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Resumen

En este trabajo se realiza un andlisis del desempefio de la turbina de gas aeroderivada PGT 25
basado en los mapas de operacion del compresor axial asi como las matrices de diagnostico, el
desempefio se evalu6 en funcién de parametros como la eficiencia térmica, el flujo de
combustible, la eficiencia exergética global, por equipo, la eficiencia isoentropica de compresion
y expansion entre otros. Se realiza la evaluacion de las emisiones de mondxido de carbono (CO),
hidrocarburos no quemados UHC (por sus siglas en inglés), dioxido de carbono (CO2) y 6xidos
nitricos (NOx) mediante las correlaciones propuestas por (Rizk & Mongia, 1994), las cuales estan
en funcion de la temperatura de la zona primaria en la camara de combustién y la relacion aire
combustible, estas se presentan en el apéndice B. Las turbinas de gas aeroderivadas se utiliza en
diferentes contextos industriales, como son: generacién de energia eléctrica, energia mecanica
para procesos de extraccion del gas natural y crudo (turbobombas y turbocompresores), en
motores de avion entre otros. Mediante el andlisis termodindmico es posible determinar los
equipos con las mayores irreversibilidades que se cuantifican mediante la generacion de entropia,
asi como la exergia que es la maxima cantidad de trabajo obtenida de una corriente energética
llevada al estado muerto o restringido. En este estudio, se toman los valores de presion,
temperatura y humedad relativa de 1.021 bar, 22.6 °C y 54% para las condiciones ambientales
sitio respectivamente, mientras que para las condiciones ISO se toman valores de presion de 1.013
bar, temperatura del5°C y 60% de humedad relativa. Mediante la correccién del mapa de
operacion por medio de cambios en el peso molecular del aire, de presion de succion y
temperatura de succion de condiciones ISO a condiciones sitio, se tiene que aumento en la
temperatura del aire a la entrada del compresor de 7.6 °C, genera una disminucion en la presion de
descarga en el compresor del 5%; una disminucién en el peso molecular del aire de 0.09kg/kmol,
incrementa la presion de descarga en 0.68% y una disminucién en la presion de entrada al
compresor de 0.01013 bar, disminuye la presion de descarga en 1. Por otra parte, el uso de las
matrices de diagnostico son una herramienta importante en el diagnéstico, desempefio, operacion

y mantenimiento de las turbinas de gas, al relacionar las diferentes problematicas que se pueden
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presentar en la turbomaquinaria y la repercusion que tienen en parametros como la eficiencia de

compresion isoentrépica, flujo masico, relacion de presiones, etc.



Abstract

In this work, an analysis of the performance of the aeroderivative gas turbine PGT 25 based
on the operation maps of the axial compressor as well as the diagnostic matrices. The performance
evaluated in terms of parameters such as thermal efficiency, fuel flow, the global exergetic
efficiency and by equipment between the isentropic efficiency of compression and expansion
among others. Carbon monoxide (CO), unburned hydrocarbons (UHC), carbon dioxide (CO2) and
nitric oxides (NOx) emissions evaluated through the correlations proposed by (Rizk & Mongia,
1994). ), Which are a function of the temperature of the primary zone in the combustion chamber
and the air-to-fuel ratio, these are presented in appendix B. Aeroderivative gas turbines are used in
different industrial contexts, such as: Electric power, mechanical energy for the extraction of
natural gas and crude oil (turbines and turbochargers), in aircraft engines, among others. By
means of the thermodynamic analysis, it is possible to determine the equipment with the greatest
irreversibilities that quantified by the generation of entropy, as well as the exergy that is the
maximum amount of work obtained from an energetic current carried to the dead state or by
restricting. In this study, the values of pressure, temperature and relative humidity of 1021 bar,
22.6 ° C and 54% are taken respectively for ambient conditions, while for ISO conditions pressure
values of 1013 bar are taken, temperature of 15 ° C and 60% relative humidity. By correcting the
operating map by changes in the molecular weight of air, suction pressure and suction temperature
of ISO conditions at site conditions. The temperature of the air at the compressor inlet of 7.6 ° C,
generates a decrease in the discharge pressure in the compressor of 5%; a decrease in the
molecular weight of the air of 0.09 kg / kmol, increases the discharge pressure by 0.68% and a
decrease in the compressor inlet pressure of 0.01013 bar, decreases the discharge pressure in 1%.
On the other hand, the use of the diagnostic matrices is an important tool in the diagnosis,
performance, operation and maintenance of the gas turbines, when relating the different problems
that can be presented in the turbomachinery and the repercussion that they have in parameters

such as the efficiency of isentropic compression, mass flow, pressure ratio, etc.



Nomenclatura

A érea;[m?],

a pardmetro de distribucion; [-],
BPH potencia al freno; [kW o hp],
c velocidad; [m/s],

CEC consumo especifico de combustible;
[kgf/kWh]

Cp calor especifico a presion constante;
[kJ/kg K],

D diametro; [m],

E flujo de exergia; [kW],

g aceleracion de la gravedad; [m/s?]
H cabeza o trabajo; [m],

h entalpia especifica; [kJ/kg],
HR régimen térmico; [kJ/kWh]

i irreversibilidades por unidad de masa;
[kd/kgl,

I flujo de irreversibilidades; [kW],

L longitud; [m],

m flujo masico; [kg/s],

N velocidad de giro; [rpm],

n nimero de etapas, indice politrépico; [-],
P presion; [bar],

PCI poder calorifico inferior; [kJ/kg],

g calor por unidad de masa; [kJ/kg],

Q flujo de calor; [kW],

R constante particular del gas; [kJ/kg K],

Ry constante universal; [8.314 kJ/kmol K],
rca relacion combustible aire; [kg#/kga]
s entropia especifica; [kJ/kg K],

t tiempo; [s],

T temperatura; [°C o K], turbina,

TER fuente de calor; [-],

u energia interna por unidad de masa;
[kJ/kg],

U velocidad periférica; [m/s],

V volumen; [m3],

v volumen especifico; [m3/kg],

w trabajo por unidad de masa; [kJ/kg],
W potencia; [KW],

x relacion del indice adiabatico; R/cp,
X factor de correccion; [-],

X factor de correccion; [-],

y relacion de temperaturas; Ta/T,

Z altura sobre el nivel del mar; [m].
Letras griegas

¢ indice adiabatico; [-],

p densidad; [kg/m®],

d parcial; [-],

A diferencia; [-],

¢ exergia por unidad de masa; [kJ/kg],
n eficiencia; [-],

¢ coeficiente de flujo o humedad relativa; [-],



v coeficiente de presion; [-],
K, coeficiente de potencia; [-].

7 relacion de presiones; [-].
Subindices

0 estado de referencia,

1 condiciones iniciales, entrada,

2 condiciones nuevas al cambiar el peso
molecular del gas, salida,

1 entrada del compresor,

2 salida del compresor,

3 salida de la camara de combustion,
4 salida de la turbina de alta presion,
5 salida de la turbina de baja presion,
a aire,

A fuente de calor,

ah aire himedo,

amb ambiente,

B sumidero,

b combustion,

C compresor,

Cp correccién por presion,

ct correccién por temperatura,

Cs compresion isoentropica,

cc camara de combustion,

DC descarga del compresor,

e entrada,

ele eléctrico,

exe exergético,

f combustible,

fa flama adiabatica,

gc gases de combustion,

i nimero de etapas,

I irreversible,

jet chorro,

k cinética,

L pérdidas,

m motor,

mec mecanica,

P potencial,

R reversible

r presion corregida

suc succion.

s isoentropico, salida

sic isoentropico de compresion,
sit isoentrdpico de expansion,
sum suministrado,

stg etapa,

TAP turbina de alta presion,
TBP turbina de baja presion,
TG turbina de gas,

Th térmica,

Vv vapor,

x dispositivo.



Introduccion

El uso de las turbinas de gas se ha incrementado en la produccion de energia eléctrica,
aviacion, en plataformas marinas en la extraccién de petréleo y gas natural, entre otros. Su
tamafio, peso y el uso de diferentes combustibles, la hace ideal para su uso en plataformas
marinas. Hoy en dia, las turbinas de gas aeroderivadas usan como combustible al gas natural,
diésel, metano, turbosina, gas avidn y gases obtenidos a partir de biomasa (Boyce, 2002).

En los altimos 20 afios se ha logrado un gran desarrollo en la tecnologia de las turbinas de
gas aeroderivadas. Debido a los avances en los materiales utilizados en los recubrimientos de
los alabes de la turbina de alta presion, que permiten incrementar la temperatura a la entrada
de la turbina de alta presién y por ende su eficiencia térmica. Este incremento, también esta
relacionado con el aumento de la relacién de presiones y nuevos sistemas de enfriamiento en
los alabes. El incremento de la relacion de presiones en el compresor de 10 a 30, hizo que la
eficiencia de la turbina se incrementara del 15% al 45%.

En la Figura 1.1 se muestra la evolucidn de la relacion de presiones a través de los afios en
los sectores de la aviacion y el industrial. La eficiencia térmica de las turbinas de gas se ha
estado incrementado, debido al aumento en la temperatura a la entrada de la turbina de alta
presion y de la relacion de presiones. EI compresor de flujo axial de la turbina de gas, es un
compresor de etapas mdltiples, que se compone de 16 a 22 etapas con una relacion de
presiones de 18 hasta 23. El sector de la aviacién ha sido el de mayor crecimiento a lo largo de
los ultimos afios. El desarrollo de los compresores axiales empieza inicia 1930, cuando se
realizaron las primeras practicas con compresores axiales. En consecuencia, Suiza emplea la
teoria de los perfiles aerodindmicos como base del disefio de los compresores axiales. Pero el
primer compresor puesto en funcionamiento fue de origen britanico, llamado Anne, en el afio
de 1938 (Constant, 1945). En los Estados Unidos la National Advisory Committee for
Aeronautics (NACA) desarrollaba un compresor de flujo axial en Cleveland en 1940 (Smith,
2002).

El desarrollo de los compresores se dio principalmente por parte del sector militar, en la
Segunda Guerra Mundial en 1946, con la implementacion de los motores de avién como el
J35 en una turbina de gas TG180. Las relaciones de presiones fueron muy bajas, hasta que con

estudios posteriores se logré aumentar la relacion de presiones de una manera muy répida
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como se muestra en la Figura I.1. A principio de los afios 50 el crecimiento en la relacion de
presiones de la aviacion y del sector industrial iba en un rapido crecimiento, para los afios 70
la relacion de presiones en la aviacion era de 17, mientras que el sector industrial tenia una
relacion de presiones de 15; entre los afios 70 y 80, el sector industrial no tuvo un gran
desarrollo en la relacion de presiones, pero en el sector de aviacién ya se habia alcanzado una
relacién de presiones de 25; sin embargo, para el afio 2000 ya se tenia un crecimiento sin igual
en los dos sectores, alcanzando relaciones de presiones de entre 30 y 35. Debido a los estudios
termodindmicos de las turbinas de gas se ha encontrado que incrementar la relacion de
presiones en el compresor no garantiza que se incremente el trabajo total de la turbina de gas,
las turbinas de gas industriales tienen una relacioén de presiones de entre 16 a 30; en los
altimos 7 afios se han enfocado en mejorar la resistencia térmica de los alabes de la turbina de

alta presion.

40

30
25+

20

Relacion de presiones

1940 | 19|50 | 19|60 | 19|70 | 19|80 | 19|90 | 2o|oo
Afio
Figura 1.1.- Evolucion de la relacion de presiones de los compresores axiales a lo largo del tiempo.
En la Tabla I.1 se presenta las principales caracteristicas de operacion de los compresores
axiales, éstos se engloban en tres categorias: industrial (generacién de energia eléctrica
mediante turbinas de gas), aeroespacial (aviacion) y de investigacion; también se presentan los

intervalos de los nimeros de Mach a los cuales opera el compresor axial, la relacion de

presiones y la eficiencia isoentrépica. Los compresores axiales utilizados en la industria



manejan nameros bajos de Mach y relaciones de presiones bajas con respecto a los utilizados
en campo aeroespacial, debido a que las turbinas de gas industriales estan disefiadas para
generar potencia y no empuje como lo requiere la aeroespacial y la militar, donde se requieren

mayores nimeros de Mach para tener mayor empuje.

Tabla I.1.- Caracteristicas de los compresores de flujo axial (Boyce, 2002).

o . T Nsic (%
Aplicacion Flujo M oo etapa pOSrlcet(ap)a
Industrial Subsénico 0.4-0.8 1.05-1.2 88-92
Aeroespacial Transonico 0.8-1.1 1.15-1.6 80-85
Investigacion Supersonicos 1.05-2.5 1.8-2.2 75-85

La evaluacion del desempefio en las turbinas de gas asi como en los compresores, tanto
axiales como centrifugos esta dada por las normas internacionales ASM E PTC 22y laPTC
10 (Performance test code) por sus siglas en inglés, respectivamente. Para obtener el
desempefio de una turbina de gas se requiere de diferente informacién acerca de los
parametros operacionales del equipo, tales como presiones y temperaturas, asi como las
condiciones ambiente a la cual se somete el equipo. Las turbinas de gas son instrumentadas
con sensores y sistemas de medicion. Sin embargo, hay varios pardmetros termodinamicos que
no pueden ser fisicamente medidos, como son los flujos mésicos y la temperatura a la entrada
de la turbina de gas (Tsoutsanis, 2010). Estos parametros son importantes a la hora de evaluar
el desempefio de las turbinas de gas. El analisis energético es uno de las metodologias mas
usadas a la hora de evaluar el desempefio de las turbinas de gas y los compresores, pero esta
limitado a la primera ley de la termodindmica, que es una ley conservativa; mientras, que los
analisis exergéticos estan basados en la segunda ley de la termodinamica, la cual cuantifica la
degradacion de la energia por medio de las irreversibilidades que se generan en los procesos
reales (Kotas, 2013). La implementacion de estos dos métodos da paso al analisis
termodinamico, el cual se puede aplicar a sistemas 0 procesos.

Los mapas de operacion son una herramienta importante a la hora de predecir el
desempefio de la turbina de gas, en especial del compresor axial. Los mapas de operacion son
como una fotografia en el tiempo del comportamiento del equipo, para una velocidad de giro
existe una linea caracteristica que describe el flujo masico contra la relacion de presiones del

equipo, esto se tiene tanto para compresores axiales como centrifugos (Tsoutsanis, 2010). La



linea de velocidad de giro constante tiene un limite superior Ilamado surge y un limite inferior
conocido como ahogamiento o muro de piedra, como se muestra en la Figura 2.1. Los mapas
de operacion determinan los valores de los parametros medibles, como son presiones,
temperaturas, potencias entre otros, en condiciones de operacion fuera del disefio, asi como los
limites operacionales del equipo.

Por otra parte, las matrices de diagndstico, asi como los mapas de operacion son
importantes a la hora de evaluar el desempefio y no sélo el desempefio, si ho también alguna
problematica con el equipo, debido a la degradacién del mismo por el tiempo de operacién o
las condiciones ambiente a las cuales esta expuesto. Los efectos de la degradacién en cada uno
de los equipos principales de una turbina de gas se pueden poner en una tabla y ser expresados
en variaciones de parametros como el flujo masico, la eficiencia isoentropica, la relacion de
presiones, entre otros. Esto se traduce en tendencias y o porcentajes de deviacion que se
comparan de los parametros antes mencionados, cuando el equipo es nuevo y después de
cierto tiempo, esto ayuda a establecer mantenimientos y recomendaciones de la operacion del
equipo.

La evaluacion del desempefio de las turbinas de gas se debe basar en las relaciones
termodinamicas entre los componentes de la turbina mediante un estudio termodinamico, los

mapas de operacién y las matrices de diagnostico.

Tipos de turbinas de gas

Las turbinas de gas se pueden clasificar en cuatro grupos:

e Turbinas de gas Heavy-Duty. Este tipo de turbinas de gas son unidades de gran
potencia, utilizadas en la generacién de energia eléctrica, en especial en ciclos combinados,
desde los 60 MW hasta los 519 MW, de una sola flecha, la eficiencia térmica de estos equipos
varia de 38 hasta 42%; sin embargo, al acoplar la turbina de gas con una caldera de
recuperacion y un ciclo de vapor (ciclo combinado) se logran alcanzar eficiencias térmicas del
62%.

e Turbinas de gas aeroderivadas. Son turbinas de gas modificadas que provienen de un
motor de avidn. Han sido adaptadas para trabajar en tierra en la generacion de energia
eléctrica, su modificacion consta de quitar el by-pass, el fan y adaptar una turbina de potencia
en la salida de los gases de escape, su potencia varia de 2.5 a 50 MW vy su eficiencia térmica

del 25 al 40%.



e Turbinas de gas pequefias. Su potencia va desde los 0.5 MW hasta los 2.5 MW. El
compresor es centrifugo y la turbina radial, su eficiencia térmica varia del 15 al 25%.
e Micro turbinas. La potencia generada por estos equipos va de los 25 kW hasta los 350

kW.

Turbina de gas aeroderivada

Uno de los equipos rotatorios ampliamente usado en plataformas marinas, en la extraccién
de crudo y gas natural son las bombas y los compresores, estos equipos son accionados por
medio de una turbina de gas, en este caso es una turbina de gas aeroderivada de doble flecha.
El caso de estudio es la turbina de gas PGT 25, utilizada en la plataforma Akal-Bravo 5 para
accionar los compresores centrifugos que comprimen el gas natural proveniente del
yacimiento.

La Figura 1.2 muestra la turbina de gas PGT 25 de doble flecha, se divide en dos partes,
una es el generador de gases marca LM2500 de General Electric y la otra es la turbina de
potencia o libre; el generador de gases cuenta con un compresor axial de 16 etapas, con una
relacion de presiones total de 18:1, &labes guia y siete etapas con estatores variables o IGV’s;
camaras de combustion de tipo anular con inyectores de combustible montados externamente;
la turbina de alta presion tiene dos etapas de expansién enfriadas por aire, y tiene un
recubrimiento de platino con aluminide para mejorar la resistencia a la erosién, corrosion,
oxidacion y las altas temperaturas; la turbina libre estd compuesta de seis etapas de expansion
con una velocidad de giro de 3600 rpm. Genera una potencia de 23 MW a condiciones ISO

con una eficiencia té

Figura 1.2.- Turbina de gas General Electric PGT 25 (LM2500).

El compresor es de 16 etapas y direccion axial. Sus componentes principales son el
bastidor delantero, el rotor, el estator y el bastidor posterior. La principal funcion del
compresor es la de elevar la presion del aire. Sin embargo, parte del aire se extrae para el
enfriamiento de la turbina, el sumidero del cojinete y la preservacion de los sellos. El

compresor delantero Frame (CFF) es un conjunto formado a partir de una sola pieza de acero
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inoxidable. EI CFF también soporta la porcién de adelante del estator del compresor, conducto
de entrada, del cuerpo central, y la parte frontal de la turbina de gas. La parte exterior del
Frame es apoyada por 5 igualmente espaciados puntales que irradian axialmente desde el cubo
como se muestra en le Figura 1.3. Los puntales son huecos para proporcionar servicios desde y
hacia el motor, y tienen la forma de perfiles de ala para proporcionar un camino turbulento
libre para la circulacién del aire para la entrada del compresor de aire. Datos de placa del

motor estan situados en el punto 11:00 posicién del CFF.

Figura 1.3.- Compresor delantero frame.

La parte exterior del frame es apoyada por 5 igualmente espaciados puntales que irradian
axialmente desde el cubo. Los puntales son huecos para proporcionar servicios desde y hacia
el motor, y tienen la forma de perfiles de ala para proporcionar un camino turbulento libre para
la circulacion del aire para la entrada del compresor de aire. Datos de placa del motor estan
situados en el punto 11:00 posicion del CFF. Los alabes guia de admision y las primeras seis
etapas de los alabes del estator son variables; la posicion cambia del 5 al 24 ° maximo en
funcidn de la velocidad del compresor.

El ensamblaje del bastidor forma un paso de corriente de entrada en el compresor. En el
bastidor estan los pasos de aire para la presurizacion de sellado y el enfriamiento. El estator
del compresor tiene una etapa de alabes guia de admision (IGVs). El aire se toma de la etapa
nimero ocho, se utiliza para la presurizacion y ademas se utiliza en el control de la
temperatura de la Ilama en la cAmara de combustion como se muestra en la Figura 1.4. El aire
de descarga extraido entre las etapas nueve y diez se utiliza para el enfriamiento del bastidor

de la turbina y para presurizacion de la cavidad del piston de equilibrio.
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Figura 1.4.- Extracciones de aire en el compresor axial.

El aire extraido entre la etapa trece y catorce se utiliza para el enfriamiento de las
boquillas de la turbina de alta presion en la segunda etapa y el sellado entre las etapas Figura
I.5. El ensamblaje del bastidor posterior del compresor est4 fabricado de Inconel 718, es una
aleacion de niquel-cromo-molibdeno disefiado para resistir un amplio rango de ambientes
corrosivos. Las seis aberturas del boroscopio localizadas en la caja permiten la inspeccién de

la camara de combustion y de los pre mezcladores.

Figura 1.5.- Tuberias de extraccion de aire para sellos y enfriamiento de la turbina de gas PGT 25.

La camara de combustién es anular y se compone de cuatro partes principales: ensamblaje
(difusor) del cubretablero, boveda costado interior y costado exterior. EI ensamblaje del
cubretablero junto con el bastidor posterior del compresor funciona como difusores y
distribuidores del aire de descarga del compresor. Provee a la cdmara de combustion de una
corriente de aire uniforme que genera una combustion y distribucion de la temperatura
uniforme. La camara de combustidn esta colocada dentro del bastidor posterior del compresor,
en igual relacién de espacio entre los pernos montados en la seccién delantera del ensamble
del cubretablero. Estos pernos aseguran una colocacion axial y radial positiva, aseguran la

posicion central del ensamble del cubretablero en el paso del difusor. En la boveda, treinta
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copas de remolinos de vértice y axiales (uno en cada perno de las boquillas de combustible)
hacen posible la estabilidad de la llama y la mezcla del aire combustible. La cara interior de la

béveda esta protegida de las altas temperaturas mediante una capa de aire.

oy 1gnicion

Turbina de alta presion

Figura 1.6.- CAmara de combustion anular de la PGT 25.

La seccion de la turbina de alta presion estd formada por un rotor de turbina de alta
presidn, ensamblajes de boquillas de primera y segunda etapa y un bastidor central de turbina.
Las boquillas de la turbina dirigen los gases de combustion, desde la camara de combustion
hasta las aspas del rotor en un angulo y a una velocidad de giro 6ptima. El bastidor central de
la turbina, ademéas de mantener el extremo posterior del rotor de la turbina, también mantiene

el extremo delantero de la turbina de potencia.

E1 rotor de turbina de alta presion consiste en un arbol de transmision delantero de forma
conica. La turbina transmite energia al rotor del compresor por medio de una flecha conectada
entre ambos. Las aspas de la turbina en ambas etapas estan enfriadas internamente por aire y
revestidas de ceramica para aumentar la resistencia ante la erosion, la corrosion y la oxidacion.

El rotor de la turbina de alta presion se enfria mediante un flujo continuo, que proviene del
aire del compresor de la etapa 13 y 14 que pasa a través de los orificios de soporte de las
boquillas de la primera etapa y del arbol de transmision de la turbina delantera.

El bastidor central de la turbina soporta el extremo posterior del rotor de la turbina de alta
presion y el extremo delantero del rotor de la turbina de potencia. Esta atornillado entre la
zapata posterior del bastidor posterior del compresor y la zapata delantera del estator de la
turbina de potencia. El bastidor hace posible un paso ligero de los gases de escape de la
turbina de alta presiéon hasta la turbina de potencia. EI entubado para la lubricacion de los

cojinetes y la presurizacion de sellado esta localizado dentro de los puntales del bastidor.
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Turbina

Camara de alta presion
de combustion | ]

Figura 1.7.- Turbina de alta presion PGT 25.

El ensamblaje de la turbina de potencia PGT 25 esta formado por un rotor de turbina,
estator, un bastidor posterior y un adaptador de arbol de transmision de alta velocidad. El
estator consiste en tres carcasas externas que sellan los gases calientes y de los siguientes
componentes internos: sellos, boquillas y diafragmas de particion. El rotor consiste en dos

discos hojeados, un disco espaciador intermedio y un cubo.

El bastidor posterior de la turbina consiste en una carcasa exterior, ocho puntales radiales
colocados a espacios iguales, y un cubo de acero fundido de una sola pieza. Funciona como
paso del flujo de escape de la turbina de potencia y soporta el extremo posterior de la turbina
de potencia y el extremo delantero del adaptador de par flexible Figura 1.8. El cubo del

bastidor de la turbina soporta el deflector interno del sistema de escape.

Turbina de

baja presion

Figura 1.8.- Turbina de baja presion PGT 25.
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La ventaja, al usar turbinas de gas frente a motores de combustion interna, es
primordialmente por las caracteristicas de peso-potencia, flexibilidad en el uso del
combustible, la velocidad variable y las emisiones. A diferencia de los motores reciprocantes,
la turbina de gas tiene una combustion continua, con el fin de que el proceso de combustién se
Ileve a cabo de manera mas eficiente, con niveles muy bajos en las emisiones CO o UHC en
ciertos rangos de temperatura de la zona primaria de la cdmara de combustion. Otras
emisiones son, NOX, que no estan relacionado con la eficiencia de la combustién, pero si
estrictamente a la temperatura de la flama (y la cantidad de nitrégeno en el combustible). La
reduccion en las emisiones de NOx, se logra mediante una inyeccién de agua o vapor en la
zona primaria, con el fin de reducir la temperatura en la cAmara de combustion (Razak, 2007).

Alrededor del 35% de todas las turbinas de gas industriales maneja esta tecnologia.

Justificacion
Las turbinas de gas aeroderivadas son equipos rotatorios importantes utilizados en los
contextos de extraccion de gas y crudo en plataformas marinas, no solo en México, sino en el
mundo. La evaluacion del desempefio de estos equipos es importante para prevenir y predecir
posibles fallas por el tiempo de operacién, asi como la correcta operacion del mismo. Los
analisis energéticos y exergéticos han sido de gran utilidad a la hora de evaluar el desempefio
de las turbinas de gas, el uso de los mapas de operacion y las matrices de diagndstico
complementan la evaluacién de estos equipos. Los mapas de operacion del compresor axial
son una herramienta importante para los operadores de turbinas de gas, a la hora prevenir
zonas de operacion peligrosas para la turboméquina. Trabajar en zonas correctas del
compresor axial previene caidas en la potencia de la turbina, previene inestabilidades en el
equipo y mantienen su eficiencia tanto global como por equipo; por el contrario, operar en
zonas inestables provocaria la disminucién de las eficiencias y la potencia, lo que ocasiona un
mayor flujo de combustible para poder mantener las condiciones de potencia requeridas por el
usuario, incrementando la emisién de contaminantes en la turbina de gas. Aunado a otro de los
problemas frecuentes en las turbinas de gas es el ensuciamiento de los alabes del compresor
axial y de la turbina, esto es un problema que enfrentan los operadores al exponer a la turbina
de gas a diferentes condiciones ambiente, donde se tienen variaciones en la humedad,

direccion del viento, acumulacion de material particulado en los éalabes, etc. Los factores
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anteriores provocan una disminucion en el desempefio del equipo (Kurz & Brun, 2009). Las
consecuencias econémicas por ensuciamiento impactan en la operacion y en la viabilidad
econdmica del proyecto, al tener bajas eficiencias térmicas (Meher, 1992), (Kurz et al, 2013).
La turbina de gas de alta presion y el compresor axial estan expuestos al ensuciamiento,
producido por los gases de escape de la camara de combustion y del aire del medio ambiente,
respectivamente. En la seccion caliente de la turbina se generan depdésitos de cenizas, metales
e hidrocarburos no quemados, debido a las altas temperaturas alcanzadas por los gases de
combustién. Los gases, al pasar por la primera etapa de la tobera, tienen una caida en la
temperatura, lo que genera el depdsito de cenizas en los alabes. En el area de entrada la tobera
juega un papel importante, en el desempefio tanto en el compresor y la turbina, que una
reduccion en el area, provoca que el area la turbina y el compresor trabajen fuera de su punto
de disefio ubicando a la turbina en una condicion de inestabilidad aerodindmica o de baja
eficiencia (Meher, 1992).

Lo que conlleva a un estudio de los mapas de operacion y la generacion de las matrices de
diagnostico para evaluar el desempefio de la turbina de gas PGT 25, que opera en plataforma
marina, pero esta metodologia se puede aplicar a cualquier turbina de gas aplicada para

cualquier proceso.

Antecedentes

Mapas de operacion
(Koch & Schildwachter, 1962) propusieron una metodologia para actualizar los mapas de
operacion de un compresor centrifugo utilizado en el procesamiento del gas natural, propone
tres cambios importantes en la operacion del compresor que son; peso molecular, presion de
succion y la temperatura de succidn, que afectan el comportamiento del compresor (P. Lapina,
1982) y por ende la region de operacion del mismo, al no trabajar dentro de la region de
operacion, el compresor puede sufrir averias e inclusive la destruccién y paro temporal del
mismao.
(Howell & Calvert, 1978) utilizaron el método de apilamiento secuencial, o el analisis de
una sola dimension, desarrollado con particular referencia a condiciones de paro, por medio de

correcciones a las variaciones radiales y en los parametros de la etapa, tales como el bloqueo y
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factores de trabajo. Se tienen buenas predicciones a las condiciones de disefio. Las cuales son
mas dificiles de aplicar, cuando estan operando bajo las condiciones inestables, que pueden
ocurrir fuera de las condiciones de disefio del compresor de flujo axial de varias etapas, entre
las etapas de media y alta presion.

(Kobor, 1993) obtuvo los mapas de operacion mediante la combinacion de la teoria y
datos empiricos, con el fin de obtener una mejor aproximacion. Es necesario contar con la
geometria del compresor y datos empiricos de cada una de las etapas del compresor axial. Para
obtener resultados mas exactos se necesita describir el angulo de salida de la etapa de
compresién ya que influye en el flujo méasico y también, las pérdidas de cada etapa, como
funcidn de las condiciones de flujo a la entrada de cada etapa del compresor.

Este tipo de métodos no considera las leyes de la fisica y, en consecuencia, los mapas
generados son validos sélo en la regién de validacion (Kurzke, 2011), (Kong et al, 2004). Esta
region es a menudo muy estrecha, especialmente en el caso del generador de gas que funciona
constantemente, siempre en una Unica linea operativa. Para esto, es necesario conocer algunos
pardmetros o coeficientes que relacionan ciertas caracteristicas fundamentales del fluido de
trabajo, con las variables del disefio de la maquina como el radio de entrada del compresor,
tamafio del alabe, velocidad dl fluido y la velocidad de giro. En este sentido ofrecen particular
interés los coeficientes de presion y de flujo.

(Song et al, 2001) propusieron una metodologia para la prediccion del desempefio de un
compresor axial, basado en las caracteristicas de la etapa como el area, la velocidad, la
relacién de presiones inter etapa, el incremento de temperatura y del calculo simultaneo de
parametros entre cada etapa, al utilizar las curvas de desempefio de la etapa, las cuales se
muestran en las Figuras 1-3 y I-4. Este método difiere del método de etapa de apilamiento
secuencial, en el que se emplea el calculo simultaneo de todas las variables entre etapas.

La Figura 1-9 muestra la curva de eficiencia isoentropica que fue desarrollada a partir de
un modelo matematico propuesto por (Howell & Bonham, 1950), en donde define a la
eficiencia de cada etapa, respecto a su valor maximo de eficiencia, en funcion de la relacién
entre el coeficiente del incremento de temperatura y el coeficiente de flujo; a medida que se
aumenta la relacion entre el coeficiente de incremento de temperatura y el coeficiente de flujo,
la eficiencia relativa aumenta hasta un méaximo y después tiende a disminuir. Las
metodologias que se mencionan toman de base las curvas generadas por (Howell & Bonham,

1950) para emplearlas en los calculos inter etapa, las cuales se describen a continuacion.
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Figura I-9.- Curva generalizada de la eficiencia isoentropica para una etapa.

La Figura 1-10 muestra la curva del coeficiente de presién en funcion del coeficiente de
flujo. Construida a partir de datos del incremento de la presion de cada etapa, de un nimero de
fuentes bibliogréficas diferentes. Esta linea representa valores obtenidos de modelos
propuestos por (Balsa & Mellor, 1975), (Budinger & Kaufman, 1955), (Carchedi & Wood,
1975) y (Milner & Wenzel, 1975) para la LM2500 en el incremento de presion por etapa, que
estd relacionado con coeficientes adimensionales del compresor, la curva se determina los

procedimientos de estimacién de las caracteristicas de cada etapa descritas por (Muir et al,

1989).
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Figura 1-10.- Curva generalizada del coeficiente de presion para una etapa.

18



(Zachos et al, 2011) propusieron la generacion de mapas de operacion en la region de
ralenti, que es una region de operacion a bajas velocidades de giro, las condiciones de ralenti
presentan cambios significativos en comparacion con la condicidn de disefio y por ende al
desempefio de una turbina de gas. Los valores obtenidos de ensayos en un banco de pruebas
son insuficientes a bajas velocidades, creando la necesidad de la generacion de mapas de
operacion dentro del régimen de ralenti. (Zachos et al, 2011) proponen el uso de un proceso de
extrapolacion. Este es un proceso puramente matematico y por lo general los resultados no son
lo suficientemente validos.

(Tsoutsanis et al, 2014) presenta un método novedoso para la generacion del mapa del
compresor, con el objetivo principal de mejorar la exactitud y fidelidad de los modelos de las
turbinas de gas, para la prediccion de su desempefio y de su diagnostico. Se introduce un
nuevo mapa del compresor, por medio del método de ajuste y modelacion, para determinar
simultaneamente las mejores curvas elipticas a los mapas del compresor. Los coeficientes que
determinan la forma de las curvas en el mapa del compresor, se analizan y se sintonizan a
través de un esquema de optimizacion multi-objetivo, a fin de hacer coincidir simultaneamente
multiples conjuntos de mediciones del desempefio de la turbina de gas.

(Albusaidi & Pilidis , 2015) presentan un nuevo método iterativo para predecir el
desempefio de un compresor centrifugo a diversas condiciones de operacion, aunque la
metodologia es para compresores centrifugos, algunos parametros como los coeficientes de
flujo, y de presién etc. son aplicables también a los compresores axiales. El analisis teérico
presentado y las correlaciones empiricas proporcionan un nuevo enfoque para derivar todo el
mapa del compresor correspondiente a diversas condiciones de succion, sin un conocimiento

previo de la geometria detallada.
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Capitulo 1

1.1 Pregunta de Investigacion

¢Cémo relacionar los pardmetros obtenidos de la actualizacion de los mapas de operacién
con las matrices de diagnostico, para dar recomendaciones de operacion y mantenimiento de

la turbina de gas?

1.2 Objetivo general

Actualizar los mapas de operacion del compresor axial del generador de gases y generar
las matrices de diagndstico mediante el analisis termodindmico de la turbina de gas PGT 25,

para la evaluacion de su desempefio a condiciones de operacion reales.

1.3 Objetivos particulares

o Actualizar los mapas de operacién del compresor axial considerando cambios

en el peso molecular, presion y temperatura de entrada al compresor.

° Realizar el analisis termodindmico en el generador de gases y en la turbina
libre.
° Generar las matrices de diagnostico del generador de gases y la turbina libre.
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Capitulo 2

Mapas de operacion

Un mapa de operacion se puede considerar como una fotografia que muestra las zonas de
operacion de un compresor, para diferentes velocidades de giro y eficiencias, los mapas de
operacion son una familia de curvas, que representan diferentes velocidades de giro de la
maquina, el eje de las ordenadas o la variable dependiente esta representada por la cabeza
politrépica (Hp) o isoentrdpica (Hs), la relacion de presiones ( 7z ), la presion de descarga entre
otras, y en el eje de las abscisas se tiene el flujo volumétrico o mésico, también relaciona los
valores de la eficiencia isoentrépica por medio de las islas de eficiencia. El flujo de entrada en
el compresor y la operacién del mismo esta relacionado en el peso molecular, la relacién de
calores especificos, el factor de compresibilidad, la presion y la temperatura. Si cualquiera de
estos pardmetros cambia, el mapa de operacion también cambia y requiere de una
actualizacion. Si las variaciones antes mencionadas son pequefias, el mapa de operacién puede
ser valido con un cierto rango de desviacion (Boyce, 2003).

La Figura 2.1 muestra dos diferentes velocidades de giro para un compresor axial y la
relacion de presiones en funcién del flujo masico. La region (A) representa la region de surge,
la operacion de un compresor puede volverse inestable debido al cambio en el flujo masico,
presion y en el peso molecular del gas. Esto causa cambios bruscos en flujo, lo que se conoce
como surge, una zona operacional no deseada e inestable, ningln compresor o sistema es
inmune a que esto ocurra alguna vez (Staroselsky & Ladin, 1979), la inestabilidad genera
vibraciones en el compresor este puede sufrir dafios internos o incluso la destruirse. El surge
se puede alcanzar al tener una disminucion en el flujo mésico y como consecuencia el flujo se
invierta dentro del compresor, lo que puede conducir a la destruccion total del compresor.
Mientras que en la region (B) se encuentra el ahogamiento, en donde la capacidad de la
maquina para comprimir cierto flujo masico se sobrepasa debido a que el flujo alcanza un
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nimero de Mach=0.8 y por consecuencia no puede pasar mas flujo. Las condiciones de
ahogamiento causan una gran caida en la eficiencia y por tanto un aumento en la potencia

requerida pero no conducen a la destruccién de la unidad.

Regidn de surge

n .-.

P - .
’ A
: :
: :

[

1

Region de ahogamiento

N2

..........

Figura 2.1-Relacion de presiones y flujo masico en un compresor (Song et al, 2001).

Los mapas de operacion son importantes para obtener mejores condiciones de operacion
en las turbinas de gas; pero los mapas de operacion del compresor axial no son
proporcionados por el fabricante las personas que adquieren el equipo a diferencia de los
compresores centrifugos y deben ser aproximados mediante modelos tedricos o a partir de
literatura.

Los mapas de operacidn presentados en la literatura se han utilizado para probar la validez
de nuevos métodos y metodologias. La Figura 2.2 muestra un mapa de operacion de un
compresor axial del generador de gases LM2500 reproducido por (Klapproth et al, 1979) y
retomado por (Tsoutsanis et al, 2014). También se muestran las islas de eficiencias
isoentropicas del compresor, la maxima eficiencia isoentropica para una velocidad de giro del
100% es del 86%, para una misma velocidad de giro se pueden tener varias eficiencias, a
medida que las eficiencias disminuyen para una cierta velocidad de giro el compresor puede
tender al surge, esto va a depender del flujo y la relacion de presiones que se tengan para esa
velocidades, bajas eficiencias hacen que la relacién de presiones se acerque a la linea de surge.

Los mapas de operacion de los compresores axiales son dificiles de encontrar en la
literatura 0 en su caso, no son proporcionados por los fabricantes de turbinas de gas, por otra
parte los mapas de operacion de los compresores centrifugos son proporcionados por el
fabricante junto con sus pruebas de desempefio. En este trabajo se parte de un mapa de
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operacion a condiciones ISO tomado de (Tsoutsanis et al, 2014), que corresponde al
compresor axial de la turbina de gas PGT 25, para realizar la actualizacion de dicho mapa,
mediante correcciones de peso molecular, presion de succién y de la temperatura de succién

del aire que entra en el compresor axial.

20~

0|0

154

10 +

Figura 2.2.- Mapa de operacion del compresor axial de la PGT 25 (Klapproth et al, 1979).

Un mapa de operacion puede construirse a partir de datos monitoreados como la
presion de descarga, la velocidad de giro, el flujo y la potencia suministrada. La Figura
2.3 muestra los pasos necesarios para construir un mapa de operacion a partir de la
variacion del flujo de descarga por medio de una valvula para diferentes velocidades de

giro.
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(" Eiiaruna )
Fijar una
velocidad de giro

N )

Realizar una
variacion en el

flujo de descarga

( Mediante la )

apertura de la
vélvula de

\ descarga )
( Toma de )

mediciones de la
presion de

\ descarga )

( Repetirel )

procedimiento
para otra

\ \velocidad de giro)

Figura 2.3.- Pasos para la construccién de un mapa de operacién.

2.1 Metodologia para la actualizacion del mapa de operacion
de condiciones 1SO a condiciones en sitio

Las correcciones por peso molecular, presion de succion y temperatura de succion se
realizan para una relacién de presiones dada, a una velocidad de giro constante seleccionada
del mapa de operacion del compresor axial a condiciones ISO presentado en la Figura 2.4
(Klapproth et al, 1979).

Paso 1

Se selecciona la velocidad de giro de 1; que representa el 100% de la velocidad de giro del
compresor axial, después se selecciona una relacion de presiones, una vez que se tenga la
relacién de presiones se procede a realizar la correccion del peso molecular mediante factores
X1y Xz, que son presentados mas adelante. Para poder tener todo el mapa se deben
seleccionar varias relaciones de presiones a una velocidad de giro dada, hasta completar las
nueve velocidades de giro, con estas relaciones de presiones se procede a realizar las

actualizaciones correspondientes.
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Figura 2.4.- Mapa de operacion del compresor axial a condiciones 1SO (Klapproth et al, 1979).

Paso 2 Determinar el factor X1, donde gamma es funcion de la composicion del gas con el
que se esté trabajando.

n-1

Xo=m" -1 (2.1)

Paso 3 Para determinar el factor X, o trabajo de compresion isoentrépico adimensional en

funcidn de los pesos moleculares PM; y PMy, y de la relacion del indice adiabatico del fluido

7, Y 7, Se considera el trabajo de compresion isoentropico:

V1 R, ﬁ
W, = —— — T | 7" -1 (2.2)
7, —1)PM,

también se debe considerar el trabajo de compresién isoentrépico para las nuevas propiedades

del fluido como se muestra en la siguiente ecuacion:

R Y2
W, = L —uTsuc 72.27/27l -1 (2-3)
2 7,—1)PM,

el trabajo de compresion isoentrépico adimensional se va a obtener al relacionar el trabajo de

compresion isoentropico del fluido con cierto peso molecular PM1 y y, entre el trabajo
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isoentropico del fluido al cambiar el peso molecular y el indice adiabatico, se obtiene la

R [
4 > Tsuc 7[17171 -1
W e -1 PMl L
W, [
’ & Ru Tsuc 7Z.272_l -1
v, —1)PM,

pero el factor X; es una funcién del indice adiabatico y de la relacion de presiones

n
l:ﬂ'lyll —1} =X, (2.5)

y el factor X, es una funcion del indice adiabatico y de la relacion de presiones después del

siguiente relacion:

(2.4)

cambio en las condiciones del fluido

T2
[7[2721 —1} =X, (2.6)

considerando que las temperatura de succion son iguales en la ecuacion (2.4), se obtiene la

siguiente expresion:

A )R | 2
: - Tsuc 72-1}/1 -1
n-1)PM, ™| _(ﬁ](yz—lJ(Pszﬁ_l @7
N PM, ) X, '
V> R, ) 72 1) 22
2 |\ uT 72 -1
(7/2_1] PM2 suc ”2 :|

n-1
despejando a X; se tiene obtiene una expresién que contempla el cambio del peso molecular

del gas de trabajo, asi como sus indices adiabaticos:

¥ x|l =1} PM, (2.8)
? ' 7, \ rn—1)\ PM;

Paso 4 Determinar la relacion de presiones corregida, en funcion del factor X:

72

7, = (1+ X, )t (2.9)

Paso 42 Para determinar la nueva potencia requerida por el compresor BHP, break
horsepower (BHP) o potencia al freno, que es la potencia requerida por el compresor u
obtenida en una turbina considerando las pérdidas por friccion dentro de la maquina, debido al

cambio en sus propiedades el fluido se debe considerar lo siguiente:
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BHP, = BHP, (2.10)

La potencia va a estar dada por la multiplicacién del flujo mésico y el trabajo de
compresion isoentrépico, se toma la ecuacion (2.2) asi como (2.3) al multiplica por un flujo

masico se obtiene la potencia requerida como se muestra en la siguiente expresion:

R =
BHP, =rm| —— || =« |T, | n* -1 (2.11)
1, -1 PM,

se obtiene también una expresion de la potencia requerida por el compresor al cambiar las

propiedades del fluido:

R 7271
BHP, =m| —2— | =« |T, | n, -1 (2.12)
v, —1)\ PM,
se realiza un cociente entre estas dos potencias:
(g YR [ )
ove, o1\ oM " (213)
BHP, (g VR ). [ & ) |
"o, 1)low ) TP 2
9,- U\ PM,
considerando gas ideal se tiene la siguiente expresion:
Pv=RT (2.14)
sustituyendo (2.14) en (2.13) se obtiene la siguiente expresion:
72-1
m(}/yz_lJ PsuchVZ (7[272 _]}
BHP, 2 (2.15)

BHP, 1l
' m [ 7/1 j Psucclvl 7[1 7 _1
n-1

Debido a que el flujo masico con el que opera el compresor axial es el mismo antes y
después del cambio en el peso molecular y que la relacion de presion de succion, el volumen
especifico no cambia, se puede sustituirla ecuacién (2.5) y (2.6) en (2.15) se obtiene la

siguiente expresion:

= 2.16
BHP, | 7(7,-1)X, (219

Como se conoce la potencia inicial del compresor se puede despejar la nueva potencia

BHP, _[72(;/1—1)X2J

BHP; en funcidn de los indices adiabaticos y los factores de correccion X1y X.
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2.1.1 Correccion por cambio en la presion de entrada

Paso 5 Determinar la presién de descarga corregida en funcion de la relacion de presiones,

obtenida en el paso 4:

Poc. = P, 2.17)
Paso 5 bis Determinar la temperatura de descarga en funcion de la relacién de presiones,
obtenida en el paso 4 y la temperatura de succion:

721

e Y (2.18)

—

despejando a la temperatura de descarga se tiene que:

7271

Toe =T, 7 (2.19)

suc’rr

2.1.2 Correccion por cambio en la temperatura de entrada

Paso 7 Determinar el factor X, correspondiente a la relacion de presiones obtenida del

paso 4

rn-l1

X, =m " -1 (2.20)

cp
Paso 8 Corregir el factor Xcp en funcion de la temperatura de succion nueva que presenta
el compresor axial al cambiar las condiciones ambiente, denotada por Tser Yy por la
temperatura Ty de disefio 1SO.
_ ch Tsuc
i T

suc,

X (2.21)

Paso 9 Determinar la relacion de presiones corregida a partir de un cambio en la

temperatura de succion en el compresor axial en funcion del indice adiabatico y,, como se

muestra a continuacion:

T = (X +1)na 2.22)
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Paso 10 Con la relacién de presiones obtenida mediante la correccién por la temperatura
de entrada, en los pasos anteriores, se calcula la nueva presion de descarga del compresor

axial, mediante la siguiente ecuacion:

PDC(T) =7 Py (2.23)

2.2 Actualizacion del mapa de operacion de condiciones I1SO a
condiciones de sitio

En las turbinas de gas se consideran diferentes condiciones ambientales al llevar a cabo
una prueba del desempefio. Las condiciones ISO se consideran a una presién de 1.013 bar (1
atmosfera), una temperatura de 15 °C y una humedad relativa del 60%. Las condiciones de
sitio son las condiciones ambiente del lugar donde opera el equipo.

El equipo de estudio es el compresor axial de la turbina de gas PGT 25, que opera en una
plataforma marina. Es necesario tener el mapa de operacion a condiciones ISO del compresor
axial, el cual se toma de (Klapproth et al, 1979) y (Tsoutsanis et al, 2014) para realizar las

siguientes correcciones:

2.2.1 Correccidn por peso molecular

Para predecir el comportamiento del compresor (Koch & Schildwachter, 1962) proponen
la correccion de tres parametros que son; Presion, Temperatura y Peso molecular, se comienza
con la correccion por peso molecular.

Al considerar la composicion del aire que entra al compresor axial, se pueden encontrar
dos composiciones, en este caso el aire seco, llamado asi porque no considera agua en forma
de vapor relativa del ambiente y s6lo se compone de dos elementos, nitrégeno y oxigeno, en
un porcentaje del 79 y el 21%, respectivamente y el aire himedo, el cual considera una cierta
fraccion de agua en el ambiente. EI peso molecular para el aire seco se obtiene mediante la

siguiente ecuacion:

PM, =X, PM,, +%, PM,_ (2.24)
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al considerar una cierta cantidad de agua en el ambiente se puede considerar la siguiente
expresion:
PM,, =X, PMg, +X, PM +X, o,PM,, (2.25)
Calcular la fraccion de agua presente en el ambiente, va a depender de la presion,
temperatura y humedad relativa; la humedad relativa se define como la presion de vapor entre
la presion de saturacion a una cierta temperatura de bulbo hiumedo:

P
g= (2.26)

saty
La fraccidén de agua va estar dada por la humedad relativa del ambiente, la presién de

saturacion a una temperatura dada y la presién del sistema o el ambiente:

L
HO ~— »
2P

sistema

(2.27)

de la ecuacion (2.26) se despeja la presion de vapor que representa al numerador de la
ecuacion (2.27) y poder encontrar la fraccion de agua presente en el aire.

Al cambiar la composicion del aire, también cambian las propiedades termodindmicas del
aire, como el calor especifico a presién y volumen constante, la constante particular del aire y
el indice adiabético del aire. El calor especifico a presidn constante para el aire himedo va a

estar dada por la siguiente expresion:

c, =C, +C, @ (2.28)

donde @ es la humedad absoluta en funcion de la presion de vapor y la presion del sistema:

Pva or
®w=0622] ——~ (2.29)
sistema I:3/apor
La constante particular del aire himedo va a estar dada por:
R
R =511 (2.30)
PM,,

Mediante la ecuacion (2.28) y (2.30) se puede obtener el calor especifico a volumen

constante mediante la relacion de Mayer:

c, =Cc, —R, (2.31)

Vah Pan

Y por lo tanto, el indice adiabatico del aire himedo es:
CD h
Van = — (2.32)
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En la Tabla 2.1 se muestran los diferentes valores del peso molecular, fraccion de agua, el

indice adiabético, el calor especifico a presion constante y la constante particular del aire

himedo, se considera una temperatura de 15°C y una presion del sistema de 1.013 bar. Se

varia la humedad relativa del 10 hasta el 100%.

Tabla 2.1 Humedad relativa en el ambiente y su efecto en las propiedades termodinamicas del aire.

@ (%) Xy1.0 () PM(kg/kmol) Ran(kJ/kgK) Van ()
10 0.001688 29.0304 0.2864 1.3983
20 0.003376 29.0608 0.2861 1.3967
30 0.005064 29.0912 0.2858 1.3951
40 0.006752 29.1215 0.2855 1.3934
50 0.008440 29.1519 0.2852 1.3918
60 0.010128 29.1823 0.2849 1.3902
70 0.011816 29.2127 0.2846 1.3886
80 0.013504 29.2431 0.2843 1.3870
90 0.015192 29.2735 0.2840 1.3854

100 0.016881 29.3038 0.2837 1.3838

2.2.2 Caso practico

Al aumentar la humedad relativa del aire, el peso molecular del aire aumenta y el indice

adiabatico disminuye.

Para una temperatura ambiente de 22.6°C y una presién de 1.021 bar, se registrd una

humedad relativa del 54%. Se puede calcular el efecto de la humedad en el aire para esas

condiciones ambientales.

La presion de saturacion del vapor de agua para una temperatura de 22.6 °C es:

P

Saltr_z6

=0.0274bar

(2.33)

Al sustituir el valor de (2.33) en (2.27), el valor de la humead relativa y la presion del

sistema se obtiene que:
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_0.54(0.0274)

H:0 1.021

=0.0145 (2.34)

El peso molecular del aire para una humedad relativa del 54% se obtiene sustituyendo
(2.34) en (2.25) y considerando que la fraccion de oxigeno y nitrogeno es del 0.21 y del 0.79

respectivamente se obtiene:

PM,, =0.21(32)02 +0.79(28)NZ +0.0145(18)Hzo =29.261kg/kmol (2.35)

La humedad absoluta es la cantidad de vapor de agua gque se encuentra por unidad de

volumen en el aire del ambiente; para este caso es de:

0.54(0.0274)
o=0.
1.021-(0.54(0.0274))

]: 0.00915g/m* (2.36)

sustituyendo el valor de (2.36) en (2.28) y considerando al calor especifico a presion constante

del aire y del vapor de 1.00345 y 1.82 respectivamente se obtiene que:

Cy,, :1.00345+1.82(0.00915) =1.0201kJ/kgK (2.37)
La constante particular del aire himedo para estas condiciones es:

_ 8.314
ah 29,261

= 0.2841kJ/kgK (2.38)

Se puede obtener el calor especifico a volumen constante sustituyendo el valor obtenido de

(2.38) y (2.37) en (2.31) se obtiene lo siguiente:

¢, =1.0201-0.2841=0.7359kJ/kgK (2.39)

Va
Y por altimo, el indice adiabatico del aire himedo se obtiene al sustituir los valores
obtenidos anteriormente en la ecuacion (2.32):

~1.0201

_ 10201 ) 3g6 240
Van =15.7359 (240)

2.2.3 Cambio en el peso molecular del aire seco al pasar a solamente oxigeno

Un cambio en el peso molecular del gas que esté comprimiendo el compresor, modificaria
la potencia requerida por el compresor, la presion de descarga y la temperatura de descarga.
Para determinar la presion de descarga real al cambiar el peso molecular del fluido de trabajo
se propone el siguiente ejemplo; un compresor maneja aire seco con un peso molecular de 29
kg/kmol se descarga a 16 bar absolutos y lo succiona del ambiente a una presion de 1.013 bar,

el indice adiabatico del aire es 1.4; al cambiar de aire a oxigeno, el peso molecular del gas que
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comprimia el compresor aumenta a 32 kg/kmol y su indice adiabatico del oxigeno es de

1.3947, se determina la presion de descarga mediante los siguientes paso.

Paso 1

Determinar la relacion de presiones:
P, 16
. =—=——=15.7646
° B 1013 (2.41)

Paso 2 Determine el factor X;, donde gamma es funcion de la composicion del gas con el

gue se esté trabajando:

nt 141
X, =| 7t -1 :[15.764 14 —1}:1.2 (2.42)

Paso 3 Determinar el factor X,

Nk L= R j(1-3947‘1j(§j:1.311 (2.43)
7 \ 1) PM, 1.3947 )\ 1.4-1 )\ 29

Paso 4 Determinar la relacion de presiones corregida, en funcion del factor X:

1.3947

7, = (14 X, o1 = (1+1.311)9e71 =19.3127 (2.44)

Paso 5 Determinar la presion de descarga corregida en funcion de la relacion de presiones,

obtenida en el paso 4:

P, =Py7, =1.013(19.3127)=19.5637 bar (2.45)

suc’r

Al aumentar el peso molecular del gas que maneja el compresor de 29 a 32 kg/kmol,
genera un aumento en la relacion de presiones del 22.27% y por lo tanto un aumento en la
presién de descarga del compresor de 16 a 19.56 bar.

En caso de que el peso molecular del gas que maneja el compresor disminuya, se presenta
el siguiente ejemplo; un compresor que maneja aire himedo con un peso molecular de 29.261
kg/kmol y un indice adiabatico de 1.386 obtenido mediante las ecuaciones (2.35) y (2.40), se
descarga con una presién de 16 bar se succiona a una presion de 1.013 bar, se le retira el
contenido de humedad quedando aire seco con un peso molecular de 29 kg/kmol y un indice
adiabatico de 1.4, para encontrar la relacion de presiones y la presion corregida se procede
igual que en el caso anterior:

Paso 1

Determinar la relacion de presiones:
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e _B_ 16 _ 57646 (2.46)
R 1.013

Paso 2 Determine el factor Xi, donde gamma es funcion de la composicion del gas con el

que se esté trabajando:

n- 1.386-1
X, =| 7 -1 :(15,764 138 —1]:1.1566 (2.47)

Paso 3 Determinar el factor X;

x,=x,| 25| ==t EM, :1.156(1'386)( 14-1 j( 29 ):1.1759 (2.48)
7 W =1\ PMm, 14 ) 1.386-1)\ 29.261

Paso 4 Determinar la relacion de presiones corregida, en funcion del factor X.:

) 14
T, = (1+ Xz)i = (l+1.1759)m =15.1982 (2.49)

Paso 5 Determinar la presién de descarga corregida en funcion de la relacion de presiones,

obtenida en el paso 4:

Py, =P,.7, =1.013(19.3127) =15.395 bar (2.50)

suc’ r
Caso contrario a lo anterior, una disminucion en el peso molecular del gas que maneja el
compresor, genera una disminucién en la relacion de presiones del 3.77% y por lo tanto una

disminucion en la presion de descarga de 16 a 15.395 bar.

2.2.4 Correccién del mapa de operacién

A continuacién se presenta la correccion por peso molecular para el mapa de operacion del
compresor axial de la PGT 25. Las correcciones por peso molecular, presién de succién y
temperatura de succién se realizan para una relacién de presiones dada a una velocidad de giro

constante seleccionada del mapa de operacién del compresor axial a condiciones 1SO.

Paso 1
Determinar la relacion de presiones a condiciones dadas en la Tabla 2.2 obtenidas de la

prueba 1 que se le realizé a la turbina de gas PGT 25, para la correccidn por peso molecular se

consideran dos indices adiabaticos del aire el primero representado por 71 que esigualal.4y

el segundo representado por }, que va a ser tomado de la Tabla 2.2.

36



Tabla 2.2.- Datos de la prueba realizada a la turbina de gas PGT 25.

Variable Valor
Temperatura de entrada, °C 22
Presion de entrada, bar 1.00287

Presion de descarga del compresor axial, bar 15.2

Peso molecular del aire, kg/kmol 28.91
Humedad relativa, % 54
indice adiabético del aire, - 1.3924

Mediante la Figura 2.5, se selecciona la velocidad de giro de 1; que representa el 100% de
la velocidad de giro del compresor axial, después se selecciona una relacién de presiones, en
este caso es de 17.92, una vez que se tenga la relacion de presiones se procede a realizar la
correccion del peso molecular mediante factores X1 y X,. Para poder tener todo el mapa se
deben seleccionar varias relaciones de presiones a una velocidad de giro dada, hasta completar
las nueve velocidades de giro, con estas relaciones de presiones se procedera a realizar las

actualizaciones correspondientes.

T~ =
”0. c =17.92
Pq4.=18.15 bar
15 -
1
P 10
R
5_
0.526 963
0 T T T T T T T T T T T T T 1
0 10 20 30 40 50 60 70

m(kg/s)

Figura 2.5.- Mapa de operacion del compresor axial a condiciones 1SO.
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Paso 2 Determine el factor X;, donde gamma es funcion de la composicion del gas con el

que se esté trabajando; en este caso el indice adiabatico del aire es?; =1.4 y la relacion de
presiones se obtiene de la Figura 2.3.

n-1

Xy=m" -1 (2.51)
sustituyendo los valores, se obtiene:

1.4-1

X, =(17.92) 14 -1

X, =1.2807

Paso 3 Al sustituir la ecuacién (2.8) con cada uno de los valores obtenidos anteriormente y

considerando el PM;=29 kg/kmol, se obtiene lo siguiente:

X, =1.2807 1.4 j(1.3924—1j(28.91)
1.3924 14-1 29

X, =1.2593

Paso 4 Determinar la relacion de presiones corregida, en funcion del factor X.:

e
7, = (14X, )1 (2.52)
sustituyendo valores en (2.52) se obtiene:

1.3924

7, =(1+1.2593 130241

7, =18.032

A medida que el peso molecular, disminuye la relacién de presiones del compresor axial
aumenta.

Paso 42 Determinar el BHP, mediante la ecuacion (2.16) se despeja a BPH::
-1) X
BHP, = BHP{—”W1 ) 2]
i (72 _1) X,

sustituyendo los valores de X», X, el indice adiabatico y mediante la potencia reportada del

(2.53)

compresor es 41,491.22 hp se obtiene la nueva potencia requerida por el compresor:
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1.3924(1.4-1)1.2593
BHP, =41, 491.22( ( ) ]

1.4(1.3924 -1)1.2807
BHP, = 41,362.32hp

Como se conoce la potencia inicial del compresor se puede despejar la nueva potencia

BHP; en funcidn de los indices adiabaticos y los factores de correccién X; y Xa.

2.2.5 Correccion por cambio en la presion de entrada

Paso 5 Determinar la presién de descarga corregida en funcion de la relacion de presiones,

obtenida en el paso 4:

I:)DC, = Psucﬂ. r

la presion de descarga corregida seria:

P, =1.00287(18.032)

Poc, =18.0837 bar

(2.54)

Paso 5 bis Determinar la temperatura de descarga en funcién de la relacion de presiones,

obtenida en el paso 4 y la temperatura de succion:

72—l

T
DC :ﬂ.r 72

suc

despejando a la temperatura de descarga se tiene que:
771

— 72
TDC - Tsucﬂ.r

sustituyendo valores se obtiene la temperatura de descarga del compresor corregida:

1.3924-1

Toc =288.15(18.032) 13924
Tpe =651.01°C

2.2.6 Correccion por cambio en la temperatura de entrada

(2.55)

(2.56)

Paso 7 Se determina el factor X¢, correspondiente a la relacion de presiones obtenida del

paso 4
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X, =m. " —1 (2.57)
Sustituyendo valores de la relacion de presiones obtenida del mapa de operacion a

condiciones ISO y utilizando Y, =1.4se obtiene el siguiente resultado:

1.4-1

X, =17.9214 -1

cp

X, =1.2807

Paso 8 Al sustituir la ecuacion (2.21) con los valores obtenidos anteriormente, la
temperatura de disefio 1SO del compresor axial de 15 °C y la temperatura nueva tomada de la

Tabla 2.1, se obtiene el siguiente resultado:

~ 1.2807(288.15)
o 295.75

X, =1.2477

Cr

Paso 9 Sustituyendo en la ecuacion (2.22) el valor obtenido anteriormente se obtiene:

7, =(1.2477+1)"

., =17.024

Cr
Paso 10 Con la relacion de presiones obtenida mediante la correccion por la temperatura
de entrada, en los pasos anteriores, se calcula la nueva presién de descarga del compresor

axial, mediante la siguiente expresion:
PDC(T) =7 Pae (2.58)
se obtiene lo siguiente:

Poc,,, =17.024(1.00287)

Poc,,, =17.072 bar

2.3 RESULTADOS

Las correcciones anteriores se aplican para diferentes relaciones de presiones
correspondientes a las lineas de velocidad de giro del compresor axial presentado en la Figura
2.2. En la Figura 2.6 se muestra el mapa de operacion del compresor axial para la PGT 25,
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para diferentes velocidades de giro, donde el 1 representa el 100% de la velocidad de giro 6
10, 000 rpm. La linea en negro es el mapa de operacion del compresor axial a condiciones
ISO; es decir, a una presion de 1.013 bar, una temperatura ambiente de 15°C, un peso
molecular del aire de 29 kg/kmol, un indice adiabatico del aire de 1.4 y una humedad relativa
del 60%. Al variar las condiciones ambientales del sitio, a una presion de 1.021 bar, una
temperatura ambiente de 22.6°C, un peso molecular del aire de 28.91 kg/kmol, un indice
adiabéatico del aire de 1.3924 y una humedad relativa del 54% se debe corregir el mapa de
operacion ISO, al mapa de operacion en sitio (linea azul). Un aumento en la temperatura del
aire a la entrada del compresor de 7.6 °C, genera una disminucion en la presion de descarga en
el compresor del 5%; una disminucion en el peso molecular del aire, incrementa la presién de
descarga en 0.68% y una disminucién en la presion de entrada al compresor de 0.01013 bar,
disminuye la presiéon de descarga en 1%. También se muestra que el punto de surge en el
mapa de operacion con lineas negras punto A y una velocidad de giro de 1 representa una
presidn de descarga maxima antes de entrar al surge, al corregir el mapa de operacién lineas
punteadas azules, el punto de surge representado por el punto B disminuye en un 5.75% con
respecto al punto A, si se quisiera operar el equipo a la velocidad de giro de 1 con respecto al
mapa de operacion corregido se muestra que esta tendria que ser menor para no entrar en

surge.

209 T,=15C T.=226°C A
P =1013bar  Pa 100287 Dar
189 pwm=20kgkgmol PM=28.91 kg/kgmol B
16 1 =14 Y,=1.3924
] <|Z>:1600/ z=1
= 60% = 549
14 - b= 54%
~ 4 N
<
8 12- .
\-{_) E
a 10+
[a ]
8 _
6 _
4 -

15 30 45 60

Figura 2.6.- Mapa de operacion actualizado a condiciones de sitio.

41



Los cambios de presion, temperatura y peso molecular en el aire que comprime el
compresor axial, generan una pérdida de potencia en la turbina de gas PGT 25 del 3.22%,
alrededor de 1 MW, esto se verifico mediante la simulacion de la turbina PGT 25 en el
simulador comercial (Thermoflex, 2017). Esto representa un incremento en el flujo de
combustible del 2.24%, para compensar esa perdida de potencia.

Por medio de datos meteoroldgicos de temperatura ambiente, presion ambiente y humedad
relativa de enero a mayo del 2015, proporcionados por el departamento de Hidrografia y
Meteorologia de la SEMAR de la estacion meteoroldgica Cayo Arcas, ubicada en la zona de

Campeche, se presentan los mapas de operacién de enero y mayo.

2.3.1 Comparacion del mapa de operacion a condiciones ambientales de enero y

mayo

En la Figura 2.7 se muestra el mapa de operacién a condiciones de sitio para el mes de
enero de 2015, se tom6 un promedio de las mediciones de presién, temperatura y humedad
relativa para ese mes. Al variar las condiciones ambientales del sitio, a una presion de 1.017
bar, una temperatura ambiente de 23.84°C, un peso molecular del aire de 28.79 kg/kmol, un
indice adiabatico del aire de 1.3924 y una humedad relativa del 79.86% se debe corregir el
mapa de operacién ISO al mapa de operacidn sitio (linea azul). Un aumento en la temperatura
de entrada del compresor de 8.84 °C, genera una disminucién en la presion de descarga en el
compresor del 5.79%, una disminucion en el peso molecular del aire de 29 a 28.79 kg/kmol,
incrementa la presién de descarga en 0.41% Yy una disminucion en la presion de entrada al
compresor disminuye la presion de descarga en 0.99%. El punto de surge en el mapa de
operacion con lineas negras para un punto A y una velocidad de giro de 1 representa una
presion de descarga maxima antes de entrar al surge, al corregir el mapa de operacion lineas
azules, el punto de surge representado por el punto B disminuye para el mes de enero en un
6.38% con respecto al punto A, si se quisiera operar el equipo a la velocidad de giro de 1 con
respecto al mapa de operacion corregido se observa que esta tendria que ser menor para no

entrar en surge.
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T, .=2384°C

P_ =1.007539 bar A

ol 1013bar oy, g 7948 kg/kmol

PM= 29 kg/kgmol
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$=60% HR=79.86%
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Figura 2.7.- Mapa de operacion actualizado a condiciones de sitio para enero del 2015.

En la Figura 2.8 se muestra el mapa de operacién a condiciones de sitio para el mes de
mayo de 2015, se tomd un promedio de las mediciones de presion, temperatura y humedad
relativa para ese mes. Al variar las condiciones ambientales del sitio, a una presién de 1.014
bar, una temperatura ambiente de 26.81°C, un peso molecular del aire de 28.79 kg/kmol, un
indice adiabatico del aire de 1.3924 y una humedad relativa del 73.25% se debe corregir el
mapa de operacién ISO al mapa de operacion sitio (linea azul). Un aumento en la temperatura
de entrada del compresor de 8.84 °C, genera una disminucioén en la presion de descarga en el
compresor del 7.61%, una disminucion en el peso molecular del aire de 29 a 28.76 kg/kmol,
incrementa la presion de descarga en 0.156% y una disminucion en la presion de entrada al
compresor disminuye la presion de descarga en 0.99%. El punto de surge en el mapa de
operacion con lineas negras para un punto A y una velocidad de giro de 1, representa una
presidn de descarga maxima antes de entrar al surge, al corregir el mapa de operacién lineas
azules, el punto de surge representado por el punto B disminuye para el mes de mayo en un
7.79% con respecto al punto A, si se quisiera operar el equipo a la velocidad de giro de 1 con
respecto al mapa de operacion corregido se observa que esta tendria que ser menor para no
entrar en surge, a medida que el mapa de operacion cambia debido a las condiciones
ambientales del equipo, esto genera que los limites tanto superior (surge) como inferior
(ahogamiento) cambien y se requiera operar el compresor a diferente revolucion, flujo y

presion de descarga.
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Figura 2.8.- Mapa de operacion actualizado a condiciones de sitio para mayo del 2015.
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Capitulo 3

Analisis termodinamico de la turbina de
gas PGT 25

3.1 Analisis Energético

En este capitulo se desarrollan los balances de primera ley de la termodinamica y de la
segunda ley de la termodindmica, asi como los balances de exergia en los componentes de la
turbina de gas PGT 25. En la Figura 3.1 se muestra el diagrama esquematico de la turbina de
gas PGT 25. La turbina de gas PGT 25 es una turbina de ciclo simple aeroderivada que
consisten en un generador de gas y una turbina de potencia. Se tienen los filtros de aire antes
de la entrada del compresor, la turbina libre o de potencia esta acoplada a una caja de
engranes, gue a su vez esta acoplada mediante una flecha a un tren de compresion de gas
natural. En este caso, la funcion de la PGT 25, no es generar energia eléctrica, sino energia
mecanica para los compresores centrifugos que se utilizan en el proceso de compresién de gas

natural.

Compresor
centrifugo

or] [0

Filtros de aire

Figura 3.1.- Diagrama esquematico de la turbina de gas de doble flecha.
La Figura 3.2 muestra los procesos termodindmicos de la turbina de gas aeroderivada; el
aire entra al compresor axial a una presion y temperatura en el estado 1; se comprime,
aumentando su presion, temperatura y densidad hasta el estado 2; el aire entra a la camara de
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combustién, donde se le suministra calor por medio de la combustidon de un combustible y sale
de ésta (estado 3) como gases de combustion; que entran a la turbina de gas de alta presion y
se expanden generando el trabajo necesario para accionar al compresor axial hasta el estado 4;
por ultimo, entran en la turbina de baja presion o libre y se expanden hasta el estado 5,

generando un trabajo.

T

S

Figura 3.2.- Diagrama temperatura entropia de la turbina de gas de doble flecha.

La seccion de entrada del generador de gas, que consiste en una boca de campana y una
ojiva, y sirve para dirigir el aire hacia la entrada del generador de gas, de tal manera que, se
cree una corriente de aire tenue y sin turbulencia que entre a la seccién del compresor axial.
La boca de campana estandar contiene un tubo de distribucion de automatizacion que sirve

para inyectar soluciones limpiadoras en el compresor.

3.1.1 Compresor

La temperatura de descarga del compresor isoentrdpica, esta en funcion de la temperatura

a la entrada del compresor y de la relacion de presiones del compresor:
_ X
Ty =Timc (3.1)

donde, 7 es la relacion entre la presion de descarga del compresor axial y la presion de

admision del mismo

(3.2)

N
(@]
|

el e
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La relacién del indice adiabatico del aire, es la relacion entre la constante particular del
aire y el calor especifico a presion constante
-1 R
x,=la == (33)
Yao o Gy,
Para un compresor axial, se puede calcular la relacién de presiones inter etapa, mediante la
expresion propuesta por (Jun et al, 2011):
Ne Ne(ne-1)
_ 2
7. =[1ma, (34)
i=1
donde ac es el parametro de distribucion de la relacion de presiones y se expresa de la

siguiente manera:

7Z.C Ne (nc _1)

ac = (3.5)

ﬂfectapa

La distribucién de la relacion de presiones esta en funcién del nimero de etapas del
compresor axial (n¢), la relacion de presion total del compresor y de la relacion de presiones
de la primera etapa.

A partir de las ecuaciones (3.4) y (3.5) se pueden estimar las presiones inter-etapa para el
compresor axial de la turbina PGT 25. A su vez, se pueden estimar la temperatura de las inter-
etapas. En este caso, se encuentra la relacién de presiones de la primera etapa por medio de
una iteracion, proponiendo un valor para la primera etapa hasta que converja. En la Tabla 3.1
se muestran los valores calculados para el compresor axial, considerando a la entrada del
compresor una presion y temperatura de 1.013 bar y 22.6 °C, respectivamente. La relacion de
presiones inter-etapa encontrada es de 1.2 y se mantiene constante para cada etapa y el

incremento de temperatura inter-etapa es de 20 °C.

Tabla 3.1- Presiones y temperaturas inter etapa del compresor axial.

Etapa Temperatura Presion e ()
(K) (bar)

1 305.91 1.214 1.198
2 324.77 1.454 1.198
3 344.79 1.742 1.198
4 366.05 2.087 1.198
5 388.61 2.500 1.198
6 412.57 2.995 1.198
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7 438.01 3.587 1.198
8 465.01 4.298 1.198
9 493.67 5.149 1.198
10 524.11 6.168 1.198
11 556.42 7.389 1.198
12 590.72 8.852 1.198
13 627.13 10.605 1.198
14 665.79 12.705 1.198
15 706.84 15.220 1.198
16 750.41 18.234 1.198

La temperatura de descarga del compresor estd en funcion de la relacion de presiones, de
la eficiencia isoentropica de compresién, del indice adiabatico del aire y de la temperatura de
succion del compresor, y se expresa de la siguiente manera:
1.,
T, =T,| 1+ —(7& -1) (3.6)
sic
El trabajo de compresion por unidad de masa se puede expresar en funcion de la eficiencia
de compresion, de la relacion de presiones del compresor, de la eficiencia isoentrdpica de

compresion, del calor especifico a presion constante y del indice adiabatico del aire

W, = C;]’aTl B 3.7)

El incremento de la entropia en el proceso de compresion se expresa en funcion de la
relacion de presiones del compresor, de la eficiencia isoentropica de compresion, del calor
especifico a presion constante, de la constante particular del gas y del indice adiabatico del
aire

S,—S, =C,, In(1+i(7;éa —1)j—RaIn(7rc) (3.8)
sic

3.1.2 Suministro de calor en la camara de combustién

La eficiencia de combustion es la relacion entre el calor que se le suministra de forma real

y el calor suministrado teéricamente

AH
7, = _ real (39)
AHtec’)rica
el suministro de calor real se obtiene mediante un balance de masa y energia en la cdmara de
combustion
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AH,, =M h; —m,h, (3.10)
pero el flujo masico de los gases de combustion es:
mgc =m, +m, (3.11)
por lo tanto (3.10) queda de la siguiente manera:
AH, =(m, +m,)c, T,—mhc,T, (3.12)
y el suministro de calor tedrico esta dado por la siguiente expresion:

AH =m,PCI (3.13)

tedrico

sustituyendo las ecuaciones (3.12) y (3.13) en (3.9) la eficiencia de combustién se expresa

Como sigue:
o (m+m,)c, T,—mc,T, 3.1
° m, PCI '
y en funcién de la relacion combustible aire se tiene la siguiente expresion:
rfa+1l)c, T,—c_ T
77b — ( ) Pgc 3 P, 2 (315)

(rfa)PCI

La relacion entre la temperatura a la entrada de la turbina de alta presion y la temperatura

Haciendo un balance de energia en la camara de combustion se obtiene el flujo de calor

suministrado

Qun = (MM, +1M; )Ty~ T, (3.17)
dividiendo y multiplicando (3.17) por el flujo de aire, se obtiene el flujo de calor suministrado
en funcion de la relacion combustible aire (rfa), de la eficiencia de compresion isoentrépica,
de la relacion de presiones del compresor y de la relacién de la temperatura a la entrada de la

turbina de alta presion:

3 5 Cpgc 1 X,
Qun =, | (rfa+1)2= y—1-— (7 -1) (3.18)
Cpa Usic
El incremento de entropia en el proceso de suministro de calor esta dado por la siguiente

expresion:
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AP
S3—S, =Cpy In 1 y -R,, In(l——g] (3.19)
1+ = (zp -1) !
nsic

La ecuacion (3.19) esta en funcion de la eficiencia de compresion isoentrdpica, la relacion
de presiones en el compresor, la relacion de la temperatura a la entrada de la turbina de alta
presion entre la temperatura ambiente y la caida de presion en la camara de combustidon, cuyos

valores se encuentra entre el 1y el 3%.

3.1.3 Turbina de alta presion

La turbina de alta presidon genera la potencia requerida por el compresor; entonces el

trabajo por unidad de masa del compresor es:

WC = ﬂmecWTAP (320)

la ecuacion (3.20) se puede escribir de la siguiente manera:

maCPa (TZ _Tl) = nmecm c (TB _T4) (321)

9C " Pgc
La temperatura de los gases de combustion a la salida de la turbina de alta presion es un
pardmetro que se debe conocer, en el monitoreo de las turbinas de gas se puede medir este
parametro o no dependiendo del fabricante, si no se conoce este valor se puede calcular de la
siguiente:
macpa

rngc’?meccpgc

T,=T,-

4 3

(T,-T) (3.22)

sustituyendo (3.6) en (3.22) se obtiene la siguiente expresion para la temperatura a la salida de
la turbina de alta presion:
manaTl

T,=T,—————
mgc77sic77meccpgc

(22 -1) (3.23)

Para una expansion isoentropica de los gases de combustion en la turbina de alta presion,

la relacion de temperaturas es:

(3.24)

51



donde 7p es la relacién de presiones entre la presién de descarga de la turbina de alta
presion y la presion de entrada de la misma:
P3
Tt =5 (3.29)
F)4
La relacidn de presiones de la turbina de alta presion se puede encontrar en funcion de las
temperaturas de entrada y salida de la turbina de alta presion asi como de la eficiencia

isoentrdpica de expansion:

e =| (3.26)

1—
nsitT3

El incremento de entropia generada por el proceso de expansion en la turbina de alta
presién, en funcion de la eficiencia de expansion isoentrdpica, la eficiencia mecénica, la

relacién de presiones de la turbina de alta presion y del compresor es:

1 1
Sy —S3=Cpy IN| 1-77 (1— ch] —Ry In(—] (3.27)

TAP Trap

3.1.4 Turbina de baja presion

La presidn a la salida de la turbina de baja presion esta en funcion de la presion ambiente y

la caida de presion en el ducto de descarga, y se expresa de la siguiente manera:
Py = Py (1+ AP, ) (3.28)
La temperatura a la salida de la turbina de baja presion en funcion de la eficiencia

isoentropica de la turbina, la relacion de presiones, el indice adiabatico de los gases de escape

y la temperatura a la salida de la turbina de alta presion:

gc
TBP

=T Ta. (1_4] 6.29)

El trabajo por unidad de masa entregado por la turbina de baja presion en términos de la
eficiencia de expansion isoentropica de la turbina de baja presion, la temperatura a la salida de

la turbina de alta presion y de la relacion de presiones se expresa de la siguiente manera:
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1
Wigo =C, 75T, {1—TJ (3.30)
TT-

la eficiencia térmica se define como:

W

El trabajo motor es la suma de los trabajos generados por las turbinas de gas menos el
trabajo requerido por el compresor:
Wy = Wigp +Wrpp —We (3.32)
Sustituyendo (3.32) en (3.31) se tiene que:

Wiy +Wrpp — W,
Ty = TBP T Virap — We (3.33)
qsum

Sustituyendo (3.30), (3.21), (3.7) y (3.18) en (3.33) se obtiene la eficiencia térmica:

1 1 . 1,
My, {T4cpgc M {1— e J +T,C,, 7Tt [1— — }} —myc, T,—— (=& -1)
ﬂ-TBP ﬂ.TAP 77Si(:

I =
{(rfajtl) Por y—l—i(zzéa —1)}

Cpa sic

(3.34)

El flujo de aire requerido para generar una potencia dada, estd dado por la siguiente

expresion:

m = (3.35)

El cambio de entropia generada por la expansion de la turbina de baja presion esta dado

por la siguiente expresion:

S5 =8, =Cp_ |n£1—775n (1—%]}— Ry In(ﬁi] (3.36)
TBP TBP

El régimen térmico o heat rate es la energia necesaria para producir un kWh, es usado
como un parametro de desempefio en las turbinas de gas y esta en funcion de la eficiencia

térmica del ciclo:

_ 3600 [_] (3.37)
My KWh .

HR
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El flujo de combustible se obtiene de realizar un balance de masa y energia en la camara
de combustion, estd en funcién de la temperatura del aire a la entrada de la cdmara de
combustién la temperatura a la entrada de la turbina de alta presién, el poder calorifico inferior

del combustible, el flujo de aire y los calores especificos del aire y los gases de combustion:

o rhgccpgcT3 —-m,.c, T, (3.38)
f PCl—c, T, '

El consumo especifico de combustible relaciona los kilogramos de combustibles
necesarios para producir un kWh, al igual que el régimen térmico, es otro parametro del

desempefio en las turbinas de gas:

m, (3600) { kg } (3.39)

CEC = - ;
w kWh

m

3.2 Segunda ley de la termodinamica

Historicamente, el segundo principio de la termodindmica nace como consecuencia del
problema de la transformacion de calor en trabajo, que se presentaba en las maquinas
térmicas. En la Figura 3.3 se muestra la maquina térmica de Carnot, que consta de una fuente
a alta temperatura Ta, que cede calor a una maquina térmica, la cual produce un trabajo
reversible, pero no todo el calor es aprovechado para generar trabajo, cierta cantidad de calor

se manda a un sumidero que esta a una temperatura Te.

[ Ta ) [ Ta )

Qa Qa

WR WIRREV

QBR QB IRREV

[ Ts ] REV [ Te ] IRREV

Figura 3.3.- Diagramas de la maquina de Carnot reversible e irreversible.

Carnot, quien al estudiar un problema eminentemente técnico, como es el relacionado con
la eficiencia de las maquinas térmicas, desarrolld una serie de conceptos que iban a ser de una
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importancia fundamental en la termodinamica. EIl concepto clave de su teoria, es la idea de la
maquina reversible. De la cual surge la eficiencia termodindmica y la eficiencia de Carnot que

se expresan de la siguiente manera:

M = We (3.40)
h— T~ .
Tl QA
o bien, como la eficiencia maxima del ciclo o eficiencia de Carnot:;
T
Mcamot = 1- T_B (3.41)
A

De la eficiencia de Carnot se desarrolla el coeficiente de Gouy-Stodola, que relaciona el

medio ambiente con la temperatura de la fuente:

TO
n=1--* (3.42)
A

de la maquina térmica de Carnot y del ciclo de Carnot, se obtienen la siguiente expresion:

T
O, _To (3.43)
Qn Ta
0 bien
QU Qe (3.44)
TA TBR

En el caso de la maquina irreversible, el trabajo producido siempre serd menor y por lo
tanto se tendra un mayor calor cedido a la atmésfera a diferencia de la maquina reversible o de

Carnot es decir:

We > Wigeey (3.45)

Qs <Qs,.., (3.46)

En la maquina irreversible, se obtiene la siguiente relacion:

& _ QBIRREV

<0 3.47
T, Tg (347)

Clausius, retomd estos dos términos y desarrollé la desigualdad de Clausius; para un
suministro de calor Qa y un rechazo de calor Qe:

%

1T (3.48)

A B
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cuando es igual cero el proceso es reversible y cuando es menor a cero el proceso es
irreversible.
Cualquier sistema cerrado que efectia un proceso ciclico, la suma de todos los términos

0Q/T en cada incremento diferencial del proceso sera siempre igual o menor a cero:

gSgT—Q <0 (3.49)

3.2.1 Turbina de gas PGT 25 generacién de entropia

Se considera al ciclo de turbina de gas aeroderivada de doble flecha, considerando al
suministro de calor como Qa Y al rechazo de calor como Qg y con los célculos de los estados
termodinamicos presentados en la Tabla 3.2, que se obtiene al realizar el analisis energético de

la turbina de gas:

Tabla 3.2.- Estados termodinamicos para la turbina de gas de doble flecha PGT 25.

Estado T P \Y; S
(K) (bar) (m3/kg) (kJ/kg K)
1 288.15 1.013 0.815 6.6487
2 733.796 18.234 0.115 6.7577
3 1473.15 17.686 0.238 7.6129
4 1075.806  4.509 0.683 7.6841
5 768.848 1.043 2.113 7.7612

En la camara de combustion no se genera ni se suministra trabajo y despreciando las

energias cinética y potencial se tiene la siguiente expresion:
R CpgcT3 - CpaTZ (3.50)
sustituyendo los valores correspondientes se tiene lo siguiente:

0, = (1.148)(1473.15-1.00345)733.79

g, 95485

kg
En el rechazo de calor se tiene la siguiente expresion:

O = cpgcT5 -c, T, (3.51)

sustituyendo los valores correspondientes se tiene que:
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0 = 1.148(768.84 —1.00345) 288.15

U = 593.484::—J

g
Utilizando la ecuacion (3.47) para una maquina irreversible, se puede comprobar que esta
maquina cumple con la desigualdad de Clausius, y por lo tanto, con la segunda ley de la

termodinadmica, comprueba que el proceso es posible:

%—% 1414789 <o

A g kgK

3.2.2 Trabajo perdido

El ciclo irreversible de la maquina térmica genera un incremento en la entropia del
sistema, la irreversibilidad tiene una influencia en la entropia, por lo tanto, se debe cumplir la
siguiente expresion:

ds > Q (3.52)
T
Para eliminar la desigualdad se considera el término de trabajo pérdido, mediante la
primera ley de la termodindmica para un proceso irreversible, se tiene la siguiente expresion:
S5q+ow=du (3.53)
despejando 8q y sustituyendo dw=-Pdv en la ecuacién (3.53)se tiene que:
6q =du+ Pdv (3.54)
de la segunda ley de la termodindmica se tiene que:
6q=Tds (3.55)
sustituyendo la ecuacion (3.54) en (3.55) se tiene una expresiéon que relaciona la primera ley
de la termodindmica y la segunda como se muestra a continuacion:
Tds = du+ Pdv (3.56)
A todo proceso irreversible se le asocia una cierta cantidad de trabajo pérdido; el trabajo

pérdido puede variar desde cero, que es el caso ideal, hasta un cierto valor maximo, por lo

tanto, el trabajo hidrostatico se puede expresar de la siguiente manera:

Pdv =dw+dw, (3.57)
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donde 5WL es el trabajo pérdido asociado a que el proceso es irreversible, al sustituir la

ecuacién (3.53) y (3.57) en (3.56), considerando que el sistema no genera ni recibe trabajo, se

tiene la siguiente expresion:

Tds =du+ow+ow, (3.58)
pero
du+d5ow=45q (3.59)
por lo tanto:
Tds =59 + 6w, (3.60)
0 bien
gs = 99, oW, (3.61)
T T

La ecuacion (3.61) representa el incremento de entropia, en funcion del calor y el trabajo
pérdido, el cambio de entropia debido a las irreversibilidades internas se llama produccion
irreversible de entropia. En este entendido, no se puede evitar que haya pérdidas, pero si tratar
de minimizarlas.

El analisis de segunda ley para un volumen de control, son una herramienta importante
para cuantificar las irreversibilidades o el trabajo pérdido, este analisis se puede realizar a cada

uno de los componentes de la turbina de gas, mediante la siguiente expresion:

.8
(z_fj +> M~ > m,s, = j [idm j Wiy (3.62)

A T T

El primer término representa la rapidez del cambio de entropia dentro del volumen de
control, el segundo término es el flujo neto de entropia hacia afuera del volumen de control,
como resultado del flujo de masa, el cuarto término es la trasferencia de calor debido a la
diferencia de temperaturas entre el medio ambiente y el area del volumen de control y el

guinto término involucra el trabajo pérdido a través del volumen de control.

3.2.3 Calculo del trabajo perdido en el compresor axial

Los valores presentados en esta seccion son tomados de la Tabla 3.2. En el compresor
axial se realiza el balance de segunda ley, considerando flujo estable, la ecuacion (3.62) queda

expresada de la siguiente manera:
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ma

Ry V)

A Vv

' (ss—se):j dA+j dv (3.63)

A T \Y T

considerando la entrada e=2 y la salida del compresor s=1

. Q. W,

mS, =S )=—+— 3.64
(.=s)=7+% (3.64)

considerando que el compresor esta asilado, por lo tanto, se tiene un proceso adiabatico, (3.64)

y se divide entre el flujo masico se obtiene el trabajo pérdido en el compresor:

W
m—LC:WLC =T(s,~5) (3.65)

a

sustituyendo los valores correspondientes y considerando una temperatura T=15 °C, se tiene:

w, = 288.15(6.7577 —6.4877)

w_ =778

kg

3.2.4 Trabajo perdido en la camara de combustion

En la camara de combustion se tiene el balance de segunda ley, considerando al proceso

adiabético y flujo estable se tiene la siguiente expresién de la potencia pérdida:

W,
= =w,_ =T(s;-5,) (3.66)

gc
sustituyendo los valores correspondientes se tiene que:

W = 288.15(7.6129—-6.7577)

w_ =246.42
c k

g

3.2.5 Trabajo perdido en la turbina de alta presion

La produccién de entropia en la turbina de alta presion y baja presion estan dadas por las

siguientes expresiones:

W,

—e = =T (s, —S,) (3.67)
mgc TAP

w
rf']—TBP — WLTBP =T (SS _ 54) (368)

gc
sustituyendo los valores correspondientes se tiene que:
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W, = 288.15(7.6841— 7.6129)

= 20.51E

WLTAF' kg

3.2.6 Trabajo perdido en la turbina de baja presion

Y en el caso de la turbina de baja presion se tiene que:

w_  =288.15(7.7612-7.6841)

= 22.21E

W K

Se puede ver que la mayor produccion de entropia se tiene en la camara de combustion,
esto se debe a la quema del combustible; en el compresor axial se tiene la segunda mayor
generacion de entropia. Mientras que la turbina de alta presion y la de baja presion generan la

menor produccién de entropia.

3.3 Analisis exergético

Los anélisis energéticos convencionales se basan en la primera ley de la termodindmica.
Este tipo de anlisis constituyen una contabilidad energética, al relacionar las entradas y
salidas de energia en un sistema. Por el contrario, el andlisis exergético basado en la segunda
ley de la termodindmica no solamente tiene en cuenta la cantidad de energia, sino también su

calidad.

3.3.1 Clasificacion de las diferentes formas de energia

Calidad de la energia es sinonimo de la “capacidad de causar un cambio”. Por ejemplo, es
mas valioso tener 100 J de energia eléctrica, que tener los mismos 100 J de energia térmica.
Puede ser Gtil examinar las caracteristicas de las diferentes formas de energia y clasificarlas,
con el fin de establecer un estandar adecuado de la calidad en la energia. La calidad de una
forma de energia depende del modo de su almacenamiento. Esto se puede ver de una manera

ordenada o desordenada (Kotas, 2013).

3.3.2 Energia ordenada

Se puede clasificar en dos categorias:
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e Energia potencial, esta energia se almacena de forma gravitacional, eléctrica y en
campos magnéticos.

e Energia cinética, un ejemplo es una rueda que gira libremente por la inercia de un
chorro de agua o un fluido ideal, en donde toda esta energia se puede convertir en trabajo.

La Figura 3.4 muestra una serie de aparatos interconectados, la energia ordenada pasa por
una serie de transformaciones. Se tiene una turbina hidraulica, que se mueve debido a la
energia cinética que le proporciona un chorro de agua que incide en las paletas de la turbina.

Esto genera una potencia mecénica, la cual pasa a un generador eléctrico, en donde es

convertida en potencia eléctrica, VVy, que es una forma de energia ordenada; ésta es

suministrada a un motor eléctrico, en donde se convierte una vez mas en energia mecanica,
gue activa una polea con una masa suspendida a una cierta altura.

Bajo condiciones ideales, no se tienen efectos disipativos como: friccidn, resistencia
eléctrica, histéresis etc., cada dispositivo opera con una eficiencia del 100%. Después de cierto
namero de transformaciones, la energia cinética del chorro de agua seré igual al incremento de

la energia potencial en la masa (Kotas, 2013).

Figura 3.4.- Ejemplos de la transformacion de la energia ordenada (Kotas, 2013).

La energia ordenada cumple con las siguientes caracteristicas:
i. La conversidon de la energia ordenada en otra energia, si se realiza reversiblemente,
debe ser completa.
ii. La transferencia de energia ordenada entre dos sistemas se manifiesta como una
interaccion del trabajo (no calor) en el limite superior, por ejemplo, el trabajo es una

energia ordenada en trénsito.
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iii. La transferencia reversible de energia ordenada ocurre sin cambios de entropia de los
sistemas de interaccion y se puede analizar mediante la primera ley de la termodinamica

sin usar la segunda ley de la termodinéamica.

3.3.3 Energia desordenada

La energia interna de la materia, la radiacién térmica y la energia quimica son formas de

energia desordenadas.

La Figura 3.5 muestra un ciclo de potencia, un foco caliente o reservorio térmico (TER) a
una temperatura Ta cede calor a la turbina de gas, en donde el fluido de trabajo se expande y
genera una cierta potencia necesaria para activar el compresor y la restante es la potencia
necesaria para generar energia eléctrica, el rechazo de calor se realiza al medio ambiente que
estd a una temperatura To Yy Po.

TER Planta
Q////// /.///2 térmica

g/// /]/7’”///&

Ambiente

Figura 3.5.- Planta térmica que ejemplifica la energia desordenada (Kotas, 2013).

En el estudio de la termodindmica se ha aceptado a la capacidad de producir trabajo como
una medida de la calidad de la energia. Cada tipo de energia se puede considerar que se forma
por dos partes: la directamente transformable en cualquier otro tipo y el resto no
transformable. La parte transformable es lo que se denomina energia Gtil o exergia. Es
precisamente la exergia y no la energia, lo que tiene valor desde el punto de vista
termodinamico. A diferencia de la energia, la exergia no se conserva, sino que se destruye

debido a las irreversibilidades de los procesos reales (Lizarraga, 1986).
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3.3.4 Concepto de exergia

La energia desordenada se caracteriza por la generacion de entropia, y esté relacionadas
con las formas de energia quimica, térmica etc. Por otro lado, se tienen las energias ordenadas,

gue no se caracterizan por la generacion de entropia y tienen una calidad invariante.

El analisis termodindmico y quimico de las plantas, requiere de un estandar de calidad
universal de la energia. Y el estdndar mas conveniente es el maximo trabajo que se obtiene de
una forma de energia, usando al ambiente como un parametro de referencia. Este estandar de
calidad se llama “exergia” (Kotas, 2013).

Los balances de exergia son similares a los balances de energia, pero hay una diferencia
fundamental entre ellos, mientras los balances de energia se rigen por la conservacion de la
energia, los balances exergéticos deben cuantificar los estados de degradacion de la exergia.
La degradacion de la energia es equivalente a irreversibles, debido a que todo proceso real es
irreversible.

Los procesos reales en una maquina térmica ocasionan friccion y pérdidas térmicas, las
cuales se pueden cuantificar por la exergia de flujo, expresada en funcién de cambios de
entalpia y entropia; no solamente de los obtenidos del proceso, sino también se relaciona con

el medio ambiente, a partir de la entalpia, temperatura y entropia con el subindice 0

e=(h-h)-T,(s-5,) (3.69)

La exergia fisica del aire y de los gases de escape en funcion del calor especifico y

la constante particular del gas se expresa de la siguiente manera

T P
e=C,(T-Ty)-Ty[c,In T —RIn| — (3.70)

0 0

3.3.5 Equilibrio no restringido

En este contexto, la exergia fisica es referida o calculada para un estado muerto, el cual es
considerado un estado de equilibrio restringido, es decir, el sistema alcanza el equilibrio
térmico y mecéanico con el ambiente, pero no necesariamente el equilibrio quimico (Sala

Lizarraga, 1986) y asociado también por (Kotas, 2013).
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La composiciéon del ambiente no tenia demasiada importancia, estaba descrito por la
presion y la temperatura. Pero cuando se cuantifica la exergia fisica de un proceso o sistema
energético, ademas del equilibrio térmico y mecénico mencionado anteriormente, es necesario
considerar el equilibrio quimico con el ambiente (Sala Lizarraga, 1986). A este equilibrio
termodindmico completo con el ambiente se le conoce como equilibrio no restringido

(Lizarraga, 1986), y que también se conoce como el estado muerto (Kotas, 2013).

3.3.6 Gouy-Stodola

El comportamiento del coeficiente de Gouy-Stodola estd dado por la temperatura
ambiente, pero la limitante de la temperatura de la fuente caliente, en este caso Ta, €S
tecnoldgica, enfocada en el material, aunque se tengan temperaturas de flama adiabatica en la
camara de combustion alrededor de 2200 K, esta temperatura debe disminuir debido al
material de los &labes de la turbina, por ello se disminuye la temperatura. En la Figura 3.6 se
muestra el valor absoluto del coeficiente de Gouy-Stodola en funcion de la temperatura Ta, Se
muestra la temperatura de flama adiabéatica del combustible usado en la PGT 25 que es de
2150 K, para esa temperatura el coeficiente de Gouy-Stodola es del 85%; debido al tipo de
materiales, es necesario enfriar los gases de combustion hasta 1493.15 K, por este
enfriamiento se pierde el 7% de la energia total de los gases de combustion y el coeficiente
disminuye al 79%. Las pérdidas al quemarse el combustible son del 15%, pero se anexa el 7%

de pérdidas por enfriar los gases de combustidn, se tiene una pérdida total del 22%.

3,01

T=15°C

2,5+

2,01

1,0 -
Pérdidas

0,5+

1493.15 K

288.15 K
0,0+

0 500 1000 1500 2000
Ta (K)

Figura 3.6.- Factor de Gouy-Stodola en funcion de la temperatura T a.
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3.4 Balances de exergia por componente

3.4.1 Compresor axial

La Figura 3.7 muestra el diagrama esquematico del compresor, en el estado uno entra aire
a una presion y temperatura, con una corriente exergética a esas condiciones, al comprimirse
el aire, se eleva su temperatura, presion y su exergia hasta el estado dos, al ser un proceso real,
éste genera una irreversibilidad. Al realizar el balance de exergia y considerando al compresor
adiabatico y se considera adiabatico debido el espesor de las carcasas de los compresores
axiales junto con el aislamiento y por lo tanto no se tiene una transferencia de calor al medio

ambiente, se tiene la siguiente expresion:

&+W, =&, +i; (3.71)

Figura 3.7.- Volumen de control para el balance de exergia del compresor axial.
El aire entra al compresor con una cierta exergia y se le suministra un trabajo para
accionar el compresor, como resultado se tiene un aumento en la exergia del estado 2, asi
como una irreversibilidad generada en el proceso de compresién debido al incremento de

entropia como se muestra en la Figura 3.8.
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Figura 3.8.- Diagrama temperatura entropia del proceso de compresién.

La eficiencia exergética del compresor se expresa, como el trabajo minimo que requiere el
compresor entre el trabajo real suministrado:
Wcmin
Mexe, _W_c (3.72)
La diferencia de la exergia del aire a la entrada y salida del compresor es el trabajo

minimo que se le suministra, por lo tanto, (3.72) queda expresada como:

E, — €&
Moxe, = —ch : (3.73)

3.4.2 Camara de combustion

En este andlisis se considera que la camara de combustion esta asilada ademas las
irreversibilidades generadas por la friccién y la mezcla no se cuantifica por separado y se
engloban en una sola irreversibilidad. Mediante la Figura 3.9 se realiza el balance de exergia

en la camara de combustion y queda de la siguiente manera:

&+ & =&yt (3.74)
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Combustible

Figura 3.9.- Volumen de control para el balance de exergia de la cdAmara de combustion.

La irreversibilidad global que incluye las irreversibilidades generadas por el mezclado del
aire y el combustible, asi como las generadas por la friccion dentro de la camara de
combustion, va a estar dada por el incremento de entropia al momento de suministrar el calor
como se muestra en la Figura 3.10, este incremento es mayor al de los procesos de compresion
en el compresor axial, asi como en la expansion de los gases de combustién en la turbina de

alta presion y en la de baja presion.

Temperatura

AsS

e )

Entropia

Figura 3.10.- Diagrama temperatura entropia del proceso de combustion.

A la camara de combustion se suministra aire y combustible con su respectiva Exergia, y
salen de ésta los gases de combustion con su respectiva exergia, ademas se tienen
irreversibilidades.

Se puede considerar dos formas de calcular la exergia del combustible, la primera es
considerar que toda la exergia disponible est4 dada solamente por el poder calorifico inferior

del combustible:

¢; =PCl (3.75)
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Mientras que la segunda forma de calcular la exergia del combustible va a estar dado por
la siguiente expresion que relaciona las pérdidas por combustion mediante el término de

Gouy-Stodola:

T
g, =PCl|1-=* (3.76)

fa
La eficiencia exergética en la cdmara de combustion es la relacién entre la exergia de los

gases de combustion y la suma de las exergias del aire y del combustible:

&3

nexecc = (3 : 77)

&, +&;
Entonces, la irreversibilidad de la camama de combustién total esta dada por la siguiente
expresion:
e =&, — &+ & (3.78)
3.4.3 Turbina de alta presion

La turbina de alta presion se considera adiabatica, los gases de combustion que entran a la
turbina tienen una exergia y al expandirse hasta el estado 4 con una cierta exergia, generan un
trabajo y una irreversibilidad, realizando un balance de exergia a la Figura 3.11 se obtiene la

irreversibilidad generada por la expansion en la turbina:

bpp = &3 =6, = Wpp (3.79)

Figura 3.11.- Volumen de control para el balance de exergia de la turbina de alta presion.

La eficiencia exergética de la turbina de alta presion relaciona el trabajo real generado al
expandirse los gases de combustion entre el trabajo reversible 0 maximo obtenido en funcion

del cambio de las corrientes exergéticas; como se muestra en la Figura 3.12:
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Figura 3.12.- Diagrama temperatura entropia de la expansion de la turbina de gas.

3.4.4 Turbina libre o de potencia

La turbina libre o de potencia genera la energia mecénica requerida para algun proceso o
para generar energia eléctrica; los gases de combustion entran con una exergia y se expanden
hasta el estado 5 con una cierta exergia, el proceso de expansion genera una irreversibilidad y
un trabajo motor, la turbina de potencia esta asilada y por lo tanto no hay un intercambio de

calor con el ambiente.

Figura 3.13.- Volumen de control para el balance de exergia de la turbina libre o de potencia.

El balance de exergia de la turbina libre con base en la Figura 3.13 se muestra a

continuacion la irreversibilidad generada por el proceso de expansion:
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brgp = &4 — &5 — Wagp (3.81)
Al igual que la eficiencia exergética de la turbina de alta presion, la eficiencia exergética

de la turbina libre esta dada por la relacion del trabajo real entre el trabajo maximo:

W,

Moy = — (3.82)
&y =&

La eficiencia exergética total del ciclo, al igual que la eficiencia energética relaciona la
potencia obtenida en el ciclo entre el flujo de exergia que se suministra; en este caso es la
potencia del ciclo entre el flujo de exergia del combustible al quemarse, considerando el factor
de Gouy-Stodola que se mostré en la seccién 3.3.6:

WM

oo, = (3.83)

3.5 Resultados

La Figura 3.14 muestra la variacion del flujo méasico de combustible, el flujo de
combustible se calculé mediante la ecuacion (3.38), en funcién de la relacion de presiones del
compresor axial, para diferentes temperaturas a la entrada de la turbina de alta presién y para
una potencia fija de 23 MW. A medida que la relacién de presiones aumenta, el minimo flujo
de combustible se obtiene a una cierta relacion de presiones, después de cierta relacion de
presiones tiende a aumentar. Para una temperatura a la entrada de la turbina de alta presion de
900 °C y una relacion de presiones de 10, el flujo de combustible disminuye hasta 2.04 kg/s,
esto indica que, la relacién de presiones 6ptima para el minimo consumo de combustible a una
temperatura de 900 °C es 10. El flujo de combustible aumenta, al aumentar la relacion de
presiones de 10 a 12 para una temperatura de 900, 1000 y 1100 °C en un 2.84%, 5.52% y
4.93%, respectivamente. El punto A representa la operacion de la PGT 25, opera a una
relacién de presiones de 18, una temperatura a la entrada de la turbina de alta presion de 1220
°C y un flujo de combustible para esa potencia de 1.48 kgs/s, de acuerdo al cambio en el mapa
de operacion presentado en el capitulo anterior, se presenta el punto B, el cual representa una
relacion de presiones de 17, que es la maxima, antes de que el equipo entre en surge, dicho
cambio genera un incremento del combustible para mantener la misma potencia de 0.47%. El
flujo de combustible no aparece en las pantallas operativas de la PGT 25, por eso es
importante realizar este tipo de analisis.
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Figura 3.14.- Flujo méasico de combustible en funcion de la relacién de presiones del compresor.

La Figura 3.15 muestra la variacion de la eficiencia térmica del ciclo de la turbina de gas
aeroderivada en funcién de la relacién de presiones del compresor axial, para diferentes
temperaturas a la entrada de la turbina de alta presion. Un aumento en la relacion de presiones
del compresor axial genera un aumento en la eficiencia térmica, hasta un maximo, después
disminuye a medida que se siga aumentando la relacién de presiones. Por ejemplo, para una
temperatura de 900 °C la eficiencia térmica maxima se tiene a una relacion de presiones de 10,
a medida que se aumenta la relacion de presiones, por ejemplo para una temperatura de 900
°C, pasar de 10 a 20, la eficiencia térmica disminuye 17%. Aunque la temperatura de
operacion de la turbina de gas PGT 25 es de 1220 °C, se hace un analisis paramétrico variando
la temperatura de entrada de la turbina de alta presién desde los 900 °C hasta los 1300°C. A
medida que la temperatura a la entrada de la turbina de alta presion aumenta, la relacion de
presiones 6ptima va aumentando hasta un 38% mas. También se agrega el punto A que
representa la relacion de presiones maxima antes de llegar la surge tomada del mapa de
operacion del capitulo anterior, al cambiar las condiciones ambientales el mapa se modifica y
se representa por el punto B esto genera una disminucion en la eficiencia térmica del 0.83%

para una temperatura a la entrada de la turbina de 1220 °C.
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Figura 3.15.- Eficiencia térmica en funcion de la relacion de presiones del compresor.
En la Figura 3.16 se muestra la eficiencia térmica del ciclo en funcion del flujo de
irreversibilidades en el compresor, para diferentes temperaturas de entrada a la turbina de alta
presién y diferentes relaciones de presion en el compresor. Al incrementarse la temperatura a
la entrada de la turbina de alta presion el flujo de irreversibilidades disminuye y la eficiencia
térmica aumenta. Un incremento en la relacion de presiones de 10 a 12 para una temperatura
de 1220 °C, aumenta la irreversibilidad en el compresor en un 9.02%, esto debido al aumento
en la presion de descarga del compresor. Mientras que un incremento de 1000 °C a 1220°C a
la entrada de la turbina para una relacion de presiones de 18, la eficiencia térmica aumenta un
2.4%. Al aumentar la temperatura en la turbina de alta presion de 1000 a 1300 °C, se reducen
las irreversibilidades en el compresor en un 70.63%. Es importante remarcar los limites
operacionales del equipo el cual trabaja a una temperatura de entrada a la turbina de alta
presion, pero debido a la tendencia de las turbinas de gas de ir aumentando la temperatura a la
entrada de la turbina es importante realizar variaciones en la temperatura. ElI punto A
representa la relacion de presiones maxima antes de llegar la surge tomada del mapa de
operacion del capitulo anterior, al cambiar las condiciones ambientales el mapa de operacion
del compresor axial se modifica esto se representa por el punto B, al pasar del punto A al B se
genera una disminucién en la eficiencia térmica del 1.23%, mientras que las irreversibilidades
disminuyen en un 2.52%, debido a la disminucion en la relacién de presiones, para una

temperatura a la entrada de la turbina de 1220 °C.
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Figura 3.16.- Eficiencia térmica en funcion de la irreversibilidad en el compresor.
La Figura 3.17 muestra la eficiencia exergética de la turbina de alta presion en funcién del
flujo méasico de combustible, para diferentes temperaturas a la entrada de la turbina de alta
presion y diferentes relaciones de presiones en el compresor. A medida que la temperatura a la
entrada de la turbina aumenta de 1000 a 1220 °C, para una relacién de presiones de 18, la
eficiencia exergética aumenta hasta en un 1.42%, pero al disminuir la relacién de presiones en
el compresor de 12 a 10 la eficiencia exergética disminuye. El consumo maésico de
combustible disminuye al aumentar la relacion de presiones en un 2.76% para una temperatura
de 1000 °C, mientras que al elevar 300 °C la temperatura de entrada la turbina de alta presion
para una relacion de presiones en el compresor de 16, se disminuiria el flujo de combustible
hasta un 29.5%. El punto A representa la relacion de presiones maxima antes de llegar al surge
tomada del mapa de operacion del capitulo anterior a condiciones ISO, al cambiar las
condiciones ambientales del lugar el mapa de operacién del compresor se modifica punto B,
esto genera una disminucion en la eficiencia t de la turbina de alta presion del 0.062%,
mientras que el flujo de combustible aumenta en un 1.32%, para una temperatura a la entrada

de la turbina de 1220 °C.
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Figura 3.17.- Eficiencia exergética de la turbina de alta presion en funcion del flujo masico de
combustible.

En la Figura 3.18 se muestra la eficiencia exergética de la turbina de baja presién en
funcion del flujo méasico de combustible, para diferentes temperaturas de operacion en la
turbina de alta presion y variando la relacion de presiones en el compresor. Presenta un
comportamiento parecido al de la turbina de alta presion, a medida que la temperatura a la

entrada de la turbina la eficiencia exergética de la turbina aumenta hasta 1.33%

respectivamente.
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Figura 3.18.- Eficiencia exergética de la turbina de baja presion en funcién del flujo masico de
combustible.

Pero al aumentar la relacion de presiones en el compresor hasta 16, la eficiencia exergética
disminuye 0.51%. El flujo mésico tiende a disminuir a media que se aumenta tanto la

eficiencia exergética de la turbina libre como la relacidn de presiones en el compresor en un
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29.5 y 2.84%. El punto A representa la relacion de presiones maxima antes de llegar al surge
tomada del mapa de operacion del capitulo anterior a condiciones ISO, al cambiar las
condiciones ambientales del lugar el mapa de operacion del compresor se modifica punto B,
esto genera un aumento en la eficiencia exergética de la turbina de presion del 0.073%,
mientras que el flujo de combustible aumenta en un 1.23%, para una temperatura de operacion

de la PGT 25 de 1220 °C.

La Figura 3.19 muestra la eficiencia exergética del compresor en funcién del flujo masico
de combustible, para diferentes temperaturas de operacion en la turbina de alta presion y
diferentes relaciones de presiones. A una relacién de presiones dada, la eficiencia exergética
del compresor se mantiene constante a medida que se aumenta la temperatura a la entrada de
la turbina de alta presion, pero si se aumenta la relacion de presiones de 10 a 12 la eficiencia

exergética aumenta 0.48%.
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Figura 3.19.- Eficiencia exergética del compresor axial en funcion del flujo masico de combustible.

En este caso, el flujo de combustible también disminuye como en los casos anteriores, a
medida que la relacion de presiones aumenta se disminuye el flujo de combustible en un
2.84%. El punto A representa la relacion de presiones maxima antes de llegar al surge tomada
del mapa de operacion del capitulo anterior a condiciones 1SO, al cambiar las condiciones
ambientales del lugar el mapa de operacién del compresor se modifica punto B, esto genera
una disminucion en la eficiencia exergética del compresor axial a diferencia del de las turbinas
del 0.139%, mientras que el flujo de combustible aumenta en un 1.3%, para una temperatura a

la entrada de la turbina de 1220 °C.
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En la Figura 3.20 se muestra la eficiencia exergética total de la turbina de gas en funcion
de la relacion de presiones del compresor axial y para diferentes temperaturas a la entrada de
la turbina de alta presion. La eficiencia exergética total aumenta a medida que aumenta tanto
la relacion de presiones en el compresor, como la temperatura a la entrada de la turbina de alta
presion. Un incremento de 100°C en la temperatura a la entrada de la turbina de alta presion
para una relacion de presiones de 18, incrementa la eficiencia exergética en un 11.42%.
Mientras que, al aumentar la relacién de presiones de 14 a 16 para una temperatura de 1000
°C, la eficiencia exergética se incrementa en un 0.27%. El punto A representa la relacion de
presiones maxima antes de llegar al surge tomada del mapa de operacion del capitulo anterior
a condiciones ISO, al cambiar las condiciones ambientales del lugar el mapa de operacion del
compresor se modifica punto B, esto genera una disminucion en la eficiencia exergética total

de la turbina del 0.671%, para una temperatura a la entrada de la turbina de 1220 °C.
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Figura 3.20.- Eficiencia exergética total del ciclo en funcién de la relacién de presiones en el compresor
axial.

Los mapas de operacion muestran las diferentes zonas de operacion del compresor axial
para diferentes velocidades de giro asi como la eficiencia del equipo, marcan la linea de surge
y la linea de ahogamiento y estas pueden cambiar al tener cambios en la presion, temperatura
y el peso molecular del fluido de trabajo a la entrada del compresor. Pero, para realizar la
evolucion del desempefio de la turbina de gas PGT 25 no solamente se puede basar en los
mapas de operacion del compresor, también es necesario realizar un analisis termodindmico
para conocer el comportamiento de la turbina de gas al actualizar los mapas de operacion en
funcion de parametros como la eficiencia térmica, las eficiencias exergéticas de los equipos
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asi como la global, el flujo de combustible y las irreversibilidades, debido a que los mapas de
operacion no dan informacion de estas. Aunado a eso, el analisis termodindmico junto con los
mapas de operacion da paso a las matrices de diagnostico que incorporan la informacion
obtenida por los mapas de operacion y el analisis termodinamico de forma condensada con el
fin de diagnosticar una problemaética en los diferentes componentes del equipo asi como una

solucion, esto se presenta en el siguiente capitulo.
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Capitulo 4

Matrices de diagnostico

Los principales problemas en la turbomaquinaria se pueden detectar y corregir mediante el
analisis del desempefio. Las matrices de diagndstico son una herramienta muy importante a la
hora de diagnosticar las principales problematicas asociadas a los diferentes componentes en
la turbina de gas, mediante la relacion de una problemética; por ejemplo, el ensuciamiento en
el compresor axial y el efecto que tiene en diferentes parametros, como la potencia, la
eficiencia isoentropica del compresor axial, etc. Un ejemplo de una matriz de diagndstico se
presenta en la Tabla 4.1, (Boyce, 2002) presenta una serie de problemas que se presentan en el
compresor axial y su repercusién en diferentes pardmetros como son la eficiencia isoentropica
de compresidn, la relacion de presiones, el flujo masico, etc. La construccion de esta matriz
estd en funcion de pardmetros medibles en campo, como son la presion de descarga del
compresor, la temperatura de descarga del compresor, las vibraciones en el compresor, la
temperatura de entrada y salida del aceite de los cojinetes, asi como pardmetros que se
calculan por medio de modelos termodinamicos como son la eficiencia isoentrdpica, la
relacion de presiones, etc. y problematicas asociadas a cambios repentinos de estos

parametros.

Tabla 4.1 Matriz de diagndstico del compresor axial (Boyce, 2002).
1, T T, m Vibracion AT cojinete Presion del
SIC

T_1 cojinete

Ensuciamiento en

el filtro _ l _ l _ _ _
Surge. | T T T - l alta T T
e
Alabe dafado l - T l T - -
ainee © T f !
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Mediante la matriz de diagndstico se puede establecer un rango de degradacién del equipo,
y a su vez una solucion del mismo, la degradacion del equipo se puede dividir en dos:
recuperable y no recuperable. El funcionamiento recuperable indica una disminucién pequefia
en parametros de desempefio como la eficiencia térmica, el régimen térmico y la eficiencia
isoentropica de compresion, que son recuperables mediante una limpieza de la turbina.
Mientras que la degradacion no recuperable, se tiene cuando se sobrepasa cierto porcentaje de
disminucién de los pardmetros antes mencionados y pueden recuperarse solamente con el
mantenimiento de los componentes de la turbina en el taller.

Para dar un diagnostico mas preciso, es necesario recurrir a los mapas de operacion del
compresor axial o de la turbina de gas como se muestra en la Figura 2.2, donde se muestran
las lineas de eficiencia y las lineas de velocidad de giro del compresor. Normalmente, los
compresores se operan en una linea de operacion del sistema alejada de la linea de surge, para
no tener problemas de operacion y vibracién. Los mapas de operacion en conjunto con las
matrices de diagnostico de cada uno de los componentes, como son el compresor axial,
camara de combustion, turbina de alta presion y turbina de baja presién, son una herramienta
indispensable en el diagnostico y operacién de la turbomagquinaria.

El diagnostico en las turbomaquinas es de vital importancia para una correcta operacion de
las mismas. Mediante el desempefio, la medicién de parametros como la temperatura y
presién, asi como la estimacién de las eficiencias pueden predecir o diagnosticar posibles
fallas. Esto se puede relacionar a las matrices de diagnostico, las cuales relacionan parametros
medibles o calculables del equipo, por ejemplo; presiones, temperaturas o eficiencias. El
diagndstico en la turbomaquinaria también cuantifica cierto tipo de pérdidas en estos equipos,
estas pérdidas se pueden dividir en dos grupos, las pérdidas incontrolables y las pérdidas
controlables (pérdidas permanentes y no permanentes). Las pérdidas incontrolables son
ocasionadas por las condiciones del medio ambiente y la degradacion de la turbina. Las
pérdidas controlables son aquellas, en donde el operador tiene algin grado de control sobre
ellas y puede llevar a cabo alguna correccion (lavado del compresor axial).

En este capitulo se presenta las matrices de diagnostico par a los diferentes componentes
de la turbina de gas PGT 25, son construidas mediante mediciones de campo, el analisis

termodinamico y los mapas de operacion.
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4.1 Filtros de aire

Un problema frecuente en los sistemas de filtrado es el de obstruccion o ensuciamiento y

las variables medidas que se ven afectadas son las siguientes:

o Diferencial de presion o caida de presion en los filtros, AP

¢ Flujo masico de aire, m,

o Presidn de entrada del compresor axial, P1

Es responsabilidad del personal de instalacion y operarios asegurarse de que el equipo de
filtros de aire, minimice la posibilidad de que cierto tamafio y tipos de particulas entren y
puedan dafiar o ensuciar al compresor axial durante la operacion de éste. Es necesario gque se
monitoreen las condiciones ambientales en el sitio de instalacion, para asegurar que el sistema
de filtracion de aire funcione correctamente a esas condiciones. Sitios con altas
concentraciones de arena, sal y polvo, en especial, si son particulas pequefias, requieren de un
sistema de filtracion adecuado al tipo de particulas que se encuentren presente en el ambiente,
para asegurar la maxima vida til de la turbina de gas y de sus componentes.

El aire a la entrada de la turbina de gas debe tener las siguientes caracteristicas:

e 95% del tiempo no debe exceder el contenido de particulas sélidas de 0.000258

gr/28.3168 metros cubicos.

e 5% del tiempo no debe de exceder el contenido de particulas sélidas de 0.00258

gr/28.3168 metros cubicos.

La unidad de medida granos corresponde a la minima unidad de masa en el sistema inglés
de medidas (por ejemplo, 1 grano es igual a 0.0647 gramos). Para aplicaciones marinas, el
sodio contenido en las sales marinas que se encuentra en el aire que entra a los filtros y
después al compresor axial, no debe exceder las 0.00045 ppm, y como maximo 0.003 ppm, las
partes por millon (ppm) es una unidad de medida de la concentracion, se refiere a la cantidad
de unidades de una sustancia que hay por cada millén de unidades del conjunto. Las
condiciones marinas pueden exceder los limites planeados anteriormente, en ese caso se
requiere de una limpieza frecuente del compresor.

El flujo de aire para una potencia dada se expresa de la siguiente manera:

L 4.1)

w

TBP

El flujo de aire puede o no ser reportado en las pantallas de operacion.
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La presion de descarga del compresor axial se monitorea constantemente y se reporta en

las pantallas de operacion, pero si se requiere calcular, se puede utilizar la siguiente expresion:
P,=7.R (4.2)
Donde P; es la presion de entrada al compresor y se puede considerar igual a la presion

ambiental en un primer caso, pero al contar con una casa de filtros la presion a la entrada del

compresor axial cambia, y se calcula con la siguiente expresion:

R=P

atm (1_ %APO) (4.3)

Las variables mencionadas anteriormente pueden tener un comportamiento variable, pero
no deben sobrepasar los limites establecidos por el fabricante para cada uno de ellos, al tener
una diferencial de presion en los filtros mayor a lo reportado, una caida en la presion de
descarga en el compresor axia asi como un incremento en la temperatura del aire en la
descarga del compresor, cada uno de estos tendria una repercusién en el desempefio global de
la turbina de gas.

El ensuciamiento en los filtros se puede corroborar al tener una mayor caida de presion en
los filtros, una caida en la presién de una pulgada de columna de agua, asi como un aumento
en la temperatura ambiente genera una disminucién en la potencia. El ensuciamiento en el
compresor axial puede generar una disminucion en la potencia producida en la turbina de gas,
entre otros.

En la Tabla 4.2 se presenta el comportamiento del sistema de filtros para la turbina de gas
PGT 25, para dos condiciones de operacion que se presentan en cada una de las matrices de
diagndstico; las condiciones sitio son a una presion de 1.013 bar, 22.6 °C y una humedad
relativa del 60%; mientras que las condiciones actuales presentan una presion de 1.021 bar,
una temperatura de 22.6 °C y una humedad relativa del 54%. Las variables medidas en campo
son la diferencial de presion y la presion de entrada en el compresor axial, el flujo de aire no
se reporta en las ventanas de operacion, por lo tanto, se calcula a partir de la ecuacion (4.1). Al
aumentar la presion atmosférica de 1.013 a 1.021 bar, la caida de presion en los filtros
aumenta en un 0.789%. La disminucion de la humedad relativa del 60 a 54 % genera una
disminucién en el peso molecular del aire. El flujo de aire requerido por la turbina de gas a las
condiciones actuales aumenta en un 5.49%, debido a que es necesario mantener una potencia

dada.
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Tabla 4.2.- Matriz de diagndstico del sistema de filtros.

Diagnostico Variable Condiciones
Sitio Actual
Diferencial de presion, pulg H,0 3 3
Obstruccion I _
en los filtros Flujo masico de aire, kg/s 61.52 64.9
de aire Presién de entrada, bar 1.00543 1.01337

4.2 Compresor axial

Las variables, tales como la presion de descarga del compresor, la temperatura de descarga
del compresor, la eficiencia isoentrépica de compresion, el flujo masico de aire y el factor de

ensuciamiento son importantes a la hora de diagnosticar al compresor axial.

La temperatura de descarga del compresor es una variable que se mide en campo y se
reporta en las pantallas de operacion. Puede que los sensores que miden la temperatura de
descarga ya no estén funcionando o el fabricante del equipo no reporte este valor en las

pantallas de operacidn, se puede calcular esta temperatura utilizando la ecuacion (3.6).

4.2.1 Factor de ensuciamiento

El factor de ensuciamiento o grado de deterioro debido al ensuciamiento, depende de los
siguientes factores:

o Susceptibilidad del compresor axial al ensuciamiento.

o Lasensibilidad de la turbina de gas al efecto de ensuciamiento en sus componentes.

La susceptibilidad de la turbina de gas al ensuciamiento, es la tendencia del compresor a
ensuciarse en un determinado entorno y ante un determinado tipo de particulas contaminantes,
ha sido estudiada (Tarabrin et al, 1998), (Song et al, 2005) y (Suman et al, 2016). (Tarabrin et
al, 1998), cada uno gener6 un modelo analitico del mecanismo de ensuciamiento,
considerando el movimiento de las particulas de contaminantes mediante el modelado de un
alabe de compresor. La sensibilidad o impacto del ensuciamiento sobre el funcionamiento del
motor ha sido estudiada por (Aker & Saravanamuttoo, 1989), (Seddigh & Saravanamuttoo,
1991), (Tarabrin et al, 1998) y (Huadong & Hong, 2014), el ensuciamiento en el compresor

reduce la potencia y la eficiencia global de la turbina de gas.
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(Seddigh & Saravanamuttoo, 1991) desarrollaron un método sistematico para examinar los
pardmetros con mayor probabilidad de influir en el grado de ensuciamiento del compresor. El
factor de ensuciamiento propuesto esta en funcién de la potencia requerida por el compresor,
el flujo aire, el calor especifico del aire y el incremento de temperatura por etapa. Valores
altos del FE indican una mayor sensibilidad al ensuciamiento:

E-_ Mo (4.4)
rﬁacpaATstg

Para el caso de estudio se obtiene una valor del FE en el compresor axial de 22.91, para un
flujo de aire de 67.88 kg/s, una potencia requerida por el compresor de 31,217 kW, un calor
especifico a presion constante del aire de 1.00345 kJ/kgK y un incremento inter etapa de 20°C,
el reportado en la literatura de 11.21 para la PGT 25.

(Aker & Saravanamuttoo, 1989) analizaron la influencia del tamafio del compresor sobre
el ensuciamiento a través de la medicion de los parametros de operacion de la turbina de gas.
El anélisis concluyd, que la carga del escalonamiento era un factor més critico, pues
compresores de mayor tamafio y una carga aerodinamica dada se veian afectados de una forma
mas severa, por el ensuciamiento que turbinas mas pequefias.

En la Tabla 4.3 se presentan los valores obtenidos para sitio y actuales de operacién del
compresor axial de la PGT25. También se muestran tres condiciones de operacién
proporcionadas por el fabricante, que son las de ralenti (minima velocidad de giro del equipo),
potencia maxima o plena carga y los limites maximos de operacién para el cual fue disefiado
el equipo. La presion de descarga del compresor axial en sitio es de 16.04 bar, que
corresponde a los valores reportados por el fabricante para la potencia maxima, pero la presion
de descarga real es de 14.9 bar que esta por debajo de los valores reportados para potencia
maxima. Y por lo tanto, la temperatura a la salida del compresor disminuye en un 4.12%, con
respecto a la de disefio en sitio, y sigue coincidiendo para la potencia maxima reportada por el
fabricante. La eficiencia isoentropica que se obtiene por medio de la ecuacién (3.6), el valor
de la temperatura de descarga del compresor se obtiene de pantallas y disminuye en 1.83% de
las condiciones en sitio a las condiciones actuales, tanto la eficiencia como el flujo mésico no
son reportados por el fabricante. El factor de ensuciamiento se calculé por medio de la

siguiente expresion propuesta por el fabricante Solar Turbines:
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FE = [M}mo (4.5)
DCiso
Tabla 4.3.- Matriz de diagndstico del compresor axial.
Diagndstico Variable Condiciones
Sitio  Actual  Ralenti Potencia Limite
maxima maximo
Presion de 16.04 14.90 3.1-4.96 16.89-20 21.37
descarga, bar
Temperaturade 4375 419.46  177-227 421-479
descarga, °C 1
Ensuciamiento Eficiencia 86 84.42
en el isoentrdpica, %
compresor Flujomasicode 6152 64.9
axial aire, kg/s
Factor de - -18.28
ensuciamiento %  11.36

4.3 Camara de combustion
Dos parametros de monitoreo que se presentan en la matriz de diagnostico de la cAmara de

combustién son la eficiencia de combustién y la potencia generada por la turbina libre o de

potencia.

El ensuciamiento en la cdmara de combustion esta reflejado en la eficiencia de combustién

y en la potencia de la flecha. La eficiencia de combustion es el calor que se le suministra de

forma real y el calor suministrado tedricamente

AH
AH

—_ real
=

tedrica

(4.6)

El suministro de calor real, se obtiene mediante un balance de masa y energia en la cAmara

de combustion y se obtiene la siguiente expresion:

pero

y el suministro de calor tedrico esta dado por la siguiente expresion:

AI-.Ireal = mgch3 - mahz

My, =M, +m;

AH,,. =M, PCI

tedrico
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sustituyendo la ecuacion (4.7), (4.8) y (4.9) en (4.6) se obtiene la eficiencia de combustion en
funcion del flujo de aire y el flujo de combustible:
(m, -+, Jh, —mh,

= 4.1
T , PCI (4.10)

o bien

i (4.11)

- ra{(“ rca)h, —hz}
o =rag| 232

En la Tabla 4.4 se presentan la matriz de diagnostico para la cAmara de combustién, para
las variables de la eficiencia de combustion y la potencia de la turbina libre. (Boyce, 2002)
menciona que el valor de la eficiencia de combustion se encuentra entre el 97 y el 99 %; en
este caso, para el valor obtenido en campo es menor al 97%, esto se debe a las condiciones
ambientales de operacion de la turbina de gas y a la composicion del gas combustible de la
turbina. La disminucién en la eficiencia de combustién y el cambio en las condiciones

ambiente hacen que la potencia de la turbina libre disminuya en un 0.17%.

Tabla 4.4.- Matriz de diagndstico de la camara de combustion

Diagndstico Variable Condiciones
Sitio Actual
Eficiencia de combustion, % 98.5 95.6

Ensuciamiento en la
camara de combustion

Potencia de la turbina de baja 20,974.85 20,938.7
presion, kKW

4.4 Turbina de alta presion

Para analizar la turbina de gas, es necesario que se tenga las mediciones de presion y
temperatura a lo largo del proceso de expansion; ademas de la temperatura y presion de los
sistemas de lubricacion. En la Tabla 4.5 se presenta la matriz de diagndstico de la turbina de
alta presion para cuatro variables diferentes. El fabricante proporciona los limites fisicos del
equipo, para la temperatura de los gases de escape solamente. Los valores que se presentan en
la Tabla 4.5 se obtienen por medio del andlisis termodindmico realizado a la PGT 25
presentado en el capitulo 3, donde se calcula la eficiencia de expansion isoentropica, la

relacion de presiones, asi como la temperatura a la salida de la turbina de alta presion. Las
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minimas temperaturas de los gases de escape son de 400 a 493°C, la temperatura maxima de
operacion de la turbina de alta presion es 835°C, el equipo a condiciones reales de operacion
esta en el rango de operacion de potencia maxima. La relacion de presiones para ambos casos
no varia mas del 0.88%. Pero una variacion del 2.63% en la eficiencia isoentropica de
expansion genera una disminucion en la potencia del 29.26% generada por la turbina de alta

presion.

Tabla 4.5.- Matriz de diagndstico para la turbina de alta presion.

Diagndstico Variable Condiciones Ralenti Potencia  Limite
Sitio Actual maxima  maximo
Potenciade  30,558.1 21,615.2
la turbina,
kW
Relacion de 1.2881 1.2768
Ensuciamiento  presiones
de laturbina  Temperatura  837.27 821 399-493 788-838 835
de gases de
escape, °C
Eficiencia 90 87.63
isoentropica
TAP, %

4.5 Turbina libre o de potencia

Se presenta la matriz de diagnéstico de la turbina libre o de potencia, las variables medidas
y calculadas son la temperatura a la salida de la turbina, la eficiencia isoentrépica de
expansion, la relacion de presiones y la potencia de la turbina. La Tabla 4.6 se presenta la
relacion de presiones en la turbina de baja presion, esta disminuye en un 9.77%, esto genera
un incremento del 2.68% en la temperatura de salida de los gases de escape. La eficiencia
isoentropica de expansién de la turbina de baja potencia es mayor en un 1.48% que la turbina
de alta presion, pero se tiene una disminucion de la eficiencia isoentrdpica de expansién de las
condiciones de sitio a las de operacion real del 1.18%, lo que genera que la potencia
disminuya. La temperatura de los gases de escape a condiciones actuales es tomada de la
pantalla operativa de la PGT 25, los deméas valores se obtienen a partir del anlisis

termodinamico desarrollado en el capitulo 3.
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Tabla 4.6.- Matriz de diagndstico de la turbina de baja presion o libre.

Diagndstico Variable Condiciones
Sitio Actual
Potencia de la turbina kW 20,974.85 20,938.7
Ensuciamiento Relacion de presiones 3.9688 3.58
de la turbina
Temperatura de gases de escape,  542.86 552
°C
Eficiencia isoentropica TAP, % 90 88.93

Los filtros de aire no presentan una caida de presion mayor a la recomendada por el
fabricante, que es de 4.9 milibar y no se recomienda realizar una limpieza o cambio en los
filtros aun. EI compresor axial presenta una disminucion en la eficiencia isoentropica del 2%
respecto al valor de sitio, lo que genera un aumento en la potencia requerida por el compresor
del 4.86%. Con base en la experiencia de operacion de las turbinas de gas, un aumento en el
régimen térmico del 5%, una disminucién del 2.5% (Solar turbines), (Jean, 1998) en la presion
de descarga del compresor axial y una disminucién del 5% en la eficiencia isoentropica de
compresién, (Kurz & Brun, 2011), indica un ensuciamiento en el compresor y es necesario un
lavado (Kurz et al, 2013). EI compresor axial estudiado presenta una disminucion de la
presion de descarga del 6.93% con respecto a la obtenida en sitio, la eficiencia isoentropica de
compresion disminuyo en 2% y el régimen térmico aumento en un 6.69% por lo que el
compresor axial requiere un lavado en linea.

Por parte de la cAmara de combustion, esta presenta una disminucién en la eficiencia de
combustion la cual debe de estar entre el 98 al 100%, esto podria deberse a algun cambio en el
gas combustible utilizado en esta turbina generando una disminucion en el poder calorifico
inferior.

En el caso de la turbina de alta y baja presion se tuvo una disminucién en la eficiencia
isoentropica de expansion del 3 y el 2% respectivamente. En la Tabla 4.7 se muestra las
condiciones de operacion de la PGT 25 mediante un cddigo de colores representado por verde,
amarillo y rojo, que representa un buen estado, regular y malo respectivamente, los valores de
temperatura para la turbina de alta presion y la de baja presion superan los limites establecidos
por el fabricante lo cual puede generar una mayor degradacion en los alabes y su

recubrimiento, el compresor axial presenta un ensuciamiento debido a la baja relacion de
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presiones con la que opera asi como la disminucién en la eficiencia isoentropica de

compresion.

Tabla 4.7 Diagnostico general de la turbina de gas PGT 25.

AP (inHO) m P T i n_ n
0 2 a 0 SIC Sit cc
kgis) @) CO o) ) (%)
Filtros T
Compresor axial 64.9 - 427.37 84.4
Cémara de combustion 95.6

Turbina de alta presion 87.63

858
Turbina de baja 88.93
presion

De acuerdo con el tiempo de operacion de la turbina de gas el equipo tiene 23,358 horas
de operacion y el mantenimiento general es a las 25,000 horas especificado por el fabricante,

es necesario un mantenimiento general de la turbina de gas PGT 25.
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Conclusiones

La relacién de los mapas de operacion del compresor axial el analisis termodinamico y las
matrices de diagndstico se realizd por medio de diferentes pardmetros como es la relacion de
presiones, la temperatura de entrada a la turbina de alta presion, la eficiencia isoentropica de
compresion y expansion, el flujo de aire, la caida de presion, la temperatura ambiente, la
presion ambiente entre otros. EI mapa de operacion por si solo no cuantifica las pérdidas o
irreversibilidades, la disminucién en la potencia de la turbina de gas, el incremento del flujo
de combustible o diagnosticar y solucionar alguna problematica que se presente en el equipo.
Pero al relacionar los diferentes parametros que evaltan los mapas de operacién, el andlisis
termodinadmico y las matrices de diagnostico se encuentra que la relacion de presiones en el
compresor para una temperatura de 1220 °C a la entrada de la turbina de alta presion, para
obtener el minimo flujo de combustible desde el punto de vista energético es de 18, pero la
relacion de presiones a la que esta operando el compresor axial es de 16. Lo que genera un

incremento del flujo de combustible del 2.84% para mantener la misma potencia.

Al disminuir en un 2% la eficiencia isoentrdpica de expansion y la eficiencia isoentrdpica
de compresién debido al tiempo de operacion del equipo, se obtiene una disminucion del 4.8%
y 1.4% en la eficiencia exergética total y la eficiencia térmica del ciclo, respectivamente; esto
indica que tanto la eficiencia exergética como la térmica del ciclo estd mas ligada al

comportamiento de la eficiencia isoentr6pica de expansion que a la de compresion.

En la actualizacién del mapa de operacion axial un cambio en la temperatura de entrada
del compresor genera una disminucion del 5% en la presion de descarga, que es mayor a los
causados por un cambio en el peso molecular o en la presién de succion. Debido a que el
fluido de trabajo es aire. En la actualizacion del mapa de operacién se pueden encontrar los
nuevos limites operacionales del compresor, esto debido a que cambios en la presion de
succion, en la temperatura de succion y en peso molecular del aire, generan un cambio en la
maxima relacion de presiones, asi como en la presion de descarga permitida antes de llegar al

surge o0 en el caso contrario la minima relacion de presiones antes de llegar al ahogamiento.
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El cambio de peso molecular, presién de succion y temperatura de succion en el
compresor axial generan un incremento en trabajo de compresion y por lo tanto una
disminucién de la potencia de la turbina de gas del 3.22%, alrededor de 1 MW.

Por otra parte, el flujo de combustible aumenta en un 2.75%, para poder compensar la
disminucion de la potencia al cambiar las condiciones del aire a la entrada del compresor axial
y propicia el aumenta de las emisiones en un 5.33%, esto se puede observar al comparar el
mapa de operacion del compresor axial a condiciones 1ISO contra el mapa de operaciones a

condiciones en sitio.

La turbina de gas PGT 25 presenta un incremento en dos parametros importantes de
operacion que son la temperatura entre ruedas o la temperatura a la salida de la turbina de alta
presion asi como la temperatura a la salida de la turbina de potencia del 1.94% vy el 1.68%
respectivamente. La presion de descarga del compresor axial al trabajar al 100% o a la
maxima potencia debe estar entre los 16 y 20 bar pero la presion de descarga es de 14 bar por
lo que es necesario que salga de operacion para un lavado fuera de linea del compresor y las
turbinas y para una inspeccion fisica del compresor y las turbinas. Para el mapa de operacion
obtenido a condiciones de sitio se debe operar el compresor axial a una relacion de presiones

maxima del8.14 a una carga del 100% sino se correria el riesgo de entrar en surge.
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Apeéndices

Apeéndice A
En la Tabla A.1 se presenta todos los valores del ciclo termodindmico de la turbina de gas
de doble flecha, parametros de desempefio como el régimen térmico, la eficiencia térmica
entre otros y los parametros termodinamicos no proporcionados por el fabricante ni mostrados

en las pantallas operativas, asi como sus caracteristicas principales del equipo.

Tabla A.1 Parametros termodinamicos de la turbina de gas PGT 25.

Turbina de gas de doble flecha PGT 25

Propiedades al aire

Peso molecular del aire; (kg/kmol), 29
Constante Universal de los Gases; (kJ/kmol K), 8.314
Constante particular del aire; (kJ/kg °C), 0.286689655
Relacion de calores especificos; (-), 14
Calor especifico a presion constante del aire; (kJ/kg °C), 1.00345
Calor especifico a volumen constante del aire; (kJ/kg °C), 0.716760345
Exponente Xa; (-). 0.285714286
Parametros Tecnol6gicos
Eficiencia isoentrdpica del compresor axial; (-), 0.86
Eficiencia isoentropica de la turbina de alta presion; (-), 0.88
Eficiencia isoentrdpica de la turbina de baja presion; (-), 0.87
Temperatura a la entrada de la turbina; (°C), 1250
Temperatura a la entrada de la turbina de alta presion; (K), 1523.15
Potencia Generada; (kW), 23,000
Relacién de presiones del compresor axial; (-). 18
Condiciones Ambientales
Presion atmosférica, (Bar), 1.013
Temperatura ambiente; (°C). 22.6
Filtros de aire
Caida de presion en los filtros de aire; (in H20), 3
Caida de presion en los filtros de aire; (Pa), 747.2
Caida de presion en los filtros de aire; (Bar). 0.007472
Compresor axial
Presion a la entrada del compresor; (Bar), 1.005430
Temperatura a la entrada del compresor; (°C), 22.6
Temperatura a la entrada del compresor; (K), 295.75
Relacién de presiones del compresor axial; (-), 18
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Presion de descarga del compresor axial; (bar), 18.097
Temperatura isoentropica a la salida del compresor; (K), 675.392
Temperatura isoentrdpica a la salida del compresor; (°C), 402.242
Temperatura a la salida del compresor; (K), 737.194
Temperatura a la salida del compresor; (°C). 464.04
Propiedades de los gases
Peso molecular de los gases; (kg/kmol), 28.27954
Constante Universal de los Gases; (kJ/kmol K), 8.314
Constante particular de los gases; (kJ/kg °C), 0.293935
Relacion de calores especificos de los gases; 1.33
Calor especifico a presion constante de los gases; (kJ/kg °C), 1.1295
Calor especifico a volumen constante de los gases; (kJ/kg °C), 0.8355
Exponente Xg; (-). 0.25328
Cémara de combustion
Caida de presién en la cAmara de combustién; (Bar), 0.03
Presion a la salida de la camara de combustion; (Bar), 17.5548
Eficiencia del quemador; (-), 0.99
Poder calorifico inferior; (kJ/Kg). 45000
Turbina de gas de alta presion
Eficiencia mecanica; (-), 0.98
Temperatura equivalente de trabajo de la turbina de alta presion; (K), 425.184
Relacion de presiones de la turbina de alta presion; (-), 4.0308
Presion a la salida de turbina de gas de alta presion; (Bar), 4.2084
Temperatura a salida de la turbina de gas de alta presion; (K), 1097.966
Temperatura a salida de la turbina de gas de alta presion; (°C). 824.8161
Turbina de gas libre
Caida de presion en la turbina de alta presion; (Bar), 0.0117
Presion a la salida de la turbina de alta presion; (Bar), 1.0247
Relacion de presiones de la turbina de baja presion; (-), 4.1070
Temperatura equivalente de trabajo de la turbina de baja presion; (K), 287.3313
Temperatura a salida de la turbina de gas de baja presion; (K), 810.6347
Temperatura a salida de la turbina de gas de baja presion; (°C), 537.4847
Relacion combustible aire; (kge/kga), 0.020525
Trabajo por unidad de masa de aire suministrado al compresor; (kJ/kg), 442.9675
Trabajo por unidad de masa de aire generado por la TG alta presion; (kJ/kg), 452.0076
Trabajo por unidad de masa de aire generado por la TG baja presidn; (kJ/kg), 324.5408
Calor suministrado por unidad de masa de aire; (kJ/kg), 859.4991
Eficiencia térmica; (-), 0.3355
Régimen térmico; (kJ/kWh), 10729.8741
Flujo de aire; (kg/s), 70.8693
Flujo de combustible; (kgd/s), 1.45463
Flujo de gases de combustion; (kge/s), 72.3239
Consumo especifico de combustible; (kgs/kWh). 0.223102
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La Figura A.1 muestra los resultados obtenidos mediante la simulacion realizada en
Thermoflex 26, a condiciones de disefio 1SO, en esta simulacion se consideraron caidas de
presion en los ductos de entrada y salida de la turbina de gas PGT 25y la composicién del gas

GE LM2500PJ
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Figura A.1.- Simulacion de la PGT 25 en Thermoflex condiciones 1SO.

La Figura A.2 muestra la potencia obtenida para la turbina libre y la potencia obtenida por

el generador eléctrico.

Shaft 1

Shall
21629 KW

GE LM2500PJ Y 21629 kW

i ; -

g Mode: Generator
" £ A\ Shaft power: 22097 kW
_(\ G1 Generator power: 21629 kWe

q | ) 4 Speed: 3000 rpm

Figura A.2.- Potencia obtenida por la turbina de gas PGT 25.

La Figura A.3 muestra los resultados obtenidos de la simulacion realizada en Thermoflex
26, a condiciones de sitio, se consideraron caidas de presion en los ductos de entrada y salida
tomados de datos reales de la turbina de gas PGT 25 y la composicion del gas natural se tomé

de la Tabla B.1
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GE LM2500PJ

Figura A.3.- Simulacion de la PGT 25 en Thermoflex a condiciones sitio.

La Figura A.4 muestra la potencia obtenida para la turbina libre y la potencia obtenida por

el generador eléctrico.
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Speed: 3000 rpm

Figura A.4.- Potencia obtenida por la turbina de gas PGT 25.
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Apéndice B

Se presenta la Tabla B.1 con la composicidon del gas combustible en la PGT 25, su

composicion volumétrica, el poder calorifico inferior de cada componente tanto volumétrico

como masico y su entalpia de formacion.

Tabla B.1 Parametros termodinamicos del gas natural usado como combustible en la PGT 25.

Composicion Composicion M [PCI] (PCI) Entalpia
del gas natural volumétrica volumétrico masico de
[yl formacion
[-] (kg/kmol) (kd/m?3) (kJ/kg)  (kd/kmol)

Metano CH, 0.83877 16.04 35800 50050 -74900

Acetileno CoH: 0 26.02 56920 48525 190920

Etileno CaH,4 0 28.03 59325 47100 52300

Etano CaHe 0.13999 30.07 63200 47200 -84700

Propileno CsHe 0 42.05 88400 45630 53300

Propano CsHs 0.00977 44.1 93050 46300 -103900

Butileno CsHs 0 56.06 116520 45320 -540

isoButano iIC4H10 0.001078 58.08 123510 45600 -131600

nButano nCsH1o 0.002549 58.08 123680 45760 -124700

isoPentano iCsHa2 0.000588 72.15 133846 45377 -153700

nPentano nCsH12 0.000784 72.15 45354, -146760

Benceno CeHe 0.000106 78.11 40588 12961 82880
4

Metil Ciclopentano  CsH1a 0.001275 86.17 45156 15908 -166920
9

2-Metil 2CeH14 0.000098 86.17 45022 40000 -174550

Ciclopentano

3-Metil 3CeH14 0.000098 86.17  45052.246 40000. -172000

Ciclopentano 2

Nitrégeno N2 0.003912 28.01 0 0 0

Acido sulfhidrico H2S 0.000002 34.08 21182 15199. -20700
4

Anhidrido CO; 0.00098 44.01 0 0 -393500

Qarbénico

Oxido de carbono CO 0 28.01 12600 10100 -110500

Hidrogeno H> 0 2.016 10775 11980 0
0

Oxigeno 02 0 32 0 0 0

Agua H20 gas) 0 18.01 0 0 -241800

Agua H2Ouiq) 0 18.01 0 0  -285800

Amoniaco NHs(gas) 0 17.03 13040 18649
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Se presenta la Tabla B.2 con la composicién del gas combustible en la PGT 25, su

fraccion masica, el poder calorifico inferior de cada componente, su peso molecular y la

constante particular de cada componente.

Tabla B.2 Fraccién masica del gas natural usado como combustible en la PGT 25.

Composicién Fraccién masica, [yliM (y)i PCI R
i
del gas natural ((y; (kg/kmol)  maésico (kJ/kg K)
(kJ/kg)
Metano CHs 0.719777187 13.45387 36024.8 0.520012469
Acetileno CoH> 0 0 0 0.320561107
Etileno CaH,4 0 0 0 0.297574028
Etano CaHs 0.225206679  4.209499 10629.8 0.277386099
Propileno CsHs 0 0 0 0.198359096
Propano CsHs 0.023050693  0.430857 1067.25 0.189138322
Butileno CsHs 0 0 0 0.148787014
isoButano iC4H1o 0.003349625  0.06261 152.743 0.143612259
nButano nCsH1o 0.007920403  0.148046 362.438 0.143612259
isoPentano iCsHa2 0.002269679  0.042424 102.991 0.115606376
nPentano nCsHiz 0.003026239  0.056566 137.254 0.115606376
Benceno CsHs 0.000442981 0.00828 57.4166 0.106779835
Metil CeH1s 0.005878309 0.109876 935.174 0.096789166
Ciclopentano
2-Metil 2CeH14 0.000451823 0.008445 18.0729 0.096789166
Ciclopentano
3-Metil 3CeH14 0.000451823 0.008445 18.073 0.096789166
Ciclopentano
Nitrogeno [\ 0.005863485  0.109599 0 0.29772273
Acido sulfhidrico  H.S 3.64654E-06  6.82E-05 0.05543 0.244747653
Anhidrido CO: 0.002307429 0.04313 0 0.189525108
carbonico
Oxido de carbono  CO 0 0 0 0.297786505
Hidrdgeno H: 0 0 0 4.137400794
Oxigeno 02 0 0 0 0.26065625
Agua H20gas) 0 0 0 0.462977353
Agua H20iig) 0 0 0 0.462977353
Amoniaco NH3(gas) 0 0 0 0.489782736
GN 1 18.69172 49506.1
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Estequiometria de la combustion
Se considera la reaccion de combustion estequiométrica para una cierta composicion del
combustible, esta reaccion no considera a los NOy, el CO y los UHC, por lo tanto se propone

el uso de las correlaciones propuestas por (Rizk & Mongia, 1994).
Estequiometria de la reaccion de un hidrocarburo

Es aquella que se lleva de forma completa y en los productos no hay oxigeno sobrante.

Reaccion de combustion estequiométrica para un hidrocarburo

C,HWO, +0, +a,N, — &,CO, +a,H,0+aN, (B.1)

Donde «a; son los coeficientes estequiométricos de la reaccion.

Realizando un balance de masa por cada componente:

Balance para C: n=a,

Balance para H: m=2q,
Balance para O: j+2a =20, +a,
Balance para N: 2a, =20,

Resolviendo el sistema de ecuaciones

a,=n
g =M
b2 _ (B.2)
L

4 2
a, =05

En una combustién con aire, se sabe que, en la atmosfera, el nitrégeno y el oxigeno estan

en relacion volumétrica o molar, por lo tanto se considera aire seco, sin una cierta cantidad de

agua.
a 19
2 _""-376 B.3
a, 21 (B:3)
Por lo tanto
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m i
a, =05 =, (3.76)=3.76| n+— .l (B.4)
4 2
Sustituyendo los coeficientes estequiométricos de la reaccion
C.H, + [n +mjo2 + 3.76(n +mj N, —>nCO, + (mj H,0+ 3.76[n +mj N, (B.5)
4 4 2 4

La ecuacion B5 se puede utilizar para el combustible en su formula reducida, pero no se
considera si contiene oxigeno y azufre, se puede cuantificar la cantidad de moles de didxido
de carbono, agua y nitrégeno que se generaria por la quema de cierto tipo de combustible.

Como la reaccién de combustién no considera productos como los éxidos nitricos (NOx),
monoxido de carbono (CO) e inquemados (UHC) se propone usar las siguientes correlaciones
propuestas por (Rizk & Mongia, 1994), estas correlaciones estan en funcion de parametros
como la presion de descarga del compresor, la caida de presion en la cdmara de combustion la
temperatura estequiométrica que representa la temperatura de flama adiabatica del
combustible, asi como la temperatura de la zona primaria que no es igual a la estequiométrica

y el tiempo de residencia:

0.15x10'6 1:0-5exp[_7_]|:100}
NO.= a5 [gNOWkg] (B.6)
PO.05 [AP23]
2
para mondxido de carbono:
0.179x10° exp[7800J
CO= o5 [9CO/Kgi] (B.7)
PZ’E AI:)2—3
2 p2
para inquemados:
O.755x1011exp[9756]
UHC= o~ [QUHC/Kgi] (B.8)
P2.5 ,CO.l AI:)2—3
2 |:>2

En la Figura B.1 se muestra el flujo méasico de 6xidos nitrosos, monoxido de carbono e
inquemados en funcion de la temperatura estequiométrica, los flujos masicos se obtienen al
multiplicar los gramos de la substancia por kilogramo de combustible por el flujo de
combustible. Para un tiempo de residencia en la camara de combustion de 2 microsegundos,

una presion a la salida del compresor de 18.2 bar y una caida de presiéon a lo largo de la
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camara de combustién del 3%; los NOy aumentan a medida que la temperatura aumenta,
mientras que el CO y los UCH disminuyen a medida que la temperatura aumenta; es
importante remarcar, que los sistemas de DLE (dry low emssions) operan en un rango de
temperaturas de 1600 hasta los 1900 °C, donde se tenga las menores emisiones de los tres
compuestos mencionados anteriormente; al pasar de 1800 a 1900 °C el flujo de NOx aumenta
en un 73%, estas temperaturas se pueden alcanzar en la zona primaria de la camara de
combustidn, pero no es la temperatura de entrada a la turbina de alta presion. Para disminuir la

emision de NOy es recomendable operar hasta temperaturas de 1900 °C.

o (k0lS) - o
My, (KAS) o co  m_ (kgls) M, (ka/s)
0,05- —e— UCH - 2,8x10°
AP, ,=3% 0,0012+ - 2,6x10°
0,04 - =2 ms "L N
0.0010 | 2,4x10
. -2,2x10°
0,03 \ + ]
\ 0,0008 -2,0x10°

1 L 5

0,021 \ 0,0006 - 1.8x10

| e -1,6x10°
S0

- 1,4x10°

0,01 1
- 1,2x10°
000{ ™= § [1,0x10
! ' ' 00000~ ' ' - 8,0x10°
1800 1850 1900 1950 2000 2050 2100
T (°C)

Figura B.1.- Flujo masico de NOx, CO y UHC en funcion de la temperatura estequimétrica.

En la Figura B.2 se muestra la generacion de NOy, CO y UHC en funcion del flujo
de irreversibilidades del compresor axial. Para los tres componentes, a medida que el
flujo de irreversibilidades del compresor aumentan, las partes por millon de los
compuestos disminuyen hasta 0.4 ppm para UHC, 24.5ppm NOx y 8 ppm de CO, esto
es debido a que la relacion de presiones aumenta hasta la de disefio en donde se tienen
las menores emisiones para la cual fue disefiada y que corresponde a las reportadas por
el General Electric. A medida que disminuye la relacion de presiones, las emisiones

aumentan, debido a que se opera la turbina de gas fuera de las condiciones de disefio.
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Figura B.2.- Generacion de NOx, CO y UHC en funcién de las irreversibilidades del compresor.
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