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Resumen

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

utilizan hidrocarburos como fuentes de energía. Estos hidrocarburos son utilizados en un proceso de combus-

tión, donde la energía química que contienen se transforma en energía térmica en una cámara de combustión,

que a su vez se transforma de la energía mecánica en una turbina y posteriormente a energía eléctrica en un

generador eléctrico. No toda la energía química contenida en los hidrocarburos es aprovechada, más 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 energía térmica residual es el uso de tecnologías 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 análisis termodinámico y el diagnóstico termoeconómico de la central de

ciclo combinado �Tula de Allende�, que se encuentra ubicada en el estado de Hidalgo, México. En el aná-

lisis termodinámico se evalúa el desempeño del ciclo combinado a diferentes condiciones de operación, se

identifican las irreversibilidades generadas en los componentes productivos y disipativos, además, se evalúa
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la eficiencia exergética de cada equipo. En el diagnóstico termoeconómico, 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 evalúan los costos exergéticos de cada

corriente del ciclo y se muestra como éstos están formados, se compara el desempeño del ciclo combinado

a condiciones de operación y condiciones de diseño, se evalúa el cambio en el recurso externo debido a la

modificación de un parámetro en el ciclo, se identifica la contribución 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 diagnóstico termo-

económico presentan el mismo comportamiento. Se realiza la disminución de la eficiencia isoentrópica del

compresor y los resultados muestran que ese equipo es el que presenta la malfunción y el equipo principal-

mente afectado por esa malfunción es la cámara de combustión. 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 exergía baja, existe poca

la variación en los resultados, por lo cual, ambas estructuras productivas son válidas para el desarrollo del

diagnóstico termoeconómico.
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Introducción

Existen distintos equipos y sistemas capaces de aprovechar la energía química de los combustibles, como

el sistema de turbina de gas simple (TGS). Este sistema está conformado por un compresor que aumenta

la presión, densidad y temperatura del aire, así como su exergía. El aire comprimido ingresa a la cámara

de combustión, donde se mezcla con un flujo de combustible y ocurre el proceso de combustión, liberando

la energía química, aumentando la temperatura y exergía de los gases de combustión. La etapa siguiente

del ciclo es la de expansión en la turbina, en este proceso, los gases de combustión se expanden generando

potencia mecánica que, posteriormente se convierte en potencia eléctrica en un generador electrico. Las TGS

alcanzan una eficiencia térmica que está 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

químicos1 (Pashchenko et al., 2022).

En las TGS los gases de escape son expulsados al medio ambiente, éstos aún se encuentran a una tempe-

ratura mucho mayor a la del medio ambiente y con un potencial energético alto. La energía contenida en los

gases de escape se denomina como energía residual y aún puede ser aprovechada mediante el acoplamiento

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

1El concepto principal de la recuperación termoquímica consiste en utilizar los gases de escape de la turbina de gas para llevar a
cabo una transformación termoquímica 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 recuperación de calor, logrando aumentar los potencia neta generada con el mismo

flujo de combustible, así como la eficiencia térmica total.

Diversas investigaciones se han desarrollado para aprovechar al máximo la energía y disminuir los costos

de operación y el impacto ambiental. En 2018 se realizó la recapitulación de la importancia de la exergía

en algunos sistemas de generación de potencia, entre ellos, a las plantas de ciclo combinado (Ibrahim et

al., 2018). En esta recapitulación se muestra cómo identifican a las irreversibilidades generadas en la planta

de ciclo combinado, mediante el análisis energético y exergético de los componentes del sistema, además,

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

Por otra parte, también se ha realizado el análisis exergético de la planta de ciclo combinado �Garri

2�ubicada en Sudán (Abuelnour et al., 2017). En éste se desarrolló el análisis de primera y segunda ley de la

termodinámica para evaluar la eficiencia exergética y la exergía 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; además, la cámara de combustión es el equipo que presenta la menor eficiencia exergética, comparado

con los demás equipos, siendo este mismo equipo, el que más contribuye en la formación de las irreversi-

bilidades del sistema, debido a la reacción química de la combustión y a la gran diferencia de temperaturas

entre los quemadores y el fluido de trabajo.

Continuando con los análisis exergoeconómicos, en Colombia se realizó un análisis exergoeconómico 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 cómo la humedad, el origen y la producción

de desechos afectan el desempeño exergoeconómico de la central de ciclo combinado. Sus resultados mos-

traron que el costo exergoeconómico de la electricidad varió de 11.7 a 15 ¢USD/kWh. Las plantas de manejo

de residuos con capacidades de procesamiento de 100 a 1000 toneladas al día 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 simulación dinámica 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 simulación, donde se incluye el comportamiento del aumento, la disminución y la oscilación
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de la carga en la turbina de gas. Se observó que el ciclo de vapor es el que presenta una mayor inercia

térmica en comparación con el ciclo de la turbina de gas, es decir, presenta cambios en su funcionamiento de

manera más lenta, debidos a la variación 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 análisis termoeconómico 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, además de evaluar sus costos exergéticos. Se evalúa

el desempeño termodinámico del ciclo combinado a diferentes condiciones de operación con la finalidad de

realizar el diagnóstico termoeconómico al mismo. En este diagnóstico 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 cúanto varían los resultados de ambas propuestas y elegir qué consideración es válida

para el desarrollo del diagnóstico; se evalúan los costos exergéticos de cada corriente del ciclo y se muestra

cómo éstos están formados. Se evalúa el cambio en el recurso externo debido a la modificación de un pará-

metro en el ciclo, se identifica la contribución de las irreversibilidades internas y externas a este cambio en

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





Antecedentes

Descripción del ciclo combinado

La demanda de energía a nivel mundial ha aumentado de manera exponencial y su oferta se ha visto

disminuida, ésto se debe principalmente al acelerado aumento de la población y el desarrollo de la economía.

Se han realizado estudios que muestran que, anualmente se tiene un aumento aproximado del 6% en la

demanda de la energía a nivel mundial. Debido a esto, se han estudiado distintos métodos de generación de

energía capaces de abastecer su creciente demanda.

Actualmente, la tecnología permite transformar la energía proveniente de algún recurso en energía mecá-

nica y posteriormente en energía eléctrica, como los motores de combustión interna, las turbinas de gas, los

motores Stirling, entre otros. Algunos recursos utilizados son la energía térmica proveniente de la combus-

tión de combustibles fósiles y biocombustibles, o energías como la solar, nuclear, eólica, geotérmica, entre

otras. Actualmente, la energía proveniente de los combustibles fósiles es la que contribuye en mayor parte

a la generación de energía a nivel mundial, siendo el carbón 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 energía química contenida en los com-

bustibles fósiles mediante procesos de combustión. 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 más comunes dentro de la industria

de generación de potencia. Estos equipos están compuestos principalmente por un compresor, una cámara de

combustión y una turbina. Las turbinas de gas son de los sistemas que mejor aprovechan la energía química

de los combustibles, no obstante, sólo aprovechan alrededor del 30% al 40% de ésta y la energía 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 energía desechada al medio ambiente es alto, se han

realizado distintos estudios en tecnología 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 recuperación

de calor, para generar vapor y utilizarlo en otro ciclo de generación de potencia, que es el ciclo Rankine. Un

ciclo combinado tiene numerosas ventajas en comparación de un ciclo simple de turbina de gas, como una

mayor eficiencia, menores emisiones al medio ambiente por kWh producido, menor costo de operación y

mantenimiento, entre otros, convirtiéndolos en sistemas competitivos de generación de potencia (Ahmadi et

al., 2020).

Durante los años 60 del siglo XX aparecen los primeros ciclos combinados que unían ambos ciclos termo-

dinámicos (ciclo Joule y ciclo Rankine) logrando generar más potencia con el mismo flujo de combustible.

Esta tecnología es capaz de aprovechar la energía térmica contenida en los gases de escape de la turbina de

gas, mediante una caldera de recuperación de calor, que transfiere esta energía a una corriente de agua, con la

finalidad de generar vapor que moverá los álabes de una turbina de vapor, generando potencia mecánica, que

después será transformada en energía eléctrica en un generador eléctrico, logrando así, aumentar la eficiencia

térmica hasta valores de 60%, reducir a más del 80% las emisiones de NOx, reducir el consumo de agua de

refrigeración en un 35% y aprovechar la energía de los combustibles entre el 55-58% (Garrido, 2007). Hoy

en día, la investigación 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 más

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 años ochenta y los

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

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

ambos sistemas se encuentran acoplados mediante la caldera de recuperación de calor y en conjunto pueden
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tener uno o más generadores eléctricos. Los dos arreglos más comunes de ciclo combinado son cuando la

turbina de gas y de vapor alimentan el generador de manera simultánea (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 más común 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).

(a) Monoeje

(b) Multieje

Figura 1: Diagramas esquemáticos de arreglos de ciclos combinados
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Análisis termodinámico

La evaluación del desempeño de los ciclos combinados se realizan mediante análisis energéticos y exergé-

ticos; no obstante, este mismo análisis se puede extender y complicar dependiendo de su profundidad, como

los análisis termoeconómicos, los 4E (Energy, Exergy, Economic and Environmental), entre otros. Los aná-

lisis energéticos parten de la Primera y de la Segunda Ley de la Termodinámica, mientras que, los análisis

exergéticos surgen de la combinación de ambas leyes y del medio ambiente (Kotas, 2012). Uno de los prin-

cipales aspectos a evaluar en un análisis energético es la eficiencia energética, ésta representa qué porcentaje

de un recurso energético se aprovecha en función de su producto; por otro lado, un análisis exergético evalúa

las irreversibilidades generadas en un sistema y los subsistemas que lo conforman, así como su eficiencia

exergética.

Los ciclos combinados se componen por dos ciclos termodinámicos: el ciclo Joule-Brayton y el ciclo

Rankine. El ciclo Joule-Brayton es el ciclo termodinámico con el que opera la turbina de gas, en este ciclo,

el aire es aspirado por un compresor, donde aumenta su presión y su temperatura, para después, junto con un

flujo de combustible, pasar por un proceso de combustión y aumentar su temperatura, posteriormente, esta

mezcla de aire y combustible o gases de combustión, pasa por un proceso de expansión donde se aprovecha

su energía para mover los álabes de una turbina, estos álabes se encuentran acoplados a un eje que transfiere

la energía mecánica a un compresor y un generador eléctrico. Una vez realizado el proceso de expansión, los

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

Los gases de combustión desechados en el ciclo Joule-Brayton aún se encuentran a una temperatura supe-

rior a la ambiente, teniendo aún energía aprovechable. El equipo que aprovecha la energía de estos gases es

la caldera de recuperación 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 recuperación de calor, donde el agua,

que se encuentra en estado de líquido comprimido, aumenta su temperatura a presión 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 expansión en la turbina de

vapor, donde al igual que la turbina de gas, se mueven los álabes de la turbina y se transfiere la energía a
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un eje que se encuentra acoplado a un generador eléctrico. El proceso siguiente es el de condensación, el

vapor húmedo cambia de fase a presión constante hasta convertirse en líquido saturado, para finalmente ser

bombeado hacia el generador de vapor y reinicia nuevamente el ciclo.

En la Figura 2 se muestran los procesos termodinámicos de ambos ciclos en un diagrama temperatura

contra entropía y la forma en cómo se relacionan mediante la caldera de recuperación de calor. Se puede

observar que, el único recurso del ciclo combinado se suministra a la cámara de combustión de la turbina

de gas (de g2 a g3). Parte de la energía de los gases de combustión provenientes de la turbina de gas es

aprovechada en la caldera de recuperación de calor (de g4 a g5) y otra parte es enviada al medio ambiente (de

g5 a g1). El calor suministrado a la caldera de recuperación de calor sirve como recurso al ciclo de turbina de

vapor (de v4 a v1); mientras que, el proceso de desecho de calor de este ciclo, ocurre en el condensador (de

v2 a v3). En la misma figura se muestra, en el área ashurada, cómo parte del calor desechado en el proceso

de turbina de gas sirve como recurso para el ciclo de turbina de vapor, es decir, Q̇rech,T G = Q̇sum,TV .

g1

g2

g3

g4

g5

v1

v2v3

v4

Temperatura

Entropía

Ciclo de turbina de vapor

Ciclo de turbina de gas

Qcond

Qsum

QGE

.

.
.

Qrech,TG
.

Qsum,TV
.

Figura 2: Diagrama Temperatura contra entropía del ciclo combinado

Con base en los ciclos termodinámicos, se han realizado análisis energéticos y exergéticos de los ciclos

combinados. En 2017 se desarrolló el análisis exergético a la planta de ciclo combinado "Garri 2", donde

se evaluó la eficiencia exergética y el flujo de irreversibilidades de cada componente del sistema mediante

balances de exergía y análisis de generación de entropía (Abuelnour et al., 2017). En este análisis se muestra

que, en el ciclo combinado, la cámara de combustión presenta el 63% de las irreversibilidades generadas en
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el; la turbina de gas, la turbina de vapor, la caldera de recuperación 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 formación de irreversibilidades totales del sistema. Además, bajo las condiciones estudiadas,

se obtuvieron valores de la eficiencia energética y exergética del 38% y 49%, respectivamente.

En el año 2020 en el distrito de Kashmore, Pakistán, se realizó el análisis energético y exergético de la

planta de ciclo combinado "Guddu", la cual cuenta con una caldera de recuperación de calor de tres niveles

de presión (Ali et al., 2020). Se analizaron las pérdidas de energía y las irreversibilidades de cada equipo del

ciclo combinado. Los resultados coinciden con otros artículos reportados. El equipo que presenta la mayor

cantidad de irreversibilidades es la cámara de combustión (70%), siendo éste el equipo con menor eficiencia

exergética; por otro lado, los equipos con mayor y menor perdida de energía 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.

Análisis termoeconómico

La vinculación entre la Física y la Economía se denomina Termoeconomía. Citando a Valero, este término

fue propuesto por Evans y Tribus en 1962 y tiene como objetivo estudiar la conexión entre Termodinámica

y Economía, busca sentar las bases teóricas de una ciencia del ahorro de energía, 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 evaluación termoeconómica se basa en los análisis exergéticos. Existen diagramas conocidos como

estructuras productivas, que representan las corrientes exergéticas en función de los flujos de exergía de los

recursos y los productos de cada subsistema. En la Figura 3a se muestra el diagrama esquemático de la

turbina de gas con caldera de recuperación de calor, en esta figura se puede ver que, el recurso de todo el

sistema es el combustible que es inyectado en la cámara de combustión; los productos son la potencia neta

generada y el flujo de vapor de la caldera de recuperación de calor y el residuo son los gases de escape que

salen de ésta.

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

estructura productiva, mostrada en la Figura 3b. La interacción entre los flujos de exergía es una corriente
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exergética. El recurso, el producto y el residuo, son corrientes exergéticas, porque algunas de ellas son la

interacción de dos o más flujos de exergía. Por ejemplo, el recurso del compresor el flujo de exergía asociado

a la potencia suministrada al compresor, y su producto es la diferencia de los flujos de exergía de los estados

g2 y g3. 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, así 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.

(a) Diagrama esquemático
amb

CC
Ecomb Eg3-Eg2

TG
Eg3-Eg4 WTG

C
WCEg2-Eg1

WM

Ev1-Ev4

Eg1

CRC
Eg4-Eg5

.

.

. .
. .

. .

. .

.

.
.

Eg5
.

. .

Egc
.

EW
.

(b) Estructura productiva

Figura 3: Diagramas de la turbina de gas simple con caldera de recuperación 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 asignación de costos, se determina el costo exergético de cada corriente

del sistema, así como el costo exergético unitario, el consumo exergético y las eficiencias exergéticas de cada

equipo. Estos resultados son importantes para la toma de decisiones económicas en el sistema. En 2018, se

realizó un análisis termoeconómico a un ciclo combinado de tres niveles de presión, en este ciclo se integró

un sistema de colectores solares entre el economizador de baja presión y una cámara mezcladora, ubicada

antes de la turbina de baja presión, con la finalidad de aumentar el flujo de vapor que es inyectado a esta

misma turbina (Calise et al., 2018). Se realizó la comparación de un ciclo combinado convencional y la

propuesta de ciclo híbrido. En sus resultados muestran como caso de estudio una planta de ciclo combinado

de 100 MW ubicada en Almería, España, donde se integra una plata solar de colectores solares cilíndrico-

parabólicos de 80,000 m2. Sus resultados muestran que el ciclo híbrido aumenta 1% la eficiencia térmica del

ciclo combinado. En el análisis termoeconómico se tiene que, el tiempo de retorno de la inversión del ciclo

combinado es de 15 años para el campo solar propuesto.

También se realizó el análisis termoeconómico comparativo y la optimización de dos ciclos combinados

diferentes utilizando la fuente de calor residual de una planta de energía a partir de residuos sólidos muni-

cipales en 2020 (Ozahi et al., 2020). En ambos ciclos utilizaron el calor residual de una planta de residuos

sólidos ubicada en Gaziantep, Turquía. Para ambos casos, el calor residual de esta planta sirve como recurso

para un ciclo de turbina de gas cerrada con CO2 supercrítico, en el primer caso, el calor residual es suminis-

trado a un ciclo Rankine Orgánico, y en el segundo, a un ciclo Kalina. Sus resultados muestran que, el ciclo

Kalina presenta una generación de potencia superior en comparación del ciclo Orgánico, 1,594 kW contra

1,508 kW. Además, la eficiencia energética y exergética del ciclo Kalina son de 19.71% y 40.53%, respec-

tivamente; para el ciclo Rankine Orgánico, estas mismas eficiencias son de 18.76% y 38.43%. Finalmente,

en el análisis termoeconómico se muestra que el ciclo Kalina presenta un mejor desempeño, donde el costo

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

Los análisis termoeconómicos también se han realizado a sistemas como centrales nucleares. En 2024,

se realizó este análisis a la planta de energía nuclear de Akkuyu, Turquía (Saylan et al., 2024). El objetivo

del análisis fue reducir el costo de producción de energía y, minimizar la contaminación térmica generada

por el calor desechado al medio ambiente, convirtiéndolo en calor útil. Considerando que el calor rechazado

de la planta es utilizado para calefacción distrital, calefacción de invernaderos, secado agrícola, entre otras,
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su eficiencia térmica puede alcanzar valores desde 35% hasta el 68% con un período de recuperación de

inversión de 7 a 8 años 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 contaminación térmica y las emisiones de gases

de efecto invernadero.

Diagnóstico temoeconómico

El diagnóstico termoeconómico es una metodología basada en el método exergético, tiene como objetivo

descubrir las anomalías que provocan una degradación en el comportamiento de los equipos de un sistema.

Es necesario conocer y prevenir estas anomalías, antes de que se conviertan en una falla. El diagnóstico

termoeconómico, se enfoca en la detección, la cuantificación y la localización de las anomalías. El detectarlas

es importante, porque que éstas causan la disminución de la eficiencia y aumentan el consumo de recursos

necesarios para mantener un producto constante (Verda et al., 2003).

Relacionado al diagnóstico termoeconómico, en 2019 se realizó el diagnóstico termoeconómico a un ciclo

de turbina de gas de doble etapa combinada con una planta solar (Babaelahi et al., 2019). En este estudio

se desarrolló el diagnóstico del sistema con una modificación en la relación de presiones del compresor

del ciclo superior. Con esta modificación propuesta, la eficiencia térmica mejora del 38.30% al 38.58%, el

consumo de recursos disminuyó. Los resultados mostraron que el intercambiador de calor del ciclo inferior

tiene el mayor costo exergético, aunque es el que menos contribuye en la formación de las irreversibilidades

de los demás equipos. La turbina de gas del ciclo superior es el equipo que presenta el valor más 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 desempeño del

sistema y reducir su irreversibilidad total, recomiendan modernizar o rediseñar el intercambiador de calor.

Otro estudio relacionado con los diagnósticos termoeconómicos fue desarrollado en 2019 (Mendes et al.,

2019). En este estudio realizaron el diagnóstico termoeconómico a un sistema de refrigeración por compre-

sión de vapor, donde propusieron dos métodos para realizar el diagnóstico, el método de descomposición

física y mecánica de la exergía y el método UFS (energía interna, trabajo de flujo y entropía) y compararon

los resultados de ambas propuestas. En el diagnóstico propusieron una modificación el la operación de cada

equipo y obtuvieron que la reducción de la eficiencia isoentrópica del compresor generó un impacto más alto
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en el consumo del recurso, en comparación de las otras tres modificaciones. A pesar de que ambos métodos

utilizados fueron válidos para el diagnóstico; el método de descomposición de la exergía mostraba equipos

con eficiencias exergéticas superiores al 100%, lo cual no es físicamente 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 más adecuado para el diagnóstico termoeconómico en sistemas de

refrigeración es el método UFS.

Revisión de trabajos anteriores

Finalmente, en este trabajo se realiza el diagnóstico termoeconómico al ciclo combinado �Tula de Allen-

de�ubicado en el municipio de Tula de Allende, Hidalgo, México. En 2016, se realizó el análisis energético

al ciclo combinado �Norte III�, donde se determinó parámetros como la potencia, eficiencia térmica, consu-

mo térmico unitario y flujos de vapor, aire y combustible en el sistema (González, 2016). Más tarde, Lugo

y colaboradores determinaron el costo de formación de residuos en un ciclo combinado de dos niveles de

presión, 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 recuperación de calor

(Lugo et al., 2020).

En 2023 se realizó la comparación de dos turbinas de gas aeroderivadas, una de 1980 (Taurus 60) y una del

2000 (PTG25+G4), desde un enfoque exergoeconómico (García et al., 2023). Se desarrolló la teoría del costo

exergético y se identificó que el costo exergético del recurso, del producto y del residuo de la PTG25+G4

son mayores en comparación de la Taurus 60. Los costos exergoeconómicos 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 diagnóstico, en 2022, se realizó el diagnóstico termoeconómico 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 análisis

termoeconómico, 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 físicos y 2.84%

de residuos químicos. El costo exergoeconómico 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 operación. Finalmente, el diagnóstico
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termoeconómico, con una reducción del 1% en la eficiencia isoentrópica del compresor provocó un aumento

en el consumo de recursos de 4.05 MW. El mismo compresor resultó ser el componente con mayor impacto

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





1. Pregunta de investigación y objetivos

1.1 Pregunta de investigación

¿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 cómo afecta al diagnóstico termoeconómico?

1.2 Objetivos

1.2.1 Objetivo general

Realizar el diagnóstico termoeconómico 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 análisis termodinámico al ciclo combinado.

2. Aplicar la metodología de costos exergéticos al ciclo combinado.

3. Realizar un diagnóstico termoeconómico al ciclo combinado.

4. Comparar los resultados del diagnóstico de ambas estructuras productivas propuestas del ciclo combinado.
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2. Análisis energético

El diagrama esquemático del ciclo combinado �Tula de Allende�se muestra en la Figura 2.1, donde cada

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

Turbina de gas:

• Compresor (C)

• Cámara de combustión (CC)

• Turbina (T)

Caldera de recuperación de calor:

• Economizador de baja presión (ECBP)

• Evaporador de baja presión (EVBP)

• Sobrecalentador de baja presión (SCBP)

• Domo de baja presión (DBP)

• Economizador de alta presión (ECAP)

• Evaporador de alta presión (EVAP)

• Sobrecalentador de alta presión (SCAP)

• Domo de alta presión (DAP)
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C
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T

TAP TBP

COND

TE

CHIM

Figura 2.1: Diagrama esquemático del ciclo combinado �Tula de Allende�

Turbina de vapor

• Turbina de alta presión (TAP)

• Turbina de baja presión (TBP)

• Cámara de mezclado (CM)

• Condensador (COND)

• Bombas hidráulicas (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 está compuesta por un compresor de flujo axial de 16 etapas, una

cámara de combustión 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 relación de presiones de 19.5 y la temperatura

de los gases de escape es de 592°C. El diagrama físico de la planta se muestra en la Figura A.2, donde se

presentan los parámetros de operación de la misma.

2.1 Tubina de gas

El ciclo termodinámico con el que operan las turbinas de gas es el ciclo Joule-Brayton. Este ciclo está

compuesto por los siguientes procesos:

1-2 Compresión politrópica.

2-3 Suministro de calor.

3-4 Expansión politrópica.

4-1 Rechazo de calor.

En la Figura 2.2 se muestran los procesos termodinámicos del ciclo Joule-Brayton en un diagrama tem-

peratura contra entropía. De manera ideal, tanto el suministro de calor como el rechazo de calor se llevan

a cabo a presión constante, no obstante, de manera real, el suministro de calor en la cámara de combustión

es de los procesos que presentan más irreversibilidades en la turbina de gas, éstas se pueden presentar por

vórtices generados en la cámara de combustión, por la diferencia de temperaturas a lo largo de la misma, o

como pérdidas de presión, es por eso que Pg2 > Pg3.

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

Pg1 = Pamb

Tg1 = Tamb

La presión del estado g2 se determina con el producto de la relación de presiones del compresor y la
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Figura 2.2: Diagrama Temperatura - Entropía de una turbina de gas simple

presión en el estado g1:

Pg2 = πCPg1

Para determinar las propiedades del aire a la salida del compresor, se considera una compresión isoentrópi-

ca. El modelo matemático para la compresión isoentrópica es la relación de presiones del compresor elevada

a
γa −1

γa
, donde πC es la relación entre la presión de descarga y admisión del compresor y γa es el cociente

de la constante particular del aire y su calor específico a presión constante:

Tg2s

Tg1
= (πC)

γa−1
γa (2.1)

Realizando un balance de masa y energía al compresor, donde se desprecian la energía cinética y potencial,

el trabajo es igual a la diferencia de entalpías a la salida y entrada del mismo. Considerando que, el compresor

opera con un gas perfecto, la entalpía es igual al producto del calor específico a presión constante y la

diferencia de temperaturas a la salida y entrada del compresor:

wC = hg2 −hg1 = cP,a(Tg2 −Tg1) (2.2)

A partir de la eficiencia isoentrópica del compresor, que es la relación entre el trabajo isoentrópico y el

trabajo real, se obtiene la relación de temperaturas a la entrada y salida del compresor:
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Tg2

Tg1
= 1+

1
ηSIC

(
π

xa
C −1

)
(2.3)

Sustituyendo la Ec. 2.3 en la Ec. 2.2, se obtiene la ecuación del trabajo del compresor en función de calor

específico del aire, la eficiencia isoentrópica del compresor y la relación de presiones del mismo:

wC =
cp,aTg1

ηSIC

(
π

xa
C −1

)
(2.4)

Una parte de la contribución al incremento de entropía 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 mecánica, debida al logaritmo

de la relación de presiones:

sg2 − sg1 = cP,aLn
(

Tg2

T1

)
−RaLn(πC) (2.5)

En la turbina de gas, el proceso de suministro de calor se lleva a cabo mediante la combustión. Las caídas

de presión en el suministro de calor que rondan entre el 4% y 6% (Dziubak et al., 2022)(Canière et al.,

2006). La presión a la salida de la cámara de combustión se determina con la siguiente expresión:

Pg3 = Pg2(1−∆PCC) (2.6)

2.1.1 Combustión

La combustión es una reacción química que ocurre entre un combustible, un comburente y una energía

de activación. Esta reacción, al ser exotérmica, libera calor que es aprovechado por algunos ciclos como

las turbinas de gas. La composición del aire utilizado en el proceso de combustión cambia dependiendo de

las condiciones ambientales, como la presión, temperatura y humedad relativa. El aire atmosférico, o aire

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

ma = mas +mv (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 (Pas) y del vapor de agua (Pv) es igual a la presión total del aire atmosférico:

Pa = Pas +Pv (2.8)

La fracción 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 ecuación del gas ideal:

xv =
nv

na
=

Pv

Pa
(2.9)

Por otro lado, la humedad relativa es la relación entre la presión parcial del vapor y la presión de saturación

del vapor a la temperatura de bulbo seco

φ =
Pv

Psat@T bs
(2.10)

sustituyendo la Ec. 2.10 en 2.9:

xv =
φPsat@T bs

Pa
(2.11)

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

fracción molar del aire seco es:

xas = 1− φPsat@T bs

Pa
(2.12)

En la Figura 2.3 se presenta el diagrama de fracción de aire seco y fracción de vapor en función de

la humedad relativa a diferentes temperaturas ambiente. En este diagrama se ilustra que, a medida que la

humedad relativa del aire aumenta, la fracción de aire seco disminuye, mientras que la fracción de vapor

aumenta. Es importante resaltar que la composición química del aire seco no cambia, lo que se ve modificado

es la cantidad de vapor contenido en el aire húmedo. A una humedad relativa de 0, la fracción 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 fracción de aire seco y fracción de vapor de 0.981 y 0.018, respectivamente.

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

El aire seco tiene una composición molar de aproximadamente 79% nitrógeno y 21% oxígeno, es decir,

un mol de aire seco tiene 0.79 mol de nitrógeno y 0.21 mol de oxígeno

4.76 molas = 3.76 molN2 +1 molO2 (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 mola = xas(0.79 molN2 +0.21 molO2)+ xv( molH2O) (2.14)

La combustión estequiométrica es cuando todo el combustible reacciona con el aire y unicamente se tienen

como productos de combustión al N2, CO2 y H2O, es decir, se presenta una combustión completa. Por otro

lado, cuando se necesita controlar la temperatura de los gases de combustión en una cámara de combustión,

es necesario suministrar un exceso de aire, λ , que disminuye la temperatura de los gases de combustión y

modifica los productos de combustión, dejando O2 en los gases.
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Desarrollando la combustión estequiométrica con la composición del aire de la Ec. 2.14 y un hidrocarburo

CnHm:

CnHm +αest [xas(0.21molO2 +0.79molN2)+ xv(molH2O)] = α1CO2 +α2H2O+α3N2 (2.15)

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

C : n = α1

H : m+2xvαest = 2α2

O : αest [2(0.21xas)+ xv] = 2α1 +α2

N : αest [2(0.79xas)] = 2α3

Despejando las incógnitas αest y α1...3, se obtienen los moles de aire requeridos para reaccionar com-

pletamente con un mol de combustible; además de, los moles de CO2, de H2O y de N2 relacionados a los

productos de la combustión estequiométrica:

αest =
4.76

(
n+

m
4

)
1− φPsat@T bs

Pa

α1 = n

α2 =
m
2
+

 4.76
(

n+
m
4

)
Pa −φPsat@T bs

(φPsat@T bs)

α3 = 3.76
(

n+
m
4

)
El resultado de las incógnitas corresponden a una combustión con aire húmedo, sí se opera con una hume-

dad relativa de cero, la combustión se llevaría a cabo con aire seco.

Las fracciones molares de los componentes de los productos de la combustión se representan como los

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

xest,CO2 =
α1

α1 +α2 +α3
(2.16)

xest,H2O =
α2

α1 +α2 +α3
(2.17)
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xest,N2 =
α3

α1 +α2 +α3
(2.18)

La suma de las fracciones molares es la unidad

xest,CO2 + xest,H2O + xest,N2 = 1 (2.19)

La combustión con exceso de aire se lleva a cabo con los mismos reactivos de la combustión estequio-

métrica, considerando el término del exceso de aire y al oxígeno diatómico como parte de sus productos,

adicional a los productos de la combustión estequiométrica:

CnHm +αest(1+λ )[xas(0.21molO2 +0.79molN2)+ xv(molH2O)] =α4CO2 +α5H2O

+α6N2 +α7O2

(2.20)

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

C: n = α4

H: m+2xvαest(1+λ ) = 2α5

O: αest(1+λ ) [2(0.21xas)+ xv] = 2α4 +α5 +2α7

N: αest(1+λ ) [2(0.79xas)] = 2α6

Despejando las incógnitas α4...7, se obtienen los moles de CO2, de H2O, de N2 y de O2 relacionados a los

productos de la combustión con exceso de aire:

α4 = n

α5 =
m
2
+

4.76(1+λ )
(

n+
m
4

)
Pa −φPsat@T bs

(φPsat@T bs)

α6 = 3.76(1+λ )
(

n+
m
4

)
α7 = (λ )

(
n+

m
4

)
Las fracciones molares para una combustión con exceso de aire son:

xCO2 =
α4

α4 +α5 +α6 +α7
(2.21)

xH2O =
α5

α4 +α5 +α6 +α7
(2.22)
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xN2 =
α6

α4 +α5 +α6 +α7
(2.23)

xO2 =
α7

α4 +α5 +α6 +α7
(2.24)

Al igual que en la combustión estequiométrica, la suma de las fracciones molares es igual a uno:

xCO2 + xH2O + xN2 + xO2 = 1 (2.25)

Para las condiciones de operación 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 composición química del combustible de la

Tabla A.6, las variaciones en la humedad relativa afectan la composición de los gases de combustión. Ésto se

presenta en la Figura 2.4, donde se muestra que, a medida que la humedad relativa aumenta, las fracciones

molares de nitrógeno y oxígeno disminuyen, y las fracciones de dióxido de carbono y agua aumentan. El

incremento de la humedad relativa de 0.2 a 0.8 se traduce en una disminución de la fracción molar del

nitrógeno y del oxígeno del 1.92% y 3.67%, respectivamente; además de un aumento en la fracción molar del

dióxido 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 fracción de vapor de los productos de combustión. La composición

del aire seco únicamente considera al nitrógeno y oxígeno, el disminuir la fracción molar del aire seco en los

reactivos de la combustión también representa la disminución de la fracción molar del nitrógeno y oxígeno

de los productos de combustión.

De acuerdo con la ley de presiones parciales de Dalton, la presión total es igual a la suma de las presiones

parciales. En el caso de los productos de combustión, la presión total es igual a la suma de la presión parcial

del dióxido de carbono, vapor de agua, nitrógeno y oxígeno:

PTot = PCO2 +PH2O +PN2 +PO2 (2.26)

Dividiendo la Ec. 2.26 por la presión total:

1 =
PCO2 +PH2O +PN2 +PO2

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

De acuerdo a la Ec. 2.9, la relación entre la presión parcial de un componente y la presión total es la

fracción molar; entonces, la presión parcial de un componente es igual al producto de su fracción molar y la

presión total. La presión parcial del agua como producto de combustión se define como:

PH2O = xH2O (Pa) (2.28)

La presión parcial del vapor de agua es un valor importante, porque ésta indica cúal es la temperatura de

condensación del agua a la salida de un proceso de combustión, o bien, su temperatura de punto de rocío.

Si la temperatura de los gases de escape es menor que la temperatura del punto de rocío a la presión parcial

del agua, se presentarán condensados que pueden causar daños en la turbina como corrosión, por eso, es

recomendable que la temperatura de los gases de combustión sea mayor que esta temperatura del punto de

rocío. La temperatura del punto de rocío se obtiene de tablas de vapor saturado a la presión parcial del agua,

es decir:

Tpr,H2O = Tsat,H2O (PH2O) (2.29)



30

En la Figura 2.5 se muestra la variacion de la temperatura de saturación del agua a diferentes humedades

relativas, considerando la composicion molar de los productos de combustión de la Figura 2.4 y que los gases

de escape de la turbina de gas salen a una atmósfera. Para un aumento en la humedad relativa de 0.2 a 0.8, se

Figura 2.5: Temperaturas de saturacion a diferentes humedades relativas

tiene un aumento en la temperatura de saturación del 10.55%, concluyendo que, a medida que la humedad

relativa aumenta, la fracción de vapor y la temperatura de saturación del agua también lo hacen, es decir,

mientras más 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 combustión, existe la relación aire-combustible, ésta es el cociente del flujo másico de aire y

el flujo másico de combustible:

rac =
ṁa

ṁcomb
(2.30)

Otra forma de conocer la relación aire-combustible es mediante un balance de masa y energía en la cámara

de combustión, quedando la siguiente expresión:

rac =
hg3 −hg2

PCI −hg3
(2.31)

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

rca =
ṁcomb

ṁa
=

1
rac

(2.32)

Para conocer el exceso de aire, se realiza un balance de energía en la cámara de combustión, considerando

que el equipo sea adiabático, no se genera ni suministra ningún trabajo y despreciando a la energía cinética

y la energía potencial, queda únicamente en términos de la entalpía de los productos y de los reactivos:

∆H = Hproductos −Hreactivos = HP −HR = 0 (2.33)

Como la entalpía es el producto del número de moles y la suma de la entalpía de formación, la entalpía de

un estado en específico y la entalpía del estado de referencia, la Ec. 2.33 queda como:

∑NP

(
h̃o

f + h̃− h̃o
)

P
= ∑NR

(
h̃o

f + h̃− h̃o
)

R
(2.34)

Para una combustión con exceso de aire, el balance de entalpías en la cámara de combustión queda de la

siguiente manera:

[
h̃o

f + h̃T comb − h̃o
re f

]
CnHm

+
[(

n+
m
4

)
(1+λ )

][
h̃o

f + h̃T g2 − h̃o
re f

]
O2

+
[
(3.76)

(
n+

m
4

)
(1+λ )

]
[
h̃o

f + h̃T g2 − h̃o
re f

]
N2

+

4.76(1+λ )
(

n+
m
4

)
(xv)

(xas)

[
h̃o

f + h̃T g2 − h̃o
re f

]
H2O

= (n)
[
h̃o

f + h̃T g3 − h̃o
re f

]
CO2

+

m
2
+

4.76(1+λ )
(

n+
m
4

)
(xv)

(xas)

[
h̃o

f + h̃T g3 − h̃o
re f

]
H2O

+
[(

n+
m
4

)
λ

][
h̃o

f + h̃T g3 − h̃o
re f

]
O2

+
[
(3.76)

(
n+

m
4

)
(1+λ )

][
h̃o

f + h̃T g3 − h̃o
re f

]
N2

(2.35)

Definiendo β como las entalpías de los reactivos y productos de la combustión:
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β1 = (n)
[
h̃o

f + h̃T g3 − h̃o
re f

]
CO2

β2 =
(m

2

)[
h̃o

f + h̃T g3 − h̃o
re f

]
H2O

β3 =

4.76
(

n+
m
4

)
(xas)

(xv)

[
h̃T g3 − h̃T g2

]
H2O

β4 =
[
3.76

(
n+

m
4

)][
h̃T g3 − h̃T g2

]
N2

β5 =−
(

n+
m
4

)[
h̃T g2 − h̃o

re f

]
O2

β6 =−
[
h̃o

f + h̃T comb − h̃o
re f

]
CnHm

β7 =
(

n+
m
4

)[
h̃T g2 − h̃T g3

]
O2

β8 =
[
3.76

(
n+

m
4

)][
h̃T g2 − h̃T g3

]
N2

β9 =

4.76
(

n+
m
4

)
(xas)

(xv)

[
h̃T g2 − h̃T g3

]
H2O

Despejando el exceso de aire, λ , de la Ec. 2.35, se obtiene la siguiente expresión:

λ =
β1 +β2 +β3 +β4 +β5 +β6

β7 +β8 +β9
(2.36)

Para un hidrocarburo CnHm, cuya composición química es la mezcla de diferentes hidrocarburos, compues-

tos principalmente por carbono e hidrógeno, es necesario determinar la fórmula reducida de esta mezcla. Los

coeficientes n y m de la forma reducida de la mezcla, se determinan en función de su fracción volumétrica,

yi, y la cantidad de carbono e hidrógeno de cada componente, es decir:

n =
n

∑
i=1

yiCi (2.37)

m =
n

∑
i=1

yiHi (2.38)

Finalmente, para la cámara de combustión, el calor suministrado se determina en función de la temperatura

a la entrada del compresor y de la turbina, es decir, Tg1 y Tg3, así como del calor específico a presión constante

del aire y de los gases de combustión, de la relación combustible-aire, la relación de presiones del compresor

y la eficiencia isoentrópica del compresor, quedando la siguiente expresión:

qsum,T G = Tg1cP,a

[
(1+ rca)

(
cP,gc

cP,a

)(
Tg3

Tg1

)
−1−

π
xa
C −1
ηSIC

]

definiendo la relación entre la temperatura de los gases de combustión a la entrada de la turbina (Tg3) y la
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temperatura del aire a la entrada del compresor (Tg1) como yT G:

qsum,T G = Tg1cP,a

[
(1+ rca)

(
cP,gc

cP,a

)
yT G −1−

π
xa
C −1
ηSIC

]
(2.39)

En el proceso de expansión de la turbina de gas, la relación de presiones en la turbina es menor que la del

compresor, πT < πC, esto se debe a las perdidas de presión que ocurren dentro de la cámara de combustión.

La relación de presiones de la turbina es la relación entre la presión a la entrada y salida de la turbina:

πT =
Pg3

Pg4
(2.40)

El modelo matemático de una expansión isoentrópica es:

Tg4,s

Tg3
=

(
Pg4

Pg3

) γgc

γgc −1 =

(
1

πT

)xgc

(2.41)

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

a la diferencia de entalpías a la salida y entrada del mismo. Considerando que la turbina opera con un

gas perfecto, la entalpía es igual al producto del calor específico a presión constante y la diferencia de

temperaturas a la entrada y salida de ésta:

wT = hg3 −hg4 = cP,gc(Tg3 −Tg4) (2.42)

A partir de la eficiencia isoentrópica de la turbina, que es la relación entre el trabajo real y el trabajo

isoentrópico, se obtiene la relación de temperaturas a la entrada y salida de la turbina:

Tg4

Tg3
= 1−ηSIT

(
1−

Tg4,s

Tg3

)
= 1−ηSIT

(
1− 1

π
xgc
T

)
(2.43)

Sustituyendo la Ec. 2.43 en la ecuación 2.42, se obtiene la ecuación del trabajo de la turbina en función del

calor específico a presión constante de los gases de combustión, la relación combustible-aire, la eficiencia
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isoentrópica de la turbina y la relación de presiones de la misma:

wT = (1+ rca)cP,gcTg3ηSIT

[
1−

(
1

π
xgc
T

)]
(2.44)

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

a la parte mecánica, debida al cambio de presión:

sg4 − sg3 = cP,gcLn
(

Tg4

Tg3

)
−RgcLn

(
1

πT

)
(2.45)

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 función del calor específico a presión constante

del aire y de los gases de combustión, la relación de temperaturas a la entrada del compresor y de la turbina

(yT G), la relación aire-combustible, la relación de presiones del compresor y de la turbina, así como de las

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

wm,T G = wT −wC

= Tg1cP,a

{
(1+ rca)

cP,gc

cP,a
yT GηSIT

[
1−

(
1

π
xgc
T

)]
− 1

ηSIC

(
π

xa
C −1

)} (2.46)

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

calor suministrado:

ηT H,T G =
wm,T G

qsum,T G

=

(1+ rca)
cP,gc

cP,a
yT GηSIT

[
1−

(
1

π
xgc
T

)]
− 1

ηSIC

(
π

xa
C −1

)
(1+ rca)

cP,gc

cP,a
yT G −1−

(
π

xa
C −1
ηSIC

) (2.47)

El flujo másico del aire se determina en función de la potencia generada en la turbina de gas y del trabajo

motor:

ṁa =
Ẇm,T G

wm,T G
=

Ẇm,T G

Tg1cP,a

{
(1+ rca)

cP,gc

cP,a
yT GηSIT

[
1−

(
1

π
xgc
T

)]
− 1

ηSIC

(
π

xa
C −1

)} (2.48)
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El flujo másico de combustible es el cociente del calor suministrado y el poder calorífico inferior del

combustible utilizado, por el flujo másico de aire:

ṁcomb = ṁa

(qsum

PCI

)
(2.49)

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

HR = 3600
(

Q̇sum

Ẇm

)
=

3600
ηT H

(2.50)

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

producir un kWh:

CEC = 3600
(

ṁcomb

Ẇm,T G

)
(2.51)

2.2 Caldera de recuperación de calor

La caldera de recuperación de calor es el equipo donde se aprovecha la energía contenida en los gases de

escape de la turbina de gas para la generación de vapor, que se utiliza en la turbina de vapor. Los equipos que

componen la caldera de recuperación de calor son: el sobrecalentador de alta y baja presión, el evaporador

de alta y baja presión y el economizador de alta y baja presión.

En la Figura 2.6 se muestran los flujos másicos de los equipos del ciclo combinado �Tula de Allende�; en

esta figura se puede observar que: ṁv1 = ṁv2 = ṁv12 = ṁv13 = ṁv14 = ṁv15 = ṁv16 = ṁv17 = ṁAP; ṁv8 =

ṁv9 = ṁv10 = ṁv11 = ṁBP; y ṁv3 = ṁv4 = ṁv5 = ṁv6 = ṁv7 = ṁAP + ṁBP = ṁT .

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 recuperación de calor completa, es necesario realizar balances de masa y energía en

este mismo equipo.

2.2.1 Balances en la zona de alta presión

Comenzando en la zona de alta presión de la caldera, se obtienen las siguientes expresiones:
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Figura 2.6: Flujos másicos del ciclo combinado

- Sobrecalentador de alta presión:

ṁgccP,gc(Tg4 −Tg5) = ṁAP(hv1 −hv17) (2.52)
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- Evaporador alta presión:

ṁgccP,gc(Tg5 −Tg6) = ṁAP(hv16 −hv15) (2.53)

- Economizador de alta presión:

ṁgccP,gc(Tg6 −Tg7) = ṁAP(hv14 −hv13) (2.54)

De los balances de masa y energía del sobrecalentador de alta presión y el evaporador de alta presión, es

decir, de las Ecs. 2.52 y 2.53, se obtiene la expresión del flujo másico de alta presión:

ṁAP =
ṁgccP,gc(Tg4 −Tg6)

hv1 −hv15
(2.55)

La temperatura de Pinch Point, ∆TPP, es la diferencia entre la temperatura de los gases de escape a la

salida del evaporador y la temperatura del líquido saturado a la entrada en el mismo equipo. A medida que el

Pinch Point disminuye, el área de transferencia de calor y el costo económico 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 presión son:

∆TPP,AP = Tg6 −Tv15 = Tg6 −Tsat,Pv15 (2.56)

∆TPP,BP = Tg9 −Tv8 = Tg9 −Tsat,Pv8 (2.57)

Despejando Tg6 de la Ec 2.56 y sustituyendolo en la Ec. 2.55:

ṁAP =
ṁgccP,gc(Tg4 −Tsat@Pv15 −∆TPP,AP)

hv1 −hv15
(2.58)

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

Tg5 = Tg4 −
ṁAP(hv1 −hv17)

ṁgccP,gc
(2.59)

Del balance en el economizador de alta presión (Ec. 2.54) se despeja el valor de Tg7, obteniendo la siguiente

expresión:

Tg7 = Tg6 −
ṁAP(hv14 −hv13)

ṁgccP,gc
(2.60)

2.2.2 Balances en la zona de baja presión

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

siones:

- Sobrecalentador de baja presión:

ṁgccP,gc(Tg7 −Tg8) = ṁBP(hv11 −hv10) (2.61)

- Evaporador baja presión:

ṁgccP,gc(Tg8 −Tg9) = ṁBP(hv9 −hv8) (2.62)

- Economizador de baja presión:

ṁgccP,gc(Tg9 −Tg10) = ṁT (hv7 −hv6) (2.63)

De manera análoga, de los balances de masa y energía en el sobrecalentador de baja presión y el evaporador

de baja presión, se obtiene la expresión del flujo másico de baja presión:

ṁBP =
ṁgccP,gc(Tg7 −Tg9)

hv11 −hv8
(2.64)
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Despejando Tg9 de la Ec 2.57 y sustituyendolo en la Ec. 2.64:

ṁBP =
ṁgccP,gc(Tg7 −Tsat@Pv8 −∆TPP,BP)

hv11 −hv8
(2.65)

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

del estado g8:

Tg8 = Tg7 −
ṁBP(hv11 −hv10)

ṁgccP,gc
(2.66)

Del balance en el economizador de baja presión (Ec. 2.63) se despeja el valor de Tg10, obteniendo la

siguiente expresión:

Tg10 = Tg9 −
ṁT (hv7 −hv6)

ṁgccP,gc
(2.67)

El perfil de temperaturas de la caldera de recuperación del ciclo combinado de �Tula de Allende�se mues-

tra en la Figura 2.7. En esta figura se muestra la distribución de la fracción de calor en la caldera; también se

muestra la temperatura de Pinch Point del evaporador de alta y de baja presión.

Por un lado, del estado v13 al v1 se muestran los procesos de alta presión de la caldera de recuperación

de calor, en estos procesos el agua presenta un cambio de estado, desde líquido comprimido hasta vapor

sobrecalentado, debido al intercambio de calor con la corriente de gases de escape del estado g4 al g7. La

∆TPP,AP se muestra a la entrada el evaporador de alta presión, es decir, la diferencia de temperaturas de los

estados v15 y g6.

Por otro lado, los procesos de baja presión de la caldera de recuperación de calor se muestran desde el

estado v6 al v11, en estos procesos también ocurre el cambio de fase del agua desde líquido comprimido a

vapor sobrecalentado, pero ahora, debido al intercambio de calor con la corriente de gases de escape del

estado g6 al g10. En este caso, la ∆TPP,BP se muestra en la diferencia de temperatura de los estados v8 y g9.

De acuerdo con la literatura (Mokhtari et al., 2016), para un ciclo combinado de dos niveles de presión, las

temperaturas de Pinch Point de baja y alta presión son de 20 °C y 35 °C, respectivamente.

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

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

bajo la curva correspondiente al agua (edos v1 - v16) es el calor aprovechado en la caldera de recuperación

de calor. Mientras menor sea la temperatura de Pinch Point, mayor será el calor aprovechado en la caldera

de recuperación de calor y, como consecuencia, el área de transferencia de calor aumentará y será mayor el

costo económico de los equipos de la caldera de recuperación de calor.

2.3 Turbina de vapor

El ciclo Rankine está compuesto por procesos de suministro de calor, expansión, rechazo de calor y bom-

beo. Estos procesos se muestran en el diagrama Temperatura contra Entropía de la Figura 2.8.

El proceso de expansión a alta presión se lleva a cabo del estado v1 al estado v2, en este proceso se genera

potencia en la turbina de alta presión, aprovechando la energía contenida en el vapor sobrecalentado del

estado v1. Para el cálculo de las propiedades del vapor sobrecalentado del estado v1, con la presión y la

temperatura, en tablas de vapor sobrecalentado, se obtiene el volumen específico, la entalpía y la entropía.

De la expresión de la eficiencia isoentrópica de la turbina de vapor se obtiene la entalpía del estado v2 en

función de la misma eficiencia, la entalpía a la entrada de la turbina de vapor y la entalpía isoentropíca a la
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Figura 2.8: Diagrama Temperatura - entropía del ciclo Rankine del ciclo combinado �Tula de Allende�

salida de la misma:

hv2 = hv1 −ηSITAP(hv1 −hv2,s) (2.68)

Al encontrarse en la región de vapor sobrecalentado, las demás propiedades del estado v2 se obtienen de

tablas de vapor sobrecalentado, con la presión P2 y la entalpía h2.

Realizando un balance de masa y energía en la turbina vapor de alta presión, sin considerar la energía

cinética y potencial, se determina su potencia generada, ésta es la diferencia de las entalpías a la entrada y

salida del equipo por su respectivo flujo másico:

ẆTAP = ṁv1 (hv1 −hv2) (2.69)

De acuerdo al diagrama esquemático de la Figura 2.1, el equipo siguiente es la cámara de mezclado, en

ésta se juntan las corrientes provenientes de la turbinas de alta presión y del sobrecalentador de baja presión

para suministrarse al segundo proceso de expansión en la turbina de vapor de baja presión

ṁv3 = ṁv11 + ṁv2 (2.70)
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El proceso de expansión en la turbina de vapor de baja presión es análogo al de alta presión, con la

diferencia de que a la salida de la turbina de vapor de baja presión, el agua se encuentra como vapor húmedo

con una calidad en el rango de 0.88 y 1. La entalpía del estado v4 se determina en función de la entalpía del

estado v3 y v4s:

hv4 = hv3 −ηSIT BP(hv3 −hv4,s) (2.71)

Con la entalpía del estado v4 y tablas de vapor húmedo se determina la calidad de este mismo estado con

la siguiente expresión:

xv4 =
hv4 −h f ,v4@Pcond

h f g,v4@Pcond

(2.72)

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

estado:

sv4 = s f ,v4@Pcond + xv4 (s f g,v4@Pcond ) (2.73)

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

ẆT BP = ṁv3(hv3 −hv4) (2.74)

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

de una torre de enfriamiento, logrando así, que ésta cambie de fase y pase a líquido saturado, o sea xv5 = 0.

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

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

Q̇cond = ṁv4(hv4 −hv5) (2.75)

Del estado v5 al v6 se llevan a cabo el proceso de bombeo en la bomba 1. Su eficiencia isoentrópica es el
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cociente de su trabajo de bombeo isoentrópico y el real:

ηSIB1 =
wB1,s

wB1
=

hv6s −hv5

hv6 −hv5
(2.76)

De manera análoga, para la bomba 2, su eficiencia isoentrópica es:

ηSIB2 =
wB2,s

wB2
=

hv13s −hv12

hv13 −hv12
(2.77)

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

las presiones,además de las tablas de líquido comprimido, se determinan la entropía y la temperatura de los

estados v6 y v13

hv6 = hv5 +
hv6s −hv5

ηSIB1
(2.78)

hv13 = hv12 +
hv13s −hv12

ηSIB1
(2.79)

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

ẆB1 = ṁv5(hv6 −hv5) (2.80)

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

ẆB2 = ṁv12(hv13 −hv12) (2.81)

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

la potencia de las bombas:

Ẇm,TV = ẆTAP +ẆT BP −ẆB1 −ẆB2 (2.82)

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

de recuperación de calor, y éste a su vez, es el producto del flujo másico de los gases de escape, su calor espe-
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cífico y la diferencia de temperatura de los gases de escape a la entrada y salida de la caldera de recuperación

de calor:

Q̇sum,TV = Q̇sum,CRC = ṁgccP,gc (Tg4 −Tg10) (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:

ηT H,TV =
Ẇm,TV

Q̇sum,TV
(2.84)

Sustituyendo la potencia motor y el calor suministrado, se obtiene la expresión de la eficiencia térmica en

función de las potencias generadas por las turbinas, la potencia suministrada a las bombas, el flujo másico

de los gases de escape, el calor específico de los gases de escape y la temperatura de los gases de escape a la

entrada y salida de la caldera de recuperación de calor :

ηT H,TV =
ẆTAP +ẆT BP −ẆB1 −ẆB2

ṁgccP,gc (Tg4 −Tg10)
(2.85)

El consumo específico de vapor se determina mediante el flujo másico de vapor y la potencia generada en

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

CEV = 3600
ṁvap

Ẇm,TV
(2.86)

Un ciclo combinado está formado por la integración del ciclo de turbina de gas, turbina de vapor y la

caldera de recuperación de calor, la potencia motor producida en un ciclo combinado es la suma de la

potencia motor de ambos ciclos:

ẆCC = Ẇm,T G +Ẇm,TV (2.87)

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

Q̇sum,CC = Q̇sum,T G (2.88)

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

nistrado al ciclo combinado:

ηT H,CC =
Ẇm,CC

Q̇sum,CC
=

Ẇm,T G +Ẇm,TV

Q̇sum,T G
(2.89)

2.4 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 será sustituida mediante otra corriente de

agua, llamada agua de reposición. El calor retirado de la corriente de agua depende de las condiciones

climatológica del sitio de operación, como la altura sobre el nivel del mar, humedad relativa, humedad

específica, temperatura de bulbo seco y temperatura de bulbo húmedo, entre otras propiedades.

El aire saturado es aquella mezcla de aire y vapor que tiene una humedad relativa del cien por ciento

(φ = 100); en este estado, el aire no puede absorber más vapor a una presión y temperatura dada. Si se

disminuye la temperatura a una corriente de aire saturado se presentarán condensados, contrario a eso, si

se aumenta la temperatura, el aire disminuirá su humedad relativa, recuperando la característica de absorber

vapor.

En la Figura 2.9 se muestra un proceso de enfriamiento a presión 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 específica constante, es decir, la humedad específica permanece

constante, esto únicamente 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 húmedo y punto de rocío 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 relación
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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 está

condensando debido a que el aire perdió la capacidad de absorber más vapor. Como en el punto 3 aún se

encuentra saturado el aire, su temperatura de bulbo seco, bulbo húmedo y punto de rocío son de 10°C.

Figura 2.9: Carta psicrométrica a 1.01325 bar

Existen tres tipos de temperaturas diferentes para definir los estados termodinámicos del aire húmedo,

la temperatura de bulbo seco, de bulbo húmedo y de punto de rocío. La temperatura de bulbo seco, es la

temperatura a la que se encuentra el aire húmedo, ésta se puede medir con un termómetro común. La tem-

peratura de bulbo húmedo indica la cantidad de calor total contenido en el aire; ésta se determina rodeando

el bulbo de un termómetro común con un paño de tela húmedo y haciendo girar el termómetro rápidamente

para pasar aire por él y lograr que el agua contenida en el paño comience a evaporarse. Si el aire que rodea

al termómetro tiene una humedad relativa baja, la evaporación ocurrirá de manera rápida y la diferencia de

temperaturas será mayor, contrario a eso, si la humedad relativa del aire es alta, la evaporación será lenta y

la diferencia de temperaturas será menor. La temperara de punto de rocío es la temperatura a la que el aire

comienza a saturarse a presión constante.

Se puede alcanzar la saturación del aire mediante tres procesos, la compresión isotérmica, el enfriamiento

adiabático y el enfriamiento isobárico. 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 2T se lleva a cabo una compresión isotérmica, a este proceso le corresponde la tempe-

ratura de bulbo seco, Tbs.

Del estado 1 al 2Ad se realiza el enfriamiento adiabático, asociado a la temperatura de bulbo húmedo,

Tbh.

Del estado 1 al 2P ocurre el enfriamiento isobárico, relacionado con la temperatura de punto de rocío,

Tpr.

Como se muestra en la Ec. 2.10, la humedad relativa es la relación entre la presión parcial del vapor y

la presión de saturación a la temperatura de bulbo húmedo, esta relación se muestra gráficamente como la

distancia que existe del punto 1 al 2T, mientras mayor sea la separación entre estos puntos, el valor de la

humedad relativa se aproximará a cero; contrario a eso, mientras menor sea la separación entre estos puntos,

la humedad relativa tendrá un valor cercano a uno.

Cuando la humedad relativa del aire es uno, la temperatura de bulbo seco, bulbo húmedo y punto de rocío

tienen el mismo valor, esto se muestra en la Figura 2.10b. Cuando se alcanza la saturación, es decir, cuando

la humedad relativa es 1, el vapor de agua se encuentra en la línea de vapor saturado, como se muestra en la

Figura 2.10b, si de alguna manera este vapor se enfría, pasa al estado de líquido comprimido y comienzan a

presentarse condensados.

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

Figura 2.10: Diagrama temperatura contra entropía de saturación del aire

Otra propiedad importante en la termodinámica del aire es la humedad específica, ésta es la relación que
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existe entre la masa del vapor y la masa de aire seco de una mezcla de aire húmedo:

ω =
mv

mas
(2.90)

Considerando que el vapor de agua se comporta como gas ideal a temperaturas menores de 55 °C, la

humedad específica se puede reescribir en función de la presión del vapor, la presión de aire seco y de la

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

ω =
PvPMv

PasPMas
= 0.622

Pv

Pas
(2.91)

Sustituyendo las Ecs. 2.8 y 2.9 en la Ec. 2.91 se obtiene la ecuación de la humedad específica en función

de la humedad relativa

ω = 0.622
φPsat@T bs

Pa −φPsat@T bs
(2.92)

La entalpía del aire húmedo se determina mediante la suma de la entalpía del aire seco y la del vapor de

agua:

Ha = Has +Hvap = mashas +mvhv (2.93)

La masa de aire seco permanece constante en los procesos relacionados con el aire atmosférico, por lo que

todas las propiedades específicas se encuentran en función de la masa de aire seco. Dividiendo entre la masa

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

ha = has +
mv

mas
hv = has +ωhv (2.94)

De manera análoga la entropía específica del aire es la suma de la entropía específica del aire seco más el

producto de la humedad específica y la entropía específica del vapor:

sa = sas +
mv

mas
sv = sas +ωsv (2.95)
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y la exergía específica del aire es la suma de la exergía específica del aire seco más el producto de la humedad

específica y la exergía específica del vapor:

εa = εas +
mv

mas
εv = εas +ωεv (2.96)

Como se mostró en la Ec. 2.7, el flujo másico de aire a la entrada y salida de la torre de enfriamiento es la

suma del flujo másico de aire seco y del vapor de agua. El flujo másico del aire seco permanece constante,

mientras que el flujo másico de vapor de agua a la salida de la torre de enfriamiento es igual a la suma del

flujo másico de vapor de agua a la entrada de la torre más el flujo másico de agua de reposición:

ṁv,in + ṁrep = ṁv,out (2.97)

El agua de reposición es el agua que absorbe el aire húmedo para que pueda ocurrir el intercambio de

calor y logre enfriar el agua de la torre de enfriamiento. Despejando el flujo másico del vapor de la Ec. 2.90

y sustituyéndolo en la Ec. 2.97:

ṁasωin + ṁrep = ṁasωout (2.98)

Despejando el flujo másico del agua de reposición de la Ec. 2.98:

ṁrep = ṁas(ωout −ωin) (2.99)

Realizando un balance de masa y energía en el condensador, se determina el flujo másico del agua de

refrigerante utilizada en la torre de enfriamiento:

ṁre f =
Q̇cond

hr1 −hr3
(2.100)

En una torre de enfriamiento, la diferencia entre la temperatura del agua fría y la temperatura de bulbo
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húmedo del aire de entrada se le conoce como temperatura de aproximación.

Taprox = Tw, f rı́a −Tbh,a (2.101)

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

Rango = Tw,caliente −Tw, f rı́a (2.102)

Ésto se muestra en la Figura 2.11, estos parámetros son importantes porque con éstos se evalúa el desem-

peño de una torre de enfriamiento:

Figura 2.11: Representación gráfica del rango y la temperatura de aproximación

La mínima temperatura a la cual se puede enfriar una corriente de agua es la temperatura de bulbo húmedo

del aire, por eso, la eficiencia de una torre de enfriamiento se determina con la relación de la diferencia de

temperaturas del agua y la diferencia de temperaturas del agua caliente y la temperatura de bulbo húmedo

del medio ambiente

ηT E =
Tw,caliente −Tw, f rı́a

Tw,caliente −Tbh,a
=

Tw,caliente −Tw, f rı́a

Tw,caliente −Tw, f rı́a +Tw, f rı́a −Tbh,a
(2.103)

Sustituyendo las Ecs. 2.101 y 2.102 en 2.103 se obtiene la ecuación de la eficiencia de una torre de
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enfriamiento en función del rango y de la temperatura de aproximación.

ηT E =
Rango

Rango+Taprox
(2.104)

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

la torre de enfriamiento:

Q̇T E = ṁr1 (hr2 −hr1) (2.105)

La caída de presión de la torre de enfriamiento se determina en función de la diferencia de densidades del

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

∆PT E = (ρa,in −ρa,out)gHT E (2.106)

entonces, la altura de la torre de enfriamiento es:

HT E =
∆PT E

(ρa,in −ρa,out)g
(2.107)





3. Análisis exergético

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

(física, química, etc), de los parámetros del sistema y del medio ambiente. No toda la energía se encuentra

ordenada ni presenta la misma calidad, no obstante, una forma de estandarizar la calidad de la energía es

mediante el máximo trabajo que puede ser obtenido de una forma de energía dada, tomando al medio am-

biente como estado de referencia, a este estándar se le conoce como exergía. Contrariamente a la energía que

sigue el postulado de la conservación, la exergía sigue el postulado de degradación, ésta no se conserva, todo

proceso conlleva destrucción de exergía, también conocida como irreversibilidad.

El medio ambiente está formado por la atmósfera, los cuerpos de agua y la tierra. Este es un cuerpo grande

en equilibrio termodinámico, no presenta gradientes de ningún 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 mecánicas como depósito de trabajo inutilizable, esta interacción se da única-

mente en sistemas que tienen cambio en su volumen.

3. Mediante interacciones químicas como depósito de una sustancia con un bajo potencial químico en

equilibrio estable, esta interacción 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 mecánico y térmico, no existen gradientes de presión ni de temperatura.

2. Cuando, además de estar en equilibrio térmico y mecánico, también se encuentra en equilibrio quí-

mico, sin gradientes químicos. El sistema se encuentra en equilibrio termodinámico o en un estado

muerto.

La exergía es la combinación de la primera ley de la termodinámica, la segunda ley de la termodinámica y

el medio ambiente. Para la deducción de la ecuación de la exergía, es necesario partir de la primera y segunda

ley de la termodinámica para sistemas abiertos:

(
dE
dt

)
VC

=
n

∑
i=0

Q̇i −Ẇx −ẆVC +∑
in

ṁho −∑
out

ṁho (3.1)

Π̇gen =

(
dS
dt

)
VC

−
n

∑
i=0

Q̇i

Ti
−∑

in
ṁs+∑

out
ṁs ≥ 0 (3.2)

donde, ho es la metalpía, que es la suma de la entalpía, la energía 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 presión atmosférica, es decir:

ẆNVC = ẆVC −P0
dVVC

dt

La primera ley de la termodinámica 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, ẆT = Ẇx +ẆNVC, se reescribe

como:

dE
dt

+P0
dVVC

dt
=

n

∑
i=0

Q̇i −ẆT +∑
in

ṁho −∑
out

ṁho (3.3)

Multiplicando por la temperatura ambiente, T0, la Ec. 3.2:

T0Π̇gen = T0
dS
dt

−
n

∑
i=0

T0Q̇i

Ti
−∑

in
T0ṁs+∑

out
T0ṁs (3.4)
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Sumando y restando
n

∑
i=0

Q̇i al segundo término del segundo miembro de la Ec. 3.4:

n

∑
i=0

Q̇i −
n

∑
i=0

T0Q̇i

Ti
−

n

∑
i=0

Q̇i =
n

∑
i=0

(
1− T0

Ti

)
Q̇i −

n

∑
i=0

Q̇i (3.5)

Sustituyendo la Ec. 3.5 en la Ec. 3.4:

T0Π̇gen = T0
dS
dt

+
n

∑
i=0

(
1− T0

Ti

)
Q̇i −

n

∑
i=0

Q̇i −∑
in

T0ṁs+∑
out

T0ṁs (3.6)

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

T0Π̇gen =

(
d
dt

T0S−E −P0V
)

VC
+

n

∑
i=0

(
1− T0

Ti

)
Q̇i −ẆT +∑

in
ṁ(ho −T0s)

−∑
out

ṁ(ho −T0s)
(3.7)

Considerando que no hay generación de entropía, es decir, la potencia total es reversible:

ẆT,rev =

(
d
dt

T0S−E −P0V
)

VC
+

n

∑
i=0

(
1− T0

Ti

)
Q̇i +∑

in
ṁ(ho −T0s)−∑

out
ṁ(ho −T0s) (3.8)

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:

T0Π̇gen = ẆT,rev −ẆT = Ẇperd (3.9)

Es importante conocer el valor de la potencia perdida en función de la temperatura ambiente y la produc-

ción de entropía. El producto de estos dos es igual al flujo de irreversibilidades, o bien, al Teorema de Gouy-

Stodola (Kotas, 2012):

İ = T0Π̇gen (3.10)

Este Teorema es uno de los más importantes dentro de la optimización termodinámica, porque permite

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

ẆT =
d
dt

(T0S−E −P0VVC)+
n

∑
i=0

(
1− T0

Ti

)
Q̇i +∑

in
ṁ(ho −T0s)−∑

out
ṁ(ho −T0s)− İ (3.11)

El primer término del primer miembro de la Ec. 3.11 es la máxima potencia disponible, o bien, el flujo de

exergía; para el segundo miembro, el primer término es la acumulación de la exergía dentro del volumen de

control, el segundo término es la exergía asociada a un flujo de calor, el tercer término es la exergía de flujo

asociada a las corrientes de entrada del volumen de control, el cuarto término es la exergía 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 representación gráfica de las corrientes de exergía en un volumen de control.

El flujo de exergía es la suma de la potencia de flecha y la potencia del volumen de control; la exergía de

flujo se muestra a la entrada y salida del volumen de control y es el producto de flujo másico y la exergía

específica, tanto a la entrada como a la salida del volumen de control; la exergía asociada al flujo de calor se

muestra como el calor que se suministra en las fronteras del volumen de control; finalmente, la acumulación

de la exergía se muestra dentro del volumen de control, así como las irreversibilidades que se generan dentro

del mismo.

𝐸̇ௐ̇ೣ

Figura 3.1: Representación gráfica de las componentes de la exergía en un volumen de control
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3.1 Exergía física

La exergía física es una componente de la exergía definida como: la máxima cantidad de trabajo obtenible

cuando una corriente o sustancia es llevada desde un estado inicial al estado ambiente, mediante procesos

físicos que involucren únicamente las interacciones térmicas y mecánicas con el medio ambiente.

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

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

Q̇rev = T0(Ṡ0 − Ṡ) (3.12)

Realizando el balance de primera ley de la termodinámica (3.1) a un sistema abierto, donde éste es consi-

derado como reversible, con flujo estable y despreciando las contribuciones de la energía cinética y energía

potencial, la primera ley de la termodinámica es:

Q̇rev −Ẇrev = Ḣ0 − Ḣ (3.13)

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

Ėph = (Ḣ −T0Ṡ)− (Ḣ0 −T0Ṡ0) (3.14)

La Ec. 3.14 hace referencia a la exergía de flujo de la Ec. 3.11, siempre y cuando no se considere la contri-

bución de la energía cinética y la energía potencial. El flujo de exergía física para dos estados a condiciones

diferentes al ambiente es:

Ėph,1 − Ėph,2 = (Ḣ1 −T0Ṡ1)− (Ḣ2 −T0Ṡ2) = (Ḣ1 − Ḣ2)−T0(Ṡ1 − Ṡ2) (3.15)

En la Figura 3.2 se muestran los diagramas exergía contra entropía 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 caídas de presión en la caldera de recuperación de calor.

En la Figura 3.2a se muestra que el estado g1 hace referencia al aire que es aspirado en el compresor,

como éste está a condiciones ambiente, su exergía es cero, se encuentra en estado muerto. Por otro lado, el
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(a) Diagrama del ciclo Joule (b) Diagrama del ciclo Rankine

Figura 3.2: Diagrama exergía - entalpía de los ciclos termodinámicos del ciclo combinado

estado que presenta un valor de exergía mayor es el estado g3, el correspondiente a los gases de combustión

provenientes de la cámara de combustión. Estos gases ya han pasado por procesos de incremento de presión

y de temperatura, por lo que, las contribuciones físicas y térmicas de la exergía son altas.

En la Figura 3.2b se muestran los estados termodinámicos del ciclo de vapor en un diagrama exergía

contra entalpía. En este diagrama se muestra que todos los estados se encuentran a condiciones diferentes

a la condición de estado muerto, siendo el más acercado y el más alejado a estas condiciones los estados

v5 y v1, respectivamente. El estado v5 se encuentra a la salida del condensador, en este proceso se rechaza

energía en forma de calor a presión constante para poder alcanzar las condiciones de líquido saturado, en

ese estado, la exergía se encuentra en un nivel bajo, contrario al estado v1, donde se suministra energía en el

sobrecalentador para poder aumentar la temperatura del vapor sobrecalentado y así aumentar la exergía del

mismo.

3.2 Exergía asociada al flujo de calor y a la potencia

La energía se puede clasificar en dos tipos, la energía ordenada y la desordenada. Por un lado, la energía

ordenada se manifiesta en un sistema en forma de trabajo o potencia, ésta se transfiere en su totalidad de un

sistema a otro. La energía ordenada es una energía de alta calidad, es por eso que, el flujo de exergía asociada
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a la potencia es igual a su misma potencia:

ĖẆ = Ẇ (3.16)

Por otro lado, la energía desordenada depende de parámetros termodinámicos de un sistema y del medio

ambiente. Para pasar de una energía desordenada a una ordenada, es necesario realizar procesos reversibles

junto con la primera y segunda ley de la termodinámica. Algunos ejemplos de energía desordenada son, la

energía interna de la materia o de alguna reacción química, la radiación térmica o la transferencia de calor

entre dos sistemas.

La calidad de la energía asociada a la transferencia de calor se determina como, la máxima potencia que

puede ser obtenida mediante una máquina térmica reversible, cuando la temperatura del sistema es mayor a

la ambiente, o con la mínima 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 esquemático de una máquina térmica reversible, donde, la tem-

peratura ambiente se representa como T0 y la temperatura del sistema como T .

Figura 3.3: Máquina térmica reversible

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

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

Ẇmáx = Q̇− Q̇0 (3.17)

La eficiencia térmica de la máquina térmica es la relación entre la potencia generada y el flujo de calor



60

suministrado

ηT H,MTrev =
Ẇmáx

Q̇
(3.18)

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

temperatura y el de alta temperatura

ηCarnot,MT =

(
1− T0

T

)
(3.19)

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

cuando T > T0

Ẇmáx = Q̇
(

1− T0

T

)
(3.20)

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

de la temperatura exergética adimensional o el factor de Carnot, τ:

ĖQ̇ = Q̇(τ) (3.21)

En la Ec. 3.21, el flujo de calor indica la cantidad de exergía asociada al flujo de calor y el factor de

Carnot indica la calidad de la energía. De manera general, la cantidad de la energía se encuentra asociada a

propiedades extensivas, mientras que, la calidad está relacionada con las propiedades intensivas.

En la Figura 3.2 se muestran los diagramas de exergía-entalpía de los ciclos termodinámicos Joule y

Rankine, estos diagramas se encuentran acoplados por la caldera de recuperación 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

recuperación 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 recuperación de calor se utiliza la Ec. 3.21.

En la Figura 3.4 se muestra este perfil exergético de la caldera de recuperación de calor. En este diagrama

se muestra cómo ocurre la transferencia de exergía en cada proceso.

El área achurada muestra el flujo de irreversibilidad que ocurre en cada equipo de la caldera de recupera-
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ción 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 presión y el sobrecalentador de baja presión, respectiva-

mente. El proceso del estado g10 al g0 hace referencia al calor rechazado al medio ambiente en los gases de

escape, éstos al no tener un propósito productivo, son considerados como una irreversibilidad externa.
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Figura 3.4: Perfil exergético de la caldera de recuperación de calor





4. Análisis Termoeconómico

La economía es una ciencia social que estudia cómo 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 economía se basa en 10 principios, que se agrupan en tres bloques:

¿Cómo toman decisiones las personas?:

1. Las personas enfrentan disyuntivas. Las personas deber tomar una decisión entre dos o más

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 actúan con la finalidad de

realizar y lograr sus objetivos.

4. Las personas responden a los incentivos. Aborda cómo las personas racionales responden a in-

centivos y cómo éstos afectan en la toma de sus decisiones.

¿Cómo interactúan las personas?:

5. El comercio puede mejorar el bienestar de todos. El comercio entre países es bueno, porque esto
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les permite especializarse en algún producto en específico; lo cual, conduce a tener una mayor

variedad de bienes y servicios.

6. Normalmente, los mercados son un buen mecanismo para organizar la actividad económica. En

una economía de mercado, las decisiones se toman con las empresas y las familias. Las empresas

deciden a quién contratar y qué fabricar. Las familias eligen dónde 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.

¿Cómo funciona la economía en su conjunto?:

8. El nivel de vida de un país depende de la capacidad que éste tenga para producir bienes y ser-

vicios. Los ciudadanos de los países con mayor ingreso, mayor cantidad y calidad de bienes y

servicios; así como, una esperanza de vida mayor que los ciudadanos de los países 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 inflación y desempleo. Si se tiene mayor

cantidad de dinero, los gastos aumentan, aumentando la oferta y la demanda de bienes y servicios,

provocando una disminución en el número de desempleo.

Por otra parte, la Termodinámica estudia a los procesos de transformación de la energía. Mediante la

integración de la primera ley de la termodinámica, la segunda ley de la termodinámica y el medio ambiente,

se puede cuantificar la cantidad de recursos naturales consumidos en un proceso determinado, en función de

su exergía y así poder conocer cuánto cuesta un producto en términos de recursos consumidos.

La relación entre la Termodinámica y la Economía, es la Termoeconomía, término propuesto por Evans

y Tribus en 1962. Ésta nace como una nueva disciplina en el siglo pasado y busca sentar las bases teóricas

de una ciencia del ahorro de energía y desarrollar modelos matemáticos, 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 energía.
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La Termoeconomía se basa en el concepto de exergía, que integra a la primera y a la segunda ley de

la termodinámica con el medio ambiente. Hace uso de la definición de Recurso y Producto, basado en el

propósito productivo de los componentes de un sistema en específico, y la formalización matemática de

sistema térmico, que proporciona la Teoría General de Sistemas. Además de utilizar la información sobre

contabilidad y asignación de costos exergéticos, diagnóstico termoeconómico, valoración del impacto en el

recurso de malfunciones, optimización de componentes individuales y global de un sistema térmico.

El balance de exergía indica que, el flujo de exergía que se suministra a un sistema para que realice un

proceso es igual a la suma del flujo de exergía de salida y el flujo de irreversibilidades internas generadas

durante el proceso:

∑ Ėin = ∑ Ėout + İ (4.1)

De acuerdo a suma de los flujos de exergía que salen y los flujos de exergía que entran de un volumen de

control, se puede definir la eficiencia de entradas-salidas (Marmolejo et al., 2012), o también conocida como

eficiencia racional, Ψ, que es la relación entre ambos flujos de exergía:

Ψ =
∑ Ėout

∑ Ėin
(4.2)

Sustituyendo la Ec. 4.1 en la Ec. 4.2 se obtiene la eficiencia racional en función del flujo de irreversibili-

dades de un sistema y su flujo de exergía de entrada:

Ψ = 1− İ
∑ Ėin

(4.3)

El segundo término del segundo miembro de la Ec. 4.3 indica el porcentaje de exergía perdida durante un

proceso. Este término también es conocido como eficiencia de defecto, δ :

Ψ = 1−δ (4.4)

Una forma gráfica de representar el balance de exergía es mediante el diagrama de Grassmann. En este

diagrama se muestran los flujos de exergía a la entrada y a la salida del volumen de control, así como
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las irreversibilidades internas generadas en el proceso. En este mismo diagrama, se puede representar la

eficiencia de segunda ley, como la relación entre los flujos de exergía de salida y entrada.

En la Figura 4.1 se muestra el diagrama de Grassmann del compresor de la turbina de gas del ciclo com-

binado; las corrientes de entrada son el flujo de exergía correspondientes al estado g1 y a la potencia del

compresor; no obstante, el estado g1 al encontrarse a las condiciones del medio ambiente, su exergía es cero

y no se considera en el diagrama de Grassmann. La corriente de salida es el flujo de exergía correspondien-

te al estado g2. Finalmente, en el proceso de compresión se generan irreversibilidades cuando la corriente

exergética evoluciona dentro del volumen de control, también conocidas como irreversibilidades internas.

Figura 4.1: Diagrama de Grassmann del compresor

Las corrientes exergéticas están formadas por la interacción de los flujos de exergía. De acuardo con

Tsatsaronis y Bejan (Marmolejo et al., 2012) para que un equipo productivo genere un producto útil, es

necesario que le sea suministrado un recurso. Tanto el recurso como el producto de un equipo son corrientes

exergéticas, el recurso es la interacción de uno o más flujos de exergía para generar uno o más productos

útiles. La eficiencia exergética es la relación entre el producto y el recurso de un sistema, e indica el grado

de perfección de un proceso.

ηex =
Producto
Recurso

=
Ṗ
Ḟ

(4.5)

El producto, a su vez, es la resta del recurso y el flujo de irreversibilidad, entonces, la eficiencia exergética
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es igual a uno menos el cociente del flujo de irreversibilidad y el recurso:

ηex =
Ḟ − İ

Ḟ
= 1− İ

Ḟ
(4.6)

La eficiencia exergética es aplicable a equipos productivos que tienen un propósito productivo definido;

mientras que, para equipos disipativos cuyo objetivo es la destrucción de la exergía, se aplica la eficiencia

racional. Si cualquiera de ambas eficiencias es uno, en el proceso no existirían perdidas de exergía (irrever-

sibilidades) y se tendrían procesos reversibles, los flujos de exergía a la entrada y salida serían los mismos.

4.1 Costos exergéticos

Otra forma de contabilizar la perdidas en un sistema es con el balance de exergía (Ec. 4.1), este balance

es necesario para analizar a los procesos y cuantificar e identificar el origen de las irreversibilidades en los

procesos de producción. El identificar las irreversibilidades a lo largo de uno o más procesos es importante,

con éstas y con el flujo de exergía, se determina el costo exergético de una corriente, E∗, que es igual a la

suma de ambas:

E∗ = Ė + ∑
Procesos

İ (4.7)

La Figura 4.2 ilustra la forma gráfica del flujo de exergía y el costo exergético. En la Figura 4.2a se presenta

una pelota que se encuentra en lo alto de una colina, la exergía se entiende como todo el trabajo disponible

desde que la pelota se encuentra en el punto más alto, hasta su estado muerto (el punto más bajo de la colina).

Mientras que, en la Figura 4.2b, el costo exergético es todo el trabajo necesario para que la pelota pase del

estado muerto, hasta el punto más alto de la colina, o su punto inical. No es lo mismo dejar que la gravedad

actúe a favor, acelerando la pelota a su bajada, que frenandola a su subida, se requiere más trabajo para lograr

que una pelota suba una colina y llegue a su estado inicial; por ende, el costo exergético siempre será mayor

que el flujo de exergía. Todo el trabajo adicional para que la pelota suba la colina, se ve representado como

la suma de las irreversibilidades acumuladas en el proceso, mostrada en la Ec. 4.7.
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(a) Flujo de exergía (b) Costo exergético

Figura 4.2: Representación gráfica del flujo de exergía y del costo exergético

Algunos sistemas energéticos tienen propósitos definidos, como es el caso de una central termoeléctrica,

que tiene como propósito productivo la generación de potencia eléctrica, dentro de estos sistemas, todos

los componentes o equipos tienen un propósito productivo definido, que contribuye a lograr el propósito

del sistema. El propósito productivo de cada equipo se representa mediante la corriente del producto de

cada equipo, representado con la letra Ṗ, los recursos utilizados en ese equipo para generar el producto se

representan con la letra Ḟ y los flujos que no son utilizados y salen del sistema se conocen como perdidas, L̇.

Todos los componentes productivos de un sistema generan productos útiles y/o subproductos funcionales

para otros componentes, a esto se le conoce como proceso industrial o proceso productivo. En la mayoría

de los procesos no sólo se obtienen productos útiles, sino también residuos o productos no deseados, lo

importante de una corriente exergética no sólo es su flujo de exergía sino su costo exergético.

Existen tres tipos de corrientes de salida diferentes al producto útil:

- Pérdidas (L̇): Los flujos de exergía que no son útiles y se envían al medio ambiente sin ningún tipo de

tratamiento, y por lo tanto, no utilizan recursos externos ni ningún tipo de inversión.

- Residuos (Ṙ): Contrario a las pérdidas, los residuos son flujos de exergía que no tienen utilidad alguna

pero requieren de inversión, tanto exergética como económica, para ser depositados al medio ambiente.

- Subproductos: Los flujos de exergía residual, que se generaron en el proceso de formación del producto

principal de un sistema y que aún tienen potencial exergético, se puede considerar como otro producto,

o bien, como un subproducto. Un ejemplo de subproducto puede ser el flujo de calor rechazado en un

equipo disipativo que se puede utilizar en otro proceso.

Para determinar los costos exergéticos de un producto es necesario conocer las irreversibilidades de su

proceso de formación y su acumulación a lo largo de éste; la metodología con la que se obtienen los costos
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exergéticos se conoce como el proceso de formación de costos exergéticos.

Por otra parte, el costo exergético unitario es la relación entre el costo exergético de una corriente y su

flujo de exergía:

k∗ =
E∗

Ė
(4.8)

El costo exergético unitario del producto de una corriente es igual al costo exergético del producto entre el

flujo exergético del producto:

k∗P =
P∗

Ṗ
(4.9)

El costo exergético de un producto de un equipo, sin considerar al residuo, es igual al costo exergético de

su recurso; además, el costo exergético del recurso externo es igual a su flujo de exergía, por lo que, el costo

exergético unitario de un producto se transcribe como:

k∗P =
F∗

Ṗ
=

Ḟ
Ṗ

(4.10)

El consumo exergético unitario, κ , es la relación entre el recurso y el producto:

κ =
Ḟ
Ṗ

(4.11)

El costo exergético unitario de un producto está en función de la cantidad de recursos necesarios para

obtenerlo; de esta manera, la eficiencia exergética, ηex, tiene la misma base que el costo exergético unitario,

k∗, y el consumo exergético, κ , los tres se encuentran en función de los flujos de exergía del recurso y

producto de un equipo. Los costos exergéticos se expresan en unidades de exergía y la eficiencia exergética

es adimensional, no obstante, cuando se considera un sistema de un solo equipo, ambos conceptos se pueden

relacionar con su inversa, igualando las Ecs. 4.5 y 4.10:

κ =
Ḟ
Ṗ
=

1
ηex

= k∗ (4.12)

En la selección de un sistema, es importante definir los límites de un proceso y sus componentes (nivel de
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agregación) en función de su propósito productivo y de los recursos utilizados.

Para sistemas con dos o más equipos, el recurso de un equipo puede ser el producto del equipo anterior,

donde a su vez, su recurso es producto de equipos anteriores, a este fenómeno se le conoce como encade-

namiento y se ilustra en la Figura 4.3, donde el recurso del equipo 1 es el producto del medio ambiente,

Ḟ1 = Ṗ0; el recurso del equipo 2 es el producto del equipo 1, Ḟ2 = Ṗ1; y el recurso del medio ambiente es el

producto del equipo 2, Ḟ0 = Ṗ2. Es importante resaltar que, el medio ambiente se considera como un equipo,

el equipo 0. El producto externo es igual al recurso del medio ambiente y el recurso externo es el producto

del medio ambiente.

1

P1 = F2P0 = F1 P2 = F0

2

I1 I2

amb

. .

.

. .

.

. .

Figura 4.3: Sistema secuencial o encadenamiento de equipos

De acuerdo a la Ec. 4.7, el costo exergético del producto del equipo 2 o el producto externo de la Figura

4.3 es igual al flujo exergético del producto externo más la suma de las irreversibilidades internas de los

procesos anteriores, en este caso, la suma de la irreversibilidad del primer y segundo equipo:

P∗
2 = Ṗ2 + İ1 + İ2 (4.13)

La asignación de costos exergéticos a un sistema complejo es un proceso complicado, es difícil asignar

un costo a un proceso del que no se conocen los costos directos o indirectos, que conllevan a un producto

final. Para la asignación de costos exergéticos, es necesario seguir la metodología del costo exergético, ésta

se define mediante tres condiciones:

1. Se deben definir los límites del sistema y también se deben conocer los costos energéticos y económi-

cos de los recursos externos, tales como: combustibles, potencias, flujos de calor, entre otros.

2. La asignación del nivel de agregación es una condición importante, porque de ésta depende la distribu-

ción de las irreversibilidades de los procesos, esta asignación puede afectar a los resultados del análisis

de costos.
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3. La eficiencia exergética de un sistema indica dónde se localizan las irreversibilidades. Éstas dos están

relacionadas entre sí y con el resto de las variables técnicas y económicas del sistema.

Para la representación Recurso - Producto de la teoría de asignación de costos, se deben cumplir ciertas

condiciones: Las corrientes exergéticas de un equipo sólo se pueden representar una vez, ya sea como recur-

so, producto o perdida; además, estas mismas corrientes deben tener un valor mayor a cero y deben cumplir

con el balance de exergía (Ec. 4.1).

El ciclo combinado de �Tula de Allende�cuenta con 16 equipos y un subsistema compuesto por la turbina

de vapor de baja presión, el condensador, la bomba 3 y la torre de enfriamiento. En las Tablas 4.1 - 4.3 se

presentan los recursos, productos y residuos de todos los equipos en función de su propósito productivo en

tres diferentes bloques, éstos se muestran en la Figura 4.4, donde el bloque A corresponde a la turbina de

gas, el bloque B a la caldera de recuperación de calor y el bloque C a la turbina de vapor.

En las tablas 4.1 - 4.3 se presentan las corrientes exergéticas asociadas a los recursos y productos de los

equipos y el subsistema. En éstas tablas se muestra que el equipo donde se procesa el residuo de la turbina

de gas es la chimenea, y el equipo donde se procesa el residuo del la torre de enfriamiento es el subsistema.

Tabla 4.1: Recursos, productos y residuos de los equipos del bloque A

Equipo Recursos, Ḟ Productos, Ṗ Residuos, Ṙ

CC Ėcomb Ėg3 − Ėg2 -
T Ėg3 − Ėg4 ẆT G -
C ẆC Ėg2 − Ėg1 -

Tabla 4.2: Recursos, productos y residuos de los equipos del bloque B

Equipo Recursos, Ḟ Productos, Ṗ Residuos, Ṙ

SCAP Ėg4 − Ėg5 Ėv1 − Ėv17 -
EVAP Ėg5 − Ėg6 Ėv16 − Ėv15 -
ECAP Ėg6 − Ėg7 Ėv14 − Ėv13 -
SCBP Ėg7 − Ėg8 Ėv11 − Ėv10 -
EVBP Ėg8 − Ėg9 Ėv9 − Ėv8 -
ECBP Ėg9 − Ėg10 Ėv7 − Ėv6 -
CHIM Ėg10 - Ėg11
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Tabla 4.3: Recursos, productos y residuos de los equipos del bloque C

Equipo Recursos, Ḟ Productos, Ṗ Residuos, Ṙ

TAP Ėv1 − Ėv2 ẆTAP -
DAP Ėv14 + Ėv16 Ėv15 + Ėv17 -
B2 ẆB2 Ėv13 − Ėv12 -
CM Ėv11 + Ėv2 Ėv3 -
SS Ėv3 − Ėv5 ẆT BP −ẆB3 ĖQ̇rech

DBP Ėv7 + Ėv9 Ėv8 + Ėv10 + Ėv12 -
B1 ẆB1 Ėv6 − Ėv5 -

Figura 4.4: Bloques del ciclo combinado �Tula de Allende�
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La estructura productiva ilustra como se encadenan todos los equipos de un sistema en función de sus re-

cursos y productos. Una forma de estructura productiva del ciclo combinado de �Tula de Allende�se muestra

en la Figura 4.5. En ésta se puede ver como están encadenados todos los equipos del ciclo combinado entre

sí, mediante las corrientes de recurso, producto y residuo. Se muestra que, el producto de un equipo, como

la cámara de combustión, contribuye a la formación del recurso de otros equipos, como la turbina de gas, el

sobrecalentador de alta y baja presión, el evaporador de alta y baja presión y el economizador de alta y baja

presión.

En esta misma figura se muestra que, los recursos y productos provienen o son enviados a una línea de

corriente de cierta calidad termodinámica. La línea roja con etiquetas cuadradas hace referencia al flujo de

aire y combustible de la turbina de gas, la línea azul con etiquetas circulares hace referencia al flujo de agua

del ciclo de vapor y la línea gris con etiquetas triangulares hace referencia a la potencia de todo el sistema.

También se puede observar que, todo el sistema está delimitado por dos líneas punteadas; la primera

delimita al sistema y hace referencia al nivel de agregación de la central de ciclo combinado, que se toma

en cuenta para su análisis; y el segundo hace referencia al medio ambiente. Es importante resaltar que, las

corrientes de entrada y salida del volumen de control provienen y son enviadas al medio ambiente, por eso

la importancia de delimitar al medio ambiente.

La teoría del costo exergético aún no se encuentra bien definida para equipos disipativos, equipos que

destruyen exergía durante su proceso; para este caso en particular, la torre de enfriamiento es un equipo

disipativo, es por eso que, se delimita el subsistema, SS, que contiene a la turbina de vapor de baja presión, el

condensador, la bomba 3 y la torre de enfriamiento, logrando así que, el subsistema sea productivo. Además,

en este mismo subsistema se procesa el residuo de la misma torre de enfriamiento, por ende, es un equipo

productivo y disipativo al mismo tiempo. Finalmente, la chimenea es el equipo donde se procesan los gases de

escape provenientes de la caldera de recuperación de calor, para después, ser depositados al medio ambiente.

El costo exergético es una propiedad extensiva que está asociada a los procesos de producción, que depende

del nivel de agregación del sistema que se esté trabajando. Para asignarle un valor al costo exergético, Valero

(Valero et al., 1998) propone 3 reglas de asignación de costos, también llamadas proposiciones FP, éstas son:

P1: En ausencia de asignaciones externas, el costo exergético del flujo de entrada a un sistema o equipo es

igual a su flujo de exergía.
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Figura 4.5: Estructura productiva de la Central de Ciclo Combinado �Tula de Allende�

P2: El costo exergético del producto de cada equipo es igual al costo exergético de su recurso:

F∗ = P∗

P3: Cuando el producto de algún equipo está formado por dos o más flujos de la misma calidad termodi-

námica, todos tienen el mismo costo exergético unitario; es decir, la relación entre su costo exergético
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y su flujo de exergía es la misma, k∗ =
E∗

Ė
.

En un balance de exergía, el recurso es igual al producto más la suma de las irreversibilidades, tanto

internas como externas, la formación de estas irreversibilidades es inevitable. Un ejemplo son los gases de

escape de una turbina de gas, éstos aún cuentan con un potencial energético que puede ser utilizado o no.

Estos gases pueden ser depositados al medio ambiente o funcionar como recurso de algún otro equipo.

En la Figura 4.6 se muestra que, el costo exergético del producto de un equipo i, P∗
i , se puede dividir en el

costo exergético del producto útil, P∗
A,i, y el costo exergético del residuo, R∗

i :

Figura 4.6: Diagrama de la distribución del costo exergético del producto

En este mismo equipo, el producto útil es la corriente que puede servir como recurso de otro equipo y

el residuo es una corriente que no se utiliza por ningún otro equipo, ni es parte del producto final. El costo

exergético del recurso es igual al costo exergético del producto útil:

F∗
i = P∗

A,i (4.14)

El costo exergético del producto total de un sistema es la suma del costo exergético del producto y el costo

exergético del residuo:

P∗
i = P∗

A,i +R∗
i

o bien, el costo exergético del producto útil es igual a la diferencia del costo exergético del producto menos

el costo exergético del residuo:

P∗
A,i = P∗

i −R∗
i (4.15)
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Sustituyendo la Ec. 4.15 en 4.14, se obtiene que el costo exergético del producto es igual a la suma del

costo exergético del recurso y el costo exergético del residuo:

F∗
i +R∗

i = P∗
i (4.16)

La Ec. 4.16 quiere decir que, cuando se considera el residuo en un equipo, el costo exergético de su

producto es la suma del costo exergético de su recurso y del costo exergético del residuo. En términos de

exergía, al costo de un producto se le imputa el costo de su recurso y su residuo.

4.2 Representaciones FP y PF

Dentro de la metodología del costo exergético, se tienen dos representaciones, la representación FP y la

PF. La representación FP relaciona a los recursos externos con la eficiencia de los equipos del sistema, y

la representación PF relaciona al producto externo con la eficiencia de los equipos, utiliza los coeficientes

técnicos y de recirculación, así como los consumos exergéticos unitarios.

4.2.1 Representación FP

En la metodología FP se muestra como el recurso de un equipo puede estar formado por los productos de

otros equipos, o provenir del medio ambiente. En la Figura 4.7 se ilustra como el recurso del i-ésimo equipo

(Fi) está formado por la suma desde j = 0 hasta n del producto del j-ésimo equipo, donde cero representa al

medio ambiente:

Figura 4.7: Distribución del recurso del equipo i

El recurso del i-ésimo equipo se representa de manera algebraica como la suma de los productos de los

j-ésimos equipos que sirven como recurso del i-ésimo equipo. Es importante tener en cuenta que el medio
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ambiente es considerado como el equipo 0, por lo que, el primer término de segundo miembro de la siguiente

ecuación hace referencia al recurso externo (el producto del medio ambiente) y el segundo término del

segundo miembro es la suma de los productos de los j-ésimos equipos que sirven como recurso del equipo i:

Ḟi = Ė0i +
n

∑
j=1

Ė ji (4.17)

De manera análoga, en la Figura 4.8 se muestra como está formado el producto de un equipo i. En esta

figura se ilustra que, del producto del i-ésimo equipo se forman dos corrientes, una asociada a la formación

del producto útil y otra asociada a la formación del residuo. Por una parte, el producto útil se distribuye y

forma parte del recurso de los j-ésimos equipos; y por otra parte, el residuo se distribuye a los equipos que

son causantes de su formación. Tanto el producto útil, como el residuo, son distribuidos desde el equipo

i = 0, hasta el n.

Figura 4.8: Distribución del producto del equipo i

Al igual que en el recurso, la forma algebraica del producto de un equipo i se representa en la Ec. 4.18,

donde, en el segundo miembro, el primer término es el producto útil que sirve como recurso del medio

ambiente (producto externo); el segundo término es el producto útil que sirve como recurso para el j-ésimo

equipo y el tercer término es el residuo que será imputado al j-ésimo equipo; es importante resaltar que,
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el medio ambiente no puede contribuir a la formación del residuo de ningún equipo, es por eso que, no se

considera en este elemento

Pi = Ėi0 +
n

∑
j=1

Ėi j +
n

∑
j=1

Ṙi j (4.18)

Existen varias formas de representar la distribución de las corrientes exergéticas de un sistema; dentro de

la teoría exergética de Valero, se encuentran las representaciones FP y PF. En la representación FP se hace

uso de la tabla FP, que muestra cómo el producto de un elemento o equipo i del sistema es recurso de otro

equipo j del sistema o de él mismo. La Tabla 4.4 es una tabla FP, que está compuesta de elementos i j para

un sistema de n equipos y el medio ambiente. Otra forma de entender la distribución de los elementos de la

Tabla FP es cómo el producto del elemento i sirve como recurso del elemento j.

La tabla FP no considera la formación del residuo, únicamente considera los productos útiles de los equipos

del sistema. En la Tabla 4.5 se muestra que sí se suman los elementos de una fila, correspondientes al producto

de i-ésimo equipo (marcados de color gris), se llega a la Ec. 4.18 siempre y cuando no se consideren la parte

del residuo de esta misma ecuación.

Si en lugar de determinar el recurso del i-ésimo elemento, a partir de la Ec. 4.17, se determina el recurso

del j-ésimo elemento, se tiene:

Ḟj = Ė0 j +
n

∑
i=1

Ėi j (4.19)

Si se suman los elementos de la columna sombreada de azul de la tabla 4.5, correspondientes al recurso

del j-ésimo equipo, se obtiene la Ec. 4.19. Con esto se concluye que, sin considerar al residuo, sumando de

manera horizontal los elementos de la tabla FP se obtiene el producto el i-ésimo elemento y sumando de

manera vertical se obtiene el recurso del j-ésimo elemento.

Tabla 4.4: Tabla FP para un sistema de n componentes

Fj=0 Fj=1 · · · · · · Fj=n

Pi=0 Ė00 Ė01 Ė0n
Pi=1 Ė10 Ė11 Ė1n

...
. . .

...
...

. . .
...

Pi=n Ėn0 Ėn1 · · · · · · Ėnn
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Tabla 4.5: Producto del i-ésimo elemento y Recurso del j-ésimo elemento en la table FP

Fj=0 Fj=1 · · · · · · Fj=n

Pi=0 Ė00 Ė01 Ė0n
Pi=1 Ė10 Ė11 Ė1n

...
. . .

...
...

. . .
...

Pi=n Ėn0 Ėn1 · · · · · · Ėnn

En la representación FP se definen los coeficientes de distribución asociados a los recursos, y ji, y los

coeficientes de distribución asociados a los residuos, ψ ji, éstos son la fracción de la producción de la com-

ponente j-ésima utilizada como recurso o como residuo imputado en la i-ésima componente; gráficamente

esto se muestra en la Figura 4.9, donde se muestra que, los coeficientes de distribución se aplican en las

bifurcaciones de las corrientes.

Figura 4.9: Forma gráfica de los coeficientes de distribución

El coeficiente de distribución asociados a los recursos es:

yi j =
Ė ji

Ṗj
(4.20)
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y el coeficiente de distribución asociados a los residuos es:

ψi j =
Ṙ ji

Ṗj
(4.21)

El coeficiente de distribución asociado a los recursos, yi j, es la relación entre la corriente exergética Ė ji y

el producto del elemento j, Ṗj; y el coeficiente de recirculación asociado al residuo, ψi j, es la relación entre

la corriente de residuo ji y el producto del elemento j. En la Figura 4.9 se muestra que, las corrientes de

los productos y de los residuos provienen del elemento j, como los coeficientes de circulación provienen del

mismo equipo, entonces, la suma de ellos es la unidad:

n

∑
i=0

(yi j +ψi j) = 1

A la tabla FP se le puede anexar la formación de los residuos; en este caso, los elementos de la tabla

correspondientes al residuo se interpretan como el residuo que es generado en el i-ésimo elemento y se

imputada al j-ésimo elemento, dando paso a la formación de la tabla FPR, que se presenta en la Tabla 4.6.

Tabla 4.6: Tabla FPR para un sistema de n componentes

Fj=0 Fj=1 · · · · · · Fj=n R j=1 · · · · · · R j=n

Pi=0 Ė00 Ė01 Ė0n Ṙ01 Ṙ0n

Pi=1 Ė10 Ė11 Ė1n Ṙ11 Ṙ1n
...

. . .
... Ṙ22

...
...

. . .
...

. . .
...

Pi=n Ėn0 Ėn1 · · · · · · Ėnn Ṙn1 · · · · · · Ṙnn

De la tabla FPR se concluye que:

En la tabla FPR, los elementos Ėi j son elementos donde el producto del equipo i sirve como recurso

del elemento j. El producto de un equipo no puede ser recurso de sí mismo cuando su calidad ter-

modinámica es diferente, en este caso, los elementos donde i = j son elementos con valor cero. Sí la

calidad termodinámica del recurso y del producto de un equipo es igual, el producto de un equipo si

puede ser el recurso del mismo, para este caso, los elementos i j tienen un valor diferente a cero. Ésto

se puede observar en la estructura productiva (Figura 4.5), donde el recurso y el producto del domo de

alta presión, la cámara de mezclado y el domo de baja presión se encuentran asociados a la exergía del
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flujo de agua de la turbina de vapor, es decir, estos elementos de la diagonal principal tienen valores

diferentes de cero. En la Tabla 4.7 se muestra la diagonal principal de la Tabla FPR, sombreada en

color rojo.

Tabla 4.7: Diagonal principal de la Tabla FPR

Fj=0 Fj=1 · · · · · · Fj=n R j=1 · · · · · · R j=n

Pi=0 Ė00 Ė01 Ė0n Ṙ01 Ṙ0n

Pi=1 Ė10 Ė11 Ė1n Ṙ11 Ṙ1n
...

. . .
... Ṙ22

...
...

. . .
...

. . .
...

Pi=n Ėn0 Ėn1 · · · · · · Ėnn Ṙn1 · · · · · · Ṙnn

La formación del residuo de un equipo únicamente se le puede imputar a él mismo, por lo cual, los

elementos Ri j, donde i = j, son los únicos elementos que tendrán valor diferente de cero, éstos se

muestran marcados de color gris en la Tabla 4.8.

Tabla 4.8: Representación gráfica del residuo en la tabla FPR

Fj=0 Fj=1 · · · · · · Fj=n R j=1 · · · · · · R j=n

Pi=0 Ė00 Ė01 Ė0n Ṙ01 Ṙ0n

Pi=1 Ė10 Ė11 Ė1n Ṙ11 Ṙ1n
...

. . .
... Ṙ22

...
...

. . .
...

. . .
...

Pi=n Ėn0 Ėn1 · · · · · · Ėnn Ṙn1 · · · · · · Ṙnn

F0 hace referencia al recurso del medio ambiente, éste también se conoce como el producto total, o

producto externo, del sistema que se va al medio ambiente. En la tabla FPR, el producto total es la

sumatoria de la columna correspondiente a F0, sombreado de color gris en la Tabla 4.9. Considerando

que, el producto del medio ambiente no puede ser recurso de si mismo, el elemento sombreado en

color rojo tiene valor de cero, entonces, el producto total se expresa de manera algebraica como:

PT = F0 =
n

∑
i=1

Ėi0 (4.22)
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Tabla 4.9: Representación gráfica de la suma del producto externo en la tabla FPR

Fj=0 Fj=1 · · · · · · Fj=n R j=1 · · · · · · R j=n

Pi=0 Ė00 Ė01 Ė0n Ṙ01 Ṙ0n

Pi=1 Ė10 Ė11 Ė1n Ṙ11 Ṙ1n
...

. . .
... Ṙ22

...
...

. . .
...

. . .
...

Pi=n Ėn0 Ėn1 · · · · · · Ėnn Ṙn1 · · · · · · Ṙnn

P0 es el producto del medio ambiente, o bien, el recurso total o externo del sistema. En la tabla FPR,

éste se puede ver como la sumatoria de los elementos correspondientes a la fila P0, sombreada de color

gris en la Tabla 4.10. De manera algebraica, el recurso externo se expresa como:

FT = P0 =
n

∑
j=0

Ė0 j +
n

∑
j=0

Ṙ0 j (4.23)

El producto del medio ambiente no puede ser recurso del mismo y por definición, el residuo no puede

ser recurso de ningún equipo, estas dos consideraciones se muestran sombreadas de color rojo en la

Tabla 4.10, por lo cual, la Ec. 4.23 se reescribe como:

FT = P0 =
n

∑
j=1

Ė0 j (4.24)

Tabla 4.10: Representación gráfica de la suma del recurso externo en la tabla FPR

Fj=0 Fj=1 · · · · · · Fj=n R j=1 · · · · · · R j=n

Pi=0 Ė00 Ė01 Ė0n Ṙ01 Ṙ0n

Pi=1 Ė10 Ė11 Ė1n Ṙ11 Ṙ1n
...

. . .
... Ṙ22

...
...

. . .
...

. . .
...

Pi=n Ėn0 Ėn1 · · · · · · Ėnn Ṙn1 · · · · · · Ṙnn

La residuo total del equipo j se puede determinar mediante la sumatoria en vertical de los elementos
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de la tabla FPR correspondientes al residuo de ese equipo:

R j =
n

∑
i=1

Ṙi j (4.25)

Si en lugar de determinar el residuo del elemento j, se determina el del elemento i, los elementos de

la Ec. 4.25 se transponen:

Ri =
n

∑
j=1

Ṙ ji (4.26)

4.2.2 Representación PF

Otra forma del estudio exergético dentro de la teoría termoeconómica es la representación PF, ésta se

emplea principalmente para realizar el diagnóstico termoeconómico de los sistemas energéticos. Para el

desarrollo de la tabla PF, se parte de la tabla inversa a la tabla FP, como se muestra en la Tabla 4.11, donde

se aprecia que los subíndices de los elementos de la tabla se encuentran transpuestos, siendo esta tabla, una

tabla de elementos ji para n componentes.

Comparando a los elementos de las Tablas 4.4 y 4.11 se encuentra que, los únicos elementos que no

cambian son los de la diagonal principal, los elementos cuyo producto sirve como recurso del mismo. Los

demás elementos de las tablas se encuentran traspuestos, siendo los elementos i j iguales a los ji.

Tabla 4.11: Tabla PF para un sistema de n componentes

Pi=0 Pi=1 · · · · · · Pi=n

Fj=0 Ė00 Ė10 Ėn0

Fj=1 Ė01 Ė11 Ėn1
...

. . .
...

...
. . .

...
Fj=n Ė0n Ė1n · · · · · · Ėnn

En la representación PF se definen los coeficientes de recirculación, que son la forma en cómo contribuye

una corriente exergética del i-ésimo equipo en la formación del recurso del j-ésimo equipo. Contrario a los

coeficientes de distribución, estos coeficientes se aplican en los nodos de las corrientes, como se muestra en

la Figura 4.10. Al igual que los coeficientes de distribución, existen coeficientes de recirculación asociados
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al producto y al residuo y éstos indican cómo el producto o residuo de un equipo i puede estar o no formado

por el producto o residuo de otro equipo.

Figura 4.10: Forma gráfica de los coeficientes de recirculación

El coeficiente de recirculación asociado al recurso Ḟj, ri j, se define como la corriente exergética Ėi j entre

el recurso Ḟj:

ri j =
Ėi j

Ḟj
(4.27)

y el coeficiente de recirculación asociado al residuo, ρi j, se define como el flujo de exergía de residuo Ṙi j

entre el residuo Ṙ j:

ρi j =
Ṙi j

Ṙ j
(4.28)

La Figura 4.10 ilustra que, todos los coeficientes de recirculación asociados al recurso j se unen para

formar al recurso del elemento j, por lo cual, la suma de ellos es la unidad:

n

∑
i=0

ri j = 1 (4.29)

Para desarrollar la matriz de coeficientes de recirculación, se determina una matriz A, de dimensiones
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n×n, que contenga los elementos Ėi j. Se parte de la tabla FP, que cuenta con los elementos i j:

A = Ai j =



Ė11 Ė12 · · · Ė1n

Ė21 Ė22 · · · Ė2n

...
...

. . .
...

Ėn1 Ėn2 · · · Ėnn


(4.30)

Dividiendo los elementos i j de la matriz A entre el recurso j se obtiene el operador ⟨PF⟩ que contienen n

filas y n columnas:

⟨PF⟩=



Ė11

Ḟ1

Ė12

Ḟ2
· · · Ė1n

Ḟn
Ė21

Ḟ1

Ė22

Ḟ2
· · · Ė2n

Ḟn
...

...
. . .

...
Ėn1

Ḟ1

Ėn2

Ḟ2
· · · Ėnn

Ḟn


(4.31)

De manera análoga, dividiendo los elementos i j de la matriz A entre el residuo j se obtiene el operador

⟨RF⟩, al igual que el operador anterior, tiene dimensiones de n×n:

⟨RF⟩=



Ė11

Ṙ1

Ė12

Ṙ2
· · · Ė1n

Ṙn
Ė21

Ṙ1

Ė22

Ṙ2
· · · Ė2n

Ṙn
...

...
. . .

...
Ėn1

Ṙ1

Ėn2

Ṙ2
· · · Ėnn

Ṙn


(4.32)

Multiplicando y dividiendo el segundo término del segundo miembro de la Ec. 4.18 por Ḟj y el tercer

término del segundo miembro de la misma ecuación por Ṙ j se obtiene:

Ṗi = Ėi0 +
n

∑
j=1

Ėi j

Ḟj
Ḟj +

n

∑
j=1

Ṙi j

Ṙ j
Ṙ j (4.33)
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Sustituyendo las Ecs. 4.27 y 4.28 en la Ec. 4.33:

Ṗi = Ėi0 +
n

∑
j=1

ri jḞj +
n

∑
j=1

ρi jṘ j (4.34)

La Ec. 4.34 también se puede expresar de manera matricial con los operadores ⟨PF⟩ y ⟨RF⟩; que corres-

ponden a la matriz de coeficientes de recirculación asociado a los recursos y a los residuos, respectivamente;

además, con el vector Ps, que es el vector de productos externos:

P = Ps + ⟨PF⟩F+ ⟨RF⟩R (4.35)

Por otro lado, multiplicando y dividiendo la Ec. 4.24 por el recurso del j-ésimo equipo, se obtiene:

FT =
n

∑
j=1

Ė0 j

Ḟj
Fj (4.36)

El coeficiente de recirculación asociado al recurso externo, que corresponde a i = 0, se representa como

r0 j =
Ė0 j

Ḟj
; sustituyendo este coeficiente en la Ec. 4.36 se obtiene el recurso total del sistema en función de

los coeficientes de recirculación asociados al recurso externo:

FT =
n

∑
j=1

r0 jFj (4.37)

Si en lugar de multiplicar y dividir la Ec. 4.18 por el recurso j y el residuo j, se multiplican y dividen el

segundo y tercer término del segundo miembro por el producto j:

Pi = Ėi0 +
n

∑
j=1

Ėi j

Pj
Pj +

n

∑
j=1

Ri j

Pj
Pj (4.38)

El primer cociente de la Ec. 4.38 es el consumo exergético, κi j, y representa la cantidad de recursos del i-

ésimo elemento necesarios para obtener una unidad de producto del j-ésimo elemento; y el segundo cociente,

θi j, representa a los residuos generados por unidad de producto del j-ésimo elemento:

Pi = Ėi0 +
n

∑
j=1

κi jPj +
n

∑
j=1

θi jPj (4.39)
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Reescribiendo la Ec.4.39 de manera matricial:

P = Ps + ⟨KP⟩P+ ⟨KR⟩P (4.40)

donde:

Ps es el producto externo de cada componente y tiene dimensiones de n×1

⟨KP⟩y⟨KR⟩ son las matrices de eficiencias de cada componente y cada una tiene dimensiones de n×n

Despejando el vector de productos externos de la Ec. 4.40 :

Ps = P−⟨KP⟩P−⟨KR⟩P

Factorizando el vector de productos:

Ps = (UD −⟨KP⟩−⟨KR⟩)P

Despejando el vector de productos se obtiene la forma matricial de este vector en función del operador |P⟩

y del vector de productos externos Ps.

P = |P⟩Ps (4.41)

donde, el operador |P⟩ es:

|P⟩= (UD −⟨KP⟩−⟨KR⟩)−1

En cuanto a la matriz de recursos, se parte de la Ec. 4.12, donde el recurso de un equipo se representa

como:

Ḟi = κiṖi (4.42)

La forma matricial del vector de recursos es el producto de la matriz de consumo exergético KD y el vector
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de productos P:

F = KDP (4.43)

Sustituyendo la Ec. 4.41 en 4.43 se obtiene el vector de recursos en función del operador |F⟩ y el vector

de productos externos:

F = |F⟩Ps (4.44)

donde, el operador |F⟩ es:

|F⟩= KD|P⟩

Para desarrollar la matriz de irreversibilidades se parte del balance de exergía en un sistema abierto, donde

la irreversibilidad es igual a la resta del recurso menos el producto:

I = F−P (4.45)

Sustituyendo las Ecs. 4.41 y 4.44 en la Es. 4.45 se obtiene el vector de irreversibilidades en función del

operador |I⟩:

I = |I⟩Ps (4.46)

donde, el operador |I⟩ es:

|I⟩= (KD −UD)|P⟩

Finalmente, para el residuo, se parte de la Ec. 4.40, donde el tercer término del segundo miembro se

encuentra asociado al residuo, es decir:

R = ⟨KR⟩P (4.47)



89

Sustituyendo la Ec. 4.41 en 4.47 se obtiene el vector de residuos en función del operador |R⟩:

R = |R⟩Ps (4.48)

donde, el operador |R⟩ es:

|R⟩= ⟨KR⟩|P⟩

Para desarrollar el escalar del recurso externo, se multiplica y divide por el producto del j-ésimo equipo la

Ec. 4.24:

FT =
n

∑
j=1

Ė0 j

Pj
Pj =

n

∑
j=1

κ0 jPj (4.49)

Esta ecuación representa al recurso externo en función del consumo exergético de recursos externos. Re-

escribiendo esta ecuación en su forma matricial, se muestra que, el recurso total del sistema es un escalar que

resulta del producto de la transpuesta del vector de consumos exergéticos externos y del vector de productos:

FT = t
κeP (4.50)

donde, el vector de consumo exergético del recurso externo es un vector de dimensión n× 1, para poder

realizar la multiplicación de matrices correctamente este vector se debe transponer, dando como resultado

un vector de dimensiones 1×n:

κe =

[
Ė01

P1

Ė02

P2
· · · Ė0n

Pn

]
=

[
κ01 κ02 · · · κ0n

]
(4.51)

4.3 Ecuaciones de costos exergéticos

Para desarrollar a los costos exergéticos se parte del balance de costos exergéticos de la Ec. 4.16, donde el

costo exergético del recurso más el costo exergético del residuo es igual al costo exergético del producto:

F∗
i +R∗

i = P∗
i
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El comportamiento de los costos exergéticos es el mismo que el de los flujos de exergía, por lo cual, el

costo exergético del recurso es:

F∗
i = Ė0i +

n

∑
j=1

E∗
ji (4.52)

El primer término del segundo miembro de la Ec. 4.52 es el flujo de exergía de la corriente Ė0i, o bien, del

recurso externo. A éste no se le considera el costo exergético, debido a la primer proposición, que menciona

que en ausencia de asignaciones externas, el costo exergético de los recursos es igual a su flujo de exergía.

De manera análoga, el costo exergético asociado a los residuos es:

R∗
i =

n

∑
j=1

R∗
ji (4.53)

Sustituyendo la Ec. 4.52 y 4.53 en 4.16:

P∗
i = Ė0i +

n

∑
j=1

E∗
ji +

n

∑
j=1

R∗
ji (4.54)

De acuerdo a la proposición 3 de Valero, cuando un producto está formado por dos o más flujos de la

misma calidad termodinámica, su costo exergético unitario es el mismo, sin importar si éste está asociado a

un producto útil, un residuo o una perdida.

En la Figura 4.11 se ilustra que, el producto del equipo j se bifurca, siendo una parte un producto útil

y otra un residuo. Con esta bifurcación del producto, también se bifurca el costo exergético unitario del

mismo equipo. Cada una de estas bifurcaciones se distribuye en los elementos i y cada uno de ellos tiene su

respectivo costo exergético unitario, no obstante, debido a la proposición 3, el costo exergético unitario de

todas esas corrientes es el mismo, porque provienen del mismo producto del elemento j, es decir:

k∗P, j = k∗R, j = k∗ji = k∗R, ji (4.55)

De acuerdo a la definición de costo exergético unitario de la Ec. 4.8 se tiene que, el costo exergético

unitario del producto del j-ésimo elemento es igual al cociente del costo exergético del elemento ji y el flujo
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Figura 4.11: Costos exergéticos unitarios del producto del elemento j

de exergía de la corriente ji:

k∗P, j =
E∗

ji

Ė ji
(4.56)

La Ec. 4.55 muestra que, el costo exergético unitario del producto es igual al costo exergético unitario del

residuo, por ende, la Ec. 4.56 se puede expresar de la siguiente manera:

k∗P, j =
R∗

ji

Ṙ ji
(4.57)

Despejando el costo exergético del elemento ji de la Ec. 4.56 y el costo exergético del residuo ji de la Ec.

4.57:

E∗
ji = Ė jik∗P, j (4.58)

R∗
ji = Ṙ jik∗P, j (4.59)
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Sustituyendo las Ecs. 4.58 y 4.59 en la Ec. 4.54, se tiene:

P∗
i = Ė0i +

n

∑
j=1

Ė jik∗P, j +
n

∑
j=1

Ṙ jik∗P, j (4.60)

Factorizando el costo exergético unitario del producto j se obtiene la ecuación del costo exergético del

producto del i-ésimo equipo en función de los elementos ji, residuos ji y del costo exergético unitario del

producto del j-ésimo equipo:

P∗
i = Ė0i +

n

∑
j=1

(Ė ji + Ṙ ji)k∗P, j (4.61)

Dividiendo la Ec. 4.61 por el flujo exergético del producto del i-ésimo equipo:

P∗
i

Pi
=

Ė0i

Pi
+

n

∑
j=1

(Ė ji + Ṙ ji)

Pi
k∗P, j

Con la definición de consumo exergético, como en la Ec. 4.39, se obtiene el costo exergético unitario del

producto del i-ésimo equipo en función del consumo exergético, κ , y el consumo exergético asociado a los

residuos, θ :

k∗P,i = κ0i +
n

∑
j=1

(κ ji +θ ji)k∗P, j (4.62)

El consumo exergético se puede expresar en función de los coeficientes i j o de manera matricial con el

operador ⟨KP⟩. Si se transponen los elementos i j, se tienen elementos ji, por consiguiente, el operador ⟨KP⟩

también se debe transponer, por lo cual, una forma equivalente de expresar la matriz ⟨KP⟩ de la Ec. 4.40 es:

n

∑
j=1

κ ji =
t⟨KP⟩ (4.63)

De manera análoga, el consumo exergético asociado a los residuos se puede expresar en función de los

coeficientes ji o con la transpuesta del operador ⟨KR⟩. La forma equivalente de expresar la matriz ⟨KR⟩ de
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la Ec. 4.40 es:

n

∑
j=1

θ ji =
t⟨KR⟩ (4.64)

De manera matricial, la Ec. 4.62 se expresa como:

k∗
P = κe +( t⟨KP⟩+ t⟨KR⟩)k∗

P (4.65)

Despejando el consumo exergético asociado al recurso externo:

κe = k∗
P − ( t⟨KP⟩+ t⟨KR⟩)k∗

P (4.66)

Factorizando el vector de costos exergéticos del producto y transponiendo la matriz unitaria UD, para que

todas las matrices queden transpuestas:

κe = ( tUD − t⟨KP⟩− t⟨KR⟩)k∗
P (4.67)

Finalmente, despejando el vector de consumos exergéticos de los productos se obtiene la matriz transpuesta

del operador |P⟩, obteniendo el costo exergético del producto en función de la transpuesta del operador |P⟩

y el consumo exergético asociado al recurso externo:

k∗
P = ( tUD − t⟨KP⟩− t⟨KR⟩)−1

κe =
t|P⟩κe (4.68)

Para el costo exergético unitario de los recursos se parte de la Ec. 4.52 y se divide por el flujo de exergía

del recurso del i-ésimo equipo:

F∗
i

Fi
=

Ė0i

Fi
+

n

∑
j=1

E∗
ji

Fi
(4.69)

Sustituyendo la Ec. 4.58 en la Ec. 4.69, el segundo término del segundo miembro de la ecuación 4.69
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queda en función del costo exergético unitario del producto del j-ésimo equipo:

k∗F,i =
Ė0i

Fi
+

n

∑
j=1

Ė jik∗P, j
Fi

(4.70)

Sustituyendo la expresión del coeficiente de recirculación de la Ec. 4.70 en el primer y segundo término

del segundo miembro, se obtiene la ecuación del costo exergético unitario del recurso en función de los

coeficientes de recirculación y del costo exergético unitario del producto:

k∗F,i = r0i +
n

∑
j=1

r jik∗P, j (4.71)

De manera análoga a las Ecs. 4.63 y 4.64, la suma de j = 1 hasta n de los coeficientes de recirculación

i j es igual al operador ⟨PF⟩ y la suma de j = 1 hasta n de los coeficientes de recirculación ji es igual a la

transpuesta del operador ⟨PF⟩, por lo cual, la suma desde j=1 hasta n de los coeficientes de recirculación r ji

se expresa como:

n

∑
j=1

ri j =
t⟨PF⟩ (4.72)

Sustituyendo la Ec. 4.72 en la Ec. 4.71, se obtiene la forma matricial del costo exergético unitario del

recurso:

k∗
F = r0 +

t⟨PF⟩k∗
P (4.73)

De manera análoga, para el costo exergético unitario de los residuos, se parte de la Ec. 4.53 y se divide

toda la expresión por el flujo exergético de los residuos del i-ésimo equipo:

R∗
i

Ri
=

n

∑
j=1

R∗
ji

Ri
(4.74)

Sustituyendo el costo exergético del residuo de la Ec. 4.59 en la Ec. 4.74, se obtiene el costo exergético

unitario del recurso del i-ésimo equipo en función del costo exergético unitario del producto del j-ésimo
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equipo:

k∗R,i =
n

∑
j=1

Ṙ jik∗P, j
Ri

(4.75)

Sustituyendo la definición del coeficiente de recirculación asociado a los residuos en la Ec. 4.75, se obtiene

el costo exergético unitario del recurso en función del coeficiente de recirculación asociado a los residuos y

el costo exergético unitario del producto del j-ésimo equipo:

k∗R,i =
n

∑
j=1

ρ jik∗P, j (4.76)

La forma matricial de la Ec. 4.76 se encuentra en función de la matriz transpuesta ⟨PR⟩, esta matriz es la

matriz de coeficientes de recirculación asociada a los residuos y se encuentra transpuesta, debido a que los

elementos de esa matriz se encuentran transpuestos

k∗
R = t⟨PR⟩k∗

P (4.77)

4.4 La representación de la estructura productiva

Los análisis exergoeconómicos se pueden realizar mediante la metodología FP, que se basa en el recurso

del sistema; o la metodología PF, en función del producto del sistema, no obstante, si se desea realizar

el diagnóstico y la optimización al sistema a trabajar, se utiliza la metodología PF. Ambas metodologías

son complementarias; es decir, se pueden obtener resultados como los coeficientes y operadores de una

metodología con la otra; por ejemplo, los coeficientes de distribución y los consumos exergéticos se pueden

relacionar partiendo de la Ec. 4.17, que es el recurso del i-ésimo equipo:

Ė0i +
n

∑
j=1

Ė ji = Ė0i +
n

∑
j=1

Ė ji (4.78)

Eliminando el primer término del primer y segundo miembro de la Ec. 4.78, multiplicando y dividiendo el

primer miembro por el producto del j-ésimo equipo y; multiplicando y dividiendo el segundo miembro por
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el producto del i-ésimo equipo:

n

∑
j=1

Ė ji

Ṗj
Ṗj =

n

∑
j=1

Ė ji

Ṗi
Ṗi (4.79)

sustituyendo el coeficiente de distribución y el consumo exergético en la Ec. 4.79, se tiene:

n

∑
j=1

yi jPj =
n

∑
j=1

κ jiPi (4.80)

Al realizar la sumatoria en j, el producto del i-ésimo elemento del segundo miembro de la Ec. 4.80 se

puede factorizar, dando como resultado:

n

∑
j=1

yi jPj = Pi

n

∑
j=1

κ ji (4.81)

o bien, de forma matricial en función de las matrices ⟨FP⟩ y ⟨KP⟩:

⟨FP⟩PD = PD
t⟨KP⟩ (4.82)

Al multiplicar por menos uno toda la Ec. 4.82 y restarla al producto de las matrices UDPD:

UDPD −⟨FP⟩PD = UDPD −PD
t⟨KP⟩ (4.83)

Como las matrices UD y PD son matrices diagonales, éstas pueden ser transpuestas y reacomodadas:

UDPD −⟨FP⟩PD = PD
tUD −PD

t⟨KP⟩ (4.84)

Factorizando la matriz PD y reacomodando la Ec. 4.84:

(UD −⟨FP⟩)PD = PD(
tUD − t⟨KP⟩) (4.85)
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Multiplicando y dividiendo los términos entre paréntesis de ambos miembros de la Ec. 4.85 por su inversa:

PD(
tUD − t⟨KP⟩)−1 = (UD −⟨FP⟩)−1PD (4.86)

El resultado de la resta de las matrices transpuestas UD y ⟨KP⟩ es igual a la matriz transpuesta de la resta

de ambas matrices originales, es decir:

tUD − t⟨KP⟩= t(UD −⟨KP⟩) (4.87)

sustituyendo la Ec. 4.87 en 4.86:

PD
t(UD −⟨KP⟩)−1 = (UD −⟨FP⟩)−1PD (4.88)

sustituyendo los operadores |P⟩ y ⟨P∗|:

PD
t|P⟩= ⟨P∗|PD (4.89)

Finalmente, despejando el operador del costo exergético del producto:

⟨P∗|= PD
t|P⟩P−1

D (4.90)

De la metodología FP, el costo exergético de los productos es igual al vector de productos más el producto

del operador de costos exergéticos ⟨P∗|:

P∗ = P+ ⟨P∗|(I+R) (4.91)

sustituyendo la Ec. 4.90 en la Ec. 4.91:

P∗ = P+PD
t|P⟩P−1

D (I+R) (4.92)
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premultiplicando la Ec. 4.92 por la inversa de la matriz PD:

P−1
D P∗ = P−1

D P+P−1
D PD

t|P⟩P−1
D (I+R) (4.93)

El primer término del primer miembro de la Ec. 4.93 es la matriz del costo exergético unitario de los

productos, el producto de la matriz P−1
D y P es la matriz unitaria y el producto de una matriz transpuesta por

su matriz original es igual a la matriz unitaria, por lo cual:

k∗
P = u+ t|P⟩P−1

D (I+R) (4.94)

Por otra parte, de las Ecs. 4.41 y 4.46 se obtiene el vector de irreversibilidades I en función de las matrices

KD y UD:

I = (KD −UD)P (4.95)

pero, P = PDu

I = (KD −UD)PDu (4.96)

Al ser diagonales las matrices (KD −UD) y PD, pueden ser reacomodadas:

I = PD(KD −UD)u (4.97)

De manera análoga, de las Ecs. 4.41 y 4.47 se obtiene el vector de residuos en función de la matriz PD, del

operador ⟨KR⟩ y del vector unitario u:

R = ⟨KR⟩P = ⟨KR⟩PDu = PD⟨KR⟩u = PD
t⟨KR⟩u (4.98)

Factorizando los vectores de irreversibilidad y residuo de la Ec. 4.94:

k∗
P = u+ t|P⟩P−1

D (I)+ t|P⟩P−1
D (R) (4.99)
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Sustituyendo las Ecs. 4.97 y 4.98 en la Ec. 4.94:

k∗
P = u+ t|P⟩P−1

D PD(KD −UD)u+ t|P⟩P−1
D PD

t⟨KR⟩u (4.100)

Eliminando el producto de la matriz PD y su inversa:

k∗
P = u+ t|P⟩(KD −UD)u+ t|P⟩ t⟨KR⟩u (4.101)

Al ser matrices que únicamente tienen valores diferentes a cero en su diagonal, las matrices KD y UD se

pueden transponer y al igual que en la Ec. 4.87, la transpuesta se realiza después de la resta de matrices:

k∗
P = u+ t|P⟩ t(KD −UD)u+ t|P⟩ t⟨KR⟩u (4.102)

Finalmente, sustituyendo los operadores |I⟩ y |R⟩ se obtiene el costo exergético unitario de los productos

en función de las irreversibilidades y de los residuos.

k∗
P = u+ t|I⟩u+ t|R⟩u (4.103)

Otra forma de entender la Ec. 4.103 es cómo se contribuye la irreversibilidad y el residuo en el costo exer-

gético unitario del producto. Los resultados de los costos exergéticos unitarios de los productos a condiciones

de operación del ciclo combinado "Tula de Allende"se muestran en las Figuras 4.12 y 4.13, en estas figuras

se puede ver como se contribuyen la irreversibilidad y el resido en el costo exergético unitario del producto.

En la Figura 4.12 se muestra que, el residuo generado en la turbina de gas afecta al costo exergético unitario

de todos los equipos de manera mínima, mientras que la irreversibilidad contribuye en su mayor parte a la

formación del producto de las bombas 1 y 2, en el 65.87% y 60.61%, respectivamente. Paralelamente, en la

Figura 4.13 se muestra que, el residuo generado en la turbina de gas afecta al costo exergético unitario de

todos los equipos y el residuo generado en la torre de enfriamiento afecta a los equipos relacionados al ciclo

de vapor y el de la torre de enfriamiento, excluyendo a los equipos de la turbina de gas. De igual manera, la

contribución de los residuos al costo exergético unitario de los residuos es muy poca en comparación de la

contribución de la irreversibilidad. En este caso, la irreversibilidad afecta al costo exergético unitario de la
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bomba 1 y 2 en 62.32% y 60.06%, respectivamente. Esta disminución en la contribución de la irreversibili-

dad, se debe a que en la primer propuesta se considera el flujo de calor desechado en la torre de enfriamiento

como una irreversibilidad externa, mientras que, en la segunda propuesta, se considera como un residuo.

Figura 4.12: Costo exergético unitario de la propuesta 1

Figura 4.13: Costo exergético unitario de la propuesta 2



5. Diagnóstico Termoeconómico

El diagnóstico termoeconómico es una metodología que se basa en el método exergético y está diseñado

para identificar y analizar anomalías que reducen la eficiencia térmica y la eficiencia exergética de los sis-

temas energéticos, y que generan el aumento en el consumo de recursos externos. En esta metodología se

comparan las condiciones de operación con las condiciones de referencia, o de diseño, para establecer la re-

lación entre las fallas y el aumento en las irreversibilidades en los componentes del sistema (Xu et al., 2025)

y como consecuencia, el incremento del consumo de recursos externos. Es necesario conocer y prevenir estas

anomalías, antes de que se conviertan en una falla (Verda et al., 2003).

5.1 Ahorro técnico de exergía

El consumo adicional de recursos se puede representar, como la diferencia entre el recurso total de un

sistema que se encuentra operando a condiciones actuales, FT , y el recurso del mismo sistema pero operando

a condiciones de diseño, FT,0:

∆FT = FT −FT,0 (5.1)

101
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Para cualquier sistema, el recurso total es igual al producto externo más el flujo de irreversibilidades

totales, por lo cual, el cambio en el recurso total para condiciones de operación y diseño, se expresa como:

∆FT = FT −FT,0 = (Ps + IT )− (Ps,0 + IT,0) (5.2)

Descomponiendo la irreversibilidad total como la suma de la irreversibilidad interna e irreversibilidad

externa (o residuo):

∆FT = (Ps + I +R)− (Ps,0 + I0 +R0) (5.3)

El cambio en el recurso externo en función del aumento en el producto externo, el aumento en la irrever-

sibilidad interna y el aumento en el residuo se expresa como:

∆FT = ∆Ps +∆I +∆R (5.4)

De manera general, el ahorro técnico indica que, a medida que las irreversibilidades totales de los sub-

sistemas aumentan, el recurso externo del sistema también lo hará, debido al cambio en una condición de

operación, por consiguiente, el costo monetario y el exergético del mismo recurso se incrementará. Si lo que

se busca es reducir el consumo de recursos en el sistema, se debe reducir la cantidad de irreversibilidades

del sistema y de los subsistemas; no obstante, la metodología del ahorro técnico no identifica la causa de las

irreversibilidades del sistema, únicamente muestra el aumento en las irreversibilidades totales y del producto

externo, debido a la modificación de las condiciones de operación de un sistema.

5.2 Impacto en el recurso

El impacto en el recurso es otra metodología de la teoría del costo exergético, éste cuantifica la variación

del recurso externo de un sistema en función del consumo exergético. Este consumo exergético relaciona el

producto de un equipo con su recurso y a su vez con su eficiencia exergética

κi =
Fi

Pi
=

1
ηex
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En el impacto en el recurso se compara la condición de operación con la condición de diseño en función

del consumo exergético:

∆κi j = κi j(x)−κi j(x0) (5.5)

donde, κi j(x) es el consumo exergético a condiciones de operación y κi j(x0) a condiciones de diseño.

De acuerdo a las metodologías FP y PF, se obtiene la matriz ⟨KP⟩, que contienen a los consumos exergé-

ticos de todo el sistema. Esta matriz es la suma de todos los consumos exergéticos de los elementos j = 0

hasta n. Se considera al elemento cero porque se busca conocer el comportamiento del medio ambiente. La

matriz ⟨KP⟩ se expresa como:

⟨KP⟩=
n

∑
j=0

Ėi j

Pj
=

n

∑
j=0

κi j; donde, i = 0,1...n

Definiendo una matriz arbitraria A, la diferencia de esta misma matriz a condiciones de operación y diseño

es:

∆A = A(x)−A(x0) (5.6)

Si esta misma matriz A es el producto de dos matrices B y C, ya sea a condiciones de operación o de

diseño:

A(x) = B(x) ·C(x)

A(x0) = B(x0) ·C(x0)

La diferencia de la matriz A a condiciones de operación y de diseño es:

∆A = ∆BC(x0)+B(x)∆C (5.7)

Partiendo de la Ec. 4.50, el recurso total es igual al producto de la matriz transpuesta del consumo exergé-
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tico de recursos externos y el vector del producto, entonces, la diferencia del recurso total es:

∆FT = ∆
t
κeP(x0)+

t
κe(x)∆P (5.8)

Como el vector de productos es igual al producto del operador |P⟩ y el vector de productos externos

(P = |P⟩Ps), la diferencia del vector de productos a condiciones de operación y diseño es:

∆P = ∆|P⟩Ps(x0)+ |P⟩(x)∆Ps (5.9)

Desarrollando la diferencia del operador |P⟩:

∆P = [|P⟩(x)(∆⟨KP⟩+∆⟨KR⟩)|P⟩(x0)]Ps(x0)+ |P⟩(x)∆Ps (5.10)

Sustituyendo la diferencia del vector del producto (Ec. 5.10) en la diferencia del vector de recurso (Ec.

5.8), se obtiene la siguiente expresión:

∆FT =∆
t
κeP(x0)+

t
κe(x)|P⟩(x)(∆⟨KP⟩+∆⟨KR⟩)|P⟩(x0)Ps(x0)+

t
κe(x)|P⟩(x)∆Ps (5.11)

Realizando el análisis dimensional de la Ec. 4.68 se obtiene que, la transpuesta de la matriz de costos

exergéticos unitarios de los productos es igual al producto de la matriz transpuesta del consumo unitario

externo y el operador |P⟩, es decir:

tk∗
P = t

κe|P⟩ (5.12)

Sustituyendo la Ec. 5.12 en la 5.11:

∆FT = ∆
t
κeP(x0)+

tk∗
P(x)(∆⟨KP⟩+∆⟨KR⟩)|P⟩(x0)Ps(x0)+

tk∗
P(x)∆Ps (5.13)

Sustituyendo el vector de productos de la Ec. 5.9 en la Ec. 5.13:

∆FT = ∆
t
κeP(x0)+

t k∗
P(x)(∆⟨KP⟩+∆⟨KR⟩)P(x0)+

t k∗
P(x)∆Ps (5.14)
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Todos los términos de la Ec. 5.14 muestran cómo se ve modificado el recurso externo. En el segundo

miembro, el primer término representa cómo se ve afectado este recurso en función del cambio en el consumo

exergético, debido a la modificación de un parámetro del sistema; el segundo término representa los cambios

en función del costo exergético unitario de los productos y el consumo exergético de los productos y los

residuos, debidos a la variación del mismo parámetro; finalmente, el tercer término representa los cambios

en función del costo exergético unitario de los productos y del cambio en el producto externo.

5.3 Análisis de la malfunción y la disfunción

En la metodología del ahorro técnico y del impacto en el recurso se evalúa de manera general, cómo se

ve modificado el recurso externo del sistema, debido al cambio en las irreversibilidades como al cambio

en los consumos exergéticos; no obstante, ninguna de las dos metodologías menciona en qué subsistema se

presenta un problema y cómo éste está afectando a los demás subsistemas y al sistema en general. De esta

manera, se introducen dos conceptos, la Malfunción y la Disfunción.

La malfunción es un cambio en un parámetro de un subsistema, que genera un aumento en su consumo

exergético y en el consumo de recursos externos del sistema, este cambio se debe principalmente al deterioro

o al mal funcionamiento del subsistema. Dicho en otras palabras, el subsistema que presenta la malfunción

es el que presenta una anomalía.

La disfunción es la variación que presentan los subsistemas, en su recurso y producto, para poder equilibrar

las modificaciones que generó el cambio en las condiciones de operación en el sistema, debidas a la anomalía.

Toda disfunción es resultado de una malfunción.

De acuerdo a la Ec. 5.4, el cambio en el recurso externo se debe al incremento en las irreversibilidades

internas (∆I), externas (∆R) y del incremento en el producto externo (∆Ps). De manera matricial, el cambio en

el vector del recurso externo es igual al cambio en el vector del producto más el vector de irreversibilidades

internas más el cambio en el vector de irreversibilidades externas:

∆FT = ∆Ps +∆I+∆R (5.15)
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Para desarrollar la Ec. 5.15, se parte del cambio en el vector de irreversibilidades internas:

∆I = ∆|I⟩Ps(x0)+ |I⟩(x)∆Ps (5.16)

Desarrollando el cambio en el vector |I⟩ de la Ec. 4.46:

∆I = (∆KD −∆UD)P(x0)+ [KD(x)−UD(x)]∆|P⟩Ps(x0)+ |I⟩(x)∆Ps (5.17)

Para conocer el valor de ∆|P⟩Ps(x0) se parte de la diferencia del vector de productos de la Ec. 4.41:

∆P = ∆|P⟩Ps(x0)+ |P⟩(x)∆Ps (5.18)

Despejando la diferencia del operador |P⟩ por el producto externo a condiciones de diseño:

∆|P⟩Ps(x0) = ∆P−|P⟩(x)∆Ps (5.19)

Sustituyendo la Ec.5.19 en la Ec.5.17:

∆I = (∆KD −∆UD)P(x0)+ [KD(x)−UD(x)][∆P−|P⟩(x)∆Ps]+ |I⟩(x)∆Ps (5.20)

Desarrollando el producto del segundo término del tercer miembro de la Ec. 5.20:

∆I =(∆KD −∆UD)P(x0)+ [KD(x)−UD(x)]∆P− [KD(x)−UD(x)]|P⟩(x)∆Ps

+|I⟩(x)∆Ps

(5.21)

Sustituyendo el operador |I⟩ de la Ec. 4.46 en la Ec. 5.21:

∆I = (∆KD −∆UD)P(x0)+ [KD(x)−UD(x)]∆P−|I⟩(x)∆Ps + |I⟩(x)∆Ps (5.22)

En el primer término del segundo miembro de la Ec. 5.22 se tiene la diferencia de la matriz unitaria (∆UD),



107

el valor de esta diferencia es cero:

∆I = (∆KD)P(x0)+ [KD(x)−UD(x)]∆P (5.23)

La Ec. 5.23 muestra el cambio en las irreversibilidades en función de la diferencia de la matriz de consumo

exergético, el vector de productos a condiciones de diseño, la matriz de consumo exergético a condiciones

de operación y la diferencia del vector de productos.

Por otro lado, para el cambio en el vector de residuos, se parte de la Ec. 4.48, y al aplicar la diferencia del

vector de residuos se obtiene la siguiente expresión:

∆R = ∆|R⟩Ps(x0)+ |R⟩(x)∆Ps (5.24)

Desarrollando la Ec. 5.7 en el operador |R⟩ de la Ec. 4.48:

∆R = ∆⟨KR⟩P(x0)+ ⟨KR⟩(x)∆P−⟨KR⟩(x)|P⟩(x)∆Ps + |R⟩(x)∆Ps (5.25)

Finalmente, sustituyendo la Ec. 4.48 en 5.25, se tiene el cambio en el vector de residuos a condiciones de

operación y diseño, se expresa con el cambio en la matriz de consumos exergéticos asociados a los residuos,

el vector de productos a condiciones de diseño, la matriz de consumos exergéticos asociados a los residuos

a condiciones de operación y la diferencia del vector de productos:

∆R = ∆⟨KR⟩P(x0)+ ⟨KR⟩(x)∆P−|R⟩(x)∆Ps + |R⟩(x)∆Ps

∆R = ∆⟨KR⟩P(x0)+ ⟨KR⟩(x)∆P (5.26)

Si se considera que el cambio en el producto externo es cero, es decir, el producto de todo el sistema

permanece constante, sustituyendo las Ecs. 5.23 y 5.26 en 5.15, el cambio en el recurso es:

∆FT = ∆KDP(x0)+ [KD(x)−UD(x)]∆P+∆⟨KR⟩P(x0)+ ⟨KR⟩(x)∆P (5.27)
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factorizando el cambio en el producto y reacomodando los términos de la Ec. 5.27:

∆FT = ∆KDP(x0)+∆⟨KR⟩P(x0)+ [KD(x)−UD(x)+ ⟨KR⟩(x)]∆P (5.28)

realizando un cambio de variables a la Ec. 5.28, donde:

∆MFk = ∆KDP(x0)

∆MFr = ∆⟨KR⟩P(x0)

∆DF = [KD(x)−UD(x)+ ⟨KR⟩(x)]∆P

Se obtiene la siguiente expresión:

∆FT = MFk +MFr +DF (5.29)

En el segundo miembro de la Ec. 5.29, el primer término es conocido como la malfunción interna, ésta es

el incremento en las irreversibilidades debido al incremento en el consumo exergético de cada subsistema;

el segundo término es la malfunción externa y representa el aumento en recurso, debido al incremento en los

residuos; y el tercer término es la disfunción y representa el aumento en el recurso, debido a la variación del

producto de cada subsistema causado por la malfunción.

Sustituyendo la Ec. 5.10 en el tercer término del segundo miembro de la Ec. 5.28:

DF =[KD(x)−UD(x)+ ⟨KR⟩(x)]∆P

DF =[KD(x)−UD(x)+ ⟨KR⟩(x)]{[|P⟩(x)(∆⟨KP⟩+∆⟨KR⟩)|P⟩(x0)]Ps(x0)

+|P⟩(x)∆Ps)}
(5.30)

Desarrollando el producto del segundo miembro:

DF =[KD(x)−UD(x)+ ⟨KR⟩(x)][|P⟩(x)(∆⟨KP⟩+∆⟨KR⟩)|P⟩(x0)]Ps(x0)

+[KD(x)−UD(x)+ ⟨KR⟩(x)]|P⟩(x)∆Ps

(5.31)
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Sustituyendo el operador |P⟩ de la Ec. 4.41 en la Ec. 5.31:

DF =[KD(x)−UD(x)+ ⟨KR⟩(x)][|P⟩(x)(∆⟨KP⟩+∆⟨KR⟩)]P(x0)

+[KD(x)−UD(x)+ ⟨KR⟩(x)]|P⟩(x)∆Ps

(5.32)

Distribuyendo el operador |P⟩:

DF ={[KD(x)−UD(x)]|P⟩(x)+ [⟨KR⟩(x)]|P⟩(x)}[(∆⟨KP⟩+∆⟨KR⟩)]P(x0)

+{[KD(x)−UD(x)]|P⟩(x)+ [⟨KR⟩(x)]|P⟩(x)}∆Ps

(5.33)

Sustituyendo las Ecs. 4.46 y 4.48 en la Ec. 5.33:

DF = [|I⟩(x)+ |R⟩(x)](∆⟨KP⟩+∆⟨KR⟩)P(x0)+ [|I⟩(x)+ |R⟩(x)]∆Ps (5.34)

Igualando las Ecs. 5.15 y 5.29, donde se consideren los cambios en el producto externo:

∆I+∆R+∆Ps = MFk +MFr +DF+∆Ps (5.35)

Sustituyendo la Ec. 5.34 en 5.35:

∆I+∆R+∆Ps =MFk +MFr +[|I⟩(x)+ |R⟩(x)](∆⟨KP⟩+∆⟨KR⟩)P(x0)

+[|I⟩(x)+ |R⟩(x)]∆Ps +∆Ps

(5.36)

Factorizando el cambio en el producto externo en el segundo miembro de la Ec. 5.36:

∆I+∆R+∆Ps =MFk +MFr +[|I⟩(x)+ |R⟩(x)](∆⟨KP⟩+∆⟨KR⟩)P(x0)

+[UD + |I⟩(x)+ |R⟩(x)]∆Ps

(5.37)

Sustituyendo la Ec. 5.15 en 5.37:

∆FT =MFk +MFr +[|I⟩(x)+ |R⟩(x)](∆⟨KP⟩+∆⟨KR⟩)P(x0)

+[UD + |I⟩(x)+ |R⟩(x)]∆Ps

(5.38)
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Realizando un cambio de variable en la Ec. 5.38, donde:

∆DFk = [|I⟩(x)+ |R⟩(x)](∆⟨KP⟩+∆⟨KR⟩)P(x0) (5.39)

DF∆Ps = [UD + |I⟩(x)+ |R⟩(x)]∆Ps (5.40)

se obtiene la siguiente expresión:

∆FT = MFk +MFr +DFk +DF∆Ps (5.41)

El tercer y cuarto término del segundo miembro de la Ec. 5.41 hacen referencia a las disfunciones, la

disfunción interna y la disfunción debida al cambio en el producto externo; la primera se presenta cuando

se tienen cambios en los subsistemas y la segunda únicamente es válida cuando se presentan cambios en el

producto externo.

Si al vector de malfunciones internas de la Ec. 5.29 se le suma y resta el producto de la diferencia del

operador ⟨KP⟩ y el vector de productos P a condiciones de diseño:

MFk = ∆KDP(x0)− (∆⟨KP⟩)P(x0)+(∆⟨KP⟩)P(x0) (5.42)

Factorizando la diferencia de la matriz de consumos exergéticos ∆KD menos la diferencia del operador

⟨KP⟩ de la Ec. 5.42:

MFk = (∆KD −∆⟨KP⟩)P(x0)+(∆⟨KP⟩)P(x0) (5.43)

El primer término del segundo miembro de la Ec. 5.43 representa el vector de malfunciones internas MFe

y el segundo término de este mismo miembro, el vector de malfunciones internas MFt, éstos representan

el cambio en las irreversibilidades de los componentes, debidas al cambio en el consumo exergético y a las

malfunciones de los demás subsistemas

MFk = MFe +MFt (5.44)
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El cambio en el recurso externo de la Ec.5.41 y desarrollando los términos de las disfunciones:

∆FT =MFk +MFr +[|I⟩(x)+ |R⟩(x)](∆⟨KP⟩+∆⟨KR⟩)P(x0)

+[UD + |I⟩(x)+ |R⟩(x)]∆Ps

(5.45)

Distribuyendo el vector de los de productos P a condiciones de operación:

∆FT =MFk +MFr +[|I⟩(x)+ |R⟩(x)](∆⟨KP⟩P(x0)+∆⟨KR⟩P(x0))

+[UD + |I⟩(x)+ |R⟩(x)]∆Ps

(5.46)

Sustituyendo los vectores de malfunciones MFt y MFr:

∆FT = MFk +MFr +[|I⟩(x)+ |R⟩(x)](MFt +MFr)+ [UD + |I⟩(x)+ |R⟩(x)]∆Ps (5.47)

Desarrollando y reacomodando la Ec. 5.47:

∆FT =MFk +[|I⟩(x)+ |R⟩(x)](MFt)+MFr +[|I⟩(x)+ |R⟩(x)](MFr)

+[UD + |I⟩(x)+ |R⟩(x)]∆Ps

(5.48)

Realizando cambios de variables en la Ec. 5.48, donde:

MF∗k = MFk +[|I⟩(x)+ |R⟩(x)](MFt)

MF∗r = MFr +[|I⟩(x)+ |R⟩(x)](MFr)

DF∗∆Ps = [UD + |I⟩(x)+ |R⟩(x)]∆Ps

se obtiene la siguiente expresión:

∆FT = MF∗k +MF∗r +DF∗∆Ps (5.49)

El vector MF∗k representa el costo exergético de la malfunción interna, este vector sólo se verá modifi-

cado por los equipos que presenten irrevesibilidades internas; MF∗r es el vector de costos exergéticos de
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la malfunción externa o el residuo, únicamente contribuirán a este vector los equipos que contribuyan a la

formación del o de los residuos; y el vector DF∗∆Ps es el costo exergético de la disfunción, debida al cambio

en el recurso externo.



6. Caso de estudio

La fiabilidad y la disponibilidad de una Central de Ciclo Combinado dependen principalmente de tres

aspectos:

Del diseño y de la calidad de su montaje.

La calidad de su operación.

De que se realice el plan de mantenimiento.

Este último es uno de los más importantes, porque tener un mal plan de mantenimiento conduce a tener

que adquirir nuevos equipos o sustituir una central completa, cuando el mantenimiento de equipos es muy

costoso. Por el contrario, un buen plan de mantenimiento, ayuda a analizar todos los fallos posibles y así

evitarlos con el mantenimiento programado (o preventivo) y el mantenimiento correctivo. (Garrido, 2007)

La turbina de gas es de los elementos más complejos dentro una central de ciclo combinado, una de

las principales tareas que se tienen dentro del mantenimiento programado, es la limpieza o sustitución de

filtros de admisión de aire al compresor y la limpieza del mismo equipo, tanto en marcha como fuera de

operación. El no llevar a cabo este mantenimiento, causa ensuciamiento por adherencia a algunos equipos,

principalmente al compresor, donde su eficiencia disminuye y conduce a presentar pérdidas en la potencia

de la turbina de gas (Kurz et al., 2022).

113
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Como caso de estudio, se realiza el diagnóstico termoeconómico al ciclo combinado "Tula de Allende",

considerando la disminución de la eficiencia isoentrópica del compresor de la turbina de gas del 5%. Se

realiza el análisis termodinámico del ciclo, se aplica la metodología del costo exergético y del diagnóstico

termoeconómico al ciclo combinado, realizando esta variación y comparando los resultados de dos propues-

tas de estructuras productivas.

Las condiciones de diseño del ciclo combinado se presentan en la Tabla 6.1, en ésta se muestran las

condiciones de la turbia de gas, de la turbina de vapor y de la torre de enfriamiento. Estas condiciones de

operación se obtienen de la ficha técnica, del diagrama esquemático y de la literatura.

Tabla 6.1: Condiciones de diseño del ciclo combinado

Turbina de gas Turbina de vapor Torre de enfriamiento
πC (-) 19.5 ηSITAP (-) 0.7484 Tw,in (°C) 30.94

ηSIC (-) 0.88 ηSIT BP (-) 0.8491 Tw,out (°C) 22.37
ηSIT (-) 0.90 ηSIB (-) 0.8 ∆P (bar) 0.000724
∆PCC (%) 5 ∆TPP,AP (°C) 35 πB3 (-) 2
Tamb (°C) 25 ∆TPP,BP (°C) 20
Pamb (bar) 1.01325 PALTA (bar) 85.11
φamb (-) 0.6 PBAJA (bar) 3.5
Tg4 (°C) 592 PCOND (bar) 0.0524

ẆT G (MW) 260 Tv1 (°C) 520
cP,a (kJ/kgK) 1.029
sre f (kJ/kgK) 6.860

La temperatura de los gases de combustión a la entrada de la turbina, Tg3, es un valor importante, ya que

de él dependen parámetros de desempeño de la turbina como su flujo de calor suministrado y la potencia

de la misma. Como la ficha técnica presenta el valor de la temperatura de los gases de escape de la turbina

de gas, Tg4, el valor de la temperatura de los gases de combustión a la salida de la cámara de combustión,

Tg3 se propone hasta que el valor de la temperatura a la salida de la turbina de gas coincida con el valor

reportado en la ficha técnica. Para determinar este valor se considera la eficiencia isoentrópica de la turbina

y la temperatura de los gases de escape, dando como resultado: Tg3 = 1291.81C.

6.1 Análisis energético

Como se describió en el capítulo 2, el ciclo combinado cuenta con 19 equipos distribuidos en 3 bloques:

La turbina de gas (bloque A), la caldera de recuperación de calor (bloque B) y la turbina de vapor (bloque
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C).

La Figura 6.1 muestra el bloque A, la ficha técnica de esta turbina se muestra en el Anexo (A.1). Ésta está

compuesta por un compresor de 13 etapas con una relación de presiones de 19.5, una cámara de combustión

de 16 quemadores y una turbina de potencia de 4 etapas.

Figura 6.1: Bloque A del ciclo combinado �Tula de Allende�

En este bloque, se desarrolla la combustión considerando una humedad relativa del 0.6%, como se mostró

en la Ec.2.20. En la Figura 6.2 se presenta el diagrama de exceso de aire contra flujo másico de aire y en la

Figura 6.3 el diagrama del exceso de aire contra el flujo másico del combustible; en ambos casos se estudia

la variación de la humedad relativa y de la eficiencia isoentrópica del compresor.

Las condiciones de diseño de la planta se representan con el punto A y en el punto B se considera una

disminución de la eficiencia isoentrópica del compresor del 5%. En la Figura 6.2 se muestra que, con la

disminución de la eficiencia isoentrópica del compresor de 5%, el exceso de aire aumenta 4.35%, pasando

de 1.6827 a 1.7559, este aumento en el exceso de aire representa un aumento del 6.0905% en el flujo másico

del aire, pasando de 590.74 kga/s a 626.72 kga/s.

En la Figura 6.3 se muestra que el aumento en el exceso de aire, también representa el aumento en el flujo

másico del combustible del 3.6390%, de 15.0175 a 15.5640 kgcomb/s, todo se debe a la disminución del 5%

de la eficiencia isoentrópica del compresor. Al operar con una eficiencia isoentrópica del compresor menor,

la potencia que se suministra al compresor aumenta, éste al estar acoplado a la turbina, aumenta la potencia

que debe generar la turbina, y por consiguiente, también aumentan tanto el flujo másico de aire como el flujo

másico de combustible.
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Figura 6.2: Comportamiento del exceso de aire con el flujo másico del aire, la eficiencia isoentrópica del
compresor y la humedad relativa

Figura 6.3: Comportamiento del exceso de aire con el flujo másico del combustible, la eficiencia isoentrópica
del compresor y la humedad relativa
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La humedad relativa del aire a la entrada del compresor depende de los parámetros ambientales, o bien,

de equipos que aumentan esta humedad, como enfriadores evaporativos o equipos de fogging. Si el aire a

la entrada del compresor se satura, alcanzando una humedad relativa de 1, el pasar de una eficiencia isoen-

trópica del compresor de 0.88 a 0.836, muestra un aumento del exceso de aire de 1.628 a 1.699, del flujo

másico de aire de 583.5409kg a/s a 618.6859 kga/s, del flujo másico del combustible de 15.0658 kgcomb/s a

15.6094 kgcomb/s y de la relación aire-combustible de 38.732 kgaire/kgcomb a 39.635 kgaire/kgcomb. Este com-

portamiento se debe principalmente a que, con el aumento de la humedad relativa del aire, también aumenta

su fracción de vapor y por consiguiente, su calor específico a presión constante, dando como resultado que

disminuya la cantidad de aire necesario para operar la turbina, pero aumente la cantidad de combustible.

Concluyendo que, el operar con aire con una humedad alta representa un aumento en el flujo másico del

combustible, pero una disminución en la relación aire combustible y del exceso de aire.

En las Figuras 6.4 y 6.5 se muestran los diagramas de operación de la turbina de gas en función de la

relación de presiones del compresor, donde las condiciones de diseño se encuentran en el punto A y las

condiciones de operación (con la disminución de la eficiencia isoentrópica) se presentan en el punto B.

Por una parte, en la Figura 6.4 se muestra el comportamiento del flujo másico del aire y del trabajo motor

en función de la relación de presiones. Para las condiciones de diseño, con la eficiencia isoentrópica de 0.88,

el máximo trabajo motor y el mínimo flujo de aire se encuentran a una relación de presiones del compresor

de 15.98; por otro lado, disminuyendo la eficiencia isoentrópica del compresor, el máximo trabajo motor y el

mínimo flujo de aire se encuentran a una relación de presiones del compresor de 14.51. En esta misma figura,

se muestra que, el trabajo motor disminuye y el flujo másico del aire aumenta, si se pasa de las condiciones

de diseño (A) a las de operación (B). El trabajo motor disminuye de 440.121 kJ/kg a 414.854 kJ/kg y el flujo

másico del aire requerido aumenta de 590.745 kg/s a 618.392 kg/s. En este análisis, se considera la potencia

de la turbina de gas constante, de 260 MW, sin importar las condiciones de operación, para que esto ocurra

es necesario aumentar el flujo másico de aire requerido y modificar la relación de presiones del compresor,

con esto, se pueden nivelar los cambios en el funcionamiento de la turbina de gas, que fueron ocasionados

por la disminución de la eficiencia isoentrópica del compresor. Para cualquier condición de operación, en

la turbina de gas, el valor del máximo trabajo motor coincide con el del mínimo flujo másico de aire; no

obstante, a medida que el compresor sufre degradaciones en su funcionamiento, el valor máximo del trabajo
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motor disminuye y el mínimo flujo másico de aire aumenta.

Figura 6.4: Dependencia del flujo másico del aire y el trabajo motor en función de la relación de presiones
del compresor y la eficiencia isoentrópica del compresor

Por otra parte, en la Figura 6.5 se presentan el comportamiento del flujo másico del combustible y la

eficiencia térmica en función de la relación de presiones del compresor, en este caso, el máximo valor

de la eficiencia térmica y el mínimo valor del flujo másico del combustible para las condiciones de dise-

ño (ηSIC = 0.88) son de 0.3795 y 14.016 kgcomb/s, respectivamente y es para la relación de presiones del

compresor de 43.4765. Mientras que, a condiciones de operación, son de 0.3588 y 14.8258 kgcomb/s, respec-

tivamente, para una relación de presiones del compresor de 36.8659. En este caso, la eficiencia de la turbina

de gas se encuentra directamente relacionada con el flujo másico de combustible mediante el flujo de calor

suministrado. En este caso, a la máxima eficiencia térmica le corresponde el mínimo flujo másico de com-

bustible y éstos tienden a disminuir y aumentar, respectivamente, a medida que la turbina de gas presenta

degradaciones en su funcionamiento.

Finalmente, en la Figura 6.6 se muestra el mapa de operación de la turbina de gas. Al igual que en las

figuras anteriores, el punto A y B representan las condiciones de diseño y operación, respectivamente. A

una relación de presiones constante, sí la eficiencia isoentrópica del compresor disminuye, tanto la eficiencia

térmica como el trabajo motor disminuyen. En ésta figura se muestra que los valores máximos de eficiencia

térmica y trabajo motor se encuentran en el rango de la relación de presiones del compresor de 10 a 40, en
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Figura 6.5: Dependencia del flujo másico del combustible y la eficiencia térmica en función de la relación de
presiones del compresor y la eficiencia isoentrópica del compresor

donde también, se encuentra la relación de presiones del compresor mostrada en la ficha técnica.

Figura 6.6: Diagrama de eficiencia termica - trabajo motor

De manera general, realizando la limpieza del compresor o realizando un revamp1 , mejorará el desempeño

del compresor y aumenta su eficiencia isoentrópica, lo que representa una mejora en la eficiencia térmica y

1Realizar cambios, renovar, modernizar, rediseñar o remodelar un equipo para mejorar su desempeño.
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el trabajo motor de la turbina de gas, además de, disminuir el flujo másico del combustible.

En la Figura 6.7 se muestran los siguientes bloques a analizar, el bloque B y el bloque C. Estos bloques se

analizan de manera simultánea, debido a que el vapor requerido en la turbina de vapor se genera en la caldera

de recuperación de calor y éste a su vez va ser generado por la corriente de gases de escape de la turbina de

gas.

Figura 6.7: Bloque B y bloque C del ciclo combinado �Tula de Allende�

Como se mostró en los balances de masa y energía de la caldera de recuperación de calor, el flujo de calor

que se le suministra a la caldera de recuperación de calor proviene del flujo calor de los gases de escape

de la turbina de gas que se encuentran a una Tg4; por consiguiente, el flujo de vapor generado en la caldera
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de recuperación de calor depende del flujo másico de los gases de escape y de la temperatura a la que se

encuentren estos gases.

Para que la potencia de la turbina de gas permanezca constante, considerando la disminución de la efi-

ciencia isoentrópica del compresor, el flujo másico del aire y del combustible aumentan, debido al aumento

en la demanda de potencia del compresor, y como consecuencia, el flujo másico de los gases de escape y el

flujo de calor suministrado a la caldera de recuperación de calor también aumenten, dando como resultado,

el aumento en el flujo másico del vapor.

En consecuencia, con el aumento del flujo másico del vapor se tiene un aumento en la potencia motor de

la turbina de vapor, además de la disminución de la eficiencia térmica de la turbina de vapor, a pesar de que

se genera más potencia en la turbina de vapor, también se rechaza una mayor cantidad de energía en forma

de calor en el condensador.

En la Figura 6.8 se muestra el comportamiento del flujo de calor suministrado a la caldera de recuperación

de calor y el flujo másico de vapor generado en este mismo equipo, ambas en función de la eficiencia

isoentrópica del compresor. El flujo de calor suministrado aumenta 5.6816%, pasando de 381.55 MW a

403.23 MW, y el flujo másico de vapor aumenta 5.7007%, yendo de 120.88 kg/s a 127.77 kg/s. Ambos

aumentos se presentan debido a la disminución del 5% de la eficiencia isoentrópica del compresor, que

genera un aumento en el flujo másico de los gases de escape y en la energía contenida en ellos, por lo cuál,

se suministra más energía en la caldera de recuperación de calor y se genera más vapor.

Por otro lado, en la Figura 6.9 se muestra la eficiencia térmica y la potencia motor de la turbina de vapor

en función de la misma disminución de la eficiencia isoentrópica del compresor. Con esta disminución, la

potencia motor de la turbina de vapor aumenta 5.68% y la eficiencia térmica de la turbina de vapor disminuye

un 0.006%.

En la Figura 6.10 se muestra el comportamiento del calor desechado en el condensador y del flujo másico

del agua de refrigerante utilizada en la torre de enfriamiento. El calor rechazado en el condensador y el flujo

másico de agua de refrigerante, aumentan 5.70% para poder llevar a cabo correctamente el intercambio de

calor entre el vapor de la turbina de vapor y el agua de refrigeración de la torre de enfriamiento.

Como se muestra en la metodología, la mínima temperatura a la que se puede enfriar el agua en una

torre de enfriamiento es la temperatura de bulbo húmedo del aire a la entrada de la torre; además, el rango
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Figura 6.8: Flujo de calor suministrado a la caldera de recuperación de calor y flujo másico de vapor en
función de la eficiencia isoentrópica del compresor

Figura 6.9: Eficiencia térmica y potencia motor de la turbina de vapor en función de la eficiencia isoentrópica
del compresor

en una torre de enfriamiento es la diferencia de temperaturas que existe entre el agua a la entrada y a la

salida de una torre de enfriamiento, considerando este valor como constante, es decir, que la temperatura del
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Figura 6.10: Diagrama de calor rechazado en el condensador y flujo másico de refrigerante en función de
eficiencia isoentrópica del compresor

agua a la entrada y salida de la torre de enfriamiento siempre sea la misma, la temperatura de aproximación

tiende a disminuir a medida que la humedad relativa del aire aumenta. Ésto se muestra en la Figura 6.11,

no obstante, algo importante a considerar es que la temperatura de aproximación no puede tener valores

menores a cero, de ser así, la temperatura de agua seria menor a la temperatura de bulbo húmedo del aire,

lo que es termodinámicamente incorrecto, por eso, para el caso de estudio, no se puede utilizar aire húmedo

con humedades relativas mayores a 0.79.

La eficiencia de la torre de enfriamiento igual se encuentra en función del rango y de la temperatura de

aproximación, y como se muestra en la Figura 6.11, la temperatura de aproximación depende de la humedad

relativa del aire, este comportamiento se muestra en la Figura 6.12. Considerando constante el rango, la

eficiencia de la torre de enfriamiento aumenta a medida que la humedad relativa aumenta, no obstante,

ocurre la misma situación que en la figura anterior, para humedades relativas mayores a 0.79, la eficiencia

de la torre de enfriamiento presenta valores superiores a 1, lo que es incorrecto; por eso, considerando la

temperatura del agua de entrada y salida de la torre de enfriamiento constante, sólo se puede operar con

humedades relativas menores a 0.79. Por otro lado, el agua de reposición de la torre de enfriamiento depende

de las condiciones a las que se encuentre el aire a la entrada y salida de la torre de enfriamiento. Sí el aire
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Figura 6.11: Rango y temperatura de aproximación en función de la humedad relativa del aire

que entra a la torre de enfriamiento tiene una humedad relativa baja, será mayor la capacidad que tenga para

absorber agua y será necesaria una mayor cantidad de agua de reposición, por el contrario, sí el aire entra

con una humedad relativa alta, su capacidad de absorber agua será poca y el agua de reposición será menor.

Figura 6.12: Flujo másico de agua de reposición y eficiencia de la torre de enfriamiento en función de la
humedad relativa del aire
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6.2 Análisis exergético

Al igual que en el análisis energético, para el desarrollo del análisis exergético, se consideran los equipos

en los bloques A, B y C, considerando como condición de diseño a la eficiencia isoentrópica del compresor

de 0.88 y como condición de operación a la disminución del 5% de ésta misma.

Las expresiones de los flujos de exergía a la entrada y salida de los bloques A, B y C se muestran en las

Tablas 6.2, 6.3 y 6.4, junto con sus eficiencias racionales y de defecto:

Tabla 6.2: Flujos de exergía, eficiencia racional y eficiencia de defecto del bloque A

Equipo ∑ Ėin ∑ Ėout Ψ δ

CC Ėcomb + Ėg2 Ėg3
Ėg3

Ėcomb + Ėg2
1−

Ėg3

Ėcomb + Ėg2

T Ėg3 ẆT G + Ėg4
ẆT G + Ėg4

Ėg3
1−

ẆT G + Ėg4

Ėg3

C ẆC + Ėg1 Ėg2
Ėg2

ẆC + Ėg1
1−

Ėg2

ẆC + Ėg1

Tabla 6.3: Flujos de exergía, eficiencia racional y eficiencia de defecto del bloque B

Equipo ∑ Ėin ∑ Ėout Ψ δ

SCAP Ėg4 + Ėv17 Ėg5 + Ėv1
Ėg5 + Ėv1

Ėg4 + Ėv17
1−

Ėg5 + Ėv1

Ėg4 + Ėv17

EVAP Ėg5 + Ėv15 Ėg6 + Ėv16
Ėg6 + Ėv16

Ėg5 + Ėv15
1−

Ėg6 + Ėv16

Ėg5 + Ėv15

ECAP Ėg6 + Ėv13 Ėg7 + Ėv14
Ėg7 + Ėv14

Ėg6 + Ėv13
1−

Ėg7 + Ėv14

Ėg6 + Ėv13

SCBP Ėg7 + Ėv10 Ėg8 + Ėv11
Ėg8 + Ėv11

Ėg7 + Ėv10
1−

Ėg8 + Ėv11

Ėg7 + Ėv10

EVBP Ėg8 + Ėv8 Ėg9 + Ėv9
Ėg9 + Ėv9

Ėg8 + Ėv8
1−

Ėg9 + Ėv9

Ėg8 + Ėv8

ECBP Ėg9 + Ėv6 Ėg10 + Ėv7
Ėg10 + Ėv7

Ėg9 + Ėv6
1−

Ėg10 + Ėv7

Ėg9 + Ėv6
CHIM Ėg10 Ėg11 - -

Tabla 6.4: Flujos de exergía, eficiencia racional y eficiencia de defecto del bloque C

Equipo ∑ Ėin ∑ Ėout Ψ δ

TAP Ėv1 Ėv2 +ẆTAP
Ėv2 +ẆTAP

Ėv1

Ėv2 +ẆTAP

Ėv1

DAP Ėv14 + Ėv16 Ėv15 + Ėv17
Ėv15 + Ėv17

Ėv14 + Ėv16
1− Ėv15 + Ėv17

Ėv14 + Ėv16
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B2 Ėv12 +ẆB2 Ėv13
Ėv13

Ėv12 +ẆB2
1− Ėv13

Ėv12 +ẆB2

CM Ėv2 + Ėv11 Ėv3
Ėv3

Ėv2 + Ėv11
1− Ėv3

Ėv2 + Ėv11

TBP Ėv3 Ėv4 +ẆT BP
Ėv4 +ẆT BP

Ėv3
1− Ėv4 +ẆT BP

Ėv3

DBP Ėv7 + Ėv9 Ėv12 + Ėv10
Ėv12 + Ėv10

Ėv7 + Ėv9
1− Ėv12 + Ėv10

Ėv7 + Ėv9

B1 Ėv5 +ẆB1 Ėv6
Ėv6

Ėv5 +ẆB1
1− Ėv6

Ėv5 +ẆB1

COND Ėv4 + Ėr3 Ėv5 + Ėr1
Ėv5 + Ėr1

Ėv4 + Ėr3
1− Ėv5 + Ėr1

Ėv4 + Ėr3

B3 Ėr2 +ẆB3 Ėr3
Ėr3

Ėr2 +ẆB3
1− Ėr3

Ėr2 +ẆB3

TE Ėr1 Ėr2 + ĖQ̇T E
Ėr2 + ĖQ̇T E

Ėr1
1− Ėr2 + ĖQ̇T E

Ėr1

Los resultados de los flujos de exergía del bloque A se presentan en la Tabla 6.5, en ésta se muestra que, el

equipo que genera la mayor cantidad de irreversibilidades, tanto a condiciones de diseño como a condiciones

de operación, es la cámara de combustión. Este mismo equipo es el que tiene el mayor aumento en el flujo

de exergía a su entrada, debido al cambio en la eficiencia isoentrópica del compresor, aumentando 48.02

MW, los cuales corresponden al flujo de exergía del aire a la salida del compresor y el flujo de exergía del

combustible.

Tabla 6.5: Resultados de balances de exergía del bloque A

Diseño Operación
Equipo Ėin(MW ) Ėout(MW ) İ(MW ) Ψ(−) Ėin(MW ) Ėout(MW ) İ(MW ) Ψ(−)

CC 896.22 740.17 156.05 0.83 944.23 783.66 160.57 0.83
T 740.17 718.9 21.27 0.97 783.66 761.11 22.55 0.97
C 270.03 256.52 13.51 0.95 301.55 281.26 20.29 0.93

Otro equipo importante a analizar en los resultados de la Tabla 6.5 es el compresor, este equipo es el que

presenta el mayor aumento, en términos de porcentaje, en su flujo de exergía de entrada, su flujo de exergía de

salida y el flujo de irreversibilidades generadas, aumentando un 11.67%, 9.64% y 50.24%, respectivamente.

De igual manera, se puede observar que es el equipo que presenta una disminución en su eficiencia racional

en comparación con los demás equipos pertenecientes a la turbina de gas. El aumento en estos flujos de

exergía y la disminución en la eficiencia se debe a que, en este equipo es en donde se está llevando a cabo el

cambio en su eficiencia isoentrópica. Como el compresor requiere un mayor suministro de potencia, el flujo
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de exergía a su entrada aumentará; debido a esta misma modificación, la temperatura del aire a la salida del

compresor aumenta, con lo cual, también aumenta su flujo de exergía a la salida.

En la Figura 6.13 se muestra el diagrama de Grassmann del bloque A a condiciones de diseño. Gráfica-

mente no son perceptibles los cambios en los flujos de exergía del diagrama a condiciones de operación y

diseño, no obstante, se muestra que el equipo que más irreversibilidades genera es la cámara de combustión,

coincidiendo con los valores reportados en la Tabla 6.5. La relación entre los flujos de exergía de salida y los

flujos de exergía de entrada a los equipos es la eficiencia racional, ésto se puede observar, de manera gráfica,

en el diagrama de Grassmann. El equipo que tiene el valor más pequeño en el flujo de irreversibilidades, es el

que tiene el valor más grande en la eficiencia racional. De este modo, el equipo que tiene la mayor eficiencia

racional es la turbina, valor que se valida con los datos de la Tabla 6.5.

Figura 6.13: Diagrama de Grassmann del bloque A

Los resultados de los flujos de exergía del bloque B se muestran en la Tabla 6.6. De acuerdo con la Figura

6.7, el primer equipo que tiene contacto con los gases de escape es el sobrecalentador de alta presión y el

último es el economizador de baja presión. En este bloque, la corriente exergética con el mayor valor son los

gases de escape (Ėg4). Con la disminución de la eficiencia isoentrópica del compresor se tiene que, el flujo

másico de combustible y el flujo de exergía de los gases de escape aumentan, modificando así el flujo de
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exergía de entrada del sobrecalentador de alta presión y de los equipos subsecuentes.

Tabla 6.6: Resultados de balances de exergía del bloque B

Diseño Operación
Equipo Ėin(MW ) Ėout(MW ) İ(MW ) Ψ(−) Ėin(MW ) Ėout(MW ) İ(MW ) Ψ(−)

SCAP 286.62 281.01 5.6 0.98 302.74 296.84 5.9 0.98
EVAP 182.95 171.32 11.63 0.94 193.31 181.06 12.26 0.94
ECAP 81.3 76.18 5.13 0.94 86.03 80.61 5.42 0.94
SCBP 59.86 59.52 0.34 0.99 63.5 63.14 0.36 0.99
EVBP 41.78 36.35 5.43 0.87 44.31 38.53 5.77 0.87
ECBP 17.73 13.38 4.35 0.75 18.77 14.16 4.61 0.75

El equipo que genera el mayor flujo de irreversibilidades es el evaporador de alta presión, una de las posi-

bles causas es que, en este equipo se generan irreversibilidades internas, debidas al cambio de fase de líquido

saturado a vapor saturado seco. Disminuyendo la eficiencia isoentrópica del compresor, las irreversibilidades

del evaporador de alta presión disminuyen de 11.63 a 12.26 MW. Por otro lado, el equipo que presenta la

menor eficiencia racional es el economizador de baja presión, debido a que es el equipo donde se presentan

los menores flujos de exergía debido a las bajas temperaturas.

En la Figura 6.14 se muestra el diagrama de Grassmann del bloque B, en este diagrama se puede observar

como se distribuyen los flujos de exergía a lo largo de la caldera de recuperación de calor, desde Ėg4 en la

entrada del sobrecalentador de alta presión hasta Ėg10 en la salida del economizador de baja presión. Con esto

se muestra que, los equipos se encuentran encadenados, es decir, el flujo de exergía que sale de un equipo,

entra a otro equipo. La eficiencia racional de cada equipo se muestra con la relación de los flujos de entrada

y salida de cada equipo de la caldera de recuperación de calor, en estos equipos, se tiene la interacción de los

flujos de exergía asociados al flujo de vapor y al flujo de gases de escape, tanto a la entrada como a la salida

de los equipos. Los equipos, al estar encadenados, van disminuyendo el valor del flujo de exergía, debido a

la generación de irreversibilidades internas, teniendo el valor de exergía más alto en el sobrecalentador de

alta presión y más bajo en el economizador de baja presión.

Para el bloque C, los resultados de los flujos de exergía a condiciones de diseño y operación se muestran

en la Tabla 6.7. Los domos de alta y baja presión y la cámara de mezclado, se consideran como equipos

adiabáticos y reversibles, por lo cual, no generan irreversibilidades.

Los resultados muestran que, el equipo que más irreversibilidades genera a condiciones de diseño y ope-
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Figura 6.14: Diagrama de Grassmann del bloque B
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ración y el que presenta el valor más alto en el flujo de exergía de entrada es la turbina de alta presión. No

obstante, el equipo que presenta la menor eficiencia racional es el condensador, siendo esto, porque es el

equipo donde se rechaza el calor del ciclo Rankine.

El disminuir la eficiencia isoentrópica del compresor en 5%, representa un aumento en el flujo másico

del vapor generado en la caldera de recuperación de calor de 6.89 kg/s, lo que representa un aumento en la

exergía suministrada a la turbina de alta presión de 7.41 MW. Esta disminución en la eficiencia isoentrópica

también representa el aumento de 6.69MW en el flujo de exergía de salida de este mismo equipo, no obstante,

el recurso de los equipos subsecuentes también será modificado, además de la irreversibilidad de cada uno.

Tabla 6.7: Resultados de balances de exergía del bloque C

Diseño Operación
Equipo Ėin(MW ) Ėout(MW ) İ(MW ) Ψ(−) Ėin(MW ) Ėout(MW ) İ(MW ) Ψ(−)

TAP 133.1 120.3 12.8 0.9 140.5 126.99 13.51 0.9
DAP 132.77 132.77 0 1 140.16 140.16 0 1
B2 7.87 7.73 0.15 0.98 8.31 8.15 0.16 0.98
CM 85.41 85.41 0 1 90.28 90.28 0 1
TBP 85.41 73.55 11.86 0.86 90.28 77.74 12.53 0.86
DBP 27.63 27.63 0 1 29.29 29.29 0 1
B1 0.1 0.09 0.01 0.9 0.11 0.1 0.01 0.9

COND 8.58 2.58 6 0.3 9.07 2.73 6.35 0.3
B3 1.29 1.1 0.19 0.85 1.36 1.16 0.2 0.85
TE 2.53 1.8 0.73 0.71 2.67 1.9 0.77 0.71

En la Figura 6.15 se muestra el diagrama de Grassmann del bloque C. En este diagrama se muestra que, los

flujos de exergía considerados como productos externos son las potencias de la turbina de alta presión y la de

baja presión. La caldera de recuperación de calor se considera como un solo equipo, siendo la irreversibilidad

de éste, la suma de las irreversibilidades de los equipos que forman la caldera de recuperación de calor.

Realizando un balance de exergía al ciclo combinado considerándolo como dos cajas negras, una que

solamente considere al bloque A, y la otra que considere juntos a los bloques B y C, se obtienen los resultados

mostrados en la Tabla 6.8. En esta tabla se presenta que, el bloque A tiene como entrada a la exergía asociada

al flujo másico de combustible y como salida a la potencia de la turbina de gas y al flujo de exergía en el

estado g4, este mismo flujo de exergía entra al volumen de control que considera al bloque B y C, y de éste

salen los flujos de exergía asociados a la potencia de la turbina de vapor de alta y baja presión y el flujo de

exergía del estado g10. En el volumen de control de B y C, la exergía asociada al calor rechazado en la torre
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Figura 6.15: Diagrama de Grassmann del bloque C

de enfriamiento se considera como una irreversibilidad interna, esta consideración servirá más adelante para

el diagnóstico termoeconómico.
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Tabla 6.8: Resultados de balances de exergía de los dos volúmenes de control

Diseño Operación
Equipo Ėin(MW ) Ėout(MW ) İ(MW ) Ėin(MW ) Ėout(MW ) İ(MW )

A 639.7 448.88 190.82 662.98 459.56 203.42
B+C 188.88 125.22 63.65 199.56 132.31 67.25

En la Figura 6.16 se muestra el diagrama de Grassmann completo, del ciclo combinado. En este diagrama

se muestran los flujos de exergía a la entrada y salida del bloque A y de la combinación del bloque B+C.

Las diferencias que ocurren en los flujos de exergía son la resta de ese mismo flujo de exergía a condiciones

de operación y condiciones de diseño; por ejemplo, a condiciones de diseño, el bloque A tiene al flujo de

exergía asociado al combustible como única entrada, con un valor de 639.70 MW, al pasar a condiciones de

operación (disminuyendo la eficiencia isoentrópica del compresor), el flujo de exergía del combustible au-

menta a 662.98 MW, siendo ∆Ėcomb igual a 23.28 MW. El valor de la diferencia de exergía en el combustible

es importante porque indica cuanta exergía adicional se requiere, debido a la modificación en un parámetro

de operación.

El resultado de los aumentos en los flujos de exergía que ocurren en los bloques, debidos al cambio en

la eficiencia isoentrópica del compresor, se presenta en la Tabla 6.9, en ésta se muestra que, debido a la

disminución de la eficiencia isoentrópica del compresor, el bloque A requiere de 23.28 MW más de exergía,

reflejada en el aumento en el combustible(∆Ėcomb); en este mismo bloque, el flujo de irreversibilidad aumenta

12.6 MW (∆İA) y se tiene el aumento del flujo de exergía que sale del mismo de 10.68 MW (∆Ėg4). El único

flujo de exergía que permanece constante es el de la potencia de la turbina de gas, ésta es una consideración

que se realiza desde el análisis energético, con la finalidad de que la potencia generada permanezca cons-

tante. Para la suma de los bloques B+C, los flujos de exergía que entran y salen de este volumen de control

aumentan, demostrando nuevamente que, los tres bloques se encuentran encadenados y cómo la variación de

un parámetro afecta a todo el sistema completo.
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Figura 6.16: Diagrama de Grassmann combinado

Tabla 6.9: Aumento de los flujos de exergía debidos al aumento en la eficiencia isoentrópica del compresor

(MW)
∆Ėcomb 23.28

∆İA 12.6
∆Ėg4 10.68
∆İB+C 3.6
∆Ėg10 0.27
∆ẆT BP 3.77
∆ẆTAP 3.04

6.3 Análisis termoeconómico

El siguiente análisis a realizar es el termoeconómico, para comenzar a realizarlo, es importante delimitar

los sistemas o subsistemas con los que se va a trabajar y conocer su propósito productivo en función de

su recurso y su producto. Para el caso del ciclo combinado �Tula de Allende�, los balances de recursos y

productos se presentan en las Tablas 4.1 - 4.3, dando como resultado el desarrollo de la estructura productiva
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de la Figura 4.5; no obstante, los resultados de las tablas muestran que, hay dos equipos donde se procesa

el residuo, la chimenea y el subsistema propuesto (que considera a la turbina de vapor de baja presión, el

condensador, la bomba de condensados y la torre de enfriamiento).
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Figura 6.17: Propuesta 1 de estructura productiva

Se considera el subsistema para poder aplicar la teoría del costo exergético a la torre de enfriamiento,
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por eso, una parte del subsistema se considera como un equipo productivo, donde se tiene como propósito

productivo el generar potencia; otra parte del subsistema es en donde se procesa el residuo generado en forma

de calor que, se genera para lograr el propósito productivo de ese mismo equipo.
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Figura 6.18: Propuesta 2 de estructura productiva
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Se presentan dos formas de tratar al calor rechazado en el subsistema, como irreversibilidad interna o como

residuo. Si se considera como irreversibilidad interna, se plantea la estructura productiva 1, representada en

la Figura 6.17; si se considera como residuo, se plantea la estructura productiva 2, mostrada en la Figura

6.18.

Por una parte, la estructura productiva de la propuesta 1 muestra que, del subsistema únicamente considera

su recurso y su producto, que son la diferencia de los flujos de exergía entre las corrientes v5 y v3, y la

diferencia de la potencia de la turbina de baja presión y la potencia de la bomba 3, respectivamente. La

parte correspondiente al calor desechado en la torre de enfriamiento no se considerada gráficamente en la

estructura productiva, porque se considera como una irreversibilidad interna del subsistema.

Por otra parte, en la propuesta 2, sí se considera la corriente de calor desechado por la torre de enfriamiento

y se considera gráficamente como el residuo que sale del subsistema. Este residuo se procesa en el mismo

subsistema, por eso, el subsistema se divide en dos bloques, el bloque productivo, SSP, y el bloque disipativo,

SSR. El flujo de exergía asociado al calor desechado en la torre de enfriamiento no es un producto del

subsistema, por lo cual, para que el balance de exergía se cumpla, es necesario retirar este flujo de exergía

del recurso del subsistema, como se plantea en la Figura 6.18.

Es importante conocer cómo será la distribución y la recirculación de las corrientes exergéticas que inter-

actúan con los equipos del sistema, o bien, con ambas estructuras productivas a condiciones de operación.

En las Tablas 6.10 - 6.14 se muestran los coeficientes de distribución de los productos y residuos de las pro-

puestas de estructuras productivas. Las Tablas 6.10 y 6.11 corresponden a la primer propuesta de estructura

productiva y se muestra que, la suma de ambos coeficientes de distribución es igual a 1. En estas mismas

tablas, se puede observar que, los únicos equipos que contribuyen a la formación del residuo de la turbina

de gas, son la cámara de combustión y el compresor, es decir, parte de su producto total (el 0.006%), se

convierte en residuo.

Tabla 6.10: Coeficientes de distribución asociados a los productos de la propuesta 1

yi j =
Ėi j

Ṗj
= ⟨FP⟩

amb CC T C SCAP EVAP ECAP SCBP
amb 0 0 0.463 0 0 0 0 0
CC 1 0 0 0 0 0 0 0
TG 0 0.745 0 0.745 0 0 0 0
C 0 0 0.537 0 0 0 0 0
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SCAP 0 0.055 0 0.055 0 0 0 0
EVAP 0 0.1 0 0.1 0 0 0 0
ECAP 0 0.044 0 0.044 0 0 0 0
SCBP 0 0.002 0 0.002 0 0 0 0
EVBP 0 0.03 0 0.03 0 0 0 0
ECBP 0 0.018 0 0.018 0 0 0 0
TAP 0 0 0 0 0.169 0.169 0.169 0.169
DAP 0 0 0 0 0.333 0.333 0.333 0.333
B2 0 0 0 0 0 0 0 0
CM 0 0 0 0 0.214 0.214 0.214 0.214
SS 0 0 0 0 0.214 0.214 0.214 0.214

DBP 0 0 0 0 0.07 0.07 0.07 0.07
B1 0 0 0 0 0 0 0 0

Total 1 0.994 1 0.994 1 1 1 1

EVBP ECBP TAP DAP B2 CM SS DBP B1
0 0 0.991 0 0 0 0.991 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0

0.169 0.169 0 0.169 0.169 0.169 0 0.169 0.169
0.333 0.333 0 0.333 0.333 0.333 0 0.333 0.333

0 0 0.009 0 0 0 0.009 0 0
0.214 0.214 0 0.214 0.214 0.214 0 0.214 0.214
0.214 0.214 0 0.214 0.214 0.214 0 0.214 0.214
0.07 0.07 0 0.07 0.07 0.07 0 0.07 0.07

0 0 0 0 0 0 0 0 0
1 1 1 1 1 1 1 1 1

Tabla 6.11: Coeficientes de distribución asociados al residuo de la propuesta 1

ψi j =
Ṙi j

Ṗj
= ⟨RP⟩

amb CC TG C SCAP EVAP ECAP SCBP
amb 0 0 0 0 0 0 0 0
CC 0 0.006 0 0 0 0 0 0
TG 0 0 0 0 0 0 0 0
C 0 0 0 0.006 0 0 0 0

SCAP 0 0 0 0 0 0 0 0
EVAP 0 0 0 0 0 0 0 0
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ECAP 0 0 0 0 0 0 0 0
SCBP 0 0 0 0 0 0 0 0
EVBP 0 0 0 0 0 0 0 0
ECBP 0 0 0 0 0 0 0 0
TAP 0 0 0 0 0 0 0 0
DAP 0 0 0 0 0 0 0 0
B2 0 0 0 0 0 0 0 0
CM 0 0 0 0 0 0 0 0
SS 0 0 0 0 0 0 0 0

DBP 0 0 0 0 0 0 0 0
B1 0 0 0 0 0 0 0 0

Total 0 0.006 0 0.006 0 0 0 0

EVBP ECBP TAP DAP B2 CM SS DBP B1
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0

Por otro lado, en las Tablas 6.12 - 6.14 se muestran los coeficientes de distribución de la segunda propuesta

de estructura productiva. En estos resultados también se válida que la suma de los coeficientes de los tres

coeficientes de distribución es uno. En estas tablas se muestra que los equipos causantes de la formación

del residuo de la turbina de gas, son la cámara de combustión y el compresor, y para el residuo de la torre

de enfriamiento (o del subsistema) se encuentra formado por el sobrecalentador de alta y baja presión, el

evaporador de alta y baja presión, los economizadores de alta y baja presión, los domos de alta y baja

presión, la bomba 1 y 2 y la cámara de mezclado. Para este caso, el producto de los equipos causantes de la

formación del residuo de la turbina de gas contribuyen un 0.006% en la formación del mismo, y el producto
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de los equipos causantes de la formación del residuo en la torre de enfriamiento contribuyen un 0.004% en

la formación del mismo.

Tabla 6.12: Coeficientes de distribución asociados a los productos de la propuesta 2

yi j =
Ėi j

Ṗj
= ⟨FP⟩

amb CC TG C SCAP EVAP ECAP SCBP
amb 0 0 0.463 0 0 0 0 0
CC 1 0 0 0 0 0 0 0
TG 0 0.745 0 0.745 0 0 0 0
C 0 0 0.537 0 0 0 0 0

SCAP 0 0.055 0 0.055 0 0 0 0
EVAP 0 0.1 0 0.1 0 0 0 0
ECAP 0 0.044 0 0.044 0 0 0 0
SCBP 0 0.002 0 0.002 0 0 0 0
EVBP 0 0.03 0 0.03 0 0 0 0
ECBP 0 0.018 0 0.018 0 0 0 0
TAP 0 0 0 0 0.169 0.169 0.169 0.169
DAP 0 0 0 0 0.333 0.333 0.333 0.333
B2 0 0 0 0 0 0 0 0
CM 0 0 0 0 0.214 0.214 0.214 0.214
SSP 0 0 0 0 0.211 0.211 0.211 0.211
DBP 0 0 0 0 0.07 0.07 0.07 0.07
B1 0 0 0 0 0 0 0 0

Total 1 0.994 1 0.994 0.996 0.996 0.996 0.996

EVBP ECBP TAP DAP B2 CM SSP DBP B1
0 0 0.991 0 0 0 0.991 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0

0.169 0.169 0 0.169 0.169 0.169 0 0.169 0.169
0.333 0.333 0 0.333 0.333 0.333 0 0.333 0.333

0 0 0.009 0 0 0 0.009 0 0
0.214 0.214 0 0.214 0.214 0.214 0 0.214 0.214
0.211 0.211 0 0.211 0.211 0.211 0 0.211 0.211
0.07 0.07 0 0.07 0.07 0.07 0 0.07 0.07

0 0 0 0 0 0 0 0 0
0.996 0.996 1 0.996 0.996 0.996 1 0.996 0.996
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Tabla 6.13: Coeficientes de distribución asociados al primer residuo de la propuesta 2

ψi j =
Ṙi j

Ṗj
= ⟨RP⟩

amb CC T C SCAP EVAP ECAP SCBP
amb 0 0 0 0 0 0 0 0
CC 0 0.006 0 0 0 0 0 0
TG 0 0 0 0 0 0 0 0
C 0 0 0 0.006 0 0 0 0

SCAP 0 0 0 0 0 0 0 0
EVAP 0 0 0 0 0 0 0 0
ECAP 0 0 0 0 0 0 0 0
SCBP 0 0 0 0 0 0 0 0
EVBP 0 0 0 0 0 0 0 0
ECBP 0 0 0 0 0 0 0 0
TAP 0 0 0 0 0 0 0 0
DAP 0 0 0 0 0 0 0 0
B2 0 0 0 0 0 0 0 0
CM 0 0 0 0 0 0 0 0
SSP 0 0 0 0 0 0 0 0
DBP 0 0 0 0 0 0 0 0
B1 0 0 0 0 0 0 0 0

Total 0 0.006 0 0.006 0 0 0 0

EVBP ECBP TAP DAP B2 CM SSP DBP B1
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
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Tabla 6.14: Coeficientes de distribución asociados al segundo residuo de la propuesta 2

ψi j =
Ṙi j

Ṗj
= ⟨RP⟩

amb CC T C SCAP EVAP ECAP SCBP
amb 0 0 0 0 0 0 0 0
CC 0 0 0 0 0 0 0 0
TG 0 0 0 0 0 0 0 0
C 0 0 0 0 0 0 0 0

SCAP 0 0 0 0 0.004 0 0 0
EVAP 0 0 0 0 0 0.004 0 0
ECAP 0 0 0 0 0 0 0.004 0
SCBP 0 0 0 0 0 0 0 0.004
EVBP 0 0 0 0 0 0 0 0
ECBP 0 0 0 0 0 0 0 0
TAP 0 0 0 0 0 0 0 0
DAP 0 0 0 0 0 0 0 0
B2 0 0 0 0 0 0 0 0
CM 0 0 0 0 0 0 0 0
SSP 0 0 0 0 0 0 0 0
DBP 0 0 0 0 0 0 0 0
B1 0 0 0 0 0 0 0 0

Total 0 0 0 0 0.004 0.004 0.004 0.004

EVBP ECBP TAP DAP B2 CM SSP DBP B1
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0

0.004 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0.004 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0.004 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0.004 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0.004 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0.004 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0.004

0.004 0.004 0 0.004 0.004 0.004 0 0.004 0.004

En las Tablas 6.15 y 6.16 se muestran los coeficientes de recirculación de la propuesta 1, en estos resultados

se puede validar que la suma de los coeficientes de recirculación asociados a los recursos es uno, y la suma
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de todos los coeficientes de recirculación asociados a los residuos, también es uno. En estas tablas se muestra

como está formado el recurso de un equipo; por ejemplo, el recurso de la turbina está formado 0.641% por el

producto de la cámara de combustión y 0.359% por el producto del compresor. También se puede observar

en qué cantidad contribuye el producto de un equipo en la formación de un recurso, por ejemplo, la cámara

de combustión contribuye 0.641% en la formación del recurso de la turbina, los sobrecalentadores de alta

y baja presión, los evaporadores de alta y baja presión y los economizadores de alta y baja presión. Estos

coeficientes también muestran como está formado el residuo, en este caso, el residuo de la turbina de gas

está formado en un 0.641% por el producto de la cámara de combustión y un 0.359% por el producto del

compresor.

Tabla 6.15: Coeficientes de recirculación asociados a los recursos de la propuesta 1

ri j =
Ėi j

Ḟj
= ⟨PF⟩

amb CC T C SCAP EVAP ECAP SCBP
amb 0 1 0 0 0 0 0 0
CC 0 0 0.641 0 0.641 0.641 0.641 0.641
T 0.675 0 0 1 0 0 0 0
C 0 0 0.359 0 0.359 0.359 0.359 0.359

SCAP 0 0 0 0 0 0 0 0
EVAP 0 0 0 0 0 0 0 0
ECAP 0 0 0 0 0 0 0 0
SCBP 0 0 0 0 0 0 0 0
EVBP 0 0 0 0 0 0 0 0
ECBP 0 0 0 0 0 0 0 0
TAP 0.148 0 0 0 0 0 0 0
DAP 0 0 0 0 0 0 0 0
B2 0 0 0 0 0 0 0 0
CM 0 0 0 0 0 0 0 0
SS 0.177 0 0 0 0 0 0 0

DBP 0 0 0 0 0 0 0 0
B1 0 0 0 0 0 0 0 0

Total 1 1 1 1 1 1 1 1

EVBP ECBP TAP DAP B2 CM SS DBP B1
0 0 0 0 0 0 0 0 0

0.641 0.641 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0

0.359 0.359 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0.089 0.089 0 0.089 0.089 0.089 0
0 0 0.157 0.157 0 0.157 0.157 0.157 0
0 0 0.068 0.068 0 0.068 0.068 0.068 0
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0 0 0.003 0.003 0 0.003 0.003 0.003 0
0 0 0.042 0.042 0 0.042 0.042 0.042 0
0 0 0.022 0.022 0 0.022 0.022 0.022 0
0 0 0 0 0.456 0 0 0 0.456
0 0 0.333 0.333 0 0.333 0.333 0.333 0
0 0 0.002 0.002 0 0.002 0.002 0.002 0
0 0 0.214 0.214 0 0.214 0.214 0.214 0
0 0 0 0 0.544 0 0 0 0.544
0 0 0.07 0.07 0 0.07 0.07 0.07 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
1 1 1 1 1 1 1 1 1

Tabla 6.16: Coeficientes de recirculación asociados al residuo de la propuesta 1

ρi j =
Ṙi j

Ṙ j
= ⟨PR⟩

amb CC TG C SCAP EVAP ECAP SCBP
amb 0 0 0 0 0 0 0 0
CC 0 0.641 0 0 0 0 0 0
TG 0 0 0 0 0 0 0 0
C 0 0 0 0.359 0 0 0 0

SCAP 0 0 0 0 0 0 0 0
EVAP 0 0 0 0 0 0 0 0
ECAP 0 0 0 0 0 0 0 0
SCBP 0 0 0 0 0 0 0 0
EVBP 0 0 0 0 0 0 0 0
ECBP 0 0 0 0 0 0 0 0
TAP 0 0 0 0 0 0 0 0
DAP 0 0 0 0 0 0 0 0
B2 0 0 0 0 0 0 0 0
CM 0 0 0 0 0 0 0 0
SS 0 0 0 0 0 0 0 0

DBP 0 0 0 0 0 0 0 0
B1 0 0 0 0 0 0 0 0

total 0 0.641 0 0.359 0 0 0 0

EVBP ECBP TAP DAP B2 CM SS DBP B1
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
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0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0

Por otro lado, en las Tablas 6.17 y 6.19 se muestran los coeficientes de recirculación de la segunda pro-

puesta de estructura productiva. Estos resultados siguen el mismo comportamiento que los resultados de la

primer propuesta, el único cambio es en los coeficientes de recirculación asociados al residuo de la torre de

enfriamiento, en este caso, el producto del sobrecalentador de alta presión contribuye 0.089% en su forma

formación, el producto del evaporador de alta presión contribuye 0.157% en su forma formación, el producto

del economizador de alta presión contribuye 0.068% en su forma formación, el producto del sobrecalentador

de baja presión contribuye 0.003% en su forma formación, el producto del evaporador de baja presión con-

tribuye 0.042% en su forma formación, el producto del economizador de baja presión contribuye 0.022%

en su forma formación, el producto del domo de alta presión contribuye 0.333% en su forma formación, el

producto del domo de baja presión contribuye 0.07% en su forma formación, el producto de la cámara de

mezclado contribuye 0.214% en su forma formación, el producto de la bomba 2 contribuye 0.002% en su

forma formación y el producto de la bomba 1 contribuye 0.0001% en su formación.

Tabla 6.17: Coeficientes de recirculación asociados a los recursos de la propuesta 2

ri j =
Ėi j

Ḟj
= ⟨PF⟩

amb CC T C SCAP EVAP ECAP SCBP
amb 0 1 0 0 0 0 0 0
CC 0 0 0.641 0 0.641 0.641 0.641 0.641
T 0.675 0 0 1 0 0 0 0
C 0 0 0.359 0 0.359 0.359 0.359 0.359

SCAP 0 0 0 0 0 0 0 0
EVAP 0 0 0 0 0 0 0 0
ECAP 0 0 0 0 0 0 0 0
SCBP 0 0 0 0 0 0 0 0
EVBP 0 0 0 0 0 0 0 0
ECBP 0 0 0 0 0 0 0 0
TAP 0.148 0 0 0 0 0 0 0
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DAP 0 0 0 0 0 0 0 0
B2 0 0 0 0 0 0 0 0
CM 0 0 0 0 0 0 0 0
SSP 0.177 0 0 0 0 0 0 0
DBP 0 0 0 0 0 0 0 0
B1 0 0 0 0 0 0 0 0

Total 1 1 1 1 1 1 1 1

EVBP ECBP TAP DAP B2 CM SSP DBP B1
0 0 0 0 0 0 0 0 0

0.641 0.641 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0

0.359 0.359 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0.089 0.089 0 0.089 0.089 0.089 0
0 0 0.157 0.157 0 0.157 0.157 0.157 0
0 0 0.068 0.068 0 0.068 0.068 0.068 0
0 0 0.003 0.003 0 0.003 0.003 0.003 0
0 0 0.042 0.042 0 0.042 0.042 0.042 0
0 0 0.022 0.022 0 0.022 0.022 0.022 0
0 0 0 0 0.456 0 0 0 0.456
0 0 0.333 0.333 0 0.333 0.333 0.333 0
0 0 0.002 0.002 0 0.002 0.002 0.002 0
0 0 0.214 0.214 0 0.214 0.214 0.214 0
0 0 0 0 0.544 0 0 0 0.544
0 0 0.07 0.07 0 0.07 0.07 0.07 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
1 1 1 1 1 1 1 1 1

Tabla 6.18: Coeficientes de recirculación asociados al primer residuo de la propuesta 2

ρi j =
Ṙi j

Ṙ j
= ⟨PR⟩

amb CC T C SCAP EVAP ECAP SCBP
amb 0 0 0 0 0 0 0 0
CC 0 0.641 0 0 0 0 0 0
TG 0 0 0 0 0 0 0 0
C 0 0 0 0.359 0 0 0 0

SCAP 0 0 0 0 0 0 0 0
EVAP 0 0 0 0 0 0 0 0
ECAP 0 0 0 0 0 0 0 0
SCBP 0 0 0 0 0 0 0 0
EVBP 0 0 0 0 0 0 0 0
ECBP 0 0 0 0 0 0 0 0
TAP 0 0 0 0 0 0 0 0
DAP 0 0 0 0 0 0 0 0
B2 0 0 0 0 0 0 0 0
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CM 0 0 0 0 0 0 0 0
SSP 0 0 0 0 0 0 0 0
DBP 0 0 0 0 0 0 0 0
B1 0 0 0 0 0 0 0 0

Total 0 0.641 0 0.359 0 0 0 0

EVBP ECBP TAP DAP B2 CM SSP DBP B1
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0

Tabla 6.19: Coeficientes de recirculación asociados al segundo residuo de la propuesta 2

ρi j =
Ṙi j

Ṙ j
= ⟨PR⟩

amb CC T C SCAP EVAP ECAP SCBP
amb 0 0 0 0 0 0 0 0
CC 0 0 0 0 0 0 0 0
TG 0 0 0 0 0 0 0 0
C 0 0 0 0 0 0 0 0

SCAP 0 0 0 0 0.089 0 0 0
EVAP 0 0 0 0 0 0.157 0 0
ECAP 0 0 0 0 0 0 0.068 0
SCBP 0 0 0 0 0 0 0 0.003
EVBP 0 0 0 0 0 0 0 0
ECBP 0 0 0 0 0 0 0 0
TAP 0 0 0 0 0 0 0 0
DAP 0 0 0 0 0 0 0 0
B2 0 0 0 0 0 0 0 0
CM 0 0 0 0 0 0 0 0
SSP 0 0 0 0 0 0 0 0
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DBP 0 0 0 0 0 0 0 0
B1 0 0 0 0 0 0 0 0

Total 0 0 0 0 0.089 0.157 0.068 0.003

EVBP ECBP TAP DAP B2 CM SSP DBP B1
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0

0.042 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0.022 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0.333 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0.002 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0.214 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0.07 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0

0.042 0.022 0 0.333 0.002 0.214 0 0.07 0

Se aplica la metodología del costo exergético planteada en el Capítulo 3. Para aplicar esta metodología

se consideraron las condiciones de operación (considerando la disminución de la eficiencia isoentrópica del

compresor) para ambas propuestas de estructura productiva, se comparan los flujos de exergía asociados a

los recursos, productos y residuos de los equipos, los costos exergéticos y los costos exergéticos unitarios.

Se parte del balance de exergía del sistema para ambas propuestas de estructura productiva, mostrados

en las Tablas 4.1 - 4.3, los resultados de estos balances se ilustran, tanto en la Tabla 6.20, como en las

Figuras 6.19 y 6.20 y se muestra que, los resultados son similares en la mayoría de los equipos, excepto en

el subsistema, debido a la forma en como se está considerando el calor residual en este subsistema.

Para la propuesta 1, como se considera el calor rechazado como una irreversibilidad interna, el recur-

so y la irreversibilidad son mayores en el subsistema, en cambio, para la propuesta 2, el residuo se resta

del recurso del subsistema, y como consecuencia, la irreversibilidad es menor. Con dicha consideración, la

irreversibilidad en el subsistema es 7.13% menor en la propuesta 2, que en la propuesta 1.

Tabla 6.20: Resultados del balance de exergía a condiciones de operación para ambas propuestas
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Equipo
Propuesta 1

Equipo
Propuesta 2

Ḟ(MW ) Ṗ(MW ) İ(MW ) Ḟ(MW ) Ṗ(MW ) İ(MW )

CC 662.98 502.4 160.57 CC 662.98 502.4 160.57
T 584.1 561.55 22.55 T 584.1 561.55 22.55
C 301.55 281.26 20.29 C 301.55 281.26 20.29

SCAP 43.22 37.32 5.9 SCAP 43.22 37.32 5.9
EVAP 78.46 66.2 12.26 EVAP 78.46 66.2 12.26
ECAP 34.24 28.82 5.42 ECAP 34.24 28.82 5.42
SCBP 1.52 1.17 0.36 SCBP 1.52 1.17 0.36
EVBP 23.44 17.67 5.77 EVBP 23.44 17.67 5.77
ECBP 13.94 9.33 4.61 ECBP 13.94 9.33 4.61
TAP 71.26 57.75 13.51 TAP 71.26 57.75 13.51
DAP 140.16 140.16 0 DAP 140.16 140.16 0
B2 1.08 0.92 0.16 B2 1.08 0.92 0.16
CM 90.28 90.28 0 CM 90.28 90.28 0
SS 90.22 68.91 21.31 SS,P 88.69 68.91 19.79

DBP 29.29 29.29 0 DBP 29.29 29.29 0
B1 0.06 0.04 0.01 B1 0.06 0.04 0.01

Figura 6.19: Balance de exergía de la propuesta 1

Aplicando la teoría del costo exergético se obtiene el costo exergético del producto de los equipos del

sistema, los resultados se presentan en las Tablas 6.21 y 6.22 y se ilustran en las Figuras 6.21 y 6.22. En

ambas figuras se puede observar que, el costo exergético de los productos está formado por su flujo de

exergía más la suma de las irreversibilidades.
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Figura 6.20: Balance de exergía de la propuesta 2

En la Figura 6.21 se muestra que, los costos exergéticos de los productos están formadas por sólo un

residuo, ṘGC, el asociado a los gases de escape. También muestra que, los mayores costos exergéticos de los

productos se encuentran en los equipos que componen la turbina de gas.

Algo interesante en los resultados mostrados en ambas tablas es que, las irreversibilidades y los residuos

únicamente van a contribuir en el costo exergético del producto de el mismo y de los equipos que se encuen-

tren aguas abajo de donde se formaron, y para poder identificarlos, es necesaria la estructura productiva. Por

ejemplo, con apoyo de la estructura productiva 1, se puede ver que la irreversibilidad del sobrecalentador de

alta presión sólo contribuye en el costo exergético del producto de el mismo, y de los equipos que salen de

la línea de exergía asociada al vapor de agua, no obstante, la turbina de alta presión y el subsistema también

conectan con la línea de exergía asociada a la potencia, por lo que, la irreversibilidad del sobrecalentador de

alta presión contribuye en el costo exergético del producto de el mismo y la TAP, DAP, CM, SS, DBP, B1 y

B2.

La turbina es el equipo que tiene el costo exergético mayor, seguido de la cámara de combustión y el

compresor. Estos tres costos se encuentran principalmente formados por su flujo de exergía y de la irreversi-

bilidad de la cámara de combustión. Esta irreversibilidad contribuye a la formación del costo exergético del

producto de la cámara de combustión, de la turbina y del compresor 24.22%.
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La irreversibilidad de la cámara de combustión se encuentra presente en el costo exergético del producto

de todos los equipos del sistema, esto se debe a que en este equipo se suministra el recurso externo de todo

el sistema, y el producto de este mismo, se distribuye hacia los demás equipos, afectando de manera directa

el recurso, producto e irreversibilidades de los demás equipos. Por tal motivo, sí se busca disminuir el costo

exergético de cualquier equipo del sistema, principalmente de la cámara de combustión, se debe disminuir la

irreversibilidad interna de la cámara de combustión.

Tabla 6.21: Resultados de costo exergéticos de los productos de la propuesta 1

Equipo
Ṗ İCC İT İC İSCAP İEVAP İECAP İSCBP İEV BP

(MW) (MW) (MW) (MW) (MW) (MW) (MW) (MW) (MW)
CC 502.41 161.56 0 0 0 0 0 0 0
T 561.56 201.59 37.76 25.48 0 0 0 0 0
C 281.26 108.91 20.4 34.19 0 0 0 0 0

SCAP 37.33 14.92 1.13 1.89 5.9 0 0 0 0
EVAP 66.21 27.08 2.05 3.43 0 12.26 0 0 0
ECAP 28.83 11.82 0.9 1.5 0 0 5.43 0 0
SCBP 1.17 0.53 0.04 0.07 0 0 0 0.36 0
EVBP 17.67 8.09 0.62 1.03 0 0 0 0 5.78
ECBP 9.34 4.82 0.37 0.61 0 0 0 0 0
TAP 57.75 29.94 2.26 3.79 2.63 5.46 2.42 0.16 2.58
DAP 140.16 58.89 4.45 7.45 5.17 10.74 4.75 0.32 5.06
B2 0.93 0.58 0.05 0.08 0.06 0.11 0.05 0.01 0.05
CM 90.28 37.93 2.87 4.8 3.33 6.92 3.06 0.21 3.26
SS 68.91 37.91 2.86 4.8 3.33 6.92 3.06 0.21 3.26

DBP 29.3 12.31 0.93 1.56 1.08 2.25 1 0.07 1.06
B1 0.05 0.03 0.01 0.01 0.01 0.01 0.01 0.01 0.01

İECBP İTAP İDAP İB2 İCM İSS İDBP İB1 ṘGC P∗

(MW) (MW) (MW) (MW) (MW) (MW) (MW) (MW) (MW) (MW)
0 0 0 0 0 0 0 0 3.06 667.03
0 0 0 0 0 0 0 0 5.94 832.33
0 0 0 0 0 0 0 0 4.92 449.68
0 0 0 0 0 0 0 0 0.44 61.61
0 0 0 0 0 0 0 0 0.8 111.83
0 0 0 0 0 0 0 0 0.35 48.83
0 0 0 0 0 0 0 0 0.02 2.19
0 0 0 0 0 0 0 0 0.24 33.43

4.61 0 0 0 0 0 0 0 0.15 19.9
2.06 13.57 0 0.07 0 0.09 0 0.01 0.89 123.68
4.04 0.11 0 0.14 0 0.17 0 0.01 1.74 243.2
0.04 0.12 0 0.16 0 0.19 0 0.01 0.02 2.46
2.6 0.07 0 0.09 0 0.11 0 0.01 1.12 156.66
2.6 0.07 0 0.09 0 21.43 0 0.01 1.12 156.58
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0.85 0.03 0 0.03 0 0.04 0 0.01 0.37 50.89
0.01 0.01 0 0.01 0 0.01 0 0.02 0.01 0.22

Tabla 6.22: Resultados de costo exergéticos de los productos de la propuesta 2

Equipo
Ṗ İCC İT G İC İSCAP İEVAP İECAP İSCBP İEV BP İECBP

(MW) (MW) (MW) (MW) (MW) (MW) (MW) (MW) (MW) (MW)
CC 502.4 161.55 0 0 0 0 0 0 0 0
T 561.55 201.59 37.75 25.48 0 0 0 0 0 0
C 281.26 108.91 20.4 34.18 0 0 0 0 0 0

SCAP 37.32 14.97 1.13 1.89 5.92 0 0 0 0 0
EVAP 66.2 27.18 2.05 3.43 0 12.3 0 0 0 0
ECAP 28.82 11.86 0.89 1.5 0 0 5.44 0 0 0
SCBP 1.17 0.53 0.04 0.07 0 0 0 0.36 0 0
EVBP 17.67 8.12 0.61 1.03 0 0 0 0 5.79 0
ECBP 9.33 4.83 0.36 0.61 0 0 0 0 0 4.63
TAP 57.75 30.22 2.28 3.82 2.65 5.51 2.44 0.16 2.59 2.07
DAP 140.16 59.67 4.5 7.54 5.23 10.88 4.81 0.32 5.12 4.09
B2 0.92 0.58 0.04 0.07 0.05 0.11 0.05 0 0.05 0.04
CM 90.28 38.43 2.9 4.86 3.37 7.01 3.1 0.2 3.3 2.63
SS 68.91 37.62 2.84 4.75 3.3 6.86 3.03 0.2 3.23 2.58

DBP 29.29 12.47 0.94 1.58 1.09 2.27 1.01 0.07 1.07 0.85
B1 0.04 0.03 0 0 0 0.01 0 0 0 0

İTAP İDAP İB2 İCM İSS İDBP İB1 ṘGC ṘSS P∗

(MW) (MW) (MW) (MW) (MW) (MW) (MW) (MW) (MW) (MW)
0 0 0 0 0 0 0 3.05 0 667
0 0 0 0 0 0 0 5.94 0 832.31
0 0 0 0 0 0 0 4.92 0 449.67
0 0 0 0 0 0 0 0.44 0.14 61.81
0 0 0 0 0 0 0 0.8 0.24 112.2
0 0 0 0 0 0 0 0.35 0.1 48.96
0 0 0 0 0 0 0 0.02 0 2.19
0 0 0 0 0 0 0 0.24 0.06 33.52
0 0 0 0 0 0 0 0.14 0.03 19.93

13.57 0 0.07 0 0.08 0 0 0.89 0.69 124.79
0.11 0 0.14 0 0.16 0 0.01 1.76 1.86 246.36
0.12 0 0.16 0 0.17 0 0 0.02 0.02 2.4
0.07 0 0.09 0 0.1 0 0.01 1.13 1.2 158.68
0.07 0 0.09 0 19.89 0 0.01 1.11 0.85 155.34
0.02 0 0.03 0 0.03 0 0 0.37 0.39 51.48
0.01 0 0 0 0.01 0 0.01 0 0 0.11

Contrario a la figura anterior, en la Figura 6.22, el costo exergético de los productos está formado por dos

corrientes de residuo, los gases de escape (ṘGC) y el flujo calor rechazado en la torre de enfriamiento (ṘSS).
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Figura 6.21: Costo exergético del producto de la propuesta 1

Figura 6.22: Costo exergético del producto de la propuesta 2

Al igual que en el caso anterior, los productos con costo exergético mayor, son los asociados a la turbina de

gas; y el flujo de irreversibilidades contribuye en gran parte a la formación del costo exergético del producto

de los equipos.
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En este caso, ocurre lo mismo que en el caso anterior, la irreversibilidad de un equipo contribuye en el

costo exergético del producto de los equipos que se encuentren aguas abajo, no obstante, si el mismo equipo

contribuye en la formación de un residuo, ese residuo contribuye en el costo exergético de los mismos equi-

pos. Por ejemplo, en la estructura productiva 2, tanto la irreversibilidad, como el residuo del sobrecalentador

de alta presión afectan el costo exergético del producto de él mismo y de la TAP, DAP, CM, SS,P, DBP, B1

y B2.

En la Tabla 6.23 se presentan los costos exergéticos de los recursos, productos y residuos de ambas pro-

puestas de estructuras productivas. En ésta se muestra que, en la propuesta 1, los únicos equipos que pre-

sentan un costo exergético en los residuos son la cámara de combustión y el compresor, cumpliendo que, la

suma del costo exergético del recurso y del residuo es igual al costo exergético del producto. En los demás

equipos de la propuesta 1, cumplen con el balance de costos, donde la suma del costo exergético de su re-

curso es igual al costo exergético de su producto. Para la propuesta dos, para los equipos que presentan un

costo exergético de residuo, como los que no, se cumple el balance de costos, validando así, las dos primeras

reglas de asignación de costos.

Tabla 6.23: Costos exergéticos de los recursos, residuos y productos

Propuesta 1 Propuesta 2
Equipo F∗(MW ) R∗(MW ) P∗(MW ) Equipo F∗(MW ) R∗(MW ) P∗(MW )

CC 662.977 4.026 667.003 CC 662.977 4.026 667.003
TG 832.307 0 832.307 TG 832.307 0 832.307
C 446.946 2.714 449.66 C 446.946 2.714 449.66

SCAP 61.588 0 61.588 SCAP 61.588 0.224 61.812
EVAP 111.798 0 111.798 EVAP 111.798 0.407 112.205
ECAP 48.796 0 48.796 ECAP 48.796 0.178 48.973
SCBP 2.173 0 2.173 SCBP 2.173 0.008 2.18
EVBP 33.398 0 33.398 EVBP 33.398 0.121 33.52
ECBP 19.864 0 19.864 ECBP 19.864 0.072 19.936
TAP 123.611 0 123.611 TAP 124.791 0 124.791
DAP 243.134 0 243.134 DAP 245.455 0.893 246.348
B2 2.38 0 2.38 B2 2.38 0.009 2.389
CM 156.603 0 156.603 CM 158.097 0.575 158.672
SS 156.508 0 156.508 SS,P 155.329 0 155.329

DBP 50.816 0 50.816 DBP 51.301 0.187 51.487
B1 0.122 0 0.122 B1 0.122 0 0.123

La primera menciona que, el costo exergético del recurso externo es igual a su flujo de exergía, ésto se

puede validar en el recurso de la cámara de combustión, que es el único equipo con recurso externo. La
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segunda regla de asignación de costos menciona que, el costo exergético del producto es igual al costo

exergético del recurso más el costo exergético del residuo y ésto se valida con los resultados de esta misma

tabla. Comparando los resultados de la Tabla 6.23, el equipo que tiene el mayor costo exergético del residuo

de la torre de enfriamiento es el domo de alta presión, por lo que, el costo exergético del producto del domo

de alta presión es 1.32% mayor en la propuesta de estructura productiva 2, que en la propuesta de estructura

productiva 1.

La tercera regla de asignación de costos se valida con los resultados de la Tabla 6.24 y éstos mismos se

ilustran en las Figuras 6.23 y 6.24, donde se muestran los costos exergéticos unitarios de todas las corrientes.

Los costos exergéticos unitarios tienen el mismo valor cuando provienen del mismo producto, sin importar

si es producto útil o residuo, también, los costos exergéticos tienen valor de uno cuando su costo exergético

es igual a su flujo de exergía, es decir, cuando se trata de equipos con corrientes exergéticas asociadas a

recursos externos. Por eso, la cámara de combustión es el único equipo que tiene valor de uno en su costo

exergético unitario de su recurso. En ambas figuras, los costos exergéticos unitarios del recurso de los equipos

correspondientes a la caldera de recuperación de calor son los mismos, por que provienen de los gases de los

gases de escape de la turbina de gas.

Tabla 6.24: Resultados de costos exergéticos unitarios a condiciones de operación para ambas propuestas

Equipo
Propuesta 1

Equipo
Propuesta 2

k∗F k∗R k∗P k∗F k∗R k∗P
CC 1 1.33 1.33 CC 1 1.33 1.33
TG 1.42 0 1.48 T 1.42 0 1.48
C 1.48 1.6 1.6 C 1.48 1.6 1.6

SCAP 1.42 0 1.65 SCAP 1.42 1.66 1.66
EVAP 1.42 0 1.69 EVAP 1.42 1.69 1.69
ECAP 1.42 0 1.69 ECAP 1.42 1.7 1.7
SCBP 1.42 0 1.86 SCBP 1.42 1.87 1.87
EVBP 1.42 0 1.89 EVBP 1.42 1.9 1.9
ECBP 1.42 0 2.13 ECBP 1.42 2.14 2.14
TAP 1.73 0 2.14 TAP 1.75 0 2.16
DAP 1.73 0 1.73 DAP 1.75 1.76 1.76
B2 2.21 0 2.58 B2 2.21 2.59 2.59
CM 1.73 0 1.73 CM 1.75 1.76 1.76
SS 1.73 0 2.27 SS,P 1.75 0 2.25

DBP 1.73 0 1.73 DBP 1.75 1.76 1.76
B1 2.21 0 2.75 B1 2.21 2.76 2.76

También se puede observar qué equipos son los causantes de la formación de los residuos. En la Figura
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Figura 6.23: Costos exergético unitario de la propuesta 1

Figura 6.24: Costos exergético unitario de la propuesta 2

6.23, los equipos causantes de la formación del residuo de los gases de escape son el compresor y la cámara

de combustión. Mientras que, en la Figura 6.24, los equipos que causan el residuo de los gases de escape

son los mismos que en la primer propuesta; no obstante, los causantes del segundo residuo asociado al calor
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rechazado en la torre de enfriamiento son la bomba 1, el domo de alta y baja presión, la cámara de mezclado,

la bomba 2 y los equipos pertenecientes a la caldera de recuperación de calor.

En la Tabla 6.23 se muestra que, el costo exergético del producto del subsistema es 7.13% menor en la

estructura productiva 2 que en la estructura productiva uno, mientras que, en la Tabla 6.20 se muestra que, el

flujo de exergía del producto del subsistema permanece constante en ambos casos, por consiguiente, como

el costo exergético del producto del subsistema disminuyó, también disminuye el costo exergético unitario

del mismo equipo, éste disminuye 0.88%, debido a la consideración del residuo de la torre de enfriamiento.

Gráficamente y numéricamente se puede observar que, los equipos que presentan algún resultado diferente

de cero en costo exergético unitario asociado al residuo, por eso, en la propuesta 2, la turbina de gas, la turbina

de vapor de alta presión y el subsistema no contribuyen a la formación de ningún residuo.

6.4 Diagnóstico termoeconómico

En los resultados del diagnóstico termoeconómico se realiza la comparación de las condiciones de ope-

ración y las condiciones de diseño, se evalúa cuánto aumenta el flujo de exergía del recurso externo, para

mantener el producto externo constante. Como la generación de potencia del ciclo de vapor depende del

flujo másico de los gases de escape generados, únicamente la potencia de la turbina de gas permanece cons-

tante, la potencia del ciclo de vapor, o bien, el producto de la turbina de alta presión y del subsistema, no

permanecerán constantes.

El primer paso para realizar el diagnóstico termoeconómico es el ahorro técnico. Los resultados del ahorro

técnico de ambas propuestas de estructura productiva se presentan en las Tablas 6.25 y 6.26, y éstos se

ilustran en las Figuras 6.25 y 6.26; se muestra que, el cambio en el recurso externo es igual a la suma del

cambio en las irreversibilidades, el cambio en los residuos y el cambio en el producto externo.

Tabla 6.25: Resultados de ahorro técnico para la propuesta 1

Equipo ∆Ps(kW) ∆I(kW) ∆R(kW) Total(kW)
CC 0 4527.369 120.657 4648.026
T 0 1284.472 0 1284.472
C 0 6786.136 153.272 6939.408

SCAP 0 294.877 0 294.877
EVAP 0 629.001 0 629.001
ECAP 0 294.18 0 294.18
SCBP 0 21.669 0 21.669
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EVBP 0 343.158 0 343.158
ECBP 0 253.743 0 253.743
TAP 3017.652 712.336 0 3729.987
DAP 0 0 0 0
B2 0 8.191 0 8.191
CM 0 0 0 0
SS 3738.154 1094.642 0 4832.796

DBP 0 0 0 0
B1 0 0.58 0 0.58

Total 6755.806 16250.353 273.929 23280.087

Tabla 6.26: Resultados de ahorro técnico para la propuesta 2

Equipo ∆Ps(kW) ∆I(kW) ∆R(kW) Total(kW)
CC 0 4527.369 120.657 4648.026
T 0 1284.472 0 1284.472
C 0 6786.136 153.272 6939.408

SCAP 0 294.877 7.162 302.039
EVAP 0 629.001 12.703 641.704
ECAP 0 294.18 5.531 299.711
SCBP 0 21.669 0.246 21.915
EVBP 0 343.158 3.723 346.881
ECBP 0 253.743 1.832 255.575
TAP 3017.652 712.336 0 3729.987
DAP 0 0 26.895 26.895
B2 0 8.191 0.177 8.368
CM 0 0 17.72 17.72
SS,P 3738.154 1012.607 0 4750.762
DBP 0 0 6.037 6.037
B1 0 0.58 0.009 0.589

Total 6755.806 16168.318 355.963 23280.087

En ambos resultados se muestra que, el primer equipo que más contribuye en el aumento en el recurso

externo es el compresor, esto se debe a que es el equipo donde se realiza la modificación en su eficiencia

isoentrópica. El segundo equipo que más contribuye con el cambio en el recurso externo es la cámara de

combustión con el aumento en el flujo de irreversibilidades, debido a que este equipo es el que más irrever-

sibilidades internas genera; además de ser el equipo donde se suministra el combustible, siendo éste, uno de

los equipos que más sufre modificaciones en su operación, debido al cambio en la eficiencia del compresor.

El aumento en la irreversibilidad de la cámara de combustión y la irreversibilidad del compresor contribuyen

en el aumento del recurso externo 19.44% y 29.14%, respectivamente en ambas propuestas de estructura

productiva. De manera simultánea, la irreversibilidad del subsistema contribuye al aumento del recurso ex-
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Figura 6.25: Ahorro técnico de la propuesta 1

Figura 6.26: Ahorro técnico de la propuesta 2

terno 4.70% en la propuesta 1 de estructura productiva y 4.34% en la propuesta 2, por que en la propuesta

1, el flujo de calor rechazado en la torre de enfriamiento es considerado como irreversibilidad interna.

A pesar de que la potencia aumenta, también aumenta el flujo de combustible y con él, los gases de escape
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generados en la turbina de gas, ésto se aprecia en ambas figuras como el aumento del residuo en el compresor

y la cámara de combustión. Si bien, en la Figura 6.26 se considera el residuo generado en el subsistema, su

aumento debido al cambio en la eficiencia del compresor, es muy pequeño, afectando de manera mínima en

la generación del residuo del subsistema, yendo de 0.27 MW en la propuesta 1, a 0.35 MW en la propuesta

2.

En el apartado del impacto en el recurso, también se considera el cambio en el recurso externo, los resulta-

dos de este análisis se presentan en las Tablas 6.27 y 6.28, y se ilustran en las Figuras 6.27 y 6.28. El término

asociado al vector de consumo exergético de recursos externos muestra un valor negativo en la cámara de

combustión, este término se relaciona con el aumento en el combustible, debido a la modificación de las

condiciones de operación del compresor. Como el equipo al que se le suminstra el combustible es la cámara

de combustión, también aumenta su producto, no obstante, su consumo exergético presenta un valor mayor

a condiciones de operacion que a condiciones de diseño, dando negativa la diferencia de este valor. Este

resultado es el mismo para ambas propuestas, debido a que el residuo del subsistema no afecta a la turbina

de gas.

Tabla 6.27: Resultados de impacto en el recurso para la propuesta 1

Equipo ∆
t
κeP(x0)(kW) tk∗

P(x)(∆⟨KP⟩+∆⟨KR⟩)P(x0)(kW) tk∗
P(x)∆Ps(kW) Total(kW)

CC -1466.272 9.919 0 -1456.353
T 0 1869.882 0 1869.882
C 0 7418.913 0 7418.913

SCAP 0 114.127 0 114.127
EVAP 0 224.058 0 224.058
ECAP 0 120.389 0 120.389
SCBP 0 6.092 0 6.092
EVBP 0 86.283 0 86.283
ECBP 0 51.495 0 51.495
TAP 0 3.323 6459.672 6462.995
DAP 0 6.536 0 6.536
B2 0 0.07 0 0.07
CM 0 4.205 0 4.205
SS 0 -120.289 8490.318 8370.029

DBP 0 1.36 0 1.36
B1 0 0.004 0 0.004

Total -1466.272 9796.369 14949.99 23280.087
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Tabla 6.28: Resultados de impacto en el recurso para la propuesta 2

Equipo ∆
t
κeP(x0)(kW) tk∗

P(x)(∆⟨KP⟩+∆⟨KR⟩)P(x0)(kW) tk∗
P(x)∆Ps(kW) Total(kW)

CC -1466.272 9.919 0 -1456.353
T 0 1869.882 0 1869.882
C 0 7418.913 0 7418.913

SCAP 0 114.177 0 114.177
EVAP 0 224.149 0 224.149
ECAP 0 120.429 0 120.429
SCBP 0 6.094 0 6.094
EVBP 0 86.31 0 86.31
ECBP 0 51.511 0 51.511
TAP 0 3.387 6521.326 6524.713
DAP 0 6.862 0 6.862
B2 0 0.052 0 0.052
CM 0 4.414 0 4.414
SS,P 0 -118.814 8426.316 8307.502
DBP 0 1.428 0 1.428
B1 0 0.003 0 0.003

Total -1466.272 9798.717 14947.642 23280.087

Los vectores ⟨KP⟩ y ⟨KR⟩ hacen referencia a los consumos unitarios asociados a los productos y los

residuos, estos cambios se ven reflejados debido a la disminución de la eficiencia isoentrópica del compresor,

por eso, en ambas figuras se puede observar que, los equipos que más afecta esta variación en el parámetro es

el compresor y la turbina, para ambas propuestas de estructura productiva, lo que indica que la malfunción

puede estar presente en alguno de estos dos equipos. Tanto el compresor, como la turbina, contribuyen

31.86% y 8.03%, respectivamente, en el aumento en el recurso externo de ambas propuestas de estructuras

productivas.

Como el flujo de vapor aumenta debido al aumento en el flujo de gases de escape, la potencia generada

en las turbinas de vapor de alta y baja presión también aumenta; por consiguiente, el término asociado a

los cambios en el producto externo de la turbina de alta presión y el subsistema es el único que presenta

aumento en este término para ambas propuestas. Para la propuesta dos, el término asociado a los cambios

en el producto externo del subsistema es mayor por 2.348 kW y este aumento se debe a que, en el costo

exergético del producto de estos equipos se considera el residuo del subsistema y en la propuesta 1 no se

considera.

Desarrollando la disfunción como disfunción interna y debida al cambio en el producto externo, como se

indica en la Ec. 5.41, se presentan los resultados en las Tablas 6.29 y 6.30, además de los resultados gráficos
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Figura 6.27: Impacto en el recurso de la propuesta 1

Figura 6.28: Impacto en el recurso de la propuesta 2

en las Figuras 6.29 y 6.30.
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Tabla 6.29: Resultados de malfunciones y disfunciones para la propuesta 1

Equipo MFk(kW) MFr(kW) DFk(kW) DF∆Ps(kW) Total(kW)
CC -1466.272 7.472 2417.516 3689.31 4648.026
T 18.547 0 992.856 273.069 1284.472
C 5001.213 3.963 1438.33 495.902 6939.408

SCAP -16.025 0 -6.672 317.573 294.877
EVAP -17.21 0 -13.868 660.079 629.001
ECAP 8.383 0 -6.133 291.93 294.18
SCBP 0.907 0 1.461 19.301 21.669
EVBP 8.756 0 23.527 310.875 343.158
ECBP 5.202 0 0.375 248.166 253.743
TAP 0 0 -0.261 3730.249 3729.987
DAP 0 0 0 0 0
B2 0 0 -0.176 8.367 8.191
CM 0 0 0 0 0
SS -71.764 0 -0.03 4904.59 4832.796

DBP 0 0 0 0 0
B1 0 0 0.001 0.579 0.58

Total 3471.738 11.434 4846.925 14949.99 23280.087

Tabla 6.30: Resultados de malfunciones y disfunciones para la propuesta 2

Equipo MFk(kW) MFr(kW) DFk(kW) DF∆Ps(kW) Total(kW)
CC -1466.272 7.472 2418.096 3688.731 4648.026
T 18.547 0 992.898 273.026 1284.472
C 5001.213 3.963 1438.408 495.824 6939.408

SCAP -16.025 0.03 -6.774 324.807 302.039
EVAP -17.21 0.054 -14.034 672.895 641.704
ECAP 8.383 0.023 -6.205 297.509 299.711
SCBP 0.907 0.001 1.481 19.526 21.915
EVBP 8.756 0.014 23.837 314.274 346.881
ECBP 5.202 0.008 0.417 249.948 255.575
TAP 0 0 -0.26 3730.248 3729.987
DAP 0 0.113 -0.57 27.352 26.895
B2 0 0.001 -0.178 8.545 8.368
CM 0 0.073 0.029 17.617 17.72
SS,P -70.249 0 -0.026 4821.036 4750.762
DBP 0 0.024 0.297 5.717 6.037
B1 0 0 0.001 0.588 0.589

total 3473.253 11.775 4847.417 14947.642 23280.087

Estos resultados muestran que, los equipo que presentan la malfunción interna son la cámara de combus-

tión y el compresor. La cámara de combustión presenta la malfunción interna por ser el equipo al que se le

inyecta el combustible y el compresor es el equipo que presenta la modificación en alguno de sus parámetros



163

Figura 6.29: Malfunciones y disfunciones con cambio en el recurso de la propuesta 1

Figura 6.30: Malfunciones y disfunciones con cambio en el recurso de la propuesta 2

(su eficiencia isoentrópica).

El valor de la malfunción interna de la cámara de combustión es un valor negativo, en ambas propuestas

de estructura productiva, porque este término está en función del cambio en el consumo exergético y este
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consumo es mayor a condiciones de diseño que de operación, dando un valor negativo en la malfunción

interna.

Por otro lado, la malfunción interna del compresor indica que, el compresor tiene un consumo exergético

mayor a condiciones de operación que de diseño, por lo que está consumiendo más recursos, debido a la

disminución en su eficiencia exergética. la malfunción del compresor contribuye al aumento en el recurso

externo en un 21.48% en ambas estructuras productivas.

La malfunción externa, a pesar de tener una valor pequeño en comparación de los demás elementos del

cambio en el recurso externo, muestra que para la propuesta 1, únicamente presenta valores en la cámara de

combustión y el compresor, por ser los equipos causantes de la formación del residuo de los gases de escape;

y para la propuesta dos, además de ser los mismos equipos, también considera a equipos causantes de la

formación del residuo del subsistema. Este valor contribuye en el aumento en el recurso externo 0.04% en

la primer propuesta, y 0.05% en la segunda propuesta.

En ambas propuestas, los equipos que presentan las mayores disfunciones internas son los asociados a

la turbina de gas, siendo este equipo el que se ve mayormente afectado por la malfunción interna. La dis-

función interna de la cámara de combustión, la turbina y el compresor representan el 10.38%, 4.26% y

6.13%, respectivamente, del aumento en el recurso externo de la propuesta 1, y el 10.38%, 4.26% y 6.17%,

respectivamente, en el aumento en el recurso de la propuesta 2.

Finalmente, gran parte de los equipos presentan disfunciones debidas al cambio en el producto externo,

siendo el subsistema, la turbina de alta presión y la cámara de combustión los equipos que tienen el valor

más alto de esta disfunción, debido a que son equipos que presentan cambios en su producto externo o

que contribuyen en gran parte a la formación de un producto útil. La propuesta de estructura productiva

1, presenta un valor mayor en las disfunciones debidas al cambio en el producto externo de 2.348 kW en

comparación de la estructura productiva 2.

Los costos exergéticos de las malfunciones y disfunciones se presentan en las Tablas 6.31 y 6.32, también

el las Figuras 6.31 y 6.32, en estos resultados se aprecia que, el equipo que presenta el mayor costo de la

malfunción interna es el compresor, debido a que en este equipo es en donde se realiza la disminución de su

eficiencia isoentrópica, además de ser el equipo que tiene el mayor aumento en las irreversibilidades internas.

Este comportamiento es el mismo para ambas propuestas de estructura productiva. El costo exergético de la
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malfunción interna del compresor representa el 27.65% del aumento en el recurso externo, para ambas

estructuras productivas.

Tabla 6.31: Resultados del costo de malfunciones y disfunciones para la propuesta 1

Equipo MF∗k(kW) MF∗r(kW) DF∗∆Ps(kW) Total (kW)
CC 947.233 11.483 3689.31 4648.026
T 1011.115 0.287 273.069 1284.472
C 6439.021 4.485 495.902 6939.408

SCAP -22.697 0 317.573 294.877
EVAP -31.078 0 660.079 629.001
ECAP 2.25 0 291.93 294.18
SCBP 2.368 0 19.301 21.669
EVBP 32.283 0 310.875 343.158
ECBP 5.577 0 248.166 253.743
TAP -0.261 0 3730.249 3729.987
DAP 0 0 0 0
B2 -0.176 0 8.367 8.191
CM 0 0 0 0
SS -71.794 0 4904.59 4832.796

DBP 0 0 0 0
B1 0.001 0 0.579 0.58

Total 8313.842 16.255 14949.99 23280.087

Tabla 6.32: Resultados del costo de malfunciones y disfunciones para la propuesta 2

Equipo MF∗k(kW) MF∗r(kW) DF∗∆Ps(kW) Total (kW)
CC 947.665 11.63 3688.731 4648.026
TG 1011.147 0.298 273.026 1284.472
C 6439.079 4.504 495.824 6939.408

SCAP -22.812 0.043 324.807 302.039
EVAP -31.271 0.08 672.895 641.704
ECAP 2.167 0.035 297.509 299.711
SCBP 2.387 0.002 19.526 21.915
EVBP 32.581 0.027 314.274 346.881
ECBP 5.609 0.018 249.948 255.575
TAP -0.261 0 3730.248 3729.987
DAP -0.572 0.115 27.352 26.895
B2 -0.179 0.001 8.545 8.368
CM 0.029 0.074 17.617 17.72
SS,P -70.275 0 4821.036 4750.762
DBP 0.297 0.024 5.717 6.037
B1 0.001 0 0.588 0.589

Total 8315.594 16.851 14947.642 23280.087
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Figura 6.31: Costo exergético de malfunciones y disfunciones de la propuesta 1

Figura 6.32: Costo exergético de malfunciones y disfunciones de la propuesta 2

La malfunción externa presenta valores en los equipos causantes de la formación de algún residuo. La

primer propuesta únicamente presenta valores en los equipos correspondientes a la turbina de gas; mientras

que, en la propuesta 2 se presentan valores en todos los equipos. No obstante, el valor de esta malfunción es



167

muy pequeño en la contribución al cambio del recurso externo, contribuyendo 0.04% en la primer propuesta

y menos del 0.05% para la segunda propuesta.

Finalmente, el costo de la disfunción, debida al cambio en el producto externo, se presenta en su mayoría

en los equipos que generan un producto externo, principalmente en el subsistema, la turbina de alta presión y

la turbina de gas. Este comportamiento ocurre porque, estos equipos deben cambiar su forma de operar para

poder compensar los cambios ocasionados por la disminución de la eficiencia isoentrópica del compresor. La

el costo exergético de la disfunción debida al cambio en el producto externo representa 62.21% y 64.20%

en el aumento en el recurso externo de la propuesta uno y de la propuesta dos, respectivamente.





7. Conclusiones

El análisis termodinámico realizado al ciclo combinado muestra que, al modificar algún parámetro de

operación en el sistema, como la eficiencia isoentrópica del compresor, se generan impactos no solo

en el desempeño del compresor, sino también en el flujo de combustible, las eficiencias energética y

exergética, así como en el flujo de exergía de entrada y salida de los demás equipos, entre otros. Este

comportamiento muestra la importancia de identificar las variaciones de los parámetros de operación

de un sistema, las cuales pueden ser detectadas mediante el diagnóstico termoeconómico, y así poder

ser abordadas mediante un buen plan de mantenimiento, para garantizar la correcta operación del

sistema.

El análisis termoeconómico mostró variaciones en los costos exergéticos y en los costos exergéticos

unitarios en ambas propuestas de estructuras productivas, ya sea considerando el calor rechazado en la

torre de enfriamiento como una irreversibilidad interna o como un residuo. No obstante, las variaciones

entre ambos resultados fueron mínimas, dado que se trata de una corriente con un bajo valor de exergía.

Por lo tanto, ambas propuestas son válidas para el desarrollo del análisis termoeconómico.

Una diferencia importante en el análisis termoeconómico de ambas propuestas es que el costo exer-

gético de los productos depende de su flujo de exergía y de la acumulación de irreversibilidades a lo
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largo del sistema. En dicha acumulación, solo se consideran aquellas irreversibilidades generadas en

un equipo y en los equipos ubicados aguas abajo. Por ejemplo, el residuo de los gases de escape, for-

mado en la turbina de gas, repercute en todos los equipos posteriores, mientras que el calor rechazado

en la torre de enfriamiento no afecta a los equipos anteriores, como la turbina, al encontrarse aguas

arriba. Con esto, se puede comprender qué equipos formarán parte, y cuáles no, de la formación del

costo exergético del producto de cualquier componente del sistema.

El diagnóstico termoeconómico muestra que el equipo que presenta la malfunción interna es el com-

presor, y el equipo que recibe el mayor impacto, es decir, el que presenta la disfunción interna más

significativa, es la cámara de combustión, independientemente de si se considera el calor rechazado

en la torre de enfriamiento como una irreversibilidad interna o como un residuo. Este diagnóstico es

clave para identificar los cambios que puedan ocurrir en la operación de un equipo y evaluar cuál se-

ría su impacto en los demás equipos. Al identificar las malfunciones y disfunciones, es posible tomar

acciones correctivas en los equipos para mejorar el desempeño del sistema.

El análisis del costo de las malfunciones confirma que el compresor es el equipo con el mayor dete-

rioro, al registrar el valor más alto de costo de malfunción interna, lo que indica un elevado consumo

exergético. Este comportamiento también se observa en la cámara de combustión y en la turbina. Co-

mo consecuencia, el deterioro del compresor provoca un incremento en el costo de las disfunciones

externas, especialmente en el subsistema y en la turbina de alta presión, reflejando un aumento en sus

consumos exergéticos. Este comportamiento se mantiene en ambas estructuras productivas propuestas,

lo que refuerza la consistencia de los resultados del diagnóstico termoeconómico.

Finalmente, se concluye que al considerar el calor rechazado en la torre de enfriamiento como una

irreversibilidad interna o como un residuo no afecta de manera significativa los costos exergéticos de

los recursos, productos y residuos de los equipos del ciclo combinado, debido a que el calor desechado

presenta un valor bajo de exergía. Los resultados del diagnóstico termoeconómico muestran variacio-

nes mínimas, por la misma razón, lo que valida que ambas consideraciones son adecuadas para el

correcto desarrollo del diagnóstico termoeconómico.
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A. Anexos

A.1 Información técnica de la central de ciclo combinado �Tula de Allende�

Figura A.1: Ficha técnica de la turbina SGT6-5000F
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Figura A.2: Diagrama físico de la planta de ciclo combinado �Tula de Allende�
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A.2 Entalpía, entropía y calor específico a presión constante

Como se vio en la sección 3.14, es necesario conocer el valor de la entalpía, la entropía y el calor espe-

cífico a presión constante para cierta temperatura, una manera de determinar estos valores es mediante los

polinomios de Rivkin, éstos son aproximaciones a los valores reales y son válidos en el rango de temperatura

de 273.15 K a 3000 K (Rivkin, 1969). Los polinomios de la entalpía molar, entropía molar y calor específico

molar se expresan de la siguiente manera:

A.2.1 Entalpía molar

h̃ = A+B ln
(

T
1000

)
+

8

∑
i=1

Ci

(
T

1000

)i

(A.1)

En las Tablas A.1 y A.2 se presentan los valores de las constantes del polinomío de la entalpía molar.

Tabla A.1: Valores de las constantes A y B para la entalpía molar

- A B
CO2 847.4 0
O2 -300.3 0
N2 25.45 0

H2O 2012.947 713.476
Aire -54.2 0

Tabla A.2: Valores de la constante Ci para la entalpía molar

- C1 C2 C3 C4
CO2 17640.049 46863.472 -43458.218 38492.636
O2 33051.759 -20917.083 49341.67 -51255.572
N2 28298.404 6344.9526 -24139.364 46340.725

H2O 27885.805 4221.5098 3995.099 -4023.058
Aire 29438.265 -805.41099 -3997.2481 17207.096
C5 C6 C7 C8

-27999.209 13858.643 -3939.7868 478.72667
29073.599 -8715.1202 1082.4395 0
-44084.647 22892.528 -6258.4868 707.74408
2727.2546 -1078.8167 169.87509 0
-19647.986 10813.917 -2987.0543 333.15502
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A.2.2 Entropía molar

s̃ = A+B ln
(

T
1000

)
+

9

∑
i=1

Ci

(
T

1000

)i−2

(A.2)

En las Tablas A.3 y A.4 se presentan los valores de las constantes del polinomío de la entropía molar.

Tabla A.3: Valores de las constantes A y B para la entropía molar

- A B
CO2 89.864 17.640049
O2 24.186 33.051745
N2 28.4405 28.298404

H2O 29.35 27.885805
Aire 26.824 29.438205

Tabla A.4: Valores de la constante Ci para la entropía molar

- C1 C2 C3 C4
CO2 0 121.85313 93.726944 -65.187329
O2 0 228.31345 -41.834166 74.012048
N2 0 195.47844 12.689906 -36.209046

H2O -0.731476 192.62831 8.4430197 5.9926485
Aire 0 203.35232 -1.610822 -5.9958719
C5 C6 C7 C8 C9

51.323515 -34.999006 16.630372 -4.596418 0.5471162
-68.340764 36.342 -10.458144 1.268462 0
61.787635 -55.105807 27.471033 -7.301567 0.8088504
-5.3640779 3.4089868 -1.29458 0.1981876 0
22.942794 -24.559982 12.976701 -3.484896 0.3807486

A.2.3 Calor específico a presión constante molar

c̃P =
9

∑
i=1

Ci

(
T

1000

)i−2

(A.3)

En la Tabla A.1 se presentan los valores de las constantes del polinomío del calor específico molar.
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Tabla A.5: Valores de la constante Ci para el calor específico a presión constante molar

- C1 C2 C3 C4
CO2 0 17.640049 93.726944 -130.37464
O2 0 33.051759 -41.834166 148.0241
N2 0 28.298404 12.689906 -72.418092

H2O 0.731476 27.885805 8.4430197 11.985297
Aire 0 29.438265 -1.610822 -11.991744
C5 C6 C7 C8 C9

153.97055 -139.99603 83.151862 -27.5785 3.8298136
-205.02229 145.368 -52.29072 7.5770768 0
185.3629 -220.42323 137.35517 -43.8094 5.6619528

-16.092233 13.636273 -6.4729 1.1891256 0
68.828384 -98.239929 64.883505 -20.90938 2.6652402

A.3 Combustible

A.3.1 Composición química del combustible

Tabla A.6: Composición química del combustible

Combustible n m xgas
PM PM(xi) h̃f h̃f(xi)

(kg/kmol) (kg/kmol) (kJ/kmol) (kJ/kmol)
CH4(Metano) 1 4 0.8 16.043 12.8344 -74850 -59880
C2H6(Etano) 2 6 0.11 30.07 3.3077 -84680 -9314.8

C3H8(Propano) 3 8 0.09 44.097 3.96873 -103850 -9346.5
Total 1.29 4.58 1 20.11083 -78541.2

A.3.2 Poder calorífico inferior del combustible

Durante el proceso de combustión, se libera calor. Para conocer el calor que se libera en un proceso

de combustión completa, para un combustible en específico, es necesario conocer las propiedades de los

reactivos y productos de esta combustión en un estado de referencia estándar, es decir, 25°C. Considerando

la Ec. 2.15, con aire seco (φ=0) y con un estado de referencia estándar para los reactivos y productos:

CnHm +
(

n+
m
4

)
(O2 +3.76N2) = nCO2 +

(m
2

)
H2O+3.76

(
n+

m
4

)
N2
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Realizando un balance de masa y energía en la cámara de combustión:

[
h̃o

f + h̃T,in − h̃o
re f

]
CnHm

+
(

n+
m
4

)[
h̃o

f + h̃T,in − h̃o
re f

]
O2

+
[
3.76

(
n+

m
4

)][
h̃o

f + h̃T,in − h̃o
re f

]
N2

=

(n)
[
h̃o

f + h̃T,out − h̃o
re f

]
CO2

+
(m

2

)[
h̃o

f + h̃T,out − h̃o
re f

]
H2O

+
[
3.76

(
n+

m
4

)][
h̃o

f + h̃T,out − h̃o
re f

]
N2

(A.4)

Como la temperatura a la entrada y salida de la cámara de combustión es igual a la temperatura de refe-

rencia, además, como el valor de la entalpía de formación para elementos estables, como el O2 y N2, es cero,

el balance se reescribe de la siguiente manera:

[
h̃o

f

]
CnHm

= (n)
[
h̃o

f

]
CO2

+
(m

2

)[
h̃o

f

]
H2O

El calor que libera un combustible es la diferencia de las entalpías de formación de los productos y los

reactivos, este calor también es conocido como el poder calorífico inferior:

˜PCI = (n)
[
h̃o

f

]
CO2

+
(m

2

)[
h̃o

f

]
H2O

−
[
h̃o

f

]
CnHm

(A.5)

Los valores de las entalpías de formación molares se tomaron de la referencia (Çengel, 2018) y junto con

la composición de la Tabla A.6, se obtiene un PCI = 48,872.53 kJ/kgcomb.

A.3.3 Temperatura de flama adiabática

La temperatura de flama adiabática es la máxima temperatura teórica que alcanzan los productos de una

combustión, considerando que ésta es completa y no se tienen perdidas de calor. Para conocer el valor de la

temperatura de flama adiabática, se realiza un balance de masa y energía a la cámara de combustión conside-

rando la combustión estequiométrica, llegando al mismo resultado de la Ec. A.4. En este caso en particular,

se considera que los reactivos entran a la cámara de combustión a la misma temperatura de referencia, que-

dando la Ec. A.4 de la siguiente manera:

[
h̃o

f

]
CnHm

=(n)
[
h̃o

f + h̃T,out − h̃o
re f

]
CO2

+
(m

2
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h̃o

f + h̃T,out − h̃o
re f

]
H2O

+
[
3.76

(
n+

m
4

)]
[
h̃T,out − h̃o

re f

]
N2

(A.6)
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Como la temperatura de flama adiabática es la temperatura a la que salen los productos de la combustión,

es necesario resolver el balance de la Ec. A.6 hasta que la entalpía del reactivo (el combustible) sea la misma

que la de los productos. Para la composición del combustible mostrada en la Tabla A.6, la temperatura de

flama adiabática es de 2048.677 °C.

A.4 Resultados del análisis energético

Tabla A.7: Resultado de análisis energético a condiciones de diseño

Turbina de gas Turbina de vapor Torre de enfriamiento
ṁa, (kg/s) 590.746 ṁAP, (kg/s) 92.847 ṁre f , (kg/s) 7315.633

ṁcomb, (kg/s) 15.018 ṁBP, (kg/s) 28.041 ṁrep, (kg/s) 96.352
ṁgc, (kg/s) 605.763 ṁa, (kg/s) 7975.511

ẆTAP, (kW) 54700.931 Q̇T E , (kW) 261692.277
wC, (kJ/kg) 457.096 ẆT BP, (kW) 66065.667 HT E , (m) 379.065

qsum,T G, (kJ/kg) 1242.403 ẆBT , (kW) 1071.95
wT , (kJ/kg) 897.218 Q̇sum,CRC, (kW) 381557.57 ηT E , (-) 0.747

wm,T G, (kJ/kg) 440.122 Q̇cond , (kW) 261862.923 Rango, (°C) 8.57
ηT H,T G, (-) 0.354 ηT H,TV , (-) 0.311 Taprox, (°C) 2.89

HR, (kJ/kWh) 10162.303 CEV , (kgv/kWh) 3.664
CEC, (kgcomb/kWh) 0.208

ηT H,CC, (-) 0.516
λ , (-) 1.683

rac, (kga/kgcomb) 39.337

xCO2 , (-) 0.039
xH2O, (-) 0.088
xN2 , (-) 0.748
xO2 , (-) 0.125

cP,gc, (kJ/kgK) 1.25
Tpr, (°C) 43.544



184

Tabla A.8: Resultado de análisis energético a condiciones de operación

Turbina de gas Turbina de vapor Torre de enfriamiento
ṁa, (kg/s) 626.725 ṁAP, (kg/s) 98.014 ṁre f , (kg/s) 7731.065

ṁcomb, (kg/s) 15.564 ṁBP, (kg/s) 29.765 ṁrep, (kg/s) 96.352
ṁgc, (kg/s) 642.29 ṁa, (kg/s) 7975.511

ẆTAP, (kW) 57745.251 Q̇T E , (kW) 261692.277
wC, (kJ/kg) 481.154 ẆT BP, (kW) 69831.888 HT E , (m) 379.065

qsum,T G, (kJ/kg) 1213.696 ẆBT , (kW) 1131.679
wT , (kJ/kg) 896.008 Q̇sum,CRC, (kW) 403236.467 ηT E , (-) 0.747

wm,T G, (kJ/kg) 414.855 Q̇cond , (kW) 276791.007 Rango, (°C) 8.57
ηT H,T G, (-) 0.342 ηT H,TV , (-) 0.311 Taprox, (°C) 2.89

HR, (kJ/kWh) 10532.133 CEV , (kgv/kWh) 3.665
CEC, (kgcomb/kWh) 0.216

ηT H,CC, (-) 0.507
λ , (-) 1.756

rac, (kga/kgcomb) 40.268

xCO2 , (-) 0.038
xH2O, (-) 0.086
xN2 , (-) 0.749
xO2 , (-) 0.127

cP,gc, (kJ/kgK) 1.248
Tpr, (°C) 43.153
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