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Resumen

En este trabajo se hace un anélisis termodindmico y de costos nivelados a la central de ciclo
combinado hibrida del VValle de México. El anlisis termodindmico, que incluye un estudio energético
y exergético, se realiza bajo las condiciones de presion y temperatura ambiente especificas de la
ubicacion de la central. Las condiciones operativas de la planta se establecieron con base en los
balances térmicos del prontuario, considerando escenarios de plena carga y cargas parciales del 75%
y 50%.

La central hibrida consta de cuatro unidades: tres de ellas corresponden a turbinas de gas, cada una
con su respectiva Caldera de Recuperacion de Calor (CRC), mientras que la Gltima unidad es un ciclo
de vapor regenerativo equipado con un tren de calentamiento que incluye seis calentadores, de los
cuales cinco son cerrados y uno es abierto, funcionando este tltimo como deareador.

Todos estos equipos deben operar eficientemente para que la planta de potencia hibrida sea mas
eficiente. Para garantizar esto, es necesario evaluar constantemente su desempefio, lo que permite
planificar el mantenimiento y tomar decisiones estratégicas sobre la central. Con los analisis
realizados, se determinan parametros clave de desempefio como la eficiencia térmica, la potencia
generada, el consumo especifico de combustible, el consumo térmico unitario, las pérdidas de flujo
de calor (irreversibilidades) y el costo de generacion de un kWh. Estos anélisis se aplican a cada
equipo y estado termodinamico de la central.

Se encontro6 que, cuando la central opera a menos del 100% de carga, los parametros de desempefio
se ven afectados. Al operar a menor carga (50%), el consumo térmico unitario aumenta y el consumo
de combustible disminuye; la eficiencia térmica del ciclo se reduce en un 16% en comparacién con
las condiciones de plena carga (100%). De todos los procesos, el de combustion presenta las mayores
pérdidas de flujo de calor (19.83%) con respecto al flujo de calor suministrado. Los equipos que
presentan las menores pérdidas de flujo de calor son las bombas (0.038%). Del total del flujo de calor
suministrado al ciclo, el 12.88% de la energia se pierde en el condensador; sin embargo, esta es
energia de baja calidad. La eficiencia exergética del ciclo disminuye un 4.28% al operar al 50% de
carga. En cuanto al costo nivelado de energia, este es directamente proporcional al costo del
combustible. Ademas, se observo que el costo de generacion es mayor cuando se opera a cargas
menores del 100%. Si se consideran los costos debido a las externalidades, el costo nivelado aumenta
en mayor medida.



Abstract

This work presents a thermodynamic and levelized cost analysis of the hybrid mode combined cycle
at the Valle de México Power Plant. The thermodynamic analysis, which includes both energy and
exergy assessments, is conducted under the specific ambient pressure and temperature conditions of
the power plant's location. The plant's operating conditions were based on the thermal balances
provided in the technical manual, considering full load and partial load scenarios at 75% and 50%.

The hybrid mode combined cycle power plant consists of four units: three of them correspond to gas
turbines, each with its own Heat Recovery Steam Generator (HRSG), while the fourth unit is a
regenerative steam cycle equipped with a heating train that includes six heaters, five of which are
closed and one is open, functioning as a deaerator.

All of these components must operate efficiently to ensure the correct functioning of the system as a
whole. To achieve this, it is necessary to constantly evaluate their performance, which allows for the
planning of maintenance activities and strategic decision-making for the plant. Through the analyses
conducted, key performance parameters are determined, such as thermal efficiency, generated power,
specific fuel consumption, unit thermal consumption, heat flow losses (irreversibilities), and the cost
of generating one kWh. These analyses are applied to each component and thermodynamic state of
the power plant.

It was found that when the plant operates at less than 100% load, performance parameters are affected.
When operating at a lower load (50%), unit thermal consumption increases and fuel consumption
decreases; the cycle's thermal efficiency decreases by 16% compared to full load conditions (100%).
Among all processes, the combustion process exhibits the highest heat flow losses (19.83%) relative
to the supplied heat flow. The equipment with the lowest heat flow losses are the pumps (0.038%).
Of the total heat flow supplied to the cycle, 12.88% of the energy is lost in the condenser; however,
this is low-quality energy. The cycle’s exergy efficiency decreases by 4.28% when operating at 50%
load. Regarding the levelized cost of energy, it is directly proportional to the fuel cost. Additionally,
it was observed that the generation cost is higher when operating at loads below 100%. If externality
costs are considered, the levelized cost increases even further.



Introduccion

Aproximadamente el 80% de la electricidad a nivel mundial proviene de combustibles fosiles,
mientras que el 20% proviene de fuentes de energia renovable, como la nuclear, solar, hidréulica,
edlica, geotérmica y biogés. Las centrales de ciclo combinado son las principales tecnologias
empleadas para la generacion eléctrica en paises con alta disponibilidad de gas natural (The World
Bank, 2018). México se encuentra entre los diez primeros paises que utilizan este recurso para
producir electricidad. En 2022, la capacidad instalada fue de 87,130 MW a través de diferentes
tecnologias de generacion, predominando las centrales que emplean combustibles fésiles. Las
tecnologias de ciclo combinado, centrales térmicas convencionales y carboeléctricas participaron con
un 39.5%, 13.0% y 6.3%, respectivamente, lo que equivale a 83 plantas en total (SENER, 2022).
Ademas, dos tercios de las emisiones globales de gases de efecto invernadero (GEI) provienen de la
produccion y consumo de energia, colocando al sector energético en el centro de los esfuerzos para
mitigar el cambio climatico. El éxito de los acuerdos internacionales dependerd de una rapida
transicion hacia un sistema energético mundial mas sostenible (Halsnas & Garg, 2011).

El consumo de energia es uno de los principales indicadores del desarrollo y nivel de vida de los
paises. Factores como el crecimiento poblacional, la urbanizacion, la industrializacion y el avance
tecnoldgico conducen directamente a un incremento en el consumo energético. Dada la relevancia de
los ciclos combinados, es fundamental realizar estudios que aseguren su Optimo desempefio
operativo. En este sentido, llevar a cabo un analisis termodinamico basado en la Primera y Segunda
Ley de la Termodindmica, junto con un analisis de costos nivelados, es un método eficaz para disefiar,
evaluar, optimizar y mejorar este tipo de plantas de generacion de energia (Gonzalez et al., 2017; Gu
etal., 2021; Lugo-Leyte et al., 2016).

El analisis exergético, basado en la Segunda Ley de la Termodindmica, no solo identifica la magnitud,
ubicacion y causas de las irreversibilidades, sino que también permite una evaluacion profunda de la
eficiencia de los componentes de la central. El analisis energético y exergético juntos proporcionan
una vision completa de las caracteristicas de la planta (Kaushik, Siva Reddy, & Tyagi, 2011).
Ademas, la implementacién de un analisis de costos nivelados es esencial, ya que los costos son un
indicador crucial para la planificacion y toma de decisiones gubernamentales a nivel mundial. Esto
requiere investigar los costos de generacion de energia, lo que implica estimar el costo nivelado de la
energiay los costos asociados a externalidades, como las emisiones de GEI y los impactos en la salud,
entre otros.

Esta investigacion se enfoca en realizar un analisis termodinamico y de costos nivelados a la central
de ciclo combinado hibrido del Valle de México. Se presenta el caso de estudio junto con las
caracteristicas fisicas y termodinamicas de la central analizada. Se lleva a cabo un analisis energético
del sistema hibrido, destacando parametros de desempefio como la potencia generada, el calor
suministrado, la eficiencia térmica, el consumo térmico unitario, el consumo especifico de vapor y de
combustible, asi como el factor . Este Gltimo se propone como un indicador para evaluar la relacion
entre el calor suministrado por el generador de vapor y el aportado por los gases de escape en la
Caldera de Recuperacion de Calor.

Ademas, se realiza un analisis exergético del sistema hibrido, obteniendo eficiencias exergéticas e
irreversibilidades por equipo, e identificando aquellos con mayores pérdidas de exergia. Finalmente,
se implementa un estudios de los costos nivelados, donde, se toman los pardmetros de referencia de
la COPAR y datos de la central, se calcula el costo de produccion de un kWh. Este costo nivelado se
analiza a diferentes cargas de operacién, determinando a qué nivel de carga resulta més eficiente
operar la central.



Pregunta de Investigacion

¢El costo del kWh producido por la central de ciclo combinado hibrida del valle de México es
diferente al operar a diferentes cargas parciales y al considerar las pérdidas energéticas de los equipos
y procesos?

Objetivo General de la Investigacion

Realizar un anélisis termodindmico al ciclo combinado hibrido y obtener el costo nivelado del kWh
generado.

Objetivos Especificos de la Investigacion

1. Realizar la descripcion de la central de ciclo combinado hibrida.

2. Realizar un analisis termodinamico a diferentes cargas parciales a la central de ciclo
combinado hibrida del Valle de México.

3. Obtener el costo nivelado del kWh producido en la central de ciclo combinado hibrida del
Valle de México.



Turbina de Gas

Las Centrales térmica con turbinas de gas de alta potencia son las mas empleadas en la generacion
eléctrica en muchos paises, representando el 22% de la produccion mundial de electricidad (The
World Bank, 2018). Estas maquinas térmicas se utilizan principalmente para cubrir la demanda en
momentos de picos, debido a su rapida capacidad de arranque. Los principales combustibles
empleados son el gas natural y el diésel. Aungue son menos eficientes que otras tecnologias como el
ciclo combinado, las centrales de energia nuclear o de carbon, con una eficiencia promedio del 35%,
emiten alrededor de 510 kgco2 por MWh cuando operan con gas y 660 kgcoz por MWh al usar diésel
(SENER, 2018).

Las turbinas de gas se representan termodindmicamente con el ciclo Joule-Brayton. Dependiendo del
destino de los gases de escape, las turbinas se clasifican en ciclo abierto (Figura 1), ciclo cerrado o
semicerrado. Aunque el ciclo cerrado presenta algunas ventajas, el ciclo abierto es el mas comdn, ya
gue permite operar a temperaturas de entrada elevadas, haciéndolo mas eficiente, compacto y
rentable.

Combustible

Figura 1. Diagrama esquematico de la turbina de gas.

Los componentes principales de una turbina de gas son el compresor (C), la cdmara de combustién
(CC) vy la turbina (TG), como se muestra en la Figura 1. EI C incrementa la presion de entrada del
aire hasta la presion requerida por la CC, con relaciones de presiones que pueden variar entre 10:1y
40:1, dependiendo del tipo de turbina; este proceso es desde el estado g; hasta el estado g, (Figura 2).
Aproximadamente dos tercios de la energia generada por la turbina se destinan al proceso de
compresion.

La combustion se realiza en la cdmara de combustion; el flujo de calor generado es el que se
suministra a la maquina a combustion, y se representa por el proceso de g, a gs en la Figura 2. Este
proceso se lleva a cabo con una cantidad de aire entre 300% a 400% de exceso, dependiendo de la
temperatura de los gases que ingresan a la turbina (Tgs), que es el limite tecnoldgico de éstas.

En la turbina de gas, los gases de combustion que se encuentran a alta presion y temperatura
(entalpia), se convierte en energia mecanica a través de su expansion, lo que genera la rotacién del
eje. Este proceso se representa como gs-gs en la Figura 2. Estos gases ingresan con temperaturas que
varian entre 800 y 1615 °C y presiones de 10 a 30 bar, y salen con temperaturas de entre 450 °C y
600 °C. La energia restante de estos gases es aprovechada en una caldera de recuperacion de calor



(CRC) para generar vapor, el cual luego se expande en una turbina de vapor, produciendo potencia
adicional.
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Figura 2. Diagrama Temperatura - entropia del ciclo de la turbina de gas.
2.1. Modelos matematicos de compresion, combustion y expansion

Los estados termodinamicos se obtienen con los modelos mateméticos que definen el
comportamiento de los procesos de compresion, combustion, y expansion. Estos modelos
matematicos estan en funcion de parametros tecnologicos (Tgs, 77sit, 77sic, 72c), ambientales (Tamb, Pamb)
y del tipo de combustible.

2.1.1. Proceso de compresion

En este proceso (gi-g2), se considera que el aire entra al compresor a las condiciones atmosféricas, lo
que implica que Tg1 = Tamb Y Pg1 = Pamp. EN la Tabla 1 se muestram los valores del ¢, R, v y x del aire.
En este analisis, se asume que el aire se comporta como un gas perfecto, es decir, el ¢, permanece
constante.

Tabla 1. Propiedades del aire como gas perfecto [CFE, 2005].
T, (°C) 25
Cpaire; (kJ/kg K)  1.0130
Raire; (kJ/kg K)  0.28958
Yaire; () 1.4
Xaire ; (-) 0.2857

La temperatura del aire al salir del compresor, en funcién de la temperatura de entrada al compresor,
la eficiencia de compresion isoentropica y la relacion de presiones del compresor es

T, =T, {Hi(ncxm -1)} M

Nsic
La presidn al final del proceso de compresidn se obtiene de la relacion de presiones; es decir

sz = Pgl T 2



Los modelos matematicos de la entalpia y la entropia se expresan de la siguiente manera

hy, =hy+Cp,_ (ng -To) (3)

ng sz
Sy, =Sy +Cp, I T -R. In P (4)

En la Tabla 6 se presentan los valores de las condiciones de referencia para este estudio (To y Po).

2.1.2. Combustion

La energia suministrado al sistema proviene del proceso de combustidn, debido a que en ésta se libera
una gran cantidad de calor. Los combustibles generalmente contienen carbono (C), hidrégeno (H),
oxigeno (O), nitrogeno (N) y azufre (S). El comburente més utilizado en la combustion es el aire, y
se considera como aire atmosférico a la composicion 21% Oy 79% Na. En este caso de estudio, el
combustible utilizado es gas natural, compuesto de metano, 96.87%; etano, 2.85%; propano, 0.24%
y; butano, 0.04%. Para calcular la temperatura de la llama adiabética, se asume que el combustible y
el aire ingresan a la camara de combustion a temperatura ambiente. En la Tabla 2 se presenta la
composicion volumétrica del gas natural, sus respectivos pesos moleculares, el peso molecular del
gas natural.

Tabla 2. Composicion y peso molecular del gas natural (CFE, 2005).

[x]i PM
Cn Hm ( mol; ) kg [XiPMi  ni=#C [x]i m; = #H [x];
mOZTotales (km()l)

Metano CHa 0.9687 16.043 15.5406 1 (0.9687) 4 (0.9687)
Etano CoHs 0.0285 30.07 0.8569 2 (0.0285) 6 (0.0285)
Propano CzHs 0.0024 44.097 0.1058 3 (0.0024) 8 (0.0024)
Butano CaH1o 0.0004 58.1234 0.0232 4 (0.0004) 10 (0.0004)
Gas natural  Ci.0345Ha4.060 16.5266 1.0345 4,069

2.1.2.1. Combustién con exceso de aire
La combustion para un combustible C,Hm, con aire en exceso, A, se expresa como:

CH, + X (1+ [0, +3.76N, | = 0,CO, +0,H,0+ N, +a,0, (5)

est

Haciendo un balance de los moles de los reactivos y productos; la ecuacion de combustién de un mol
de CnHn con aire en exceso se puede escribir como:

C.H, +(+ z){mﬂ(oz +3.76N,) —[n]CO, +[%} Hzom[mﬂoz +3.76(1+ z)[mﬂ N, (6)

La forma reducida del combustible C,Hrn, cambia segln la composicion del combustible que se usa.
Los valores de los subindices n y m totales se obtienen al sumar el producto de la fraccion molar de
cada compuesto y el nimero de moléculas n, m correspondientes:

Cpp = 2] =[nx],,,, +[mx],, +Imx],, +I0x].,,,

H,, =2 [mx], =[mx]e, +[mx],, +[mx].,, +[mx].,,

(7)



Con base a la Tabla 2, el valor del numero de carbones (n) y del hidrogeno (m) para el gas natural
son: 1.0345 y 4.069, respectivamente; entonces, la férmula reducida de gas natural es Ci gz4sHa.060.

En la Tabla 3 se presenta los compuestos y sus respectivos pesos moleculares (PM) de los gases de
combustién (gc)

Tabla 3. PM de los gases de combustién.

Compuesto PM (kg/kmol)
CO; 44.011
H-0 18.016

N2 28.014
O 32

Para determinar a la entalpia, entropia y exergia de los gc, es necesario conocer los valores del exceso
de aire (1), el calor especifico a presion constante (ce) y la constante particular (R) de los gc. Con
éstos se determina la temperatura de disefio, Tqs. Para ello, es fundamental llevar a cabo la reaccion
de combustién y obtener los pardmetros mencionados.

2.1.2.2. Exceso de aire

El exceso de aire es un parametro de gran importancia en la reacciéon quimica de la combustion, ya
que éste tiene una influencia directa con las emisiones de gases contaminantes (Zhang, Xu, &
Champagne, 2010). La variacién del exceso de aire impacta en algunos pardmetros de desempefio del
sistema tales como la potencia, eficiencia térmica y pérdidas mecanicas. El realizar la combustién
con un bajo exceso de aire, se reduce la formacién de dxidos de nitrégeno (Strobel, Waldner, &
Gablinger, 2018).

Para obtener el modelo matematico del exceso de aire para una determinada temperatura de los gases
de combustion, se hace un balance de masa y energia a la camara de combustion (Figura 3).

00 -OW =dH +dE" +dE™ (8)
Consideraciones:

e Se desprecia la energia cinética, dES" = 0
e Se desprecia la energia potencial, dEP' = 0
¢ No hay produccién de trabajo, W =0

e Proceso adiabatico, Q = 0.

/ VC
Meon . (LR
maire - mQC >
H entrada [ e H salida

Figura 3. Camara de combustion adiabatica.



Al aplicar las consideraciones previamente mencionadas a la Ec. (8), se encuentra que las entalpias
de formacidn de los productos y de los reactivos son igual, Hp = Hg:

AH=H, -H, =0 )

La entalpia de los reactivos y de los productos se obtiene al sumar la entalpia de cada uno de los
compuestos (i) que los componen. La entalpia de cada compuesto es el producto de su nimero de
moles y la suma de su entalpia estdndar de formacion y el cambio de entalpia asociado a la
temperatura:

g (A +f, -f, ). (10)

T

Pl

Il
Lz

H, =

P

Lz

Ny (R + B, <P, ). (11)

La entalpia es una propiedad que depende del estado de un sistema. En un sistema simple y
compresible, el estado termodindmico se determina con dos propiedades intensivas independientes
entre si. En el caso de un gas ideal, el cambio en la entalpia molar durante un proceso que va de un
estado inicial a un estado final se expresa como:

Tfmal

Ah=h  —hr (12)

final inicial T

inicial

El cambio de entalpia se obtiene al multiplicar la ecuacion (12) por el nimero de moles

Tm.
AH—n(hT hT) [ ear (13)

final
inicial

Al sustituir la ecuacién (12) en las ecuaciones (10) y (11), la entalpia de los reactivos y productos se
expresan como sigue:

-%(n e+ AH ) _ ¥ ﬁ°+Tf6dT (14)
i=1 R,i"'f R.i |=1 R,i f g P N
n n T
He =3 (1, h°+AH) =3 0| h7+ T (15)
i=1 PIi=l

ref Pi

Considerando a los coeficiente de la Ec. (6); entonces, las ecuaciones de las entalpias de los reactivos
y de los productos son:

Tp
H, :n[ﬁ: + jCPdTJ +—£h + I ¢ dTJ +ﬂ( j{h + Ic dTJ +
T co H,0 0,

ref ref ref
2

a760n j{ e ]

(16)

N,



Tr
H, =1[ﬁ; + CPdT]
Tre1

Tref

+(1+ﬂ)(n+%j[ﬁ: - JE CPdT]

Cnftn (17)
m)l ~ &
+3.76(1+/1)(n+—j(hf + ICPdT]
4 T,
ref N2
En donde, el coeficiente estequiométrico Xest €S
m
X.=N+— 18
W =N+ (18)

La entalpia de formacion de una sustancia es la cantidad de energia liberada durante la formacion de
un mol de un compuesto a partir de sus elementos en condiciones estandar. A las condiciones estandar
se tiene la forma més estable de los elementos; éstas son una presion de 1.01325 bar y una temperatura
de 25°C. Por esta razon, la entalpia de formacion de los elementos es cero, ya que no se trata de
compuestos que liberen o absorban energia. Por consiguiente, la entalpia de formacidon para el oxigeno
y el nitrégeno en su estado elemental son igual a cero. De este modo, el exceso de aire se determina
a partir de la igualdad entre las ecuaciones (16) y (17).

. T T T, T,
h{ + [ C.dT +Xq| | CdT | +3.76X,,| | €.dT- | ¢.dT
CH, o, d N

T. T. T 2
T ml T,
-n|hf+ [ ¢.dT ) h + [ C.dT
T Co, T H,0

[ c.d
T, T,
X 11| [ CodT |- [ CodT
T T

El cambio de entalpia en funcion del calor especifico a presion constante y la temperatura se obtienen
con los modelos matematicos de (Maheshwari & Siringh, 2017), éstos se derivan de ecuaciones semi-
empiricas que describen con gran precision las mediciones experimentales. Muchas de estas
ecuaciones tienen la forma de polinomios de temperatura de orden “z”, obtenidos a partir de valores
experimentales mediante procedimientos algebraicos o regresiones lineales por minimos cuadrados
(Ferrer et al., 2017). El modelo matematico del calor especifico molar es:

T, T,
+376|| [ &dT |-| [ c.dT
0 T T N.

2

G =R,(a+aT +aT*+aT’+aT") (20)

Donde a, ai, a2, a3, ¥ as SON constantes caracteristicas de cada componente y T es la temperatura al
inicio o final del proceso. En el Anexo 2 se presentan los valores de estas constantes segln Prausnitz,
y los valores de las constantes segin NIST-JANAF; las constantes para el primero es hasta
temperaturas de 1000 K (726.85 °C) y para el segundo hasta temperaturas de 6000 K (5726.15 °C)
(Prausnitz M. & O' Connell P., 2001)

Para determinar el cambio de entalpia de una sustancia 0 compuesto, se sustituye la ecuacion (20) en
la ecuacion(13)

- final - final
AH = n{h? + | (CPdT)} = n{h? +Ry | [a+ aT+aT’+aT’+ aJ“]dT} (21)

inicial inicial
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Para el cambio de entropia se tiene la siguiente ecuacion

final final final P..
Aszn[ e dl R d_P}anu[ [ [a+a1T+a2T2+a3T3+a4T4]dT—T-|n(ﬂﬂ 22)

inicial inicial P inicial inicial

Otro polinomio para determinar el calor especifico molar es el de (Rivkin, 1979), que es valido hasta
temperaturas de 1773.15 K (1500 °C)

T i-2
Cp = éci (mj (23)

Es importante destacar que en este trabajo se emplean las constantes de Rivkin, ya que ofrecen un
rango de temperatura mas amplio en comparacion con otros autores. En el apartado 2.2 se presenta el
valor del exceso de aire para las condiciones en las que se lleva a cabo la reaccion (Tg2, Tgs),
considerando también la composicion del combustible y el nimero de moles involucrados en la
reaccion.

2.1.2.3. Poder Calorifico Inferior

El poder calorifico inferior del combustible se determina al hacer la diferencia de la entalpia de
formacion de los reactivos y de la entalpia de formacidn de los productos, multiplicando cada término
por sus respectivos moles, y dividiéndola por la masa del combustible, y se escribe como:

L N L L

[XCHJPMCHA +[XCZHJPMCZH6 +[xC3HJPMcaH8 +[XC4HJPMC4HM

En la Tabla 7 se presenta el valor obtenido al sustituir los valores correspondientes. Las entalpias de
formacion se presentan en el Anexo 1.

PCI = (24)

2.1.2.4. Temperatura de flama adiabética

La temperatura de Ilama adiabatica es una propiedad clave en los procesos de combustion. Representa
la temperatura que alcanzaria la llama si toda la energia neta liberada por la reaccion quimica se
empleara exclusivamente para calentar los productos. En la practica, parte de este calor se pierde por
conduccidn y conveccion, lo que hace dificil alcanzar dicha temperatura de forma experimental. Esta
propiedad es fundamental para evaluar la eficiencia de la combustion (Lefebvre & Ballal, 2010). Los
factores que afectan a la temperatura de llama adiabética son los siguientes:

e Relacion aire-combustible: Se ha encontrado que, la temperatura de llama adiabética
incrementa al aumentar la relacion aire-combustible. Debido a que, el calor especifico de los
gases de combustion aumenta a medida que incrementa temperatura.

e Temperatura inicial del aire: Al aumentar la temperatura del aire que alimenta a la camara
de combustion hace que la temperatura de flama adiabatica se incremente.

e Presion: Al aumentar la presién del aire en la entrada de la cdmara de combustidn,
manteniendo constante la temperatura, la temperatura de la llama adiabatica también
incrementa. Esto se debe a que hay una menor disociacién de los compuestos. La disociacion
es un proceso en el que un compuesto se descompone en formas mas simples mediante una
reaccion quimica reversible, y se ve influenciada principalmente por la temperatura y la
presion (Winterbone, 1997).
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e Variacion del aire de entrada: Con una pre-combustion se generan niveles inusuales de CO;
y H,O y disminuye las concentraciones de O, lo que conduce a un decremento de la
temperatura de flama maxima.

Para determinar tedricamente la temperatura de flama adiabatica, se parte de la ecuacion (9), ésta
muestra que las entalpias de los reactivos y de los productos son iguales. Ademas, se hacen las
siguientes consideraciones:

1. La reaccion de combustion es estequiométrica, lo que significa que no hay exceso de aire.
2. La temperatura de los reactivos es igual a la temperatura de referencia, Tr = To.
3. Presion de los reactivos, Pr = 1.01325 bar
4, Temperatura de referencia, To =25 °C.
5. La entalpia de formacidn del oxigeno y nitrégeno es igual a cero.
Al igualar la ecuacion (10) y (11) y aplicando las consideraciones anteriores, se obtiene la siguiente
expresion

- T, T, T,
1 he+ deT] + X [ CPdTJ +3.76[ CPdTJ =
e cH h o L
. T ml- T T,
n hf+_|j ¢.dT +5 h;’+_|j c.dT +3.76 X, 1} c.dT
CO, HO N,

Como la temperatura y la composicion inicial de los reactivos generalmente se conocen, el primer
término de la ecuacion se calcula directamente; también se aplica la consideracion 2. Los valores de
las entalpias de formacidn se toman de las tabla del Anexo 1.

~ ~ Tfa m ~ Tfa Tfa
R |y =n| AP+ J 6dT |+ A7+ ] ¢.dT +3.76X,,| | .dT (26)
CnHm 2
COZ Hzo NZ

(25)

ref ref ref

La Unica variable desconocida en la ecuacion (26) es la temperatura de flama adiabatica, Tr. Los
coeficientes del polinomio de Rivkin, que se emplean para calcular la entalpia en funcién de la
temperatura, estan listados en el Anexo 2. La solucién de la ecuacion (26) se obtiene a través de un
proceso iterativo.

La temperatura buscada se determina cuando ambos lados de la ecuacion coinciden. El valor de la
temperatura de flama adiabatica se presenta en la Tabla 7.

2.1.2.5. Relacién aire-combustible

La rac, es larelacion entre el flujo mésico de aire y el flujo mésico de combustible. Esta relacion esta
estrechamente relacionada con el exceso de aire,

m
. (1+/1)(n+4j[PMOZ +3.76PM NJ
rac =—% = (27)

m
o [XCHAJPMCHA *[XCZHJPMCZHB *[XcaHJP'V'csHS *[XCAHJPMCAHN

Y la relacion combustible-aire es

m
rca=—om - —_ (28)



En la Tabla 7 se presentan los resultados obtenidos de la relacion aire-combustible y de la relacion
combustible-aire.

2.1.2.6. Propiedades de los productos de combustion
2.1.2.6.1. Calor especifico a presion constante de los productos de la combustidn

Para cada uno de los compuestos de la reaccion de combustidn, el cp se determina a partir de la ec.20;
los valores de los &, se toman del Anexo 2.

i [ Xeo, JCPCOZ + [XHZO ] G, + [XNZ ]CPNZ + [XOZ ]CPOZ )

P [XCOZJPMCOZ +[tzO]PMHZO +[XN2]PMN2 +[XOZJPMOZ

En la seccidn 2.3 se muestra el valor del cp de los gases de combustion.

El constante particular de los gases de combustién es la relacién entre la constante universal de los
gases y el peso molecular de los gases de combustion:

Ry = R = R (30)

g (iXiPMi) [XCOZJPMCO2 +|:XH20:|PM H,0 +[XN2]PM N, +[X02]PIVIO2
i=1

Productos

La relacién entre los calores especificos a presion y volumen constante es el indice isoentrépico; es
decir

(31)

La relacidn entre la constante particular de los gases, Ry, Y €l calor especifico a presion constante de
los gases de combustion, Cpg, Se representa con Xgc

R -1
x :i:}/gc (32)

* CP 7gc

2.1.3. Proceso de expansion

En el proceso de combustidn, existe una caida de presion, 4Pcc (5%). La temperatura de los gases
que ingresan a la turbina es un parametro tecnoldgico establecido. Entonces, la presion y la
temperatura de los gases a la entrada de la turbina son las siguientes:

T,; = Dato tecnoldgico

P, =P, (1-APR,) (33)
La entalpia y entropia de los gases de combustion se determinan con las siguientes expresiones:
hy, =My +¢q (T, -To) (34)
T P
Sy, =S+ C, In[ 'IE:: ] Rgcln[Pi:] (35)

13



Si la temperatura de los gases de escape es alta, la eficiencia térmica es baja; sin embargo, el trabajo
producido es alto. En contraste, una reduccion de la temperatura de estos gases a la salida de la turbina
de gas implica una mayor eficiencia térmica en el ciclo Joule-Brayton y un trabajo producido menor.
Sin embargo, en el caso especifico del acoplamiento de la turbina de gas a un sistema de vapor, las
pérdidas de eficiencia causadas por las altas temperaturas de los gases de escape se compensan
parcialmente mediante la generacion de vapor en el ciclo de recuperaciéon de calor (CRC) y su
posterior uso en la turbina de vapor.

Los gases de combustion alimentan a la turbina de gas, donde se expanden y producen un trabajo.
Luego, los gases de escape de la turbina salen a una presién y temperatura mayores a las del estado
medio ambiente. La temperatura de los gases de escape de la turbina de gas se expresa como sigue

1
Tg, =Tg, {1-% [1- —X; ﬂ (36)
TG
y la presion de los gases de escape de la turbina de gas es
R, =P, +AR (37)

Los modelos matematicos para determinar a la entalpia y a la entropia de los gases de escape de la
turbina de gas son los siguientes

hy, =My +c, (T, -To) (38)

+c, | (—Tg j R [Pg J (39)
S, =S, +Cp In| = |-R.In| =
94 0 Pac TO g R)

2.2. Pardmetros de desempefio de la turbina de gas

2.2.1. Potencia motor

La potencia motor representa la diferencia entre la potencia generada por la turbina y la del
compresor.

WMTG :WTG _Wc
La potencia de la turbina de gas se expresa:

Wi =g, (g, -y, ) (40)

El flujo maésico de los gases de combustion se determina mediante la siguiente expresion:
mgc = rﬁaire + mcomb = maire (1+ rca) (41)
Al sustituir la ec. (41) en la ec. (40), la potencia generada se expresa como:

W, =M, L+ rca)(h, -h,) (42)

También se puede escribir en funcion del cpy y de las temperaturas de los estados 3y 4, como sigue

W, = MyCe_ (L+rca)(Ty -Ty) (43)
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La relacion entre las temperaturas a la salida y a la entrada de la turbina en funcién de la eficiencia
de expansion isoentrépica y de la relacion de presiones es la siguiente:

.
i (44)
T Trrg

93

Entonces, al sustituir la ec. (44) en la ec. (43), la potencia generada por la turbina es

WTG = r’f‘laireCPgc (1+ rca)Tg3775it (1- LXg] (45)

16

El trabajo producido por la turbina por unidad masa de aire se expresa de la siguiente manera

Wrg = Wi = Cpgc @+ rca)Tgsnsit [1' %J (46)
maire ”TG

La potencia suministrada al compresor es el producto del flujo de aire y de la diferencia de entalpias
de los estados g2 y g1, y en términos del ¢, del aire y de las temperaturas de estos dos estados es

(Tg, - Ty,) (47)

Al sustituir la ecuacion (1) en la ecuacion (47), y factorizando la temperatura del aire a la entrada del
compresor, la potencia suministrada al compresor es la siguiente

WC = rﬁaireCP

aire

m.c, T
A :M(ﬁé(a‘” -1) (48)

La potencia motor del sistema de turbina de gas es:

. . Ce, 1 1 x
Wiy = maireCPa,ngl (1+ rca) Y| 1- . ||° — (7 -1) (49)
Cpaire Tirg Msic
donde
T
_ %
y=7 (50)

El flujo de aire en funcion de la potencia y el trabajo especifico de la turbina de gas se expresa como:

— WMTG _ WMTG

aire W - c ) . |
MTG Cp Tgl { Py (1+ rca)(y)77Sic (1-)%]}_[(7[3%”5 _1)}

aire Cp s sic

aire

m

(51)

El flujo de combustible es la relacion entre la potencia motor (dato del prontuario) y del producto del
poder calorifico inferior asociado al combustible y la eficiencia térmica del ciclo de la turbina de gas.
V\'/MTG

m_ . =—MG 52
comb UTH PCI ( )
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0 bien, el producto de la relacion combustible aire y el flujo masico de aire

m,_ . =rcam

comb aire

2.2.2. Calor suministrado

El calor suministrado es la diferencia de la entalpia de los gases de combustion y la entalpia del aire
comprimido, multiplicados por sus respectivos flujos

Qum,. =My h, -m . h (53)

gc’ g3 aire’ g,

Sin embargo, la entalpia de dichos estados se puede expresar como el producto del calor especifico y
la temperatura; entonces, el calor suministrado se, de esta forma el calor suministrado se expresa
como sigue

Co, T, (54)

aire

qumTG = n.‘]gcCF’gc-l—g3 - m
El calor suministrado funcion de la relaciéon combustible aire es:

Q. =My [(1+ rea)c, T, -Co T, ] (55)

Al sustituir la expresion (1) en la ecuacién (55), el flujo de calor suministrado se escribe como

: . Cp, 1 .
qumTG = maireCPaireTg1 (1+ rca) y-1- _<7Z'Ca”e '1) (56)
Paire nSiC
el calor suministrado por unidad de masa se expresa como
c 1
Oaum, =Cr, T, {(1+ rca)iy-l-—(néa"e 1)} (57)
G aire 1 Cpaire e

2.2.3. Consumo especifico de combustible (CEC)

El CEC son los kilogramos de combustible requeridos para producir un kWh Este se :expresa de la
siguiente manera
3600m
) comb (58)
W

MTG

CEC, =

2.2.4. Eficiencia térmica

La eficiencia térmica del ciclo de la turbina de gas es la relacion entre la potencia motor y el flujo de
calor suministrado

Ce, 1 1/ x.
(1+ rca)C Y g {1)(9J e (2 -1)

g
! (et

sic

_ WMTG _
The =3 =
qumre

Palre

(59)

CP
(1+rca)—*y-1-

Cp,

aire
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2.2.4. Calor rechazado

El flujo de calor rechazado por el sistema se expresa de la siguiente manera
Qrechm = qumrG (1 “The ) (60)

2.2.4. Régimen térmico

El Régimen Térmico (RT) indica la cantidad de kJ para producir un kWh, y se expresa de la siguiente
manera

RT,, = 3600

(61)

The

2.3. Analisis de la turbina de gas del ciclo hibrido del Valle de México

La Central Termoeléctrica “Valle de México™ tiene una capacidad instalada de 1,115.5 MWe vy
dispone de siete unidades generadoras. La unidad 4 (U4), que opera con un ciclo de vapor, tiene una
capacidad de 300 MWe, siendo la primera en su tipo en el pais. Las unidades 5, 6 y 7 son turbinas de
gas, cada una con una generacion de 84 MWe. Estas estan acopladas con sus respectivas Calderas de
Recuperacion de Calor (CRC) para generar vapor, y el vapor producido se suministra a la turbina de
vapor de la unidad 4, permitiendo que la planta funcione en tres modos distintos: Ciclo Combinado,
Ciclo Abierto y sistema hibrido. Cabe destacar que, el modo hibrido es el primero y Unico ciclo
termodinamico aplicado en una central termoeléctrica en México, lo que lo convierte en una opcion
poco comn a nivel mundial (CFE, 2005).

Las tres turbinas de gas, junto con sus CRC, generan aproximadamente el 43% del vapor requerido
por la turbina de vapor de la U4, y el generador de vapor de dicha unidad aporta el 57% restante para
operar en modo hibrido (CFE, 2005). El fabricante de las turbinas de gas es ABB-ALSTOM, y el
modelo utilizado es la GT11N2, un tipo mono eje disefiado para uso pesado (CFE, 2005).

La capacidad neta garantizada de la unidad en modo ciclo abierto al 100% de carga es de 116.5 MWe.
La temperatura de los gases de entrada a la turbina de gas es de 1085 °C, la eficiencia de expansion
isoentropica es de 0.90. EI compresor es axial con una relacion de presiones de 11.4 y una eficiencia
de compresion isoentrépica de 0.88. Las condiciones ambientales a la entrada del compresor son de
14.7 °C y 0.767 bar (CFE, 2005). Ademas, las especificaciones ISO de la GT11N2 se detallan en la
Tabla 5. Este modelo de turbina se ha instalado en diversas partes del mundo, incluyendo
Barranquilla, Colombia, Bao Shan en China, Burgin en EE. UU., Sarnia en Canada, Valle de México
en México y Rio de Janeiro en Brasil (ENERGIZA, 2012).

Tabla 4. Especificaciones ISO de GT11N2, [ENERGIZA,2012]

Parametro Especificaciones ISO
Potencia; (MW) 84
Relacion de presiones; (-) 11.4
Temperatura ambiente; (°C) 14.7
Temperatura a la entrada de la turbina; (°C) 1085
Temperatura de los gases de escape; (°C) 530
Régimen térmico; (kJ/kWh) 11.09
Flujo masico de los gases de escape; (kg/s) 400
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En la Tabla 5 se presenta la evolucion que ha tenido la eficiencia térmica y la potencia en este tipo de
turbinas. En 1970 se tenia a la TG11B, con una capacidad de 33.3 MW, una eficiencia de 0.255 y una
temperatura de los gases a la entrada de la turbina de 800 °C. Después sigui0 la turbina tipo GT11N,
GT11N2, GT11N2s (Eckardt, 2014); y en la actualidad estda GT11N2M, su eficiencia ha aumentado
1.9% con respecto a la GT11N2 (Vorontsov, Irmisch, Alexey, & Rocha, 2009).

Tabla 5. Desarrollo en las TG de Alstom para la generacion de energia, (Eckardt,2014)

Tipo Puesta Wie  mm  nge mc Etapasdel T
enmarcha (MW) (-)  (kgls) compresor (°C)
GT11B 1970 33.3 0255 255 7.75 15 800
GT11N 1989 80 0320 311 124 18 1027
GT11N2 1994 110 0.342 368 14.6 14 1085
GT11N2 (version 2) 2000 1154 0.339 394 159 14 1085
GT11IN2M

Figura 4. Turbina de gas GT11N2.

En la Tabla 6 se presentan las condiciones de referencia para determinar los estados termodindmicos
del sistema.

Tabla 6. Condiciones de referencia para este trabajo de tesis.

To (°C) Po (bar) ho (kI/kg)  so (KI/kg K)
5 0.7670.767 0 6.6086.608

En la Tabla 7 se presentan a la Ryc, 7, Crgc Y 12 Xgc. EStas propiedades se determinan a partir de la
temperatura de entrada a la turbina, T =1085 °C, asi como de la temperatura del aire que ingresa a
la cAmara de combustion, Tg. Ademas, se requiere un exceso de aire del 216% para la combustion,
con un poder calorifico inferior de 49,922 kJ/kg de combustible.

Tabla 7. Propiedades de los gases de combustion y del combustible.

2; (%) 216.25216.25
PCI; (kI/kgeoms) ~ 49,922.1692216
Tra; (K) 2,294.9929499

rac; (KQaire/Kgeomp) 53.917453.9174
Crge; (KJTkgge K) 1.26902690

Roc; (kJ/kgge K)  0.292222

Xge; (-) 0.2302302

Yoer (-) 1.29912991
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En la Tabla 8 se presentan a los valores de la temperatura, presion, entalpia y entropia de los estados
del ciclo de la turbina de gas descritas en el apartado 2.1. Estos valores también se grafican. Es
importante aclarar que las turbinas de gas operan siempre a plena carga, es decir, que cuando se hable
de cargas parciales, s6lo se hacen en la turbina de vapor del ciclo.

Tabla 8. Propiedades termodinamicas del ciclo.

Edo. T (°C) P (bar) h (ki/kg) s (ki/kg K)
o 14.714.7 0.7670.7670 9.829.82  6.64276.6427
g  343.464346  8.74388.7438  342.8642.86  6.70976.7097
93 1085.0 8.30668.3066 1370.57370.57 7.92417.9241
0 567.23 0.75930.7593  713.50713.50  8.01418.0141

La Tabla 9 presenta los parametros de desempefio del sistema que se obtienen en el apartado 2.2. Para
determinar la potencia generada por la turbina y la potencia suministrada al compresor, se debe
conocer los flujos de combustible, aire y gases de combustion; para obtenerlos se parte del trabajo
motor del ciclo y de la potencia motor, esta Ultima es un dato obtenido del prontuario. Se considera
una eficiencia isoentrdpica de la turbina (7si) y la eficiencia isoentropica del compresor (7ic) de 0.9
y 0.88, respectivamente. La eficiencia térmica del ciclo de gas que se obtiene es de 29.73%, se tienen
gue consumir 0.19858 kgcomb para generar un KWh.

Tabla 9. Parametros de desempefio del sistema al 100% de carga.

Wre; (KW) 167,204.90

We: (KW) 83,2083,204.90
Osumsum; (KW) 282,540.5282,540.55
Orech; (KW) 198,540.55198,540.55
mre; (7) 0.29732973
titaire; (KQairelS) 249.83249.83
Titcomb; (KQcomb /S) 4.6337

Tige; (kggc /S) 254.47

CEC; (Kgeomn /KWh) 0.0.1985

RT; (k/ KWh) 12,108.882,108.88

2.4. Analisis paramétrico

El diagrama temperatura- entropia de la Figura 5 muestra a los procesos de compresion, suministro
de calor y expansién que se realizan en la turbina de gas. También muestra que, la temperatura de los
gases de escape al salir de la turbina es de 567.23 °C. Esta temperatura de escape, considerada alta,
generalmente indica una baja eficiencia térmica en la generacién de trabajo mecanico dentro del ciclo
termodinamico. El proceso de suministro de calor produce la mayor cantidad de entropia, 1.2144
kJ/kg K; el incremento de entropia de los procesos de compresion y expansion es de 0.0900 kJ/kg K
y 0.0670 kJ/kg K, respectivamente.
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Figura 5. Diagrama Temperatura - entropia de la turbina de gas.

La Figura 6 ilustra como varian las temperaturas de los gases de escape y del aire en funcion de la
relacién de presiones del compresor. Se observa que la temperatura de los gases de escape disminuye
a medida que aumenta la relacién de presiones, mientras que la temperatura del aire experimenta un
incremento. Las temperaturas de estos dos fluidos de trabajo influyen directamente en la eficiencia
térmica del ciclo. Ademas, se indica hasta qué relacién de presion se puede lograr cogeneracion. En
este andlisis, se establece que, a una relacion de presiones de 21, las temperaturas de los gases de
escape Yy del aire son iguales. Més alla de este punto, el aire tendria una temperatura mayor a la de los
gases de escape, invirtiendo el proceso de calentamiento. Para este estudio, se utiliza una relacion de
presiones de 11.4, donde la temperatura de los gases de escape de la turbina es de 567.23 °C, y la del
aire es de 343.46 °C.
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450
400
350
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—e— Gases de combustion

200 T T T T T T T T T T T 1
30 35 40 45 50 55 60
()

Figura 6. Temperatura de los gases de escape y del aire a diferentes relaciones de presiones.

La muestra el exceso de aire en funcién de la temperatura de los gases a la entrada de la turbina y de
la relacion de presiones. Se muestra que, a mayor relacion de presiones y una menor temperatura de
los gases de combustidn, se necesita un exceso de aire mayor. Un alto exceso de aire disminuye la
temperatura de los gases de combustion y con esto disminuye la eficiencia térmica (ver Figura 8). La
relacién de presiones y el exceso de aire estan relacionados entre si, el aumento de la relacion de
presiones puede mejorar la eficiencia y desempefio; sin embargo, para un exceso de aire mayor a
200%, la eficiencia térmica empieza a decrecer (ver Figura 8). Para este trabajo con una temperatura
de los gases a la entrada de la turbina de 1085 °C y una relacion de presiones de 11.4 se necesita un
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exceso de aire de 216.25%; sin embargo, para una relacion de presiones de 35 se requiere 316.45%3
de exceso de aire.
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Figura 7. Exceso de aire requerido para una temperatura de los gases a la entrada de la turbina.

La Figura 8 presenta el mapa de operacion de la turbina de gas; que relaciona a la eficiencia térmica
y el trabajo de la turbina, a diferentes relacion de presiones y temperatura de los gases a la entrada de
la turbina. Para una temperatura de los gases a la entrada de la turbina dada, al umentar la relacion de
presiones la eficiencia térmica aumenta hasta llegar a un maximo vy, después disminuye. Para el
trabajo producido tiene la misma tendencia que la eficiencia térmica; sin embargo, la relacién de
presiones Optima para tener la maxima eficiencia térmica, es mayor que la relacion de presiones
Optima para obtener el trabajo motor méaximo. Generalmente, las altas temperaturas de los gases de
escape indican una baja eficiencia en la produccidn de trabajo.

Los rangos actuales de las relaciones de presiones permiten mejoras significativas en la eficiencia
térmica a medida que se aumenta dicha relacion. Aungue el incremento en la relacion de presiones
tiende a disminuir las temperaturas de escape de gases, este enfoque no es recomendable si se busca
recuperar calor para la cogeneracion. En este andlisis, para una temperatura de los gases de
combustién de 1085 °C y una relacién de presiones de 11.4, se obtiene una eficiencia del 29.73% vy
un trabajo producido de 336.21 kJ/kg. Si se incrementa la relacion de presiones a 35, la eficiencia del
ciclo es del 33.25%, pero el trabajo producido disminuye a 282.96 kJ/kg.
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T T T T
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Figura 8. Eficiencia térmica - trabajo motor de la turbina de gas.
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2.5. Modelos matematicos de la exergia

Con el andlisis exergético se pueden evaluar las pérdidas (irreversibilidades) en los_procesos
causantes de las bajas eficiencias, es decir, la destruccidn de exergia que se tiene. Uno de los desafios
en la termodinédmica es que se emplean propiedades particulares, que describen sistemas P, Vy T,y
éstas son: La energia interna, la entropia y la exergia son conceptos fundamentales en termodinamica.
También existen funciones especiales de energia, como la entalpia, la energia de Helmholtz y la
energia libre de Gibbs, que juegan un papel preponderante en el andlisis termodindmico, aunque
pueden ser complejas de comprender en su totalidad.

La entalpia es especialmente relevante en procesos de flujo (sistemas abiertos) dentro de la
termodinamica aplicada a la ingenieria en energia. Por un lado, la energia de Helmholtz es (til para
definir ecuaciones de estado; por otro lado, la energia libre de Gibbs es fundamental para el estudio
del equilibrio fisico y quimico, siendo estas dos Gltimas mas relevantes en la ingenieria quimica.

La energia interna y la entropia se determinan por la primera y la segunda ley de la termodinamica,
respectivamente. “Si asumimos la existencia de una propiedad llamada energia interna (U), la primera
ley de la termodinamica se puede formular para sistemas cerrados y abiertos”. El balance energético
para un sistema abierto, en su forma general, es el siguiente:

dE dE, dE, dU) . .. . & . V2
(EJVC:[T—FW—FEJZQ\/C_WVC+Zi:mi(hi+7+gzij_§me£he+7+928] (62)

El balance de entropia para un sistema abierto, Figura 9, es

(d_Sj = Z&-f-zmisi -2 M,S, + Gy (63)
dt VC i j | e
WVC Q.VC
rﬁi n-"|e
h h,
N N
S V, ¥ S
Y v,
Z Z

i e
Figura 9. Volumen de control de un sistema abierto.

La exergia también se puede describir de una manera similar, pero algo mas complicada, Szargut usé
la siguiente declaracion para explicar el término:

“La exergia es la cantidad de trabajo que se puede obtener, cuando cierta materia se lleva a un estado
de equilibrio termodindmico con los componentes comunes de su naturaleza circundante por medio
de procesos reversibles, que involucran la interaccién con los componentes de la naturaleza
mencionados anteriormente”. Dado que el término "procesos reversibles" se usa en la definicion, uno
podria simplemente decir que:
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“La exergia de un sistema en un cierto estado termodinamico es la cantidad maxima de trabajo que
se puede obtener cuando el sistema se mueve desde ese estado particular a un estado de equilibrio
con el entorno”.

Este es el contexto por el cual, la Exergia estd relacionado con el trabajo reversible [(Wx)rev]).
También, se debe enfatizar que existe un fuerte vinculo entre Exergia y Entropia, debido a que la

produccion de Entropia es equivalente a la pérdida de Exergia, dada por To G, , que nuevamente es

equivalente al trabajo perdido. También hay que tener en cuenta que, si bien la Exergia es la capacidad
de producir trabajo, la Entropia se describid anteriormente como la incapacidad de los sistemas para
realizar el trabajo. En consecuencia, la exergia es un indicador de la calidad de la energia. Las
diferentes formas de energia tienen diferente calidad (o diferentes cantidades de Exergia) en el sentido
de que tienen diferentes capacidades para generar trabajo. Esta es la principal diferencia entre la
primera y segunda ley de la termodinamica. La primera afirma que, la energia se conserva y no hace
distincion entre las formas de energia; mientras que, la segunda afirma que la calidad de la energia se
destruye, por lo tanto, las diferentes formas de energia tienen diferentes calidades energéticas. Los
procesos de transformacion de energia en un sistema solo pueden pasar de una forma de calidad
superior a una forma de calidad inferior, a menos que haya una entrada neta de la energia (como por
ejemplo el trabajo) del entorno (Szargut, 1980).

El flujo de calor para procesos internamente reversibles se expresa de la siguiente manera
Q=rh|Tds (64)

El calor (energia en transito) se puede dividir en una parte que puede producir trabajo, referido como
exergia, y una parte que no se puede utilizar para producir trabajo, que se conoce cominmente como
anergia. Para el calor Q a temperatura T, la siguiente descomposicion se puede hacer con referencia
a la temperatura ambiente Ty

Energia = Exergia + Anergia (65)

A continuacion, se considera un proceso, en donde el estado a del fluido esté a la temperatura T, y
presion P1, con energias cinéticas y potenciales insignificantes. El volumen de control (VC) para
analizar los equilibrios de masa, energia y entropia para sistemas abiertos se reemplaza por un
dispositivo idealizado utilizado por Kotas para desarrollar expresiones para exergia (Kotas, 1985).
Este dispositivo se muestra en la Figura 10.

Medio ambiente
Py, T,

( 1 )
Qve
Pi.Ti . Py, Ty
—— > Proceso reversible ————>

VvC

¥ Wi

Figura 10. Dispositivo reversible (modulo) para determinar la exergia termodinamica.

debe enfatizar que, la transferencia de calor hacia/desde el modulo reversible ideal en la Figura 1010
tiene lugar a temperatura ambiente To, y que el trabajo producido es el méaximo posible (ya que los
procesos en el dispositivo son reversibles) cuando el proceso es desde el estado o condicion Py, Ty,
hasta el estado de equilibrio con su entorno natural, denominado medio ambiente, que se encuentra
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en el estado termodindmico Po, To. Al hacer un balance de energia al sistema de la Figura 10 a partir
de la ecuacién (62), y asumiendo un flujo estable y despreciando los cambios de la energia cinética y
potencial.

El balance energético realizado al volumen de control de la figura 10 es: La primera ley de la
termodinamica se expresa en la ec.

dE C
(Ej =0=Qc ~Wc +m; (h -y) (66)
VvC

hay produccion de entropia y es flujo estable, la expresa de manera considerando que no hay
produccion de entropia y es flujo estable, la ecuacion (6) se expresa de la siguiente manera:

ds '
(—j =0=%+mi(si-so) (67)
dt VC 0
El término del calor transferido donde el término del por unidad de masa:
%:To(so-si) (68)

La ecuacidn (868) se puede resolver con respecto a un trabajo especifico (cambiando deliberadamente
el signo de los términos de entalpia):

We  Q

ﬁ:m—ﬂhi-ho):TO(so-si)-(hO-hi) (69)

Usando la convencidn de signos aplicada en la Termodinamica de la ingenieria mecénica, el trabajo
es positivo cuando el sistema lo produce, ver Figura 10. EI cambio de exergia correspondiente tendra
el signo opuesto. De hecho, se puede dar la siguiente relacién general

AE =W, (70)

La ecuacion (70) es mas relevante cuando se consideran procesos entre dos estados termodinamicos
de un sistema. La exergia también se puede ver como una propiedad "absoluta" y se mide por el
trabajo obtenido cuando el sistema pasa de su estado actual a un estado de equilibrio con el entorno.
La exergia especifica del estado que entra al dispositivo ideal en la Figura 10, se puede derivar de la
ecuacion (70) de la siguiente manera

&=(n-hy)-To(s,—s;) (71)

El cambio en la exergia especifica cuando un sistema experimenta un proceso desde el estado
termodinamico i al estado e viene dado por la siguiente expresion

Ae=c,-2 =[(n-1)-To(s,-5,) J-[ (h -1y )-To (s -5,) | = Ah-Tyas (72)

La funcién de exergia especifica (ecuacidn 73) y la funcion correspondiente de la exergia total
(ecuacidn 74) se incluyen para mostrar la similitud con otra funcién de energia que se usa a menudo
para el equilibrio fisico y quimico en la Ingenieria de Termodinamica Quimica Ilamada energia libre
de Gibbs (ecuacién 75). Estas tres funciones se muestran a continuacion (Kotas, 1985)
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e=h-Tgs (73)
B=H-T,S (74)

G=H-TS (75)

El proceso mostrado en la Figura 10 sélo se refiriere a cambios de presién y temperatura, en este
trabajo no se considera la exergia quimica. En este trabajo, dado que los cambios en la energia cinética
y potencial se ignoran, la exergia restante s6lo se relaciona con la presion y la temperatura y se conoce
como exergia termo mecanica (fisica)

AE™ = AH —T,AS (76)

Clasificacion y descomposicion de la exergia

La exergia se puede clasificar de manera similar a la clasificacidn de energia, ver Figura 11 (Khaljani,
Khoshbakhti Saray, & Bahlouli, 2015)

( Exergia )

I
v v

( Fisica ) ( Quimica )
| [
v

v v v
Mecénica ) —( Termo-mecanica ) CMezcla y Separacién) ( Reaccién Quimica )
—>< Cinética ) _’(Basado en Temperatura)
—>< Potencial ) _>( Basado en Presion )

Figura 11. Clasificacion de la exergia para sistemas.

Los estudios de exergia consideran la exergia cinética y potencial como insignificante, y dan mas
importancia a la exergia quimica y termo—mecénica (Maheshwari & Singh, 2017).

Sin embargo, la exergia potencial y quimica a la entrada y salida de los componentes es insignificante,
la exergia de los equipos se considera exergia termo-mecéanica. La descomposicion de la exergia
termo-mecanica se se puede ilustrar para el caso simple de un gas perfecto.

perfecto

La exergia termo—mecénica (exergia fisica) (exergia fisica) se relaciona con la entalpia, la entropia y
el flujo mésico y el flujo mésico por medio de la siguiente expresidn de la siguiente mane

EFZE™ —ppy |:(hi “hy)-To (s ‘50)] (77)

Mediante el uso de la definicidn de la exergia basada en la temperatura y en la presion, las siguientes
expresiones se pueden utilizar para describir estos dos componentes

Eph _ EAT + E’AP
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Para un gas ideal, la entalpia es solamente funcion de la temperatura y la entropia es funcién de la
temperatura y la presion

dh=c,dT (78)

dT dP
ds=c,—-R— 79
T P (79)

Se puede hacer una simplificacion adicional, que el gas sea perfecto, entonces calor especifico es
constante. Las ecuaciones (78) y (797) se pueden integrar desde el estado (To, Po) hasta el estado (T,
P)
hy - ho =Cp (T 'To) (80)
T P
S-Sy =CpIn| — |[-RIn| — (81)

0 PO

Aplicando las ecuaciones (80) y (81)( a la exergia basada en la temperatura y en la presion, ecuacién
(77). Las siguientes expresiones determinan a la componente térmica y a la componente de presion
determinan a la componente térmica y a la componente de presién de la exergia fisica.

: T
EYT =moc, [T-T,| 1+In— (82)
0

: P
E* =m | T,RIn| — (83)
i 0 P
0

El balance de exergia, considerando flujo estable se puede expresar para cada componente del sistema
de la Figura 12, de la siguiente manera

E‘Q+izmigi =§mege+EN +1 (84)

Figura 12. Sistema para realizar un balance de exergia.

La exergia térmica se expresa de la siguiente manera (
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E, =z(1-1—°} Q; 1.n (85)

Donde, T; es la temperatura absoluta (K) del depésito térmico del depésito térmico y el subindice 0
se refiere a las condiciones ambientales.

La exergia quimica de una sustancia es el maximo trabajo que se puede conseguir, por lo tanto, en el
proceso de combustién, la exergia quimica representa la parte mas importante. Para determinar la
exergia quimica de una mezcla, es esencial conocer la fraccion molar, x;, de los gases de combustion
después del proceso de combustidn de la sustancia quimica (Ersayin & Ozgener, 2015)

Emmezcla = [IZ Xi& + IiiToZi: X In(xi):| (86)

La exergia para un combustible gaseoso se determina con el cambio de energia libre de Gibbs, 4Gy
AG, y de la diferencia de la exergia de los productos y de los reactivos es:

& =-AG+ R RS (87)

Donde, &, es la exergia quimica molar, xp son las fracciones molares de los productos y Xz las

fracciones molares de los reactivos. La exergia quimica de las substancias de referencia de un gas
ideal se expresa de la siguiente manera

£ =RT,In (gj (88)

0

donde, P; es la presion parcial del compuesto y Po es la presion de referencia.

La funcion molar de Gibbs es la resta de la energia libre de Gibbs molar de los productos y de los
reactivos

AG = %xPAgo - % X AG, (89)
donde, xr Yy Xr son los coeficientes estequiométricos y go es la funcion molar de formacion de los
productos y reactivos.

Esta energia libre de Gibbs molar de cada componente se determina a partir de la siguiente ecuacion
Ago = g; +g~(T’P)_G(Tref 'Pref) (90)

La energia libre de Gibbs se puede expresar en funcion de la entalpia, entropia, desde la entalpia de
formacion y de la de la entropia de formacion

Agy =(h7-Ts7)+(h-T Shp-(A-TSh 5 = (1 +AR)-T( 87 +as) (91)

ref 3% ref

La cantidad de trabajo maximo que se puede obtener de forma reversible del poder calorifico inferior,
de la temperatura de flama adiabética y del medio ambiente se expresa como (Kotas, 1985) y (Sato,
2003)
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. . T
Ecomb = Meomp I:)Clcomb {1- _OJ (92)
Tfa

La exergia especifica de flujo de cada uno de los estados termodinamicos se obtiene de la ecuacion
(77)

By =My | (N ~N)-To (55, -0 (93)

E,, =M, | (g, -ho)-To 5, 50 | (94)

E,, =y | (ny, 1o )T (s, =50 | (95)
) Ta(ss,-31)|

(96)

2.6. Irreversibilidades de la Turbina de Gas

2.6.1. Compresor

Se realiza un balance exergético a partir de la ecuacion (77) al compresor con base a la Figura 13,
donde se considera que es adiabatica y se obtiene la irreversibilidad del compresor. La potencia
suministrada al compresor se obtiene por la ecuacion (48).

i =€, +W -E, (97)

g2

Figura 13. Diagrama de Grassmann del compresor.

2.6.2. Camara de combustion

En la cdmara de combustion, los estados dos y tres de la turbina de gas; el flujo de aire se considera
aire como gas perfecto, y el segundo es flujo de los gases de combustion. Se realiza un balance
exergético a la camara de combustién con base a la Figura 14, despreciando las pérdidas por
transferencia de calor (adiabatica) se obtiene la irreversibilidad del equipo. Se tienen diferentes
fuentes de irreversibilidades en la camara de combustion: por mezclado de reactivos, por la oxidacion,
transferencia de calor y por mezcla de los productos sin embargo, en este caso se desprecian
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I.CC = Ecomb +(Eg2 B Eg3) (98)

La exergia quimica del combustible empleado en la camara de combustion se obtiene a partir de la
ecuacion (85).

g3

Figura 14. Diagrama de Grassmann de la cAmara de combustion.

2.6.2. Turbina de gas

En el proceso de expansion, los gases de combustion se expanden desde el estados tres hasta el estado
cuatro. Se realiza un balance exergético a la turbina al sistema mostrado en (se considera que es
adiabatica)la Figura 15, se obtiene la irreversibilidad del equipo

o =E, -E, Wi (99)

N
7

7
7

LLLLLLLL bt EEEEEE bR i

Wy

N

Figura 15. Diagrama de Grassmann de la turbina de gas.

En la Tabla 10 se presentan los resultados obtenidos de la exergia de los estados del ciclo de la turbina
de gas y del combustible. También se muestran las irreversibilidades de los equipos. El flujo de gases
de escape (g4) tienen una alta exergia; es por esto, por lo que se aprovecha en una caldera de
recuperacion de calor para generar vapor sobrecalentado. La turbina general las mayores
irreversibilidades, es decir, hay mayores pérdidas de energia. El caso contrario es el compresor, donde
se tienen las menores irreversibilidades, en este no hay grandes pérdidas de energia.
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Tabla 10. Exergia e Irreversibilidades de los estados y equipos del ciclo de la turbina de gas.

Estado | E (kW) Equipo I (kW)
gl 43.83 Compresor 4654.52
g2 78,5692.21 | Cémara de combustién | 26,266.65
g2s 73,262.15 | Turbina 6,369.63
g3 255,613.73

g4s 70,244.22

g4 82,039.19

Ecomb 203,288.17

2.7. Eficiencia exergética

La eficiencia exergética de la turbina de gas es la relacion entre la exergia generada (potencia
generada) (Potencia generada) y del flujo de exergia del combustible del combustible, y se expresa
de la siguiente manera

W

Y ciclo de gas — M (100)
Ecomb
La eficiencia exergética del compresor
E, -E
9 9
=% & 101

Ve W, (101)

La eficiencia exergética de la camara de combustion

v _ Egs j Egz (102)
cc :
Ecomb
La eficiencia exergética de la turbina
W.
Vic = ﬁ (103)
93 ) 94
Eficiencia exergética del ciclo de gas
W
Yere = EM—TG (104)

comb

La eficiencia exergética de los equipos que componen al ciclo de la turbina gas para una relacion de presiones
de 11.4, una temperatura de los gases a la entrada de la turbina de 1085°C para una relacién de presiones de
11.4, una temperatura de los gases de combustién a la entrada de la turbina de gas de 1085 C, se presentan en
la Tabla 11, donde se muestra que, la turbina es quien presenta mayor eficiencia exergética, y la camara de
combustion la menor.
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Tabla 11. Eficiencia exergética de los equipos del ciclo de turbina de gas.

Equipo ()
Compresor 0.9441
Turbina de gas 0.9633
Cémara de 0.8702
combustién

Ciclo TG 0.4132

En la Figura 16 se muestra la eficiencia exergética del ciclo de gas en funcion de distintas relaciones
de presiones del compresor, contemplando diferentes valores de la eficiencia isoentrépica de la
turbina de gas. Se muestra que, para una eficiencia isoentrépica de 0.90, al variar la relacion de
presiones de 8 a 35, en donde se encuentra el valor maximo de la eficiencia exergética, la eficiencia
exergética aumenta hasta 45.79%. Para los casos en donde la eficiencia isoentropica de la turbina vale
0.8 y 0.7, los valores maximos de la eficiencia exergética de 33.13% y 23.04%, respectivamente se
encuentran en una relacion de presiones de 17.5y 11.4, respectivamente. También se muestra que al
aumentar las relaciones de presiones después de que la eficiencia exergética alcanza su punto
maximo, ésta comienza a disminuir.
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e 709
0.4 4 /n/
T
0.3 o ) )
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o
o —— O
0.2 4 - )
-
=l .
014 P,=0.7670 bar o
T=147°C .
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. I I y T T 1
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Figura 16. Eficiencia exergética a diferentes relaciones de presiones.
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Caldera de Recuperacion de Calor

Las Calderas de Recuperacion de Calor (CRC) son componentes esenciales en la integracion de un
ciclo combinado. Una CRC consta de intercambiadores de calor en los que los gases de escape de la
TG transfieren su energia al fluido de trabajo (liquido o vapor). Existen CRC con o0 sin
postcombustion, y pueden ser horizontales o verticales, siendo las de tipo sin postcombustion las mas
comunes en los ciclos combinados. En una CRC, los gases de escape de la turbina siguen una
trayectoria horizontal a través de los mddulos de sobrecalentamiento, recalentamiento, evaporacion
y calentamiento de agua, hasta ser conducidos a la chimenea. Los tubos donde ocurre la transferencia
de calor son verticales y aletados, y el proceso de evaporacion se realiza por circulacién natural,
aprovechando la diferencia de densidad entre el agua de alimentacion (liquido saturado) y la mezcla
liquido-vapor. La CRC del ciclo descrito (Figura 18) es un modelo ALSTOM POWER de dos niveles
de presion, con circulacién natural y direccion de gases vertical, alcanzando una eficiencia del 99.4%
(CFE, 2005). En este trabajo, se determinardn las diferencias de temperaturas en el Pinch Point
utilizando los datos proporcionados en el prontuario.

El vapor sobrecalentado necesario para el sistema hibrido (Figura 17) se genera tanto en la CRC como
en el generador de vapor (GV). La CRC produce aproximadamente el 47% del vapor requerido,
mientras que el GV genera el 53% restante. Cuando el ciclo hibrido opera al 100% de carga, las tres
TG y sus respectivas CRC estan en funcionamiento. Al 75% de carga, operan dos TG con sus CRC,
y al 50% de carga, solo una TG con su correspondiente CRC.

Los gases de escape de la TG pasan a través de los equipos de la CRC, transfiriendo su energia al
agua. El vapor sobrecalentado generado en la CRC se mezcla con el vapor sobrecalentado del GV y
ambos se dirigen a la turbina de alta presion (TVAP), donde se expanden hasta alcanzar la presién
del vapor de presion intermedia. El vapor expandido se divide en tres flujos: uno se dirige al
recalentador del generador de vapor, otro al recalentador de baja presion de la CRC de la unidad 5, y
el tercero a la CRC de las unidades 6-7. Una valvula de control en la tuberia del vapor expandido que
va al GV, junto con las valvulas de control que regulan el flujo hacia las CRC, aseguran una
distribucion adecuada del vapor hacia los recalentadores.

La CRC existente opera con una carga minima, la cual puede incrementarse hasta que el flujo de
vapor a través de la turbina de baja presién alcance su limite (CFE, 2005). El flujo de calor
suministrado por el GV varia segun la carga operativa, siendo de 454,047 kW al 100% de carga,
417,262 kW al 75%, y 410,688 kW al 50%, datos tomados del prontuario.
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Figura 17. Ciclo combinado hibrido.

3.1. Flujo de agua suministrado en la CRC

El flujo de agua rips entra al calentador de baja presion a una temperatura de 60°C y a una presion de
15 bar (edo. vps), y sale a una temperatura de 148.1°C manteniendo la misma presion (edo. vps). Dado
que la temperatura de saturacion a esa presion es de 198.29°C, el agua sale como liquido comprimido.

El flujo de agua g1 entra al ECBP a una temperatura de 170.48°C y a la misma presion de 198 bar
(edo. ve1) y sale de éste a una temperatura de 251.35°C y a la misma presion de 198 bar. Este flujo
de agua (rs1) después al salir del ECBP se divide en dos flujos, manteniendo las mismas propiedades
de presion y temperatura: mg2 (se envia al domo de baja presion) y g3 (Se envia al economizador de
alta presion).

El flujo de agua ris2 pasa por una valvula de estrangulamiento, donde se reduce su presion de 198 bar
hasta 40.54 bar, para entrar al domo de baja presion (edo. vz). El flujo de agua saturada que sale de
este domo (edo. v27) se envia al EVBP para generar un flujo de vapor que sale de este equipo como
vapor saturado seco (edo. vzg), y huevamente se envia al mismo domo. Después, sale del domo como
vapor saturado (edo. vz), y se sobrecalienta en el SCBP hasta 313.67 °C (edo. vag), donde se mezcla
con el flujo de vapor sobrecalentado (r2a) proveniente de la turbina de alta presién, formando el flujo
(mge4) que se envian al REBP. El flujo de vapor rs4 entra al REBP a una temperatura de 313.67 °C y
una presion de 40.54 bar (edo. va1), y sale de éste a una temperatura de 516 °C manteniendo la misma
presion de 40.54 bar (edo. va2).

Por otro lado, el flujo de agua g3 entra al ECAP a una temperatura de 251.35 °C y a una presion de
198 bar (edo. vs3) y sale de éste a una temperatura de 354.53 °C, a la misma presion de 198 bar (edo.
vas). El flujo de agua rigs pasa por una valvula de estrangulamiento, donde se reduce su presion de
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198 bar hasta 174.7 bar, para entrar al domo de alta presion (edo. vss). Este flujo de agua sale del
domo como liquido saturado a la misma presion y temperatura a la que entrd (edo. vsg) y se envia al
EVAP donde se lleva a cabo un cambio de fase a presion y temperatura constante, el flujo de agua
que entra al evaporador como liquido saturado (edo. vss) sale de éste como vapor saturado (edo. vsr)
y regresa al domo. Después, sale del domo como vapor saturado (edo. vsg) y se envia el flujo de vapor
mes al SCAPL a una temperatura de 354.53°C y a la misma presion de 174.7 bar (edo. vsg) y sale de
éste a una temperatura de 411.53°C, y a la misma presion de 174.7 bar (edo. vag). El ultimo equipo al
gue se envia el flujo de vapor rigs es el SCAP2, donde sobrecalienta el flujo de vapor hasta 516°C
(edo. vao)., para después ser enviados a la TVPI.
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Figura 18. Diagrama esquematico de la CRC.
3.2. Modelos matematicos

El flujo mésico mg como liquido comprimido proveniente del deareador, se manda al economizador
de baja presion (ECBP), donde el flujo ik, se envia a la CRC de la unidad 6 y 7 para después enviarla
a la turbina de presion intermedia. En el economizador, el flujo ms; aumenta su temperatura a la
misma presion. En el economizador, recalentador y sobrecalentador se tiene un incremento de
temperatura definido por el prontuario. Cabe mencionar que una parte del flujo de trabajo (rs1) se
manda al domo de baja presion (rizs2) y otra al domo de alta presion (sizs3), con las mismas propiedades
termodinamicas. La diferencia de temperaturas de pinch point se determinan a partir de conocer los
flujos de vapor de alta y baja presién del prontuario de la central de potencia del Valle de México.

3.2.1. Estados de baja presion de la CRC

Estado vzs. El flujo maésico s, proviene del economizador de presion intermedia, se envia al
evaporador de baja presién, donde debe pasar por una valvula de estrangulamiento para disminuir su
presion de 198 bar hasta 40.54 bar. La temperatura se obtiene a partir del incremento de temperatura,
ATecsp, que se tiene en el equipo segun el prontuario. Cabe sefialar que los estados Vs, Va3 y Ve2 tienen
las mismas propiedades, pero diferente fraccion maésica, ya que el flujo mgi se divide en dos, sin
modificar sus propiedades, una fraccion se dirige al domo de baja presion y otro al domo de alta
presion
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En tablas de saturacion se obtiene la entalpia de liquido y vapor saturado, si hys > hy, el estado se
encuentra en la region de vapor humedo, y si hys < hyes, esta en la region de liquido comprimido.
Con presién y temperatura se obtienen hygs, Svzs, Vyzs.

Estados Vs y Vor. El flujo g, se estrangula en una valvula para disminuir su presion desde 198 bar
hasta la presion del domo de baja presion 40.54 bar. Se considera que el flujo que entra y sale del
domo sea liquido saturado, es decir, xzs = X27 = 0, para después enviarse al evaporador de presion
intermedia (EVBP).

Va6 Va7

T, = Tsat (Pv26 )

Va6

T, =T (P\127 )

Va1

Con la presién y temperatura se determinan las propiedades hyzs, Svze, Vvze Y hvaz, Svz7, Vizz. O bien se
obtiene la entalpia, entropia y volumen especifico de liquido y vapor saturado a Py7 ¥ Tsat (Pv27) ¥
con calidad igual a cero se obtienen las propiedades

v = San,,
hV27 = hf-Vze
V,

=V
Va7 f.vos

Estados v2s y V2o. En el evaporador ocurre un cambio de fase en donde, el flujo mésico (rs2) sale
como con una calidad de uno (Xzs = Xv29 = 1). El suministro de energia hacia el flujo de vapor es a
presion y temperatura constante, es decir, Py = Py = 40.54 bar y Tvor = Tyzs. El flujo mésico s
sale del domo para después enviar al sobrecalentador de baja presion.

PV29 = PV28
Tvzg = Tsat (F,v29 )

Tv28 = Tsat (R/zg )

Con la presién y temperatura se obtienen las propiedades hyzs, Svzs, Vvzs Y hvag, Svze, V2e. O bien, se
obtiene la entalpia, entropia y volumen especifico de liquido y vapor saturado a Py7 ¥ Tsat (Pv27) ¥
con calidad igual a uno se obtienen las propiedades

SV29 - Sgszs
hV29 = hg,vza
Vog - ngst
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Estado vso. El flujo mésico mg, entra al sobrecalentador de baja presion y sale como vapor
sobrecalentado a la misma presién (Pyso = 40.54 bar). Debido al intercambio de calor que se tiene con
los gases de escape, se tiene un aumento de temperatura ATscep (dato tomado del prontuario).

Tv30 = Tvzg + ATSCBP

Vg T Vg
Con la presion y temperatura se obtienen las propiedades de hyso, Svso, Vugo.
Estado V.

El flujo méasico mg, como vapor sobrecalentado, se mezcla con el flujo mésico ma proveniente de la
turbina de alta presion, estos flujos se unen a la corriente del sobrecalentador de presion intermedia
antes de entrar al REBP.

hV31 - hV30
R, =40.54 bar

V3

Mg, = Mg, + M, =36.73kg/s

En tablas de vapor sobrecalentado con la presion y temperatura se obtienen las propiedades hysi, Sva,

Vy31.

Estado vs2. El vapor sobrecalentado rigs que entra a recalentarse en el REBP sale de este equipo a
516 °C a la misma presidn que entré. Una vez que sale este vapor (rg4) del recalentador, se envia a
la TVPI con otros flujos de vapor sobrecalentado provenientes del generador (#ic) y de la CRC de la
unidad 6y 7 (rircre k)

Tv32 = Tv3l + AToegp,

V32 Va1
Con estas propiedades se obtienen la hysz, Sva2, Waz.

3.2.2. Estados en la corriente de alta presion de la CRC

Estado vss. El flujo mésico s proviene del economizador de presién intermedia y se envia al
economizador de alta presion. La temperatura se obtiene a partir del incremento de temperatura
(ATecsr) que se tiene en el equipo segln el prontuario. Cabe sefialar que el estado vas y el estado Va3
tienen las mismas propiedades y diferente fraccion masica.

T 25 = TV33

V.

P =P

Va5 Va3

En tablas se obtiene la entalpia de liquido y vapor saturado, si hys > hy, el estado se encuentra en la
region de vapor hdamedo, si hyss < hy, estd en la region de liquido comprimido. Con presién y
temperatura se obtienen hys, Svsz Y Wwas, como hygs < hg se encuentra en la region de liquido
comprimido.
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Estado vas. El flujo masico rigs, se envia al economizador de alta presion a la misma presion Pz =
Pyg2 = 198 bar. El flujo masico tiene un incremento de temperatura, ATecap, dato tomado del
prontuario.

T, =T, + AT

V3,

Vaq V33

En tablas de vapor himedo se obtiene la entalpia de liquido y vapor saturado, si hyss > hy, el estado
Va4 S€ encuentra en la region de vapor himedo, si hysa < hy, esta en la region de liquido comprimido y
si hyaa > hg, se encuentra en la region de vapor sobrecalentado. Con Pyas Y Tyasa Se obtienen hyas, Svsa,
Vy34.

Estados vss y vss. El flujo mésico, rigs, se estrangula en una valvula para disminuir su presion de 198
bar hasta la presion del domo de presion intermedia, Pyss = Pyvss = 174.7 bar. Este flujo entra y sale del
domo como liquido saturado, es decir, Xvas = Xvas = 0, para después enviarse al evaporador de alta
presion (EVAP).

PV36 - PV35

Tv35 :Tsat(Pvas)
Tv% = Tsat (R/36)
Con estas propiedades se obtiene a la hyss, Svas, Vuss, Y hvas, Svas, Vuzs. O bien, se obtiene la entalpia,

entropia y volumen especifico de liquido y vapor saturados a Pvss ¥ Tsar (Pyss) Y con calidad igual a
cero se obtienen las propiedades:

Sv35 = Sf,v36
sv36 = sf,v36
hv35 = hf Vag
h\/36 = hf,v36
\%

=V
V35 fivas

\"

=V
V36 LA

Estados vs7 y vss. El flujo masico, mgs, como liquido saturado gana calor de los gases de escape y
sale del evaporador como vapor saturado, es decir, su calidad es uno (xs7 = Xss = 1). El cambio de fase
se da a presion y temperatura constante, es decir, Pys7 = Pygs = 174.7 bar y Tysz = Tyss. El flujo masico,
rgs, Sale del domo para después ingresar al sobrecalentador de alta presion.

P. =R,
Tv37 = Tsat (R/37 )
Tv38 = Tsat (Pv38 )
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Con la presién y temperatura se obtienen las propiedades hyss, Svss, Vvas Y hvaz, Sva7, Waz. O bien, se
obtiene la entalpia, entropia y volumen especifico de liquido y vapor saturados a Pvs7 ¥ Tsat (Pus7) ¥
con calidad igual a uno se obtienen las propiedades:

SV38 - ngv3a
Va7 - SQ~V37
h"za = hgsts
h"37 - h97V37
VVaa - ngVss
VV37 - V97V37

Estado 3. El flujo méasico, mgs, como vapor sobrecalentado entra al primer sobrecalentador de alta
presion (SCAP) a la misma presion (Puss = Pysg = 174.7 bar) y sale como vapor sobrecalentado. En
este equipo se recalienta e incrementa su temperatura (ATscar1) (CFE, 2005), de éste se parte para
encontrar la temperatura a la salida del sobrecalentador.

P =P

Va9 Vag

T 5 :Tv38 + ATseaps

V3
Con la Pysg Y Tuso Se obtienen las propiedades hysg, Svag, Vuae.

Estado vao. El flujo masico rigs, entra al segundo sobrecalentador de alta presion (SCAP2) como
vapor sobrecalentado, donde a presion constante (Pvo = Pysg = 174.7 bar) incrementa su temperatura
(ATscar2) para después ser enviado a la TVAP. A partir de la diferencia de temperatura se parte para
encontrar la temperatura a la salida del sobrecalentador

P, =P

Vao Vag
A partir de la diferencia de temperaturas de aproximacion caliente, se determina el valor de la
temperatura del estado v a la salida del sobrecalentador

ATy =Ty, —T,

Con Pyag Yy Tuao Se obtienen las propiedades hyag, Svao, Vvao.
3.3. Balances de masa y energia en la CRC

La CRC que estd compuesta por 9 intercambiadores de calor, en los Economizadores,
Sobrecalentadores y Recalentadores, el agua gana energia de los gases de escape e incrementan su
temperatura, este intercambio de calor se da a contra flujo (Figura 18). Se realizan balances de energia
en los equipos de la CRC y a partir de éstos se obtiene la temperatura de los gases de escape a lo largo
de la CRC, para a partir de estos, se obtenga la diferencia de PP.

El balance de energia en los intercambiadores de calor de la seccion de alta presion se presenta en la
Tabla 12
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Tabla 12. Balance de energia de la seccion de alta presion.

SCAPZ ¢, (T, -T,.) =rhgs(h,, -h,) (105)
SCAPL rmc, (Ty -T, ) =g,(h, -h, ) (106)
EVAP  myc, (T, -T,) =Mgy(h, -h,) (107)
ECAP  myc, (T, -Tg, ) =Mes(h,, -h,) (108)

Por otro lado, en la Tabla 13 se presenta el balance de energia que se hace a los intercambiadores de
calor de la seccion de baja presion

Tabla 13. Balance de energia de la seccion de baja presion.

REBP  myc, (Ty, -T,,) =mg,(h,, -h, ) (109)
SCBP  myc, (T, -Ty)=mg,(h, -h,) (110)
EVBP MyCo (Tg, ~Tg,) = Mg (N, -h,,) (111)
ECBP  myc, (T, -T,,)=mg(h,, -h, ) (112)
CABP  myc, (T, T, )=mp,(h,, -h, ) (113)

La diferencia de temperaturas de PP de los evaporadores de alta y baja presion se determinan a partir
de las siguientes expresiones

AToppp :Tg8 'Tv36 (114)

ATppgp :Tgu - (115)

Va7

A partir los balances de energia que se presentaron en las Tabla 12 y Tabla 13 es posible determinar
las temperaturas intermedias del flujo de gases de escape en la CRC.

3.4. Balances de masa en nodos de la caldera de recuperacion de calor

Las siguientes figuras de los nodos en la CRC, se toman de la Figura 18. Se realizan balances de masa
en cada uno de estos nodos para facilitar el andlisis.

e Nodo A

El nodo A (Figura 19) se encuentra después del SCBP, donde se une el flujo na y ms, para enviarse
al REBP. El balance de masa en el nodo A es el siguiente:

Mg, =M, +my, (116)
e NodoB

El nodo B (Figura 20) se encuentra antes del ECBP, donde el flujo ris se divide en 71 (se envia al
ECBP) y ik (se envia a la CRC unidad 6 y 7). El balance de masa en el nodo B es el siguiente:

mg =M, + Mg, (117)

e NodoC
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El nodo C (Figura 21) se encuentra a la salida del ECBP, donde el flujo ms;: se bifurca en ms; (se
envia al domo de baja presién) y rgs (Se envia al economizador de alta presion). El balance de masa
en el nodo C es el siguiente:

Mgy = Mg, + Mg, (118)
Vi $
ﬁ'lBI
i .

iy

) V33

My O

Figura 19. Nodo A. Figura 20. Nodo B. Figura 21. Nodo C.

En la Figura 22 se presenta el perfil de temperatura del agua de alimentacion y de los gases de escape
en la CRC durante la operacion al 100% de carga. El agua de alimentacion ingresa en contraflujo con
respecto a los gases de escape a una temperatura de 60 °C y alcanza los 516 °C a la salida del
sobrecalentador y del recalentador. A lo largo del proceso, se lleva a cabo un intercambio de energia,
en forma de calor, desde los gases de escape hacia el agua de alimentacién en cada equipo de la CRC.
El calentador de baja presion (CABP) y el evaporador de alta presién (EVAP) son los equipos que
experimentan la mayor transferencia de calor. Por otro lado, los equipos con menor cantidad de
energia transferida son el sobrecalentador de baja presién (SCBP) y el evaporador de baja presion
(EVBP). La diferencia de temperatura en el pinch point es un pardmetro crucial en el disefio y los
costos de las CRC. A medida que se busca reducir esta diferencia, se requiere un area de intercambio
térmico mayor, lo que incrementa el costo (Sabugal Garcia & Gémez Mofiux, 2006). Este parametro
es determinante para el funcionamiento del sistema de recuperacién de calor y debe ser seleccionado
con cuidado (Sun, Liu, & Duan, 2018).
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Figura 22. Perfil de temperaturas de la CRC.
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En este trabajo se tiene un valor de PP de 25.47 °C y 54.28 °C para alta presion y baja presion,
respectivamente. Estos valores son tres veces mayores a los reportados en el prontuario (Tabla 12).
En la Tabla 12 se muestra que la delta de aproximacion caliente es mayor a la reportada en el
prontuario, ya que la temperatura de los gases de escape (Tgy4) obtenida en este trabajo es 29 °C méas
caliente, por tal razon, la diferencia de aproximacion caliente es mayor.

Tabla 14. Diferencias de temperatura de pinch point y de aproximacion caliente de la CRC.

Simulacion  Prontuario

ATpp’ BP, (OC) 38.79 17
ATPP, AP, (OC) 3328 9
ATwc; (°C)  51.2357 24

3.5. lrreversibilidades en la CRC

En la CRC se tiene nueve equipos de intercambio de calor, economizadores, evaporadores,
recalentador, calentador y sobrecalentadores; de baja presién y alta presion. Los estados
termodinamicos involucrados en la CRC van de vzs al vao por parte liquido-vapor; asi como de g4 a
013 por parte de los gases de escape (Figura 18).

La exergia fisica de los gases de escape de cualquier estado de la CRC es
B, =, [(hgi 'ho)'To(Sgi 'SO)J ; donde 9i = 05013 (119)

Cabe mencionar que la exergia de todos los estados de la CRC se obtiene de la misma forma. Se
tienen estados referente a los gases de escape de gs a 013, en todo el trayecto dentro de la CRC, el
flujo de gases de escape es constante. En la Tabla 13 se presentan las propiedades obtenidas para
todos los estados implicados en la CRC para gases de escape.

Tabla 15. Propiedades de los gases de escape en la CRC al operar al 100% de carga.

Edo T(°C) P(ba) h(ki/kg) s(kilkgK) E (KW)
gs 537.19 07593 67538  7.9679  75,607.58
gs 482.11 0.7593 605.48 7.8786 64,143.14
07 44712 0.7593 561.07 7.8184 57,103.64
gs  380.00 0.7593 47580  7.6943  44,215.06
go 377.30 07593 47247  7.6890  43,716.53
go 32877 0.7593 410.89  7.5006  35,009.23
gu 30541 07593 38124  7.5404  31,021.06
gz 27096 07593 337.52  7.4625  25400.72
gz 16952 07593 20878  7.2006  11,183.68

La exergia del vapor se determina de la siguiente manera

Evi =m, [(hv, - ho)'To (Svi “So )] , donde Vi = Va5V (120)

De un balance exergético en los equipos de la CRC con base a la Tabla 24, se despejan las
irreversibilidades de los equipos correspondientes, y queda como se muestra a continuacion. En el
sobrecalentador de alta presion (SCAP2) entra la exergia del estado vsg y del edo. g4 y sale la exergia
del estado vao Yy gs, asi como la irreversibilidad del equipo. El balance exergético para este equipo
seria el siguiente
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Evsg + E94 = Ev4(J + E95 + I‘SCAPZ (121)

Para saber el valor de la irreversibilidad, se resta la exergia que entra al equipo de la exergia que sale,
cOmMo se muestra a continuacion:

ISCAPZ = EV39 + E94 ) EV40 } Egs (122)
De la misma manera que la anterior, se realiza un balance exergético para cada equipo del CRC y se

obtienen sus irreversibilidades.

loeep = E, +E, +E, -E, -E, (123)
lsonps = E,, +Eq, -E, -E, (124)
levie =E, +E, -E, -E, (125)
loe =E,, +E, -E,, -E,, (126)
lsep = E,, +E,, -E, -E, (127)
lecwr =E, +E, -E, -E, (128)
lever =E,, +E, -E, -E, (129)
I =E, +E, -E, -E, (130)
lecer = E,, +E, -E, -E, (131)
lcnep = E,, +E, -E, -Eq. (132)

En la Figura 23se muestran la exergia obtenida por cada equipo, asi como la Irreversibilidades que se
tienen en la CRC. Se muestra que el equipo que mayores irreversibilidades presenta es el CABP al
contrario el SCBP es el equipo que menos irreversibilidades presenta. Asi también, se muestra que el
flujo de gases de escape que salen de la CRC hacia la chimenea tiene un valor alto de exergia, que
podria ser aprovechado para otro proceso.
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Figura 23. Exergia e Irreversibilidades en la CRC.

En la Fgura 24 se muestra el factor de Carnot en funcidn del calor suministrado en la CRC. El factor
de Carnot establece el valor limite de la fraccion de calor que se puede usar, es decir, a medida que
los gases de escape se enfrian, el calor que se puede usar de éstos en los equipos es menor. Al contrario
de cuando se tienen temperaturas altas (Tqs — Tg7) €l calor que se usa es mayor. El area que se forma
entre la curva de los gases de escape y el flujo de vapor establece la irreversibilidad generada por
cada equipo de la CRC debido al calor transferido. En este caso se muestra que el intercambiador que
genera la mayor irreversibilidad es el CABP, mientras que, los equipos que muestran las menores
generaciones de irreversibilidad corresponden a los sobrecalentadores de alta presion, SCAP2 y
SCAPL1. Por otro lado, el pardmetro de la diferencia de temperaturas de PP influye en la disminucion
0 aumento de la generacidn de irreversibilidad que se genera tanto en el evaporador, EVAP y EVBP,
asi como en los economizadores, ECAP y ECBP. De esta manera, es posible establecer que, si la
diferencia de temperaturas de PP del evaporador aumenta, el &rea en este equipo aumenta, y asi
mismo, el area del economizador también aumentaria, es decir, con un aumento de la diferencia de
temperaturas de PP, la generacion de irreversibilidades aumentaria en la CRC debido al economizador
y evaporador, principalmente.
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Figura 24. Factor de Carnot en funcidn del calor recuperado en la CRC.
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Ciclo de vapor

Desde principios del siglo X1X, los sistemas de energia con turbinas de vapor se aplican para fines
comerciales en diversos sectores, desde la produccién de energia hasta la propulsién en
embarcaciones marinas. Las turbinas de vapor pueden operar a velocidades variables y se pueden
disefar para proporcionar la flexibilidad operativa y asi utilizar de forma econémica el vapor de una
variedad de fuentes (Salisbury, 1950). La turbina de vapor convierte la energia térmica en energia
mecanica al rotar el eje, con capacidades y eficiencias mas altas. Otro beneficio de este sistemas es
gue poseen la capacidad de usar varios tipos de combustibles en la caldera y también se pueden usar
varios fluidos como fluido de trabajo (Sanchez Dirzo & Silva Casarin, 2009), (He, y otros, 2012). La
combinacion de una turbina de gas con un ciclo de vapor (ciclo combinado) es un éxito, debido a que
el ciclo combinado puede alcanzar eficiencias térmicas mayores del 60% (Woudstra, Woudstra, &
Pirone, 2010).

En la Tabla 14 se presentan las eficiencias isoentropicas de las dos bombas y el incremento de
temperatura que se tiene en cada calentador, estos valores se obtienen del prontuario, (CFE, 2005), y
se presentan para las tres cargas parciales a las que opera el ciclo. También se emplean los valores de
los parametros de desempefio del prontuario, tales como potencia de la turbina de vapor, calor
suministrado al GV, caidas de presion y las caidas de temperatura, entre otras.

Tabla 16. Parametros de desempefio del ciclo de vapor (CFE, 2005).

Carga (%)

100 75 50
Wrv; (MW) 300 245998 197.37
ATcre; (°C) 4145 417 409.8
APex1; (%) 5.01 5.003 5.003
APey2; (%) 4.96 5.022 5.005
APeys; (%) 5.01 5.002 4.996
Py1; (bar) 166.5 166.5 166.5
Tui; (°C) 526.4 528.7 532
Ocv; (MW) 454.04 417.26 410.68
nev; (%) 85 85 85
Pcond; (bar) 0.076 0.076 0.076
182; (-) 0.8 0.8 0.8
7e1; (-) 0.8 0.8 0.8
sietv; () 0.9 0.9 0.9
ATea; (°C) - - 22.7
ATeo; (°C) - - 24.9
ATcs; (°C) - - 20.8
ATcq; (°C) - - -
ATcs; (°C) 24.5 24 22.3
ATcs; (°C) 27 25.8 24.5

Se toman como base algunos de estos parametros, por ejemplo, la presion y temperatura de vapor
vivo, las caidas de presidn, APeq, que se tienen en las extracciones (en el proceso en el cual, el vapor
sobrecalentado cede su energia al liquido de la corriente principal, este vapor pierde presion), el calor
suministrado al generador de vapor y la presion de condensacion. A partir de estos valores se
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determinan los 40 estados termodindmicos de vapor del ciclo combinado, operando en modo hibrido
a diferentes cargas parciales. Los estados termodindmicos del vapor en el ciclo combinado en modo
hibrido se muestran en el diagrama de la Figura 25.

4.1. Descripcién del ciclo de vapor

Los flujos de vapor que se manejan en el ciclo de vapor dependen de la capacidad de carga que se
encuentre operando. En el ciclo combinado en modo hibrido al 100% de carga (Figura 25), el flujo
masico de vapor total que se suministra a la TVAP (i1 = 211.8740 kg/s) es la suma del flujo de vapor
que provienen del SC del GV (rin = 134.7519 kg/s), del flujo de vapor de la CRC-U6+U7 (12 cre, 1 =
61.9652 kg/s) y del flujo de vapor del sobrecalentador de la CRC-U5 (rinva0 = 26.409 kg/s), menos el
flujo de vapor gue se envia al sistema de eyector de vapor (rie;s = 0.189 kg/s), menos el flujo de vapor
dos (2 = 1.9 kg/s).

Una vez que se expande el vapor en la TVAP, el vapor se distribuye en cuatro lineas: 4.138 kg/s (i)
de vapor sobrecalentado se envia a la TVPI, 122.61 kg/s (ri¢) de vapor sobrecalentado se envian al
recalentador (RC) del GV; 23.1608 kg/s (r1a) de vapor sobrecalentado se envia a la corriente de vapor
que se dirige al REBP, por Ultimo, se envian 61.9652 kg/s (ricrc-n) de vapor a la CRC-U6+U7 para
después enviarlo a la TVAP.

Con 0.189 kg/s de vapor del sellado de eyectores (mess) y 0.152 kg/s de vapor del sistema de sellado
de cierres (ricss), se precalienta 217.564 kg/s (rin12) de agua condensada, de los cuales, 88.103 kg/s
(mp3) se precalienta en el CABP de CRC-U5 y 144.35 kg/s (#1c) se precalientan en la CRC-U6-U7,
para después enviarlo al calentador abierto (C4). En el deareador o C4 entra un flujo méasico de vapor
de 217.564 Kkg/s (ris) que proviene del CABP de la CRC-U5 y CRCU6-U7, mas un flujo de vapor
saturado de 7.459 kg/s (rin24) que proviene de la tercera extraccion de la turbina de vapor de presion
intermedia, asi también, un flujo de vapor himedo de 11.937 kg/s (r.1) proveniente del condensado
del C5. Del deareador sale 236.96 kg/s de liquido saturado (7y14).

De la fraccion de flujo mésico total (rn14) se mandan 34.77 kg/s (rie1) de liquido comprimido a la
CRC-U5, 78.68 Kkg/s (riicrck) de liquido comprimido a la CRC U6+U7 y 125.58 kg/s (#iscy) de
liquido comprimido se envian al tren de recalentamiento (dato del prontuario). El flujo masico, rscv,
pasa por el C5 y C6, donde se precalienta para ser enviado al GV. Una vez que sale del SC del
generador de vapor se envia a la TVAP (7).

Del flujo masico que sale del ECBP se envia 8.36 kg/s (rs2) de vapor al DBP y 26.40 kg/s (riss) de
vapor al DAP. El flujo masico de vapor que proviene de la turbina de alta presion (ma= 23.16 kg/s)
se mezcla a la corriente del sobrecalentador de baja presion (rs0) antes de entrar al REBP. Una vez
que sale del REBP 31.52 kg/s (rins2) se envia a la TVPI junto con 122.61 kg/s (mg) de vapor
sobrecalentado que proviene del GV y un flujo de 78.68 kg/s (ricrc k) de vapor sobrecalentado en la
CRC U6+U7. En esta TVPI se hacen tres extracciones de vapor sobrecalentado: 6.417 kg/s (),
5.520 Kkg/s (m7) y 7.459 Kkg/s (rys), éstos se envian a los calentadores 6, 5y 4, respectivamente. El
vapor restante 217.564 kg/s (rws), Se envian a la TVBP.
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Figura 25. Flujos mésicos de la planta de potencia hibrida del Valle de México.
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4.2. Analisis de los procesos termodinamicos

Estados 1y 2. De acuerdo con el prontuario, los valores de la temperatura (Tv1) Y presion (Py1) del
vapor vivo a 100% de carga son 528.7 °C y 166.5 bar (ver Tabla 14). A partir de éstos, se encuentran
las propiedades vi, hvi, Sui.

Estado 3s. En el proceso de expansion (estado vi-vss) de la turbina de alta presion, la presion del
fluido de trabajo disminuye desde 166.5 bar hasta la presion P,3=42.15 bar. Con la entropia igual al
estado dos (sv1=Svss) Y la presion Py, en tablas de vapor sobrecalentado se obtienen los valores de Tyss,
hv35-

Estado 3. A partir de la eficiencia isoentrdpica de la turbina de vapor, (Tabla 14), se obtiene la
entalpia del estado real (hys).

hv3 = h/z " st <hv2 - hv35 )

con la entalpia hys y presion Py, en Tablas de vapor sobrecalentado se obtienen los valores de Tys, Vs,
Sv3.

Estados 4 y 5. El recalentamiento se realiza a presion constante, Pys=Pys = 39.49 bar, hasta la
temperatura de vapor sobrecalentado, es decir Tys=Tw = Tvwi = 526.4 °C. En tablas de vapor
sobrecalentado se obtienen los valores de hvs, Vya, Sua.

4.2.1. Extracciones en la turbina de presién intermedia

Estado vos. El flujo mésico sz, proviene del economizador de presion intermedia, se envia al
evaporador de baja presién, donde debe pasar por una valvula de estrangulamiento para disminuir su
presion de 198 bar hasta 40.54 bar.

La turbina de vapor de presion intermedia tiene tres extracciones de vapor rue, rn Y ris. EStas
extracciones se hacen para calentar el flujo de agua que circula en el tren de calentamiento.

Estado 6s. En la turbina de presion intermedia entran los flujos de vapor s y mie, y en el estado 6s
se extrae el flujo de vapor re. En la TVPI se expande el vapor de manera isoentrdpica desde el estado
Vs al estado Ves (Sves=Svs). La presion de vapor sobrecalentado se expande desde Pys hasta Pygs=25.37
bar. En Tablas de vapor sobrecalentado con entropia Sves y presion Pyes Se obtienen los valores de Tes,
hv65, Vves.

Estado 6. A partir de la eficiencia isoentropica de la turbina de presion intermedia se obtiene la
entalpia del estado real, hys.

hv8 = hv5 ~ st (hv5 B hves )
Con la entalpia hys y la presion Pys se obtienen las propiedades de la primera extraccién de vapor de
la turbina de presion intermedia Tue, Svs, Vie.

Estado 7s. La segunda extraccién en la turbina de vapor de presion intermedia se obtiene de la misma
forma que la primera extraccidn isoentropica, ves. Se considera una expansion isoentrépica (Svs = Svzs).
La presion de la segunda extraccion Pyzs =14.72 bar.

Con la entropia svzs y la presion Pyzs, en tablas de vapor sobrecalentado se obtienen a Tuzs, Vuzs, hyzs.
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Estado 7. A partir de la eficiencia isoentropica de la turbina de presion intermedia se obtiene la
entalpia del estado real, hy.

hv7 = hvG ~Nsit <hv6 - hv7s )

En tablas de vapor sobrecalentado con la entalpia (hy7) y la presién (P.7) se obtienen las propiedades
del vapor de la segunda extraccién de vapor Tz, Sv7, V7.

Estado 8s. La tercera extraccion en la turbina de vapor de presion intermedia se calcula de la misma
forma que la segunda extraccion isoentrdpica, vzs. Se considera una expansion isoentropica (Svz = Svss).
La presion de la tercera extraccion Pygs=7.7910 bar.

Con entropia Syss Y presion Pygs en tablas de vapor sobrecalentado se obtienen las propiedades Tyss,
Vygs, hv8s-

Estado 8. A partir de la eficiencia isoentrdpica de la turbina de alta presion se obtiene la entalpia del
estado real, hyg.

hv8 = hv7 " Nsit (hv7 B hvgs )

En tablas de vapor sobrecalentado con la entalpia (hys) y la presion (Pvs) se obtienen las demas
propiedades Tvs, Vs, Sus.

Estado 9. El flujo mug se envia a la turbina de baja presion, las propiedades del fluido son las mismas
que Vs.

4.2.2. Condensacioén

Estado 10s. El flujo de vapor g que se expande en la TVBP se envia al condensador, en donde la
presion de condensacion es de 0.076 bar y la temperatura de condensacion es de 40.54 °C.
P

cond — IDvms

Tcond = Tvms = Tsat (Pvms )
Se considera un proceso de expansion isoentropico (Svios = Svg) COMO Svios < Sg @ Peond, S€ tiene vapor
himedo, con una calidad Xvios. En tablas de vapor saturado con la presién de condensacion, se obtiene
la entalpia, entropia y volumen especifico del liquido saturado y del vapor saturado seco; y la calidad
de obtiene de la siguiente manera

Vios Vg

_ SV105 ~St10s
RKige = (s s )

g fJ10s
El volumen especifico y la entalpia del estado 10s se expresan de la siguiente manera.

thOs = hf + XVlOs (hg ) hf x/105

Vi, =Ve X, (Vg —Vy)

Vios Vios
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Estado 10. A partir de la eficiencia isoentropica de la turbina de baja presion y la entalpia del estado
nueve y del estado diez isoentrdpico, se obtiene la entalpia real del estado 10.

hv10 = hv9 " it (hvg - hvms )
La calidad del estado 10 se determina de la siguiente manera.

hv10 _hflo

hglO - hflO

XVlO =

El volumen especifico y la entropia del estado 10 son

Vi, = Vf + XV10 (Vg _Vf )v10

Vio
Svm = Sf + va (Sg - Sf )v10

Estado 11. Entra al condensador vapor himedo y sale liquido saturado (xv11 = 0). En el condensador
se tiene un cambio de fase a presion constante (Pvi1=Pvio) ¥ temperatura constante (Tyviz = Tvig). En
tablas de vapor saturado se obtienen a Syi1, Vw11, hva1.

P =P

Vip cond

T = Tvlo = Tsat (Pcond )

Vig

4.2.3. Bombeo

Estado 12s. El fluido de trabajo sale del condensador y se bombea isoentropicamente, Syi2s=Sv11 hasta
la presion del calentador abierto, Pvizs = 15 bar (CFE, 2005). En tablas de liquido comprimido con
presion y entropia se obtienen las propiedades Tyazs, Vvizs, hvizs.

Estado 12. A partir de la eficiencia de la bomba se encuentra la entalpia real, se obtiene a la entalpia.
— I&l‘/125 hvll +
UEN

En tablas de liquido comprimido con presion Pyi2 y entalpia hyiz, e obtienen a Tuiz, Sviz, Vuiz.

h,, h,,

4.2.4. Calentador de baja presion

Estado 13. Después del bombeo, el fluido de trabajo (#12) Se envia al calentador de baja presion de
la CRC, donde eleva su temperatura, ATcasp = 107.43 °C, a presion constante, en seguida el liquido
comprimido se envia al calentador abierto C4 (deareador) a la misma presion del estado Vs
(PV24:PV13:7.4015 bar).

P =P

Vig Vip
T \ =TV12 + AT pgp

Vi

En tablas de liquido comprimido con temperatura Ty13 Y presion Pyis se obtienen a Vyis, hyis.
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4.2 5. Deareador

Estado 14. En el calentador abierto (Deareador) ingresan tres flujos de vapor, la Gltima extraccion de
la turbina de presion intermedia (si2.24), €l vapor himedo proveniente del calentador cerrado cinco
(rv21) ¥ €l liquido comprimido proveniente del economizador de baja presion (sizv13). Se mezclan estas
tres corrientes en el calentador y el fluido de trabajo sale como liquido saturado (x,14=0) y a la presion
de Pv14 =7.4015 bar.

Tv14 = Tsat (P\/14 )

En tablas de liquido saturado, con presion Pyis y calidad Xv14 Se obtienen las propiedades vyia, hvia,

Svi4.

4.2.6. Bombeo

Estado 15s. El fluido de trabajo que sale del calentador abierto se bombea en la bomba dos (B2),
considerando el bombeo isoentropico (Sviss =Svi4), elevando su presion hasta 198 bar (dato del
prontuario). En Tablas de liquido subenfriado con presidn Pyiss y entropia sviss Se obtienen a vyiss,
hv155-

Estado 15. A partir de la eficiencia de la segunda bomba se determina a la entalpia real

— thSS B hV14 +

hvl4
YEY

h\/15

En tablas de liquido comprimido con los valores de la presion Pyis v la entalpia hyis se obtienen a Tuss,

Svis, Vvis.

Este flujo masico (rin1s) como liquido comprimido, es el flujo méasico maximo que se tiene en el
sistema. Este flujo mésico, se divide en tres: el 53% de 715 Se envia al GV (riscv), el 17.37% de rinis
se envia al ECAP de la CRC U5 (rizg1), Y el 29.62% de rnvis Se envia a la CRC U6+U7 para después
enviarlo a la TVPI (ricre-k). Del flujo masico rig1, se tendran dos estados termodindmicos iguales con
diferente flujo mésico: donde g, Se envia a los equipos de baja presion y g3 se envia a los equipos
de alta presion.

4.2.7. Tren de calentamiento

Estados 16 y 17. El flujo méasico de agua que se dirige al GV (rscv) Se precalienta previamente en
un tren de calentamiento a la presion de P15 =198 bar. El tren de calentamiento estad conformado de
dos calentadores cerrados con cascada hacia atrds. El flujo mésico de agua al pasar por los
calentadores C5 y C6 incrementa su temperatura en cada uno de ellos, ATcs= 10 °Cy ATcs = 10 °C,
respectivamente. Debido a que el vapor que proviene de las extracciones de la TVPI cede su energia
al agua de calentamiento. Entonces las temperaturas Tyis ¥ Tvi7 SON

T, =T, +ATe

Vi

T, =T, +ATc

Vi

P, =P, =P

Viz Vig V15

En tablas de liquido subenfriado con las temperaturas Tis, Tvi7 y presion Pyi7 se obtienen a Vi, huis,
Svie Y W17, hvaz, Svr.
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4.2.8. Flujo de calor suministrado en el generador de vapor

Al generador de vapor entra el flujo de liquido subenfriado (717) que sale del calentador seis (C6) y
el flujo de vapor (me) que proviene de la TVAP, para ser sobrecalentado y recalentado,
respectivamente. En el GV se efectla la transferencia de calor desde la fuente caliente, constituida en
este caso por los gases de combustion generados en el hogar, al fluido de trabajo que es el agua.

La temperatura de admision del agua de alimentacion y la temperatura minima a la cual deben salir
los gases de combustion de la chimenea, se rigen por el tipo de combustible y el punto de rocio
(LTDA, 2016).

Para obtener la energia que los gases de combustion ceden al flujo de agua, primero se obtiene el flujo
de combustible que se quema en el GV. Para esto se divide el calor suministrado al GV (ver Tabla
14) entre el poder calorifico inferior.

rﬁcomb,GV = Sévl (133)

Tabla 17. Calor suministrado al GV a diferentes cargas parciales (CFE, 2005).
Carga (%)

100 75 50

Qav, (MW) | 454.04 417.26 410.68

4.2.9. Calentadores
Vapor saturado a las entradas de los calentadores

Estados 22, 23 y 24. El vapor sobrecalentado proveniente de las extracciones de la turbina de presion
intermedia (estados Ve, V7 Y Vs), presentan pérdidas de presion del 5% y temperatura del 5°C, (ver
Tabla 14) al llegar a los calentadores.

R, = Pve - AF
Tv22 = Tv6
R, = Pv7 - AF
Tv23 = TV7
P = R/B -4k,
TV24 = TV8

Este vapor sobrecalentado llega a los calentadores, ahi ceden su energia al liquido subenfriado que se
dirige al generador de vapor. Con las caidas de presion y temperatura antes mencionadas, con la
temperatura y presion se obtienen las propiedades hvzz, Sz, Vuzz, &i22; 2z, Sv2s, Vuzs; Y Nvaa, Svza, Viza.

Estado 18. El vapor sobrecalentado, rn1s = v, Cede su energia en el calentador seis (C6) al liquido
de linea principal para que éste eleve su temperatura, una vez cedida su energia, este vapor sale del
calentador como liquido saturado, X,1s=0:

Vig Va2
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T, =T

Vig Va2
En tablas de liquido saturado con presion Pyig y temperatura Tyig, Se obtienen hyig, Svis, Vus.

Estado 19. El flujo mésico, mus = re, va al calentador cinco (C5), este proceso es un
estrangulamiento desde la Py1s hasta Py1g a entalpia constante, hvig = hvig:

Vg Va3

hV19 = hV18
del estado vig, con las entalpias de vapor y liquido saturado a P19, Se obtiene la calidad del vapor Xyio:
hle ) hfvlg

Xv19 —
(hg -hy )P

V19

En tablas de vapor himedo con presion Py y calidad xvie, Se obtiene la temperatura, entropia de
vapor y liquido saturado, para obtener las propiedades Tyig, Svig, Vio:

SV19 = SfR/lg + XV19 (Sg ) Sf )P

V19

VV19 = Vfa,lg + XV19 (Vg -Vf )P

V19

Estado 20. El vapor sobrecalentado (72,7) y el vapor himedo (r219) que entran al C5 para precalentar
al liquido, m1scv, una vez cedida su energia, r2o Sale del calentador como liquido saturado, Xvzo = 0.

R, =R, =R,
1\60 = 1\49

m, =m, +m,

En tablas de liquido saturado con presion P,z y temperatura Tyzo Se obtienen las propiedades hyzo, Sveo,
Vv20.

Estado 21. El flujo masico, rinzo, Se estrangula desde la presion Py hasta Pyz1 a entalpia constante
hva1 = hvao, ¥ enseguida entra al calentador abierto cuatro (C4).

hV21 = h"zo

Va1 Va4

y la calidad del estado 21 se determina a partir de la siguiente expresion

XV — le
* (b,

V21

fHQ1

La entropia y volumen especifico se obtienen con las siguientes expresiones
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S, = sf%21 +X,, (sg -S, )P

V21

VV21 = Vfam t+ XVzl (Vg -Vf )P

V21

En la Figura 26 como el vapor sobrecalentado de vi entra a la TVAP y se expande hasta el estado vs.
Enseguida, de este flujo mésico una fraccion del flujo masico e se utiliza para recalentar el vapor
en el GV (linea azul) donde se recalienta hasta la temperatura T que es igual a la temperatura Tys y
otra fraccion del flujo, se envia directo a la TVPI. El flujo masico, del estado vs, se expande hasta el
estado vs y una fraccion de flujo, mye, es extraida al calentador cerrado C6 que opera a la presion de
Py22, este flujo maésico precalentado se utiliza para sobrecalentar el agua de alimentacién. La otra
cantidad de vapor se expande hasta vz, donde una fraccidn de vapor, 7wz, €s extraida al calentador
cerrado C5, que se encuentra a la presion de Pys. El resto del flujo mésico se expande hasta el estado
vg, donde una fraccion riws es extraida al calentador abierto C4, el cual opera a P24 donde se mezcla
con el agua proveniente del calentador C5 y el flujo masico rnas. El flujo masico restante, rig, Se
expande en la TVBP hasta el estado vip. Una vez que se condensa el flujo de vapor de vio a vi1 Se
bombea al CABP y eleve su temperatura hasta Tviz. El flujo mésico s, que sale del calentador
abierto C4 es el flujo total del ciclo de vapor, el cual se bombea hasta la presién del generador de
vapor, el flujo total se divide en dos, una parte riscv S€ envia al generador de vapor y otra parte s,
a la CRC. Este flujo de vapor que se envia a la CRC se divide en dos, mg y g3, correspondientes a
dos niveles de presion que se tienen en la CRC, la linea continua color es de alta presion (rs3) Y la
linea punteada color rojo es de baja presion (ms2). Finalmente, el flujo masico riscv s calentado
desde el estado vi7 en donde se encuentra como liquido comprimido, hasta el estado vy
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Figura 26. Diagrama Temperatura - entropia del ciclo combinado en modo hibrido.
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4.3. Parametros de desempefio del ciclo de vapor
4.3.1. Flujo de calor suministrado

El flujo de calor disponible en la CRC que es suministrado por los gases de combustién provenientes
de la turbina de gas, se considera que no existen pérdidas de calor, es decir, la energia que ceden los
gases de escape, lo gana el flujo de vapor. El calor disponible en la TV es suministrado por la CRC y
el generador de vapor.

qumw = Q‘GV +Q‘rechTG (134)

El flujo de calor rechazado por la turbina de gas se obtiene de la ecuacion (63), éste se envia a la
CRC. Hay que recordar que se tienen tres turbinas de gas con sus respectivas CRC, es decir que se
tiene tres veces el valor del calor rechazado. El flujo de calor suministrado en el generador de vapor
difiere segun la carga a la cual se opera, este es un dato dado por el prontuario (ver Tabla 14).

Este flujo de calor se puede escribir como la suma del flujo de calor aprovechado por parte de las
corrientes de vi7 y v. y el flujo de calor perdido en el equipo.

QGV = Q;Jerd + qumGV (135)

El flujo de energia aprovechado por la corriente de vapor se puede obtener a partir de la energia
aprovechada por la corriente de agua.

Qgum,, =iy, (M, -ty )+ (b -hy_ ) (136)

donde el flujo de calor perdido en el GV es la resta del flujo de calor suministrado (ver Tabla 14) y
el flujo de calor aprovechado por la corriente del agua que ingresa al GV.

Q;)erd = QGV - qumGV (137)

Del flujo suministrado a la CRC U5 por parte de los gases de escape de la TG, se puede determinar
cuanto es aprovechado, esto se tiene al sumar el flujo de calor aprovechado por cada uno de los
equipos.

Q *+ Qi + Quumierrs ¥ Qoo + Qe+ Quumeeo +Q

+Q
SUMeygp SUMgcgp

(138)

= qumSCAPZ

+Q

SUMcRrc-us SUMscapy SUMEgyap SUMscgp SUMgcap

SUMcagp

Donde el flujo de calor suministrado a cada uno de los equipos se obtiene de la siguiente manera

Q. =M, (R, -, ) (139)
Quine = (M, +10) (R, -, -1, ) (140)
qumSCAPl - m"se (h"sg ) ths ) (141)
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Qun, =M, (N, -1, ) (142)
Qungy, =M, (N, -1, ) (143)
Q.. = Mes (N, -, ) (144)
Qe =1, (N, -1, ) (145)
Quingey, = e (N, -1, ) (146)
Qe = Mos (N, -1, ) (147)

El flujo de calor perdido en la CRC es la resta del calor suministrado por parte de los gases de escape
de la TGy el flujo de calor aprovechado por cada uno de los equipos de la CRC.

Qperd = QrechTG -Q

4.3.2. Flujo de calor de condensacion

(148)

SUMcre-u'5

El flujo de calor rechazado en el condensador se obtiene al restar la entalpia del estado vio (flujo de
vapor saturado) el cual entra al condensador, y el estado vi: (flujo de liquido saturado) a la salida del
condensador.

Qcond = mv10 (hv10 - hvn) (149)
4.3.3. Potencia motor generada en el ciclo de vapor

La potencia que genera el ciclo de vapor es la diferencia entre la potencia generada por la turbina de
vapor y la potencia suministrada a las diferentes bombas

Wiy = Wiy |- W | (150)

Donde la potencia de las bombas es la suma de la bomba de condensado y la bomba que se encuentra
a la salida del deareador

W, =W, +W,, (151)

La potencia de cada una de las bombas se obtiene de la siguiente manera

Wg, =m, (hvu - hvn) (152)
= me (hV15 . hV14 ) (153)
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El cuerpo de la turbina de vapor estd compuesto por tres secciones: alta, media y baja presion. La
potencia generada en cada una de estas secciones se combina para formar la potencia total de la
turbina de vapor.

WTV :WTVAP +WTVPI +WTVBP (154)

La potencia de cada una de las turbinas se obtiene como

Wy =, (R, -h, ) (155)

WTVPI = (mv5 -'-mE)(hv5 - hv6 )-i_(rﬁv5 +Me - mvﬁ )(hv6 B hv7 )+(mv5 +Me - m\/6 B mv7 )(hv7 B hvg) (156)

WTVBP = (mv5 +Me - rhv6 B mv7 - I’ﬁva )(hv9 B hvm ) (157)
4.3.4. Eficiencia Térmica del ciclo de vapor

La eficiencia térmica del ciclo de vapor se determina como la relaciéon entre la potencia motor
generada por el ciclo de vapor y el flujo de calor suministrado por los gases de escape en la CRC.
W
— MTV
qumT\/

4.3.5. Flujo de vapor

El flujo de vapor necesario para generar la potencia de la turbina de vapor se obtiene al dividir la
potencia de la turbina de vapor entre el trabajo motor.

— WMTV — WMTV

vapor —

m (159)

Wty - |WTV|'|WB|

En la Tabla 16 se presentan los resultados de los parametros de desempefio antes descritos del ciclo
de vapor del combinado en modo hibrido, a diferentes cagas parciales. Donde se muestra que la
eficiencia térmica del ciclo de vapor disminuye 10% a medida que la carga de la central de potencia
disminuye del 100% al 75% de carga.

Tabla 18. Pardmetros de desempefio del ciclo de vapor del ciclo combinado en modo hibrido.

100% 75% 50%
Wwrv; (MW) 300 245.99 197,370.00
Wrvap; (KW) 64,438.63 61,742.39  53,966.11
Wrvei; (KW) 102,961.87 84,161.39  83,813.27
Wrver; (KW)  138,895.49 105,047.67 63,490.78

Wa; (KW) 6,295.99  4,953.46  3,900.16
Wa; (KW) 397.62 307.00 245.88
Wez; (KW) 5,898.37  4,646.46  3,654.28

Q’perdov; (KW)  94,717.45  66,955.09  80,385.09
Osimcre; (KW)  134,864.79 139,512.10 127,542.27
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Opracre; (KW)  63,675.76  59,028.44  70,998.28
Ocont; (KW)  489,946.29 379,912.15 157,457.58
nrv; () 0.6070 0.5022 0.4311

4.4. Exergia
4.4.1. Irreversibilidades del ciclo de vapor
Turbina de vapor

En el proceso de expansion de las secciones de la turbina de vapor, estan involucrados los estados vi,
V3, Vs, V6, V7, Vg Y Vg del ciclo de vapor. Se realiza un balance exergético a la turbina de vapor con base
a las Figuras 27, 28 y 29; se obtiene la irreversibilidad del equipo. La exergia fisica para estos estados
se obtiene al aplicar la ecuacion (121). Los valores de la potencias de la turbina de vapor se presentan
en la Tabla 18. Asi mismo, en la Tabla 19 se presentan los flujos de irreversibilidad en este mismo
equipo.

ITVAP = Ev1 B Ev3 'WTVAP (160)
ITVPI = Ev5 +EE _Eve 'Ev7 _Evs _Evg - VVTVPI (161)

(162)

Figura 27. Diagrama de Grassmann de la turbina de vapor de alta presion.
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Figura 28. Diagrama de Grassmann de la turbina de vapor de presion intermedia.

Figura 29. Diagrama de Grassmann de la turbina de vapor de baja presién.
Bombas

Los procesos de bombeo son dos, uno de baja presién a la salida del condensador y otro a la salida
del calentador abierto (C4), de alta presién. Los estados involucrados en estos procesos son Vii, Viz,
V14 Y Vis. Se realiza un balance exergético a las bombas con base a las Figuras 30 y 31, se obtiene la
irreversibilidad del equipo. La exergia fisica para estos estados se obtiene al aplicar la ecuacion (121).
El valor de la potencia de la bomba uno y dos, se presenta en la Tabla 16. En la Tabla 17 se presenta
la irreversibilidad de la bomba uno y la irreversibilidad de la bomba dos, una vez que se sustituyeron
los valores de la exergia fisica.

I.Bl = EVM + WBl - Evlz (163)

I.BZ = Ev14 + WBZ - EV15 (164)
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Ev12

Ev15

Figura 31. Diagrama de Grassmann de la bomba dos.

Condensador

En el proceso de condensacidn estan involucrados los estados vio y vii. Se realiza un balance
exergético al condensador con base a la Figura 32, despreciando pérdidas por transferencia de calor
y se obtiene la irreversibilidad del equipo.

E, -E (165)

Icond = EV10 +Eagua,~n TPy aguag

La exergia fisica para estos estados se obtiene al aplicar la ecuacion (121), la exergia fisica de cada
estado para las bombas se expresa a continuacion. El flujo de agua de enfriamiento que entra al
condensador son 18,113 kg/s, para poder condensar la corriente de vapor que proviene de la turbina
de vapor de baja presion (riw10). El valor de la irreversibilidad en el condensador una vez que se

sustituyen los valores antes mencionados se presentan en la Tabla 17.
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Figura 32. Diagrama de Grassmann del condensador.

Calentadores

En el tren de calentamiento se tienen tres calentadores, dos abiertos (C5 y C6) y uno cerrado (C4).
En los calentadores se tiene un intercambio de energia entre el vapor que se extrae de la turbina de
presion intermedia y el agua de alimentacion que se dirige al generador de vapor. Cabe mencionar,
que los dos calentadores cerrados son de cascada hacia atras, es decir, que el fluido de trabajo que
sale de éstos como liquido saturado, es enviado al calentador anterior, donde antes de entrar, se
estrangula en una valvula de manera isoentélpica, para disminuir la presion del fluido a la presion del
calentador Pys y Pys. Los estados en estos procesos son vis, Vig Y Viz correspondientes al agua
precalentada. Y los estados Vig, Vig, V2o, V21, V22, Vo3 Y Voa cOrrespondientes al vapor extraido de la
turbina. Se realiza un balance exergético a los calentadores con base a las Figuras 33, 34 y 35; se
obtiene la irreversibilidad de los equipos.

ICG = EVIS + EVe - EV17 - EVIS (166)
ICs = EVlSGV + EV7 + EV19 - EVlG - EVzo (167)
I'CA = EV13 +EV21 +EV5 - EV14 (168)

La exergia para estos estados se obtiene al aplicar la ecuacion (121). El valor de la irreversibilidad en
los calentadores seis, cinco y cuatro se obtiene al sustituir los valores antes mencionados y se
presentan en la Tabla 17.
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Ev14

Figura 35. Diagrama de Grassmann del calentador 4.

Generador de vapor

En el generador de vapor, se sobrecalienta el fluido de trabajo que proviene del tren de calentamiento
(717) y se precalienta una fraccion del vapor expandido en la turbina de alta presion (e), estos flujos
de vapor sobrecalentado se envian a la turbina de alta e intermedia presion. Los estados
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termodinamicos involucrados en el generador de vapor son viz, Ve, Ve Y Vh. Se realiza un balance
exergético al GV con base a la Figura 36 y se obtiene la irreversibilidad del equipo. El flujo de calor
suministrado al GV es un dato dado por el prontuario y depende de la carga a la cual opere (Tabla 14)

comb %

I'GV = Evu +EVF +E 'E H -EVG (169)

La exergia fisica para estos estados se obtiene al aplicar la ecuacién (121). El flujo de vapor que se
tiene en este tren de calentamiento es descrito anteriormente, donde se describe estado por estado
todo el ciclo combinado en modo hibrido. En cuanto a la exergia del combustible (Ecom), Se puede
obtener a partir del flujo de combustible, su PCl y la temperatura de flama adiabatica, ecuacion (92)

273.15K

E..., =(9.0951kg,, . /s)(49,922.16kJ/k 1- =
comb ( gcomb S)( gcomb )[ 229499K

J =400,006.33 kW

En la Figura 36 se presenta el valor de la irreversibilidad en el generador de vapor al sustituir los
valores antes mencionados.

Figura 36. Diagrama de Grassmann del generador de vapor.
4.5. Eficiencia exergética del ciclo de vapor

La eficiencia exergética de cualquier equipo se obtiene de la relacion de la exergia generada y el flujo
de exergia suministrada de cada equipo, y se expresa de la siguiente manera

w, == (170)

La eficiencia exergética para el ciclo de vapor estd expresada entre la potencia de las turbinas y la
exergia del combustible que se suministra al GV.
W,
Va =g — (172)
combGV

En la Tabla 17 se presenta la irreversibilidad de todos los equipos del ciclo de vapor a diferentes
cargas parciales. Donde se tiene que el Condensador es el equipo que mayores irreversibilidades
presenta, y el calentador abierto el que menor irreversibilidad presenta. Asi también, cuando la carga
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parcial disminuye a 75% y 50%, las irreversibilidades totales de los equipos disminuyen 9% y 8%

respectivamente.

Tabla 19. Irreversibilidades y eficiencia exergética del ciclo de vapor a diferentes cargas parciales.

100% 75% 50%
Trvar; (KW)  7,976.38 5,982.14 2,898.08
Irver; (KW)  4,037.59 2,582.21 37,323.53
Irver; (KW) 30,645.31  25,378.20 37.45
Ig1; (KW) 60.5707 46.76 324.46
Ig2; (KW) 564.3992  444.60 56,061.65
fconp; (KW) 172,620.84 133,852.90 10,073.69
Ics; (KW) 373.1576  1,187.53 140,360.97
fes; (KW) 101.0705  2,462.40 94,373.21
Tca; (KW) 222.4627  4,240.07 122,645.91
Ics; (kW) - - 1,304.66
Tcz; (kW) - - 2,292.69
Ic1; (KW) - - 2,355.78
Tov; (KW) 195,912.76 169,989.16 174,835.12
wex; (-) 0.75 0.66 0.54
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Ciclo combinado en modo hibrido

Existen sistemas de produccion de energia como nucleares, solares, ciclos convencionales, entre
otros, que utilizan una sola fuente de calor. Al usar mas de una fuente de calor la eficiencia térmica
se incrementa, y hay una reduccion de emisiones y costos, a estos sistemas se les Ilama hibridos. Los
sistemas hibridos de energia son relacionados con el concepto de repotenciacion; sin embargo, el
concepto de repotenciacion es diferente, éste es el nombre de un método que puede tener varios
objetivos: reducir el costo o aumentar la eficiencia o potencia o vida Gtil de una planta existente o
también cambiar el combustible usado (ciclos combinados, ciclos termo solares). Sin embargo, el
sistema hibrido es aquel que utiliza maltiples fuentes de calor, ya sean de origen diferente o el mismo
(Yue & Lior, 2017). Un ciclo combinado con una segunda fuente de calor, se le puede llamar como
ciclo combinado en modo hibrido, es la combinacién de dos ciclos termodinamicos en serie, en el
cual, se agrega una segunda fuente de calor, en este caso es un generador de vapor.

Un ciclo combinado es la combinacion de dos ciclos termodinamicos en serie: un ciclo Joule Brayton
(ciclo de alta temperatura) y un ciclo Rankine (ciclo de baja temperatura), el calor residual del ciclo
de alta temperatura se aprovecha en su mayor parte en una Caldera de Recuperacién de Calor (CRC)
para producir vapor, que es suministrado a un ciclo termodinamico de baja temperatura para producir
trabajo. Estos ciclos han sido seleccionados para satisfacer la demanda de energia eléctrica en el
mundo (Pan, y otros, 2016), debido a que pueden alcanzar una eficiencia térmica mayores a 60%,
basado en el poder calorifico del combustible y la tecnologia de la turbina de gas, ya que el objetivo
de todos los fabricantes de turbinas de gas fue lograr una eficiencia del 60% de las plantas de ciclo
combinado bajo condiciones 1SO (lbrahim, y otros, 2017); con los ciclos combinados se reduce la
contaminacion y también se reduce el costo de la produccion energia (Iglesias Garcia, Ferreiro Garcia,
Carbia Carril, & Iglesias Garcia, 2017).

El ciclo combinado se convirtié en popular en los paises, donde el gas natural es suficientemente
disponible para la generacion de electricidad (Woudstra, Woudstra, & Pirone, 2010). Como estos
ciclos de potencia representan una manera atractiva de producir energia eléctrica a partir de los
recursos de energia primaria; la implementacion de los analisis de desempefio del ciclo combinado es
una necesidad para mantener la planta trabajando eficientemente (Ersayin & Ozgener, 2015). Para la
evaluacion del desempefio termodindmico de las centrales de ciclo combinado, los investigadores
pueden emplear diferentes tipos de analisis. Ademas de aplicar la primera y segunda ley de la
termodinamica, asi como la eficiencia exergética de la planta entera (Ersayin & Ozgener, 2015). Cabe
mencionar que los tres componentes principales del ciclo combinado son: Turbina de Gas, Caldera
de Recuperacion de Calor y Turbina de Vapor; sin embargo, la TG es el equipo que més influye en
el desempefio. Los ciclos combinados se pueden clasificar por los niveles de presion, donde el nimero
de nivel de presidn representa un domo en la caldera de recuperacion de calor (Ahmadi, Hajabdollahi,
& Dincer, 2011).

En México, en 2017, la energia eléctrica producida por los ciclos combinados alcanzé los 165,245
GWh, que representa el 50% de la generacion eléctrica del pais (Figura 37) (SENER, 2018). En los
estados de Tamaulipas, Nuevo Ledn, Veracruz, Baja California y Chihuahua, se concentra el 58.8%
de la capacidad instalada y el 59.7% de la generacidn eléctrica es con esta tecnologia. Lo anterior
corresponde con la distribucion de la demanda nacional de gas natural, donde las regiones Noreste,
Noroeste y Sureste representaron el 72.6% durante 2016.
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Alrededor del 21% de la produccion mundial de energia se basa en gas natural. Se considera que la
produccion de energia es la fuente significativa de emisiones de didxido de carbono (CO,). Esto tiene
un efecto significativo sobre el calentamiento global.

Casi el 60% de la demanda total de gas natural en el pais corresponde al sector eléctrico. La caida en
la produccion de gas por parte de PEMEX, combinada con los precios bajos del combustible en
Estados Unidos, ha llevado a un aumento continuo de las importaciones de gas natural, que han
experimentado una tasa media de crecimiento anual del 17.5% entre 2016 y 2015. A nivel global, una
quinta parte de la generacion de electricidad depende del gas natural (SENER, 2018), como se ilustra
en la Figura 38.
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Figura 37. Capacidad y generacion en centrales de ciclo combinado 2017.

3,000
2,500
2,000
1,500
1,000

500

Consumo de combustible (PJ)

2018 201% 2020 2021 2022 2023 2024 2025 2026 2027 2028 2029 2030 2031 2032

W Gas Natural  mCarbdnyCoque mCombustdleo m Uranio W Biocombustible @ Digsel mOtro™

Figura 38. Consumo de combustibles.
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Estados Unidos es el mayor productor de electricidad a partir de gas natural, sequido de Rusia y
Japdn. México se posiciona entre los diez principales paises en generacidn de electricidad a partir de
este recurso (SENER, 2018). La generacidn de electricidad mediante ciclos combinados, siempre que
haya un suministro adecuado de combustible y agua, se caracteriza por su operacion continua. Este
tipo de central presenta una eficiencia superior a la de otras tecnologias convencionales, siendo 1.4
veces mas eficiente que una planta termoeléctrica convencional. Ademas, emite en promedio 346
kilogramos de CO: por MWh, lo que es inferior a la media del sector eléctrico (SENER, 2018). Los
equipos que componen el ciclo Joule-Brayton y el ciclo de vapor en un sistema de ciclo combinado
se describen en los capitulos 1y 1V.

Es importante destacar que las turbinas de vapor utilizadas en las centrales de ciclo combinado estan
basadas en las turbinas de vapor de las centrales convencionales. No obstante, estas turbinas presentan
ventajas que les otorgan mayor fiabilidad en comparacién con las convencionales. Entre estas ventajas
se encuentra la capacidad de manejar la presion del vapor de manera mas eficiente, lo que permite el
disefio de turbinas mas simples, con una Unica carcasa y tamafios mas compactos, lo que reduce la
fatiga térmica (Sabugal Garcia & Gomez Mofiux, 2006).

5.1. Parametros de desempefio del ciclo hibrido

A continuacion, se determinan los parametros de desempefio que describen la operacion del sistema
hibrido al 100, 75 y 50% de carga.

5.1.1. Potencia generada por el ciclo combinado en modo hibrido

La potencia total generada por el ciclo combinado en modo hibrido al 100% de carga es la suma de
las potencias generadas en las tres secciones de la turbina de vapor y de las tres turbinas de gas. Al
75%, y 50% de carga, se tienen 2y 1 TG, respectivamente

WCCH = WMTV + 3lelTG (172)

La potencia del ciclo de vapor y del ciclo de turbina de gas en funcion de las eficiencias térmicas
correspondientes a las ecuaciones (159) y (33) son

WTG = nTGqumTG (173)

WTV =Thv qumTV (174)

Entonces, la potencia total del ciclo se puede expresar de la siguiente manera

WCCH = UTGqumTG + 77TV qumTV (175)

En la Figura 39 se muestra la maquina de Carnot del ciclo combinado hibrido. Los flujos de calor
suministrados al ciclo de vapor son, por un lado, al flujo de calor de los gases de escape en la CRC y
por otro, el flujo de calor del GV. Estos equipos tienen un flujo de calor perdido y, por tanto, un flujo
de calor aprovechado en el ciclo de vapor.
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Figura 39. Maquina de Carnot de ciclo combinado hibrido.

El flujo de calor aprovechado se obtiene haciendo un balance de energiaen el GV y CRC

QrechTG = qumTVl + Qperd ,CRC
qum,GV = qum,TVZ + Qperd,GV

La relacion entre el flujo de calor perdido por la CRC y el flujo de calor suministrado al ciclo de vapor
por la CRC es

f= M (176)

qum JTV1

La relacion entre el flujo de calor perdido en el GV y el flujo de calor suministrado al ciclo de vapor
por la CRC es

.I: r_ Qperd,GV (177)

qum JTV1

Finalmente, la relacion entre el flujo de calor suministrado por el GV vy el flujo de calor
suministrado por la CRC es el factor g

,B _ qum,GV _Qperd,GV _ qumTVZ (178)

QrechTG - Q perd,CRC qu mTV1

5.1.2. Eficiencia del ciclo combinado en modo hibrido

La eficiencia térmica el ciclo combinado hibrido considerando que existen pérdidas de calor en la
CRCy GV es

_The (l-l- f)+(1_77TG)77Tv ('B+ fr+i+ f)
Meck L+ 1)+ (1-m6 )(B+ 1)

(179)

67



Si se considera que no existen perdidas de calor en el GV y CRC, la eficiencia térmica del ciclo
combinado hibrido en funcidn de la eficiencia térmica del ciclo de turbina de gas, ciclo de turbina de
vapor y del factor 3 es
n _ e +(1_77TG)77TV (1+ﬂ)
1+ B (117

5.1.3. Consumo térmico unitario del ciclo combinado en modo hibrido

(180)

El consumo térmico unitario del ciclo combinado en modo hibrido indica la cantidad de kJ necesaria
para producir un kWh

3600

CCH

CTU,q, (181)

5.1.4. Consumo especifico de vapor del ciclo combinado en modo hibrido

El consumo especifico de vapor es la cantidad de kilogramos de vapor que se requieren para producir
un kwh.
3609mvapor (182)

CCH

CEVCCH =

5.1.5. Consumo especifico de combustible del ciclo combinado en modo hibrido

El consumo especifico de combustible es la cantidad total de kilogramos de combustibles necesarios
para producir un kWh.

comb, total

3600m
W,

CCH

CECqey = (183)

5.2. Analisis de resultados del ciclo combinado hibrido del VValle de México
5.2.1. Analisis energético

La Figura 40 muestra la eficiencia térmica del sistema hibrido en funcion del factor B a condiciones
de carga del 100%, 75% y 50%. La Figura muestra que, la mayor eficiencia térmica es del 43.95%,
como la mayor relacién que existe entre el flujo de calor suministrado entre el GV vy el flujo de calor
suministrado en la CRC (factor 3), es a condiciones de plena carga. Esto indica que, la mayor cantidad
de generacion de vapor se da mediante el aprovechamiento de los gases de escape en las tres CRC,
con un porcentaje del 45.28%. Por otro lado, el porcentaje de flujo de vapor generado por la CRC
disminuye a 36.81 y 23.21% cuando la central de ciclo combinado hibrido opera al 75 y 50% de
carga, teniendo un factor § de 2.82 y 2.77, respectivamente. Y, ademas, la eficiencia térmica también
se ve afectada al disminuir a porcentajes del 42.79 y 40.87%, respectivamente. Este hecho se debe a
que el flujo de calor aprovechado por las calderas de recuperacion de calor disminuye a dos unidades
y una sola unidad bajo las cargas parciales. Comparando la eficiencia térmica que se determina en
este trabajo con los valores presentados en el prontuario de la Central del Valle de México, se muestra
que existe una ligera variacion; ésta se debe a la exclusion de sistemas auxiliares y demas equipos
gue no intervienen en la generacion de energia eléctrica.
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Figura 40. Eficiencia térmica del ciclo combinado hibrido en funcién del factor gal 100, 75y 50% de carga.

Con relacion a los valores obtenidos de la eficiencia térmica del ciclo combinado hibrido, en la Figura
41 se muestra que a, condiciones de plena carga se requiere la menor cantidad de kJ de energia térmica
para producir un kWh de 8,197.90 kJ/kWh; mientras que, a medida que se tiene una disminucion de
la carga de operacion, el consumo térmico unitario aumenta hasta requerir 8807.56 kJ para producir
un kWh, a la carga minima.

8900 -
8800 A
8700 -
8600 A
8500 A
8400 A1
8300 -

8200 A

CTU (kJ/kWh)

8100 -
8000 -
7900 A

7800

100% 75% 50%
% Carga

Figura 41. Consumo térmico unitario del ciclo combinado hibrido al 100, 75 y 50% de carga.

En la Figura 42 se muestra el comportamiento de la eficiencia térmica del ciclo combinado en funcién
de la variacion del factor beta. Se muestra que, las eficiencias térmicas del ciclo combinado hibrido
se incrementan a 45.92, 44.95 y 41.45%, a medida que se tiene una disminucion del factor beta para
el 100, 75 y 50% de carga; en donde, las condiciones de operacion de la central de ciclo hibrido
corresponden a las figuras rellenas de color negro. El factor beta es posible disminuirlo hasta 2.20,
2.12 y 2.54 y representan los escenarios con los mayores porcentajes de flujo de vapor generado en
la CRC, que corresponden al 52, 44, y 25% a las cargas del 100, 75 y 50%, respectivamente. Bajo las
condiciones de temperatura y flujo de gases de escape de la turbina de gas utilizada en la central de
ciclo combinado hibrido, el factor beta no es posible disminuirlo en mayor grado ya que, se tienen
cruces de temperatura en los evaporadores de alta y baja presion, es decir, se tienen diferencias de

69



temperaturas de Pinch Point negativas. Por otro lado, al aumentar el factor beta es sinénimo de una
disminucién de la cantidad de flujo de vapor generado por los gases de escape de la TG enenla CRC
y, por lo tanto, el flujo de calor suminsitrado en el generador de vapor aumenta teniendo como
resultado una caida en la eficiencia térmica del ciclo combinado hibrido.
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Figura 42. Eficiencia térmica del ciclo combinado hibrido en funcién del factor B al 100, 75 y 50% de carga.

La Figura 43 muestra el consumo especifico de vapor del ciclo combinado hibrido a las condiciones
de 100, 75 y 50% de carga. La menor cantidad de kilogramos de vapor requeridos para producir un
kWh se tiene a las condiciones de plena carga con 1.558 kg./kWh. Por otro lado, se muestra que,
existe un mayor requerimiento de vapor para producir un kWh a medida que disminuye la condicion
de operacién de la central al 75 y 50% con 1.637 y 1.893 kg./kWh, respectivamente.

CEV (kg/kWh)

100% 75% 50%
Carga (%)

Figura 43. Consumo especifico de vapor del ciclo combinado hibrido al 100, 75 y 50% de carga.

Asi mismo, en la Figura 8 se muestra el consumo especifico de combustible a las cargas del 100, 75
y 50%. Las condiciones de operacién del ciclo combinado hibrido al 100% muestra que, se requieren
0.1625 kilogramos de combustible para producir un kWh; mientras que, la central de ciclo combinado
hibrido al operar bajo condiciones de cargas parciales resulta en tener un incremento de la cantidad
de combustible necesario para producir ese mismo kWh; los resultados muestran que, aumenta al
0.1640 kgcom/kWh al 75% de carga y a 0.16587 kgcom/KWh para el 50% de carga.
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Figura 44. Consumo especifico de combustible del ciclo combinado hibrido al 100, 75 y 50% de carga.
5.2.2. Analisis exergético

La exergia se define como la maxima cantidad de trabajo obtenido de una corriente de materia, que
es llevada desde las condiciones del estado inicial hasta las condiciones del estado muerto. El anélisis
exergeético es una poderosa herramienta que proporciona mas informacion acerca del desempefio de
los sistemas térmicos. Generalmente, no toda la cantidad de exergia se aprovecha en los diversos
procesos termodinamicos que intervienen en las maquinas térmicas, es decir, parte de esta exergia se
pierde, a la cual se denomina irreversibilidades. En la Figura 45 se muestra el diagrama exergia —
entalpia del ciclo de la turbina de gas del ciclo combinado hibrido. La exergia de los estados
termodinamicos se incrementa a medida que pasa a través de los procesos de compresion y suministro
de calor, teniendo la maxima disponibilidad de la energia a la salida de la cAmara de combustion, en
el estado 3. Posteriormente, en el proceso de expansion, (gs — gs), Se muestra una disminucion de la
exergia debido a que, parte de la exergia asociada al calor de los gases de combustion, se convierte
en una exergia asociada a la potencia Util del sistema. Los gases de escape que salen de la turbina
presentan todavia una disponibilidad de energia, éstos son utilizados como recurso para generar un
flujo de vapor de agua en la CRC, desde el estado g4 hasta gi1s. Del mismo modo, en la Figura 46 se
muestra el diagrama exergia — entalpia del ciclo de vapor del ciclo combinado hibrido. La mayor
cantidad de exergia se presenta a las condiciones de entrada de la TVAP, mientras que, la mayor
cantidad de energia se tiene a las condiciones de entrada de la TVPI. Ademas, en la expansién de la
TVAP, (Va0 — V30), Y las dos primeras expansiones de la TVPI (vs — Vs Y Ve — V7) Se aprovecha la mayor
disponibilidad de energia.
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Figura 45. Diagrama exergia entalpia del ciclo de la
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Figura 46. Diagrama exergia entalpia del ciclo de
vapor del ciclo combinado hibrido.

La Figura 47 muestra la eficiencia exergética del sistema hibrido a las cargas del 100, 75y 50%. La
mayor eficiencia exergética es del 52.36%, y se tiene a condiciones de operacion de plena carga; sin
embargo, a medida que la central opera a cargas parciales, la eficiencia exergética comienza a
disminuir hasta 50.60% a la condicion de 50% de carga.
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Figura 47. Eficiencia exergética del ciclo combinado hibrido al 100, 75 y 50% de carga.

La Figura 48 muestra el diagrama de Grassmann del ciclo combinado hibrido del Valle de México a
condiciones de plena carga. El diagrama muestra que, del total de flujo de exergia del combustible,
el 47.64% se pierde, debido a las irreversibilidades presentes en cada uno de los procesos de los
componentes del sistema. La CC y GV son los equipos en donde se generan las mayores
irreversibilidades con el 19.22 y 14.42 %, respectivamente. Mientras que, en los demas equipos se
tienen porcentajes de irreversibilidades que se encuentran por debajo del 5%. Por otro lado, el flujo
de exergia restante corresponde a la cantidad de energia disponible y que es aprovechada por el
sistema, que corresponde al 52.36%. En cuanto a menor carga opera la central, el flujo de energia
pérdida diminuye, al pasar del 100% de carga a 75% y 50%, las perdidas disminuyen 9% y 12%,
respectivamente.
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Figura 48. Diagrama de Grassmann de la planta de potencia hibrida del Valle de México a plena carga.

Finalmente, en la Figura 49 se muestra el flujo de exergia suministrado por el combustible y el flujo
total de irreversibilidades del ciclo combinado hibrido al 100, 75 y 50 % de carga. El flujo de exergia
del combustible disminuye a medida que se tiene una menor carga, debido a que el nimero de turbinas
de gas que entran en operacion también disminuyen. Ademas, el flujo total de irreversibilidades
también refleja una disminucion con respecto a la carga; sin embargo, éstas presentan un mayor
porcentaje en cada carga, es decir, el flujo de irreversibilidades a 75% de carga es de 395.87 MW y
representa un 48.86 % del flujo total de exergia del combustible a dicha carga. Para una carga del 50
% se muestra que, existe un flujo de irreversibilidades de 276.39 MW, lo que representa el 49.39 %
de exergia destruida del flujo de exergia del combustible. Esto quiere decir que, a medida que la
central de ciclo combinado hibrido opera a una menor carga, la eficiencia exergética tiene una
disminucién con valores de 52.36, 51.13 y 50.60 % al 100, 75 y 50% de carga.
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Figura 49. Flujo de exergia e irreversibilidades del ciclo combinado hibrido al 100, 75y 50% de carga.
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Analisis de costos nivelados

La ONU adopt6 dos acuerdos de gran importancia en 2015: El acuerdo de Paris y la agenda 2030
para el desarrollo sostenible. Los gobiernos acordaron un objetivo a largo plazo, el delimitar el
aumento de la temperatura promedio mundial menor de 2 °C (Roehrkasten, Thielges, & Quitzow,
2016). El acuerdo exige que las emisiones globales de gases de efecto invernadero no alcancen su
méaximo nivel lo antes posible, reconociendo que esto llevara mas tiempo para los paises en desarrollo
y para una rapida reduccién de las emisiones. Las Naciones Unidas han incluido por primera vez, la
energia en sus objetivos de desarrollo sostenible, que exigen una mayor aceleracion de despliegue de
energia renovable. Dos tercios de las emisiones globales de gases de efecto invernadero (GEI)
provienen de la produccion y el consumo de energia, lo que coloca al sector de la energia en el centro
de los esfuerzos para combatir el cambio climatico y el éxito de estos acuerdos internacionales
dependerd de una répida transicion del sistema energético mundial (Halsnes & Garg, 2011). La
economia del mundo enfrenta el complejo desafio de enfrentar el cambio climéatico y al mismo
tiempo, garantizar el progreso social y econdmico de sus poblaciones. En este contexto, el grupo de
los veinte paises (G20), el cual, es un foro critico para la gobernanza economica global, tiene la
prerrogativa de establecer la agenda para una transicion energética global (IASS, 2018).

Los paises miembros representan el 86% del producto interno bruto, el 85% de la demanda mundial
de energia y el 84% de las emisiones globales de GEI del sector energético (IEA, 2016), (IMF, 2017),
(IRENA, 2017). La rapida transicion de los sistemas de energia en los paises del G20 estd tomando
forma y en este contexto, los costos jugaran un papel importante en la determinacién de los niveles
de inversidn requeridos en todo el sistema de energia. Las tecnologias y las finanzas son fuertes
determinantes de los futuros caminos sociales. Los costos son un indicador vital para la planificacion
y la toma de decisiones de los gobiernos de todo el mundo, debido a esto, es necesario investigar los
costos de generacion de energia, esto implica estimar el costo nivelado de energia, LCOE por sus
siglas en inglés (Levelized Cost of Energy), para diferentes tecnologias de generacion y
almacenamiento de energia, para cada uno de los paises miembro del G20 y para la situacion en un
futuro préximo. También se consideran a los costos, debido a las externalidades como: emisiones de
GEl, dafios a la salud, entre otros.

En México, la Secretaria de Energia (SENER) y la actual administracién federal han definido como
prioridad la transicion energética hacia una generacién y consumo mas limpios (SENER, 2012). Para
lograrlo, se ha impulsado la creacion de un nuevo marco normativo que facilite la difusion de
informacién estratégica y fomente la colaboracidn entre el gobierno federal y el sector privado. Los
beneficios esperados incluyen la mitigacion de la emision de gases de efecto invernadero (GEI) y la
diversificacion de la matriz de generacién de energia eléctrica, lo que contribuird a mejorar la
seguridad energética del pais. EI mercado para el balance de potencia busca establecer sefiales de
precios que reflejen las condiciones de escasez o exceso de capacidad de generacion en el Sistema
Eléctrico Nacional, con el fin de incentivar el desarrollo de nueva capacidad de generacion que
satisfaga la demanda bajo condiciones de suficiencia y seguridad en el despacho (CENACE, 2016).

El Costo nivelado de energia (LCOE) es la estimacidn de dinero en que se incurre para que una planta
de generacion eléctrica en particular produzca una cantidad estandar de electricidad (kwh o MWh)
durante su vida atil (vida econdmica del equipo). También, se conoce como una metodologia popular
para evaluar la competitividad econdmica de la tecnologia de generacion de electricidad a largo plazo.
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El enfoque LCOE toma en cuenta los principales componentes de costos, tales como: costos de
inversion, operacion y mantenimiento, combustible y costos de desmantelamiento. A pesar de las
criticas sobre el uso de LCOE como indicador de precios, el analisis basado en el enfoque LCOE
puede proporcionar indicaciones importantes para tomar decisiones racionales de inversiéon (IEA &
NEA, 2015), (Roman & Douglas, 2012).

LCOE = Costo del ciclo de vida (184)

Produccion de energia dutante la vida Gtil

LCOE depende fundamentalmente de tres parametros: Los costos de capital (CAPEX), los costos de
operacion (OPEX), y la produccién anual de energia (PAE). Como regla general, cualquier elemento
0 servicio que tenga que hacerse al principio del proyecto y no vuelva a repetirse es CAPEX y todos
aquellos que se repitan periédicamente a lo largo del contrato son OPEX. Si a lo largo del modelo
tienes que afiadir desembolsos excepcionales no repetitivos para mejorar/aumentar el desempefio,
reduce gastos OPEX o alargar la vida de los activos de inversion también serian CAPEX (Andres,
MacGillivray, Roberts, Guanche, & Jeffrey, 2017). LCOE sigue siendo una herramienta robusta, ya
que ofrece varias ventajas como una métrica de décadas y tipos de tecnologia, ademas proporciona
una amplia flexibilidad para incorporar muchos factores y parametros para proporcionar perspectivas
de costos integrales.

Hay muchas organizaciones que estiman los valores de LCOE anualmente: BNEF que analizan el
LCOE para las diferentes tecnologias de generacion de energia (BNEF, 2015) y Lazard que
determinan el LCOE de todas las tecnologias en el sector de la energia de los EE. UU (LAZARD,
2016). Considerando que IRENA estima los costos de generacion de energia renovable en todo el
mundo de forma periédica (IRENA, 2017). Del mismo modo, la IEA con su informe anual mas
importante de la perspectiva mundial de la energia (IEA, 2016) tiene proyecciones a largo plazo de
LCOE hasta 2050 para las diferentes tecnologias de generacion de energia. Ademas, varias
organizaciones gubernamentales han desarrollado modelos LCOE personalizados para sus
respectivos paises; sin embargo, hay una gran variacion en la consideracion de las externalidades y
otros parametros. Aunque el LCOE es una técnica bien desarrollada y estandar para evaluar la
economia del sector energético, los autores abordan la formulacion del modelo de varias maneras, a
fin de garantizar que, el modelo coincida con los objetivos de investigacién y la disponibilidad de
datos. Se han realizado esfuerzos previos para integrar los costos sociales y ambientales de la
generacion de energia como parte de las estimaciones de LCOE (Foster, Wagner, & Bratanova, 2014).
En la Figura 50 se muestra el costo nivelado de algunas tecnologias generadoras de energia
(LAZARD, 2016).
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Figura 50. Comparacidn del costo nivelado de energia entre diferentes tipos de tecnologias.

Como se menciona anteriormente, existen diferentes métodos para obtener el LCOE. La propuesta
por CENACE es la que se emplea en este trabajo; sin embargo, no se consideran costos por
desmantelamiento. EI LCOE es la suma del costo nivelado por inversion, por combustible y por
operacion y mantenimiento, (Guillen Navarrete, 1998), (CENACE, 2016).

$ $ $ $
— | = = = 185
( kWh jTotal ( kWh Jinversién [ kWh jcombustible ( kWh joperacic’)n Yy ( )

mantenimiento

6.1 Pardmetros de desempefio del ciclo hibrido

Dentro de las inversiones se deben considerar maquinas y equipos, montaje, construccién de la
infraestructura de BOP (Balance Of Plant), propios, financieros, y de conexion a la red. La siguiente
expresion se utiliza para determinar el costo nivelado por concepto de inversion.

I; FPV

cosnstruccion (186)
(1—%AUX ) —kW,]8760h FP FNC

$
(kWh jinversi()n - FVPT [kW

N,sitio
donde

FP; factor de planta.

FNC; factor de nivelacion de capacidad.

IT; inversion total.

kWhy; capacidad nominal de la central.

kWe; capacidad perdida.

FVPT; factor de valor presente.

% AUX; porcentaje de auxiliares.
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FVPconstruccion; factor de valor presente de construccion.
8760 h; horas de un afio

Donde el FP es la relacion entre la energia generada en un periodo y la que se generaria a capacidad
nominal en el mismo periodo, y el FNC es la relacion entre la capacidad neta en el afio “t” y la
capacidad neta total.

El costo unitario de inversién difiere segin el tipo de central, del nimero de unidades y de la
capacidad por unidad. En la Tabla 19 se presentan los costos de inversion reportador por el COPAR
(Costos y Parametros de Referencia) para los proyectos de inversion en el sector eléctrico 2015. Y
ésta se obtiene con la siguiente ecuacién.

I, =CD+Cl (187)
donde
CD:; Costos directos.
Cl; Costos indirectos.

Sin embargo, la inversion total se puede estimar de otra forma
I; = (Costo unitario de inversion )(generacion de la central) (188)

El factor de valor presente de construccion, FVPconstr, S€ Obtiene a partir del plan de inversion de la
Tabla 20

FVP,_ . = i I'—t(1+i)t (189)
t=—N It
Donde
I;; monto de inversion en el afio “t”
IT; inversién total
I; tasa de interés

t; afio de construccion en el que se hace el desembolso “It”

N; numero de periodos de la etapa de construccion.
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Tabla 20. Costo unitario de inversion.

NUmero de Capacidad por unidad
Central unidades (MW) USD/kWh
Bruta Neta ISC ISC+ADP CAIO 10%
Termoeléctrica convencional con 2 350 333.7 1091 1309 1531
desulfurador y equipo para control de 2 160 149.8 1339 1607 1861
particulas 2 80 75 1682 2018 2342
Turbogés aeroderivada (gas) ! 44.7 43.6 883 1059 1111
1 103.5 100.5 886 1063 1122
1 88.8 87.8 629 755 792
1F 186.5 184.5 478 573 605
Turbogas industrial (gas) 1G 275.6 272.7 412 495 522
1H 280.4 277.6 408 490 517
1J 319 315.7 425 510 538
Turbogés aeroderivada (diésel) 1 42.3 41.6 862 1035 1085
1AX1 114.4 110.8 1170 1404 1598
1FX1 285.7 278.3 695 834 951
2FX1 575.1 559.9 673 807 927
3FX1 864.6 841 670 805 921
Ciclo combinado (gas) 1GX1 408.5 396.2 647 777 880
2GX1 823.8 798 654 785 899
1HX1 413.4 402.2 637 765 866
2HX1 833.6 809.9 643 772 884
1JX1 460.9 447.6 639 767 879
2JX1 929.7 901.7 637 764 875
Combustién interna 1 44 42.4 2255 2706 3144
3 3.6 3.3 2467 2960 3263
Carboeléctrica sin desulfurador 2 350 332.5 1160 1392 1700
Carboeléctrica supercritica sin 1 200 6703 1188 1495 1782

desulfurador
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Carboeléctrica supercritica con
desulfurador
Nuclear ABWR
Nuclear AP1000
Geotérmica Cerro Prieto
Geotérmica Los Azufres
P.H. El Cajon
P.H. Chicoasén Il
P.H. Chiapas (Angostura Il)
Edlica clase de viento 6
Edlica clase de viento 7
Solar fotovoltaica

700

1400
1200
27
26.6
375
81.2
355
2
2
60

W w NP ERE R

ol gl
e e

Fuente: CENACE 2016.
ISC: costo de ingenieria, suministro y construccion
ADP: costo de administracién del propietario
CAIOQ: costo actualizado al inicio de la operacion
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Tabla 21. Programa de inversion.

Central Unidades Capacidad (MW) Programa de inversiones (%) afios de construccion FVP NUmero de meses
Bruta Neta 8 7 6 5 4 3 2 1 INV CON Total

2 350 333.7 00 18 255 552 175 1.1694 12 39 51

Termoeléctrica convencional 2 160 149.8 0.1 161 637 1.1579 12 36 48

2 80 75 0.1 192 626 1.1603 12 33 45

Turbogés aeroderivada (gas) 1 447 43.6 0.0 100 1.0486 6 10 16

1 103.5 100.5 0.1 99.9 1.0558 6 12 18

1 88.8 87.8 0.0 100 1.0486 6 10 16

1F 186.5 184.5 0.1 99.9 1.0558 6 12 18

Turbogds industrial (gas) 1G 2756 2727 0.1 99.9 1.0558 6 12 18

1H 280.4  277.6 0.1 99.9 1.0558 6 12 18

1J 319 315.7 0.1 99.9 1.0558 6 12 18

Turbogés aeroderivada 1 42.3 41.6 0.0 100 1.0488 6 10 16

1AX1 1144 1108 0.1 822 17.7 1.1379 12 24 36

1FX1 285.7  278.3 00 23 793 18.4 1.1410 12 27 39

2FX1 575.1  559.9 01 94 720 185 1.1489 12 30 42

3FX1 864.6 841 01 71 730 19.9 1.1446 12 30 42

Ciclo combinado (gas) 1GX1 4085  396.2 00 25 731 24.4 1.1331 12 27 39

2GX1 823.8 798 01 80 721 19.9 1.1455 12 30 42

1HX1 4134  402.2 00 25 731 24.4 1.1331 12 27 39

2HX1 833.6 809.9 0.1 80 721 19.9 1.1455 12 30 42

1JX1 460.9 447.6 0.1 80 721 19.9 1.1455 12 27 42

2JX1 929.7 901.7 0.1 80 721 19.9 1.1455 12 30 42

Combustion interna 1 44 42.4 0.0 43 857 10.0 1.1618 12 27 39

3 3.6 3.3 0.1 512 48.7 11023 12 20 32

Carboeléctrica sin 2 350 3325 01 41 523 364 71 12210 12 42 54

desulfurador

Carboelectrica supercritica 1 700 6703 01 116 588 257 3.9 12502 12 45 57
sin desulfurador

Carboeléctrica supercritica 1 700  659.8 01 116 588 257 3.9 12502 12 45 57
c/desulfurador

Nuclear ABWR 1 1400 1351 0.1 148 179 203 199 105 6.9 0.8 15769 12 96 108

Nuclear AP1000 1 1200 1107 0.1 89 148 36 265 128 0.8 13816 12 72 84

Geotérmica/Cerro Prieto 4 27 25 0.0 25 602 37.3 11192 12 28 40
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Geotérmica Los Azufres
P.H. El Cajén
P.H. Chicoasén Il
P.H. Chiapas (Angostura II)
Eolica clase de viento 7
Solar fotovoltaica

W wnN b

50

26.6
375
81.2
35.5
2
60

25
373.1
80
35
2
59.9

05 6.1
0.9

00 25
217 345
135 219
1.0 36.2
0.3

0.3

60.2

29.7

455

33.3

44.4
50

37.3
7.5
18.3
29.6
55.3

1.1192
1.2673
1.1993
1.1724
1.0981

49.7 1.1057 12

12
12
12
12
12
24

28
52
43
36
24
36

Fuente: CENACE 2016

81

40
64
55
48
36



El factor de valor presente total FVPT, de recuperacion de capital esta en funcion de la tasa de interés,
i, y del nimero de periodos del horizonte de planeacion, n, y se expresa de la siguiente manera

(1+i)" -1

FVPT = -
i(1+i)

(190)

Para determinar la capacidad nominal en el sitio, se aplican factores de correccidn que consideran la
temperatura promedio anual y la altitud en el lugar:

k Nsmo kW I:CTempFCAltitud (191)

El porcentaje de auxiliares o usos propios (% AUX), para una central de ciclo combinado con 3
turbinas de gas y 1 de vapor es de 2.9% y el factor de planta de 0.8 (CENACE, 2016). Si la central
no opera en forma escalonada, se tiene un factor de nivelacién de capacidad de 1.

n-1
n i kWnetat 1+|

= 0 =1 (192)
(1+|) _1 kWnetaT

donde
KWhetat; capacidad neta en el aiio “t”

kWheta 7; Capacidad neta total de las unidades evaluadas

6.2 Costo de combustible

Dentro de las inversiones se deben considerar maquinas y equipos, montaje, construccion de la
infraestructura de BOP (Balance Of Plant), propios, financieros, y de conexion a la red. La siguiente

El costo nivelado del kwWh por concepto de combustible se expresa de la siguiente manera:

$
— =CTU .. CNC 193
( kWh jcombustible e ( )

Donde
CTUneto; consumo térmico neta (kJ/kwWh)
CNC; costo nivelado del combustible ($/kJ)

El consumo térmico unitario neto en sitio se puede obtener a partir del consumo térmico unitario neto
y el factor de correccidn por temperatura.

CTuU =CTU  FC

N,sitio — neto Temp (194)

Otra forma de obtener el consumo térmico unitario neto en sitio, es por medio de la eficiencia neta en
sitio
3600 kJ/kWh

o= 195
nN,smo CTU ( )

N,sitio
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En cuanto al costo nivelado del combustible, CNC, se tiene que multiplicar el precio actual del
combustible, CAC, por el factor de nivelacion del costo del combustible, FNCC.

CNC =CAC (FNCC) (196)

El factor de nivelacidon del combustible se puede formular de la siguiente manera:

1+ 3V, (1+i)”
FNCC =—= . (197)
1+> (1+i)
=1

i

Donde

j; afo

i; interés

n; horizonte de planeacion

Vs, aumento del costo de combustible

Se considera que el horizonte de planeacion para un ciclo combinado sea de 30 afios (Tabla 20).
También se considera que, el costo del combustible aumentara en términos reales el 2% anual durante
los primeros 10 afios, 3% en los 10 afios siguientes y 4% en los restantes.

6.3 Costo de operacion y mantenimiento

Los costos de operacion se dividen en costos fijos y costos variables. Los costos fijos abarcan los
gastos de mano de obra asociados a la operacion y el mantenimiento. Los costos variables, por otro
lado, comprenden el costo de los combustibles y otros gastos no relacionados con combustibles, que
dependen del tipo de combustible utilizado e incluyen lubricantes, repuestos y mano de obra. Debido
a que el costo del combustible suele ser elevado, a menudo se presenta de manera separada. A
continuacion, se detalla la metodologia para calcular los costos de operacion y mantenimiento (O&M)
y los costos de combustible:

$ CF
TAN~ = +CV 198
( kWh joperacién y kWh (198)

mantenimiento neto

donde

CF : costo fijo
CV : costo variable
kWh_. : capacidad neta

neto
Capacidad neta

El costo fijo y variable unitario de operacién y mantenimiento se presenta en la Tabla 21 para
diferentes centrales de diferente capacidad. Entonces, el costo fijo y variable para una central de
cualquier potencia se expresa de la siguiente manera
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CF=h (chentraI )(CF

unitario )

(199)

6.4 Calculo de las externalidades de la generacion de electricidad

El calentamiento global, causado por la concentracion de gases de efecto invernadero en la atmésfera,
representa el indicador mas significativo del cambio climético. Frente a estos desafios, los gobiernos
estan adoptando medidas correctivas. La identificacion de las fuentes de gases de efecto invernadero
destaca al sector de generacion de energia eléctrica como un actor clave, debido a sus emisiones de
didxido de carbono (CO2) derivadas, principalmente, del uso de combustibles fosiles. Una de las
soluciones planteadas para abordar esta situacion es incrementar la utilizacion de energias renovables
en la generacion eléctrica (Dudley, 2018); no obstante, su implementacién supone costos elevados.

Desde los afios setenta, el interés global en los impactos ambientales generados por el sector
energético ha crecido considerablemente, ya que en la mayoria de los proyectos solo se toman en
cuenta los costos directos, omitiendo los efectos adversos sobre el bienestar social y el medio
ambiente. Este contexto ha motivado a organismos a evaluar los costos externos o externalidades de
diferentes tecnologias de generacion de electricidad, como lignito, carbén, petréleo, gas natural, solar,
hidroeléctrica, biomasa, edlica y nuclear, con el propoésito de realizar comparaciones adecuadas. Es
relevante mencionar que los costos externos o externalidades surgen cuando las actividades
econdmicas y sociales de un grupo generan impactos negativos en otro, el cual recibe una
compensacion parcial o nula por los efectos sufridos (AlRafea, Elkamel, & Abdul-Wahab, 2016).

Las externalidades o costos externos son aquellos gastos asociados a efectos sobre la salud, el medio
ambiente y los materiales que se generan a partir de las actividades de la cadena de produccién de
electricidad, pero que no estan incluidos en el precio que los consumidores pagan por esta energia.
Como resultado, estos costos recaen sobre la sociedad en general. Para evaluar los impactos de la
generacién de electricidad, es fundamental considerar no solo el proceso de generacién en si, sino
todo el ciclo de vida del combustible empleado en la planta, desde su extraccion hasta el
desmantelamiento de la instalacion.

Cada etapa del ciclo del combustible ocasiona dafios ambientales debido a emisiones de sustancias
como NOx, SO., particulas, compuestos organicos volatiles, CO2 y CHa. Los impactos de estas
emisiones incluyen el calentamiento global, pérdida de areas verdes, acidificacion, contaminacion de
suelos y agua, agotamiento de recursos hidricos, alteraciones de habitats, extincion de especies y
cambios en el paisaje natural. En cuanto a la salud humana, estos efectos pueden traducirse en
enfermedades agudas y cronicas, asi como en mortalidad, debido principalmente a la exposicion a
dioxido de azufre, sulfatos, nitratos y particulas de hidrocarburos aromaticos. Ademas, existen otros
impactos como accidentes laborales y los dafios ocasionados por el ruido (Sdnchez Hernandez, Porras
Loaiza, & Gutiérrez Ramirez, 2009).

Las externalidades provenientes de la generacion de electricidad, reportadas por el proyecto Cost
Assesment for Sustainable energy systems (CASES) de la Comision Europea (CEPAL, 2008) se
muestran en la Tabla 22, estos costos se deberian sumar a los costos de inversion, combustible, asi
como operacion y mantenimiento, elevando el costo que tiene producir un kWh de electricidad
(AlRafea, Elkamel, & Abdul-Wahab, 2016).
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Tabla 22. Externalidades de la generacion eléctrica en la Comisién Europea. (Sanchez Hernandez, Porras
Loaiza, & Gutiérrez Ramirez, 2009)

Planta Planta con Planta con Ciclo Central Central
nuclear combust6leo carboén combinado hidraulica eolica
usb usb usb usb uUsbD

Concepto Ush %
kWh
Salud humana 021 73 247 75 173 40 058 30 008 75 010 74

Ambiente 0.02 6 0.24 7 0.22 5 0.10 5 0 5 0.01 6
Radionuclidos 0.003 1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

% % % % %

kWh kWh kWh kWh kWh

GEI 006 20 060 18 237 55 124 64 002 20 003 21
Total 030 100 331 100 432 100 192 100 0.11 100 0.14 100
15 172 225 100 5 7

Los valores reportados por la ONU son parecidos a lo que se han reportado en otros trabajos de
divulgacion cientifica: los costos por salud humana y cambio climético para un ciclo combinado de
2015 a 2050 se reportan de 0.002 — 0.003 USD/kWh y 0.0144 — 0.041 USD/KWHh, respectivamente
(Garcia-Gusano, Robert Istrate, & Iribarren, 2018). En diciembre de 2012, el Diario Oficial de la
Federacion publicé la metodologia para valorar las externalidades vinculadas a la generacion de
electricidad en México. Como resultado, en 2013 la SENER inform6 a la Comision Federal de
Electricidad (CFE) los valores de externalidades que deben emplearse (SENER, 2016). Dichos
valores se aplicaran en los siguientes &mbitos:

e Programa de Obras de Inversion del Sector Eléctrico, a partir de 2014,
e Evaluacion econdmica de proyectos de inversion, a partir del ejercicio fiscal 2014.

o Despacho de las unidades del sistema eléctrico destinado a servicio publico a partir de
diciembre de 2013.

En plantas de potencia se incorporan dos tipos de externalidades en el proceso: emisiones de COz y
costos de desmantelamiento de la central (Gémez & Palacios, 2007); sin embargo, se considera
provisional. Diferentes investigadores han realizado el analisis de costos nivelados a diferentes
centrales, reportando costos de generacion para la Central Agua Prieta Il y Valle de México con 500
$/MWh y 480 $/MWh, respectivamente; esta diferencia se debe a las diferencias en los pardmetros
de evaluacion: Potencia, Consumo Térmico Unitario, temperatura y presién atmosférica, entre otros
(Celis, 2013). Mientras, otros autores han hecho comparaciones de ciclos combinados y una planta
de calefaccion, presentando 6.03 ¢USD/kWh 'y 2.89 ¢USD/kWh, respectivamente (Nian, Sun, & Ma,
2016).

A continuacion, se realiza el calculo del costo nivelado de la central del Valle de México en modo
hibrido, donde se emplean valores reportados COPAR en 2015. Se sigue la metodologia descrita
anteriormente, y se toman las ecuaciones del analisis termodindmico. La central genera una potencia
de 552 MW, la vida dtil de la central se considera de 30 afios y el programa de inversion se toma del
propuesto por COPAR (Tabla 20).
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Se obtiene el costo unitario de inversion para una central de ciclo combinado de 552 MW. Con base
ala Tabla 19, el costo unitario es de 604.5089 USD/kWh y 4.8355 x10° kwWh. Aplicando la ecuacién
(181) se obtiene la inversién total:

I, = 604.5089@(4.8355x109 kWh) = 2.9231x10" USD
kWh

El factor de valor presente de construccion se obtiene aplicando la ecuacion (182), donde se considera
una tasa de interés del 10% (i = 10%) y el nimero de periodos y afios de construccion son los
reportados en la Tabla 19.

FVP

constr

= (0.001)(1+0.10) " +(0.072)(1+0.10) * +(0.73)(1+0.10) * +(0.199) (1+0.10) " =1.1981

Asi también, el Factor de valor presente total se determina con la ecuacion (183), el interés es el
mismo valor (i= 10%) y una vida Gtil de la central de 30 afios (Tabla 20) se tiene:

1+0.10)* -1
rypr - _(1+010) —10.3696

© 0.10(1+0.10)""

La capacidad nominal de la central es 552000 kW, para obtener la capacidad nominal en sitio se debe
corregir por altitud (0.9836) y temperatura promedio (1.0419) (CFE, 2005). Aplicando la ecuacién
(204) se tiene

kW, i = 552,000 KW (1.0419)(0.9836) = 565696.6877 kW

N,sitio

e El porcentaje de auxiliares (% AUX) para aun ciclo combinado se estima en 2.9%
e El factor de planta (FP) es de 0.8
e Se puede o no considerar pérdidas de flujo de energia (kW)

Dado que la central no entra en forma escalonada se tiene un factor de nivelacion de generacion
(FNC) de 1. Una vez obtenidos los parametros anteriores, se sustituyen en la ecuacién (179) para
determinar el costo nivelado de inversion

( $ j (2.9231x10* USD) 1.1981  01753USD
kWh inversion - 103696 [5656966877 kW(l—OOS)—O]8760h (08) (1) e m

Para determinar el costo nivelado del combustible se emplea la ecuacién (188); donde el consumo
térmico unitario nominal en sitio se obtiene a partir de la eficiencia térmica (sin considerar perdidas)
de la central, la cual al operar al 100% de carga tiene un valor de 42.41%, el consumo térmico unitario
evaluado en sitio se expresa de la siguiente manera.
3600 kJ/kWh kJ

CTU g =————=——=98191.1263——

‘ 0.4395 kwh
El costo actual del combustible (CAC) para este afio en curso se toma de 4.80563E-06 USD/kJ (CRE,
2019). El factor de nivelacion del combustible se obtiene con la ecuacion (190). Se considera que el
horizonte de planeacion par aun ciclo combinado sea 30 afios (Tabla 20), asi también, se considera
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que el costo del combustible aumentaré en términos reales de 2% anual durante los primeros 10 afios,
3% en los 10 afios siguientes y 4% en los restantes.

30 .
1+>V, (1+0.10)"
ENCC = _1+18.7716

30 . -
1+Z(1+0.10)—J 1+9.4269

=L

=1.8962

El costo nivelado del combustible se tiene al aplicar la ecuacion (189):

CNC =CAC (FNCC)=6.06911E® %(1.8962) =1.5083E ™ usb

Sustituyendo los valores antes obtenidos se sustituyen en la ecuacion (186) y se tiene el costo nivelado
del combustible:

(ij = 8191.1263£ (1.15083E‘05 @j =0.094266 @
kWh combustible kWh k‘] kWh

El costo nivelado por concepto de operacién y mantenimiento se determina mediante la ecuacion
(191), en donde estan implicitos los costos fijos, costos variables y potencia neta de la central. Estos
valores se toman de la Tabla 21, se multiplican por la potencia de la central y las horas que tiene un
afio, ecuacion, (192).

CF = (552 MW)(8760h)[16.367 %j =7.914296x10" USD

CV = 0.00288@
MWh

La potencia neta del ciclo se obtiene sustituyendo valores en la siguiente ecuacién, este valor es
necesario para obtener el costo nivelado de inversidn y de operacion y mantenimiento.

KW, = [565696.6877 kW (1—0.03) —0]8760h (0.8)(1) =3.84547x10° kWh

neta

Sustituyendo los valores obtenidos anteriormente en la ecuacion (191):

7
( $ j _T914296:00' USD ;960 USD _ 19734605 USD
KWh Jopeciny —3.84547x10° kWh kwh kwh

mantenimiento

Se suman los tres costos nivelados obtenidos:

usD

( $ j 12533102 usD usD usD
Total kWh

+9.4266x107 +2.34608x10° —— = 0.13026 ——
kWh kWh kWh

kWh

Se tiene que el costo nivelado de la generacion de electricidad por MWh es de 130.026 dolares por
MWh, comparado con el costo reportado en la Figura 50, el costo del ciclo combinado en modo
hibrido es mayor. Es decir, que operar la central en modo hibrido no es rentable, ya que si se operara
en modo ciclo combinado saldria més barato generar un kWh.
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6.5 Comparacion de los costos de generacion de energia a diferentes cargas parciales

El operar la central a diferente carga, trae consecuencias ambientales, asi como de desempefio. Por
tal motivo, se determina el costo nivelado de energia de la central al operar a 75% y 50%, dando lugar
a un aumento del costo.

La Figura 51 muestra el costo nivelado de energia eléctrica conforme el costo del gas natural al paso
de los afios. Donde se muestra que al operar la central al 50% de carga, el costo del kWh es 0.13129
USD/kWh, comparado con el costo al operar al 100% de carga, 0.13033USD/kWh, el costo aumenta
0.74%. Esto se debe a que el desempefio de la central se ve afectada. también, se muestra que el costo
nivelado por kWh para el afio 2040 va a aumentar hasta 0.19220 USD al operar al 100% de carga y
puede llegar a costar 0.19783 USD al operar al 50% de carga.

L0
0.19 - O
017 -
S 015 -
22
S5 013
g3 —-0---100 %
0.11 o Te o
0.09 —0--50%
0-07 T T T T T T
2014 2018 2022 2026 2030 2034 2038

afio
Figura 51. Costo nivelado de generacion de energia eléctrica.

Por otra parte, los costos debido a las externalidades no son considerados en el costo de la electricidad,
y s6lo algunos autores han determinado los costos por dafios a la salud, ambiente y GEI. Por tal
motivo, se realiza una estimacion del costo nivelado de energia eléctrica considerando los costos por
externalidades reportadas por el proyecto Cost Assesment for Sustainable Energy Systems (CASES)
de la Comisién Europea (CEPAL, 2008). La Figura 52 muestra el costo nivelado de energia
considerando externalidades, al considerar los costos por externalidades, el costo pasa de 0.13033
USD/kWh a 2.05033 USD/kWh, al operar al 100% de carga, es decir, su valor aumenta mas de 15
veces. El costo mas alto es debido a las emisiones de GEI seguido de dafios a la salud, autores han
reportado costos de 0.0335 USD/kWh para ciclos combinados (AlRafea, Elkamel, & Abdul-Wahab,
2016).

88



Costo nivelado con externalidades
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Figura 52. Costo nivelado de generacion de energia eléctrica considerando externalidades.
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Conclusiones

En este trabajo se realiz6 un andlisis termodinamico y de costos nivelados al sistema hibrido del Valle
de México, a condiciones de plena carga y cargas parciales. De acuerdo al estudio energético
realizado, el parametro de la eficiencia térmica del ciclo combinado mostré la mayor eficiencia al
operar a condiciones de plena carga; sin embargo, en el caso en donde la central de potencia oper6 a
condiciones del 75% y 50% mostrd una caida en la eficiencia térmica, con lo cual, los parametros de
desempefio del CEC y el CTU se vieron afectados, es decir, la cantidad de kilogramos de combustible
y de energia que se requieren para producir un KWh en la central de potencia deben de incrementarse,
en comparacion con la operacién de la central a condiciones de plena carga.

Asi mismo, de acuerdo con el factor # que se propuso en este trabajo, se mostrd que, es posible
incrementar la eficiencia térmica del ciclo combinado hibrido del Valle de México a partir del
aumento de la generacion del flujo de vapor a partir del aprovechamiento de los gases de escape en
la CRC. Esto se traduce es una disminucion del flujo de combustible suministrado en el GV y por tal
motivo, la eficiencia térmica presenta un aumento.

De acuerdo con el estudio exergético realizado se mostré que, el proceso de suministro de calor en la
camara de combustion y en el GV presentaron las mayores irreversibilidades generadas del total de
los procesos de los equipos de la central de ciclo combinado hibrido del Valle de México. En este
caso se muestra que, para las diferentes condiciones de operacion de la central de potencia, la energia
perdida del total de todos los equipos representa casi la mitad de la energia suministrada, es por ello
por lo que, la eficiencia exergética del ciclo combinado presenta valores entre el 52.5% y el 50.5%.
Sin embargo, la central cuando opera a cargas parciales present6 tanto una menor cantidad del flujo
total de irreversibilidades generadas en el sistema, asi como una menor cantidad de flujo de energia
disponible de recurso de entrada por parte del nimero de turbinas de gas y del generador de vapor;
esto hace que, la eficiencia exergética tiende a disminuir a pesar de tener una menor cantidad de
irreversibilidades generadas.

En esta unidad, no se hace una cogeneracion de los gases de combustion del GV; sin embargo, si se
llega a utilizar ese flujo de gases de combustién para precalentar el agua de alimentacion, se tendra
un aumento en la eficiencia térmica de la central, y se reduciria el impacto ambiental.

El costo nivelado de energia incrementa a medida que lo hace el costo del combustible. Asimismo,
se observo que el costo de generacidn es mayor al operar con cargas inferiores al 100%. Al incorporar
los costos asociados a las externalidades, el costo nivelado se eleva significativamente.

Cuando los costos de generacion de electricidad no reflejan adecuadamente todos los costos asociados
a la salud y la sociedad, el valor monetario asighado a todos los impactos causales, considerados
dafios, se “oculta” en el sentido de que los gobiernos y 10s tomadores de decisiones no son conscientes
del impacto econdmico total de sus acciones en el publico. Estos impactos "ocultos™ deben motivar a
los gobiernos a adoptar y establecer acciones de proteccién tales como regulaciones, impuestos y
tarifas, u otras restricciones para un mejor reconocimiento.

Este trabajo también puede enriquecerse mediante un analisis exergoeconémico y ambiental,
orientado a mejorar el estudio de desempefio de la central y a profundizar en alternativas que reduzcan
su impacto ambiental.
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Anexo 1. Entalpias de formacion de compuestos.

Formula Nombre h; (kd/mol)
CHg4 metano -74.52
CoHs etano -83.82
CsHs propano -104.68
C4H1o butano -125.79
CsHi2 pentano -173.5
CeHua hexano -198.7
CsHis octano -250
H20 agua -241.81
N nitrégeno 0
NO monoxido de nitrégeno 90.25
NO; dioxido de nitrégeno 33.2
0, oxigeno 0
CO mondxido de carbono -110.53
CO; dioxido de carbono -393.51
SO, didxido de azufre -296.81

ﬁf = Entalpia de formacion

Anexo 2. Capacidades calorificas de gases y liquidos.

¢, /R, =a,+aT+aT’+aT’+a,T*

Férmula Nombre ao aix108 axx10° asx108 asx101
CH4 metano 4.568 -8.975 3.631 -3.407 1.091
C2Hs etano 4.178 -4.427 5.66 -6.651 2.487
CsHg propano 3.847 5.131 6.011 -7.893 3.079
CsHao butano 5.547 5.536 8.057 -10.571 4.134
CsHao isobutano 3.351 17.883 5.477 -8.099 3.243
CsHaz pentano 7.554 -0.368 11.846 -14.939 5.753
CsH12 isopentano 1.959 38.191 2434 -5.175 2.165
CeHia hexano 8.831 -0.166 14.302 -18.314 7.124
CsHas octano 10.824 4.983 17.751 -23.137 8.98
H20 agua 4.395 -4.186 1.405 -1.564 0.632
N2 nitrégeno 3.539 -0.261 0.007 0.157 -0.099
NO monoxido de nitrégeno  4.534 -7.644 2.066 -2.156 0.806
NO; dioxido de nitrégeno 3.4344 2.2234 6.7148 -9.7427 3.7212
02 oxigeno 3.63 -1.794 0.658 -0.601 0.179
Co monoxido de carbono 3.912 -3.913 1.182 -1.302 0.515
CO; diéxido de carbono 3.259 1.356 1.502 -2.374 1.056
SO; dioxido de azufre 4.417 -2.234 2.344 -3.271 1.393
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Anexo 3. Propiedades de los estados en la CRC.

Estado
12 -D
D1
D2
D3
D4
D5
D6
D7
13-C
14
15s
15
15-GV
15-CRC(B)
Bl
25
26
27
28
29
30
31

32
33
34
35
36
37
38
39
40

T(°C)
40.6608

40.6608

40.6608
60.0000
167.1404
148.1000
148.1000
148.1000
167.2150
167.2150
169.6150
170.2861
170.2861
170.2861
170.2861
251.1539
251.1539
251.1304
251.1516
251.1516
313.67
313.6768
516.0000
251.1539
354.5301
352.4139
354.5301
354.5301
354.5301
411.5301
516.0000

P(bar)
15

15

15
15
15
15
15
15
7.4015
7.4015
198
198
198
198
198
198
40.54
40.54
40.54
40.54
40.54
40.54
40.54
198
198
174.70
174.70
174.70
174.70
174.70
174.70

(i)
17156635

171.62247

171.62247
252.39717
707.02149
624.70529
624.70529
624.70529
707.02149
707.02149
728.17955
731.06475
731.06475
731.06475
731.0647
1091.96818
1091.96818
1091.30488
2800.63100
2800.63100
2997.69359
2997.69359
3481.87374
1091.96818
1686.33880
1686.33880
1709.50598
2530.24622
2530.24622
2958.16574
3325.51602

s (ox)
0.58065

0.58083

0.58083
0.83046
2.01278
1.82165
1.82165
1.82165
2.01470
2.01470
2.01470
2.02135
2.02135
2.02135
2.0213
2.76787
2.80519
2.80371
6.06409
6.06409
6.42046
6.42046
7.13205
2.76787
3.79396
3.80046
3.83741
5.14498
5.14498
5.80380
6.30549

v(5)
0.0010
0.0010

0.0010
0.0010
0.0011
0.0011
0.0011
0.0011
0.0011
0.0011
0.0011
0.0011
0.0011
0.0011
0.0011
0.0012
0.0013
0.0013
0.0491
0.0491
0.0601
0.0601
0.0872
0.0012
0.0017
0.0018
0.0018
0.0080
0.0080
0.0132
0.0181

X

0.0
0.0

0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
1.0
1.0
1.0
1.0
1.0
0.0
0.0
0.0
0.0
1.0
1.0
1.0
1.0

m ()
0.91886
0.30036

0.36262
0.36262
0.36262
0.06227
0.06227
0.30036
0.91886
1.00
1.00
1.00
0.520
0.480
0.16864
0.02950
0.02950
0.02950
0.02950
0.02950
0.02950
0.14820
0.14820
0.13914
0.13914
0.13914
0.13914
0.13914
0.13914
0.13914
0.13914

E (kW)
376593.4563

123101.0933

148621.2888
149533.1485
159646.9755
27010.8627
27010.8627
130291.5851
404424.1112
440135.7762
444828.0049
445057.6782
231429.9927
213627.6855
75055.1564
14130.6870
14062.7841
14061.1448
19310.5326
19310.5326
19951.2087
100235.3737
109643.1904
66656.2372
76190.2286
76134.4365
76532.2278
90635.5239
90635.5239
98185.4816
105215.0767
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