrado

max

NTHMTrev = —— (3.18)
Q

La eficiencia térmica de Carnot es igual a uno menos el cociente de la temperatura del depésito de baja

temperatura y el de alta temperatura

T
NCarnot MT = (1——79> (3.19)

Igualando las Ecs. 3.18 y 3.19 se obtiene la maxima potencia que se puede obtener de un flujo de calor, Q,

cuando T > Ty

Whax = 0O (1 - T> (3.20)

Realizando un cambio de variable en la Ec. 3.20, se obtiene la exergia de una corriente de calor en funcién

de la temperatura exergética adimensional o el factor de Carnot, 7:
E2 = 0(1) (3.21)

En la Ec. 3.21, el flujo de calor indica la cantidad de exergia asociada al flujo de calor y el factor de
Carnot indica la calidad de la energia. De manera general, la cantidad de la energia se encuentra asociada a
propiedades extensivas, mientras que, la calidad estd relacionada con las propiedades intensivas.

En la Figura 3.2 se muestran los diagramas de exergia-entalpia de los ciclos termodindmicos Joule y
Rankine, estos diagramas se encuentran acoplados por la caldera de recuperacién de calor, donde, el calor
contenido en los gases de escape de la turbina de gas, se suministra al ciclo de vapor mediante la caldera de
recuperacion de calor. Como el flujo de calor se encuentra a una temperatura mucho mayor a la temperatura
ambiente, para desarrollar el perfil exergético de la caldera de recuperacion de calor se utiliza la Ec. 3.21.

En la Figura 3.4 se muestra este perfil exergético de la caldera de recuperacion de calor. En este diagrama
se muestra como ocurre la transferencia de exergia en cada proceso.

El drea achurada muestra el flujo de irreversibilidad que ocurre en cada equipo de la caldera de recupera-
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cién de calor debido a la transferencia de calor. Se observa que, los equipos que presentan un mayor y menor
flujo de irreversibilidades son el evaporador de alta presion y el sobrecalentador de baja presion, respectiva-
mente. El proceso del estado gig al gg hace referencia al calor rechazado al medio ambiente en los gases de

escape, éstos al no tener un propdsito productivo, son considerados como una irreversibilidad externa.

EYQ(-)

1} 10 20 30 40 50 60 70 8 90 100 110 120
% Calor

Figura 3.4: Perfil exergético de la caldera de recuperacion de calor






La economia es una ciencia social que estudia cémo las sociedades administran sus recursos para producir

y distribuir bienes y servicios entre varias personas (Manikiw, 2012). En las sociedades, los recursos se dis-
tribuyen mediante acciones, decisiones e interacciones conjuntas entre los miembros de la misma sociedad,

los hogares y las empresas. La economia se basa en 10 principios, que se agrupan en tres bloques:

= ;Como toman decisiones las personas?:
1. Las personas enfrentan disyuntivas. Las personas deber tomar una decisioén entre dos o mds
objetivos.
2. El costo de una cosa es aquello a lo que se renuncia para obtenerla. Se aborda el tema de lo que
se debe sacrificar con la finalidad de obtener algo.
3. Las personas racionales piensan en términos marginales. Las personas acttian con la finalidad de
realizar y lograr sus objetivos.
4. Las personas responden a los incentivos. Aborda cdmo las personas racionales responden a in-
centivos y coémo éstos afectan en la toma de sus decisiones.
= ;COmo interactiian las personas?:

5. El comercio puede mejorar el bienestar de todos. El comercio entre paises es bueno, porque esto
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les permite especializarse en algin producto en especifico; lo cual, conduce a tener una mayor
variedad de bienes y servicios.

6. Normalmente, los mercados son un buen mecanismo para organizar la actividad econémica. En
una economia de mercado, las decisiones se toman con las empresas y las familias. Las empresas
deciden a quién contratar y qué fabricar. Las familias eligen dénde trabajar y en qué utilizar su
ingreso.

7. Algunas veces, el gobierno puede mejorar los resultados del mercado. El gobierno funge el papel
de mediador para que los recursos se repartan de manera eficiente y equitativa.

= ;Como funciona la economia en su conjunto?:

8. El nivel de vida de un pais depende de la capacidad que éste tenga para producir bienes y ser-
vicios. Los ciudadanos de los paises con mayor ingreso, mayor cantidad y calidad de bienes y
servicios; asi como, una esperanza de vida mayor que los ciudadanos de los paises con un menor
ingreso.

9. Cuando el gobierno imprime demasiado dinero los precios aumentan. La cantidad de dinero au-
menta pero los bienes y servicios no, dando como resultado que el dinero pierda valor y aumenten
los precios.

10. La sociedad enfrenta a corto plazo, una disyuntiva entre inflacién y desempleo. Si se tiene mayor
cantidad de dinero, los gastos aumentan, aumentando la oferta y la demanda de bienes y servicios,

provocando una disminucién en el nimero de desempleo.

Por otra parte, la Termodindmica estudia a los procesos de transformacién de la energia. Mediante la
integracion de la primera ley de la termodindmica, la segunda ley de la termodindmica y el medio ambiente,
se puede cuantificar la cantidad de recursos naturales consumidos en un proceso determinado, en funcién de

su exergia y asi poder conocer cudnto cuesta un producto en términos de recursos consumidos.

La relacion entre la Termodindmica y la Economia, es la Termoeconomia, término propuesto por Evans
y Tribus en 1962. Esta nace como una nueva disciplina en el siglo pasado y busca sentar las bases tedricas
de una ciencia del ahorro de energia y desarrollar modelos matematicos, que consideren no disponer de una
cantidad ilimitada de recursos naturales, buscando criterios generales que permitan evaluar la eficiencia y el

costo de sus productos, en sistemas con un consumo intensivo de energia.
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