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Resumen

Resumen

En este trabajo se aplica el método exergético y la teoria termoecondmica en el andlisis de
costos exergéticos y exergoecondmicos de la TG GE-LMS100; con el objetivo de determinar la
condicion de operacion en donde el flujo de costos exergoecondmicos de la turbina de gas es
minimo, cuando ésta genera una potencia constante de 113.4 MW. La virtud de estos métodos
reside en su utilidad para vincular a las leyes de la termodindmica, con la economia y el medio
ambiente, siendo herramientas valiosas a la hora de diagnosticar sistemas térmicos que tengan
como proposito generar productos energéticos al menor costo medioambiental y econémico.

El estudio del desempefio de la TG GE-LMS100 en este trabajo, inicia con el estudio
paramétrico energético, donde se varia la relacion de presiones total, la temperatura de entrada a la
turbina, con el fin de comparar el desempefio de la turbina de gas aeroderivada cuando opera en las
condiciones de disefio, trabajo motor méximo y eficiencia térmica maxima. Y se encuentra que las
condiciones de trabajo motor maximo y de eficiencia térmica maxima requieren incrementos del
67.078 y 442.146%, en la relacion de presiones total, provocando tan sélo, incrementos del 1.682
y 13.037%, del trabajo motor y de la eficiencia térmica, respectivamente.

Para determinar la destruccion de exergia o irreversibilidad en el sistema, se realiza un
analisis exergético a cada equipo o subregidn del sistema, y se determina el desempefio de la TG
GE-LMS100 mediante las eficiencias exergéticas y racionales. Se determina que las eficiencias
racional y exergética, son de 76.631 y 45.584%, respectivamente.

Para complementar los analisis energético y exergético, se realiza un estudio del
recalentamiento por friccion a los procesos de compresién y expansion, y se analiza el calor de
recalentamiento que se aprovecha en la TG GE-LMS100 a diferentes condiciones de eficiencias de
compresion y expansion isoentrépicas. Se encuentra que la configuracion de tres etapas de
expansion secuenciales y escalonadas le confieren al sistema TG GE-LMS100 un factor de
recalentamiento de 1.019 y la capacidad de aprovechar el 26.39% del total del calor de
recalentamiento por friccion producido en el proceso de expansion. Se encuentra que la
disminucion de las eficiencias de compresion y expansion isoentropicas provoca el aumento del
calor de recalentamiento producido, pero tambien disminuye el porcentaje de calor de
recalentamiento que se puede aprovechar.

Para finalizar el estudio del desempefio de la turbina de gas, se implementan los anélisis de
costos exergéticos y exergoeconomicos. Se comparan tres metodologias distintas: de formacion,
igualdad y extraccion. Y se evalia como afecta la variacion de la relacion de presiones total, en los
costos exergoecondmicos de la turbina de gas cuando opera en las condiciones de disefio, trabajo
motor maximo y eficiencia térmica maxima; finalmente, se analiza como afecta la pérdida de
calidad de un parametro operativo en los costos exergoeconémicos de la turbina de gas cuando su
propdsito es generar una potencia constante.
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Resumen

Como pérdida de calidad de un parametro operativo se considera una disminucién del 4%
de la eficiencia de compresién isoentropica del compresor de baja presion; dicha disminucion
provoca el incremento en los flujos de costos exergoecondmicos obtenidos; debido al aumento en
las irreversibilidades generadas en todos los equipos que provoca un mayor requerimiento de los
recursos exergeticos.

Se determina que las metodologias que mas se aproximan son la de formacion y la de
extraccion; puesto que ambas se basan en el proposito productivo de los equipos. A diferencia del
método de la igualdad, que se basa en los flujos totales de exergia que entran y salen en los equipos.
El flujo del costo exergoecondémico del producto es de 4,275.040, 7,217.187 y 7,177.487 USD/h,
para los métodos de la igualdad, de extraccion y formacién, respectivamente.

Los analisis de costos exergoecondmicos basados en la eficiencia racional son ventajosos
cuando se busca estudiar la exergia total que entra y sale en un proceso, mientras que los analisis
basados en la eficiencia exergética son mas convenientes si se busca determinar la exergia que
realmente se transfiere o transforma en un proceso productivo.
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Abstract

Abstract

In this work, the exergy method and the thermoeconomic theory are applied in the analysis
of exergy and exergoeconomic costs of the GE-LMS100 GT; with the objective of determining the
operating condition where the flow of exergoeconomic costs of the gas turbine is minimum, when
it generates a constant power of 113.4 MW. The virtue of these methods lies in their usefulness to
link the laws of thermodynamics, with the economy and the environment, being valuable tools
when diagnosing thermal systems whose purpose is to generate energy products at the lowest
environmental and economic cost.

The study of the performance of the GE-LMS100 GT in this work begins with the energy
parametric study, where the total pressure ratio and the turbine inlet temperature are varied, in order
to compare the performance of the aeroderivative gas turbine when operating at design conditions,
maximum engine work and maximum thermal efficiency. And it is found that the conditions of
maximum engine work and maximum thermal efficiency require increases of 67.078 and 442.146%
in the ratio of total pressures, causing only 1.682 and 13.037% increases in engine work and thermal
efficiency, respectively.

To determine the exergy destruction or irreversibility in the system, an exergy analysis is
performed for each equipment or sub-region of the system, and the performance of the GE-
LMS100 GT is determined by means of the exergy and rational efficiencies. It is determined that
the rational and exergetic efficiencies are 76.631 and 45.584%, respectively.

To complement the energetic and exergetic analysis, a study of the frictional superheat in
the compression and expansion processes is carried out, and the superheat heat that is used in the
GE-LMS100 GT at different conditions of isentropic compression and expansion efficiencies is
analyzed. It is found that the configuration of three sequential and staggered expansion stages gives
the TG GE-LMS100 system a superheat factor of 1.019 and the ability to harness 26.39% of the
total frictional superheat heat produced in the expansion process. It is found that the decrease in
the isentropic compression and expansion efficiencies causes the increase in the produced reheat
heat, but also decreases the percentage of reheat heat that can be utilized.

To finalize the gas turbine performance study, exergy and exergoeconomic cost analyses
are implemented. Three different methodologies are compared: formation, equalization and
extraction. And it is evaluated how the variation of the total pressure ratio affects the
exergoeconomic costs of the gas turbine when operating at design conditions, maximum engine
work and maximum thermal efficiency; finally, it is analyzed how the loss of quality of an operating
parameter affects the exergoeconomic costs of the gas turbine when its purpose is to generate a
constant power.

As a loss of quality of an operating parameter, a 4% decrease in the isentropic compression
efficiency of the low pressure compressor is considered; such decrease causes an increase in the
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Abstract

obtained exergoeconomic cost flows; due to the increase in the irreversibilities generated in all the
equipment that causes a higher requirement of the exergy resources.

It is determined that the closest methodologies are the formation and extraction
methodologies; since both are based on the productive purpose of the equipment. Unlike the
equality method, which is based on the total exergy flows into and out of the equipment. The
exergoeconomic product cost flows are 4,275.040, 7,217.187 and 7,177.487 USD/h, for the
equality, extraction and formation methods, respectively.

The exergoeconomic cost analyses based on rational efficiency are advantageous when
seeking to study the total exergy entering and leaving a process, while analyses based on exergy
efficiency are more convenient when seeking to determine the exergy that is actually transferred
or transformed in a productive process.
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Introduccion

Introduccién

Las turbinas son dispositivos que aprovechan la energia de un fluido de trabajo para producir
energia mecanica. La turbina es una maquina de generacion de potencia por excelencia, sin importar la
alternativa energética o tipo de combustible que se utilice. Desde las plantas termoeléctricas de carbon,
las centrales de ciclo combinado, las centrales nucleares hasta las centrales termosolares; las turbinas de
gas y de vapor, generan la potencia mecanica necesaria para la generacion de electricidad.

La Figura 1.1 muestra el interior de una central nuclear; en el edificio de contencidn se encuentra
el reactor, que contiene un conjunto de barras de combustible nuclear, que hacen posible la reaccién de
fision, que libera energia térmica, dicha energia se aprovecha en un proceso de intercambio de calor, que
tiene lugar en el generador de vapor, el flujo masico del vapor resultante se envia a la turbina de vapor,
ésta aprovecha la energia térmica del vapor para generar la potencia mecanica que, a partir de un eje se
transmite a un generador eléctrico para producir energia eléctrica. Finalmente, el vapor que sale de la
turbina pasa por un condensador, donde se enfria y condensa para reingresar al generador vapor y
reiniciar el ciclo.

Edificio de
contencion

Torre de
refrigeracion

Generador de vapor COND

Figural.1 Turbina de vapor y generador eléctrico en una central nuclear. Fuente: Bereznai. (2005).

La Figura 1.2 ilustra una central de ciclo combinado, en su cdmara de combustion entra algin
combustible gaseoso, donde se combustiona junto con el aire a alta presion proveniente del compresor,
los gases de combustion con alta temperatura y presion son expandidos en la turbina para generar la
potencia mecanica que, a partir de un eje se transmite a un generador eléctrico para producir energia
eléctrica. Los gases de escape entran a un generador de vapor, en el que, ceden su energia térmica a un
flujo de agua para producir vapor, que se utiliza en una turbina de vapor para generar la potencia
mecanica, que se transmite por medio de una flecha a otro generador eléctrico para producir méas energia
eléctrica. Por ultimo, el vapor que sale de la turbina, se condensa en un condensador “COND”, para
reutilizarse y reiniciar el ciclo.
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Introduccion

Entrada de aire

Combustible
L

Generador
de vapor

Salida de - r=——
gases frios

Agua fria

Figural.2 Turbina de gas, turbina de vapor y generadores eléctricos, en una central de ciclo combinado. Fuente:
Gofii. (2017).

La Figura 1.3 muestra una planta de concentracion de torre solar de sal fundida. Los heliostatos
“HE” reflejan y concentran la luz de los rayos del sol en un receptor solar, ubicado en lo alto de la torre,
al interior del receptor solar circula un flujo de sal fundida proveniente de un tanque de sal de baja
temperatura “TSB”, que absorbe la energia térmica de los rayos concentrados para elevar su temperatura;
posteriormente, las sales fundidas se almacenan en un tanque de sal de alta temperatura “TSA”, y después
entran a un proceso de intercambio de calor, cediendo su energia térmica para generar vapor de agua,
que se expande en una turbina de vapor, para generar la potencia mecénica y posteriormente producir
energia eléctrica. Al final, el vapor de agua se condensa en un condensador para reiniciar el ciclo, junto
con las sales fundidas a baja temperatura .

N 4
COND
— ( ( ( TSA j' HE
AT L @b & &
=== N g QKUY
1[ R oo
o) B | TSB
ST A

Figura 1.3 Turbina de vapor y generador eléctrico en una planta de concentracion de torre solar de sal fundida.
Fuente: Dunn et al.(2011).

Entonces, sin importar la fuente de combustible que se utilice, al final, las turbinas de gas y de
vapor y los generadores eléctricos estan presentes en las distintas centrales eléctricas renovables y no
renovables, dado que, son necesarias para generar la potencia.
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Introduccion

Turbina de gas

Las turbinas de gas son maquinas térmicas que generan potencia mecéanica, a partir de un proceso
de combustion; donde transforman la energia quimica de un combustible gaseoso en energia térmica, con
el proposito de elevar la energia téermica del aire que sale del compresor; para, expandirlo en una turbina
de gas y utilizar su energia térmica y mecanica, con la finalidad de generar la potencia. Las turbinas de
gas reales operan en ciclo abierto tomando una gran cantidad de aire del medio ambiente, que al final
expulsan como una mezcla de gases a una temperatura, presién y composicion quimica distinta.

Antecedentes de las turbinas de gas

A lo largo del tiempo, el desarrollo de la turbina de gas ha estado ligado al de la turbina de vapor.
El impulso en las turbinas de vapor tuvo lugar antes que el de las turbinas de gas y por esta razon, se
aprovecho la experiencia y desarrollo conseguida a lo largo de los afios en las turbinas de vapor, para
mejorar la tecnologia de las turbinas de gas y en consecuencia la similitud en los componentes de ambas
tecnologias es alta. El impulso de las turbinas de gas no supuso el reemplazo de las turbinas de vapor, de
hecho, su evolucién se ha dado de manera semejante y sus aplicaciones en la industria son tan variadas
como necesarias, siendo su aplicaciéon simultanea en ciclos combinados; ésta es una de las alternativas
energéticas mas eficientes y utilizadas hoy en dia. En la Tabla 1.1 se presentan los desarrollos de mayor
impacto a través del tiempo, que dieron origen a la turbina de gas actual, Giampaolo. (2014).

Tablal.1 Evolucidn de las turbinas de gas y de vapor hasta el afio 1938. Fuente: Giampaolo. (2014).
Fecha Persona Lugar Desarrollo
130 a.c. Herén Alejandria Turbina de vapor a reaccion
1550 Leonardo da Vinci Italia Molino de humo
1629 Giovanni Branca Italia Turbina de vapor de impulso
1791 John Barber Inglaterra Turbina de vapor y turbina de gas
1831 William Avery EE.UU. Turbina de vapor
1850 Fernimough Inglaterra Turbina de gas
1872 Dra. Stolze Alemania Turbina de gas
1884 Carlos A. Parsons Inglaterra Turbina de vapor a reaccién y turbina de gas
1888 Carlos GP de Laval Suecia Turbina de vapor de impulso
1894 Armengaud+Lemale Francia Turbina de gas
1895 George Westinghouse EE.UU. Turbina de vapor
1896 AC Rateau Francia Turbina de vapor
1895 Dra. Zoelly Suiza Turbina de vapor
1900 F. Stolze Alemania Compresor axial y turbina de gas
1902 Stanford A. Moss EE. UU. Turbocompresor/turbina de gas
1903 A. Elling Noruega Turbina de gas
1930 Frank Whittle Inglaterra Turbina de gas aérea (motor a reaccion)
1938 Brown Boveri—Neuchatel Suiza 1°" Compresor y turbina comerciales Axiales

Posterior a que, en 1939, se exhibiera en Suiza, el primer modelo de la turbina de gas industrial
para la generacion de energia eléctrica, la evolucion de su tecnologia no ha cesado hasta nuestros dias;
ademas, su uso también se incrementd con el paso de los afios. Actualmente, la mayor parte de las
turbinas de gas operan utilizando combustibles fosiles como fuente; sin embargo, existe la posibilidad de
hibridacion con energias renovables (solar térmica), o aplicaciones en el aprovechamiento de los gases
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de escape de las turbinas de gas para la produccion de hidrégeno, Vigil. (2019) y la utilizaciéon de
hidrégeno como combustible.

Turbinas de gas en la actualidad

Con el desarrollo de las turbinas de gas dentro de la industria de generacion de energia, debe
seguir los pasos que sigue el desarrollo sostenible. Por su parte, México es uno de los 51 miembros
fundadores de la Organizacion de las Naciones Unidas, y adoptd como compromiso de Estado, cumplir
con la Agenda 2030 para el Desarrollo Sostenible, para conseguir esto, se deben cumplir los Objetivos
del Desarrollo Sostenible (ODS), los cuales fueron adoptados por la Asamblea General de las Naciones
Unidas en septiembre de 2015 y fueron concebidos como una medida que trata de impulsar el transito de
los paises y de la Comunidad Internacional hacia estrategias de desarrollo incluyentes y sostenibles.

Con el objetivo 7 de los ODS se pretende que, la energia sea asequible y no contaminante para el
afio 2030, Cepal. (2018), el cumplimiento de este objetivo se ha tornado en un proceso, que no es
inmediato al que se le ha denominado transicion energética, en este proceso, el gas natural GN, juega un
papel clave, ya que su combustion emite menos gases contaminantes (como diéxido de carbono, CO»)
que la de otros combustibles fosiles; como el GN genera menos gases de efecto invernadero, se ha
convertido en una de las opciones energéticas mas utilizadas para combatir el cambio climético y hacer
del planeta un lugar mas sustentable. Por esta razon, el uso de las turbinas de gas es necesario; ya que
son tecnologias alimentadas principalmente con GN y; por lo tanto, generan bajas emisiones de carbono,
gracias a estas caracteristicas, actualmente existe un aumento en la demanda de servicios de las turbinas
de gas a nivel mundial y un aumento en su prospeccion en el mercado.

La Figura 1.4 muestra la prospeccion del mercado de las turbinas de gas en EE. UU. entre 2016 y
2027. El tamafio del mercado global de servicios de turbinas de gas se mide en billones de USD (BUSD)
0 USDx10°. Se espera que el crecimiento para distintas configuraciones de turbina de gas (turbinas de
servicio pesado, industriales y aeroderivadas) tienda a aumentar hasta el afio 2027. En 2019, el tamafio
del mercado global de servicios de turbinas de gas se valoré en 4 BUSD, y se prevé que registre un
crecimiento anual compuesto del 9.8 % entre 2020 y 2027, GVR. (2019). El caso de la prospeccion de
mercado de las turbinas de gas en EUA, es una muestra del impulso que tendran las turbinas de gas dentro
de la industria energética en los proximos afos.
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Figural.4 Tamafo del mercado de servicios de turbinas de gas, por tipo de turbina, 2016 a 2027. Fuente:GVR.
(2019).
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Como se puede observar, las turbinas de gas tendran presencia en el mercado global durante
bastante tiempo; por lo que, es necesario mejorarlas y adaptarlas respecto a las necesidades y retos que
se presenten en la industria de la energia. Una de estas adaptaciones es sustituir el GN por hidrdgeno
como combustible, brindando la ventaja de desaparecer completamente las emisiones de CO> generadas
sin tener que cambiar la infraestructura existente, Pifiera. (2022). Esta es una de las soluciones posibles
para adaptar la tecnologia de las turbinas de gas a los retos ambientales actuales, dando muestra de la
versatilidad de las mismas y de su potencial para permanecer en la industria de la generacion de energia.

Clasificacion de las turbinas de gas

Los tipos de turbinas de gas que operan actualmente tienen diferentes configuraciones, asi que,
es pertinente clasificarlas por sus distintas caracteristicas, como se enlista a continuacion:

Turbinas de gas aeroderivadas, provienen del disefio de las turbinas de la industria aeronautica,
con diferencia que las aeroderivadas se adaptan a la produccion de energia eléctrica en plantas
industriales. Por originarse de disefios destinados a la aviacién, sus principales caracteristicas son su
disefio compacto y su bajo peso; estas caracteristicas hacen que las turbinas de gas aeroderivadas tengan
una mayor relacion de potencia respecto a su propio peso y en consecuencia sean mas eficientes; otra
ventaja es que son mas simples de instalar, arrancan en menor tiempo, tienen un buen desempefio con
cargas parciales y las operaciones de mantenimiento son mas sencillas; sin embargo, presentan la
desventaja que, por su menor peso es mas dificil de detectar las vibraciones ante fallos en su
funcionamiento. Al ser menos robustas, las turbinas de gas aeroderivadas son mas susceptibles a tener
problemas operativos, especialmente por variaciones en temperatura de la flama, regularmente
provocadas por variaciones en la calidad del combustible, que deben ser mejor controladas en
comparacion con las maquinas mas robustas, Razak. (2007), Vyncke-Wilson. (2013), Trejo. (2018).

Turbinas de gas industriales, han evolucionado en funcion de las necesidades de la industria de
la generacién de energia, son turbinas de gran potencia, que operan a carga maxima sin paradas ni
arranques continuos y su mantenimiento es in situ (debido a su tamafio y peso), (Wout < 75 MW).

Turbinas de gas de servicio pesado, son turbinas de gran tamafio (Wout > 75 MW), disefiadas para
servir en grandes centrales eléctricas de ciclo simple o combinado, adecuadas para operar a carga
maxima, intermedia o base, y para aplicaciones de cogeneracion. Puede quemar una variedad de
combustibles, desde gas natural hasta residuos liquidos pesados. Las generaciones de turbinas de gas de
servicio pesado se denotan en las clases D/E, F y G/H/J.

Clases D y E - Su capacidad generalmente esta en el rango de 75 a 100 MW, y se
caracterizan por ser confiables para aplicaciones en las que, no se requiere una alta eficiencia y
donde el combustible es barato o de baja calidad.

Clase F - Estan en el rango de 150 a 250 MW vy estan disefiadas principalmente para
aplicaciones de centrales eléctricas de ciclo combinado.

Clases G, H y J - Pertenecen a la mas reciente generacion de unidades instaladas desde hace
un par de décadas, éstas generan potencias mayores a los 250 MW y en ciclos combinados alcanzan
eficiencias mayores al 62%.
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La Figura 1.5 muestra la variacion del trabajo especifico para la generacion de una potencia dada
en distintas familias de turbinas de gas; la TG GE-LMS100 es la turbina que produce el mayor trabajo
especifico de 479 kJ/kg, esto implica que, el flujo de aire requerido para generar una potencia dada es
menor; debido a que, el flujo mésico del aire requerido para producir una potencia dada, es igual a la
relacion entre la potencia generada y el trabajo especifico producido. Para generar una potencia de 113.4
MW, el flujo mésico de aire que requiere la TG GE-LMS100 es un 35.714 y un 70.635%, menor que los
flujos mésicos de aire requeridos por las turbinas de gas de las clases F y E, respectivamente; en este
caso se comparan las turbinas de gas de las clases E y F, con la GE-LMS100, dado que éstas tienen la
capacidad de generar 113.4 MW, se puede concluir que la ventaja de producir un mayor trabajo
especifico y de requerir un menor flujo masico de aire; provoca, que pueda ser menor en tamafio y peso.
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Figural.5 Trabajo especifico vs potencia en tecnologias actuales de turbinas gas. Fuente: Reale. (2004).

En la Figura 1.6 se muestran algunos de los modelos de las turbinas gas que son tecnologias lideres
en la industria, asi como sus respectivas potencias, para el afio 2021, Baker Hughes. (2021). Entre las
turbinas de gas aeroderivadas que son lideres en el mercado, el modelo GE LMS100 PB+ es el que genera
la mayor potencia con 110 MW. Entre las tecnologias lideres, se encuentran las turbinas de gas de tipo
Frame, que cuentan con estructuras que transfieren toda la carga del motor de turbina de gas a los
soportes. La turbina de gas de servicio pesado GE Frame 9 genera la mayor potencia con 132 MW vy la
turbina de gas industrial GE Frame 5/1PA genera la menor potencia con 26.6 MW. Por parte de las
turbinas de gas industriales que son tecnologias lideres en la industria, la turbina GE NovaLT16-2 genera
la mayor potencia con 17.5 MW,
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Figura 1.6  Tecnologias lideres en la industria de turbinas de gas. Fuente: Baker Hughes. (2021).
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Se puede concluir que uno de los modelos de turbina de gas mas destacables, es la turbina de gas
moderna y aeroderivada Land Marine Supercharged de 100 MW (LMS100) de la empresa General
Electric (GE). El modelo tiene dos configuraciones; la LMS100 PA que utiliza inyeccion de agua para el
control de NOx y la LMS100 PB que utiliza combustores secos de bajo NOx.

Evolucion de las turbinas de gas y tecnologia de enfriamiento intermedio

La evolucion de las turbinas de gas a través de los afios ha sido paralela a los incrementos de dos
pardmetros: la relacion de presiones del compresor y la temperatura de entrada a la turbina, porque su
incremento es clave para lograr el aumento de su eficiencia térmica.

En la Figura 1.7 se ilustra la evolucion de la relacion de presiones en los compresores axiales, de
las turbinas de gas industriales y de aviacidon. La relacion de presiones increment6 de manera semejante
en los sectores industriales y de aviacion a partir de los afios 50; hasta finales de los 60, cuando el sector
de aviacion comenzo a tener mayores incrementos en comparacion con el sector industrial; en los afios
70, los sectores de aviacion e industrial alcanzaron relaciones de presiones de 17:1 y 15:1
respectivamente. Entre los afios 70 y 80 se tuvo la mayor brecha entre ambos sectores, manteniéndose
una relacion de presiones casi constante en el sector industrial y en el sector de la aviacién se alcanzo
una relacion de presiones de 25:1. Posterior a los afios 80, la brecha entre los sectores de aviacion e
industrial comenz6 a reducirse con el transcurso de los afios, y posterior al afio 2000 ambos sectores
alcanzaron relaciones de presiones superiores a 30:1, Paredes. (2017), Boyce. (2012).
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Figura 1.7  Evolucidn de la relacion de presiones de los compresores axiales.Fuente: Boyce. (2012)
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En la Figura 1.8 se ilustra el incremento de la TET en las turbinas de gas industriales y de aviacion.
De los afios 50 hasta los 80, la temperatura de entrada a la turbina increment6 de 700 °C a 1000 °C, para
el sector industrial; y de 800 °C a 1200 °C, para el sector de la aviacién. De inicios de los 80 a finales de
la misma década, el sector industrial dejo de tener incrementos y en la aviacion se alcanzaron
aproximadamente los 1300 °C. Posterior a los 90, ambos sectores tuvieron incrementos considerables,
teniendo temperaturas proximas a 1400 °C para el afio 2000, Boyce. (2012).
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Figural.8 Evolucién de la temperatura de entrada a la turbina. Fuente: Boyce. (2012).

La Figura 1.9 muestra la evolucion de las tecnologias de turbinas de gas en funcion del aumento
en su eficiencia, cuando se incrementa la TET. Las generaciones de turbinas de gas de servicio pesado
en si mismas son evidencia del impacto que tiene el incremento de la TET en la evolucidn de la tecnologia
de turbinas de gas y el incremento en su eficiencia térmica. Las turbinas de gas de servicio pesado de la
clase D tienen la menor TET, de aproximadamente 1260 °C y en consecuencia tienen eficiencias térmicas
aproximadas al 34.9%. Las turbinas de gas de la clase F tienen incrementos de alrededor de 140 °C en
su TET respecto a las de la clase D, consiguiendo un aumento del 6.017% en la eficiencia térmica. Las
turbinas de gas de la clase J operan con la mayor TET, de alrededor de 1600 °C, y la mayor eficiencia
térmica de aproximadamente 42.1%, que en comparacion con las eficiencias térmicas de las clases D, F,
G y J es mayor un 7.126%, 12.114% y 17.102%, respectivamente. La evolucidn en la tecnologia de las
turbinas de gas de servicio pesado es un ejemplo de como el desarrollo de las turbinas de gas se ha dado
en funcidn del incremento en su TET.
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Figural.9 Evolucidn de las turbinas de servicio pesado en funcién al incremento de la temperatura de entrada a la
turbina. Fuente: Maekawa. (2011), Yuri et al. (2013).

Compresién con enfriamiento intermedio

Los avances de las turbinas de gas en funcion de los parametros, TET y 7z, tienen como desventaja
que, sus incrementos implican un mayor suministro de energia, mayor calor suministrado para
incrementar la TET y mayor trabajo suministrado al compresor cuando se incrementa la relacion de
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presiones. El incremento de la TET también se limita a los avances en la tecnologia de enfriamiento y a
la ciencia de los materiales en los alabes de la primera etapa de la turbina, Horlock et al. (2001), Wilcock
etal. (2002). Considerando que, la eficiencia energética y el ahorro en el consumo de recursos energeéticos
es prioridad para los sistemas de generacion actuales, se opta por buscar otras alternativas y una de éstas,
es la implementacion de enfriamiento intermedio en las etapas de compresion, a fin de incrementar la
eficiencia del ciclo, sin tener que, aumentar ain mas la TET, Caniére et al. (2006, a), Young & Wilcock.
(2002).

La compresion con enfriamiento intermedio en las turbinas de gas, empieza con la compresion
del aire en un primer compresor de baja presion, luego pasa a través de un enfriador intermedio, donde
se enfria a presion constante hasta alcanzar su temperatura inicial y finalmente se vuelve a comprimir en
un compresor de alta presion. El propdsito del enfriador intermedio es disminuir del trabajo compresion
requerido para una relacion de presiones dada, lo que resulta en un aumento de la produccion neta de
trabajo. Actualmente, la turbina de gas mas moderna en el mercado de las turbinas de gas aeroderivadas
que utiliza esta tecnologia, es la TG GE-LMS100.

Analisis termodinamicos y de costos exergeéticos, en las turbinas de gas aeroderivadas

Previamente se presentaron algunos de los aspectos y caracteristicas principales de las turbinas
de gas, asi como su evolucién a través de los afios y se compararon algunos de los modelos mas
destacables dentro de la industria. Es importante aplicar los estudios y principios de la Termodinamica y
la Economia para el disefio y generacion de nuevas tecnologias, pero también, para analizar y mejorar
las tecnologias actuales; con el propdsito de disminuir las emisiones contaminantes y los costos
econdmicos asociados a la generacion de potencia en las turbinas de gas. De entre los modelos de turbina
de gas mencionados previamente, uno de los méas destacables es la turbina de gas de tipo aeroderivada
GE-LMS100 y; por lo tanto, se selecciona para su evaluacion energética, exergética y de costos
exergeticos.

Turbina de gas aeroderivada GE-LMS 100

Como caso de estudio se realiza un analisis de costos exergéticos a la turbina de gas aeroderivada
GE-LMS100, por ser la mas reciente del mercado y ser la unica turbina de su clase que implementa la
tecnologia de enfriamiento intermedio entre sus etapas de compresion. Su construccion incluye un
supernucleo modular compuesto por el compresor de alta presion, un bastidor trasero del compresor, las
trubinas de alta presion y presion intermedia, dicha configuracion modular permite hacer cambios en
menos de cuatro dias mejorando la disponibilidad de la planta.

En 1992 se concibi6 el programa de generacién flexible TG GE-LMS100 con enfriamiento
intermedio y en 2005 se anuncidé el mismo. Las primeras pruebas se realizaron entre los afios 2003 y
2004, su desempefio mecanico y térmico se validé con mas de 60 horas de prueba. De las pruebas de
desempefio a condiciones 1SO (15 °C, 1.01325 bar, 60% de humedad relativa y sin pérdidas de presion)
con gas natural como combustible, se encontré que la tecnologia de enfriamiento intermedio le
proporciona la capacidad de arranque rapido en 8 minutos a plena carga, reduce su trabajo de compresion
un 30 % y permite una relacién de presiones total de 42:1.
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El primer motor LMS100 entrd en operacion comercial en julio de 2006, Rayome. (2009) y la
segunda unidad en 2008 en Groton Generation Station, ambas en Dakota del Sur (EE. UU.). Debido a
los resultados y desempefio de las unidades instaladas se ha desencadenado una gran aceptacion en la
industria. Hoy en dia, se tienen unidades instaladas, como es el caso de la central térmica de Dzhubga en
la region de Krasnodar (Rusia), donde se instalaron dos unidades de TG LMS100 PB, Ol’khovskii.
(2016). La turbina tiene aplicaciones en generacion de energia eléctrica y ciclos combinados, Baker
Hughes. (2021).

La Figura 1.10 muestra el diagrama esquematico de la turbina, éste se basa en la ficha técnica de
general electric, Reale. (2004), Ramos. (2017). En la TG GE-LMS100, el aire del medio ambiente
inmediato entra al compresor de baja presién “CBP ” de 6 etapas de compresion, a las condiciones de
presion y temperatura P1 y Ti, respectivamente; durante el proceso de compresion de baja presion, su
presion se eleva hasta la presion de descarga P2, aumentando también su temperatura y densidad. El aire
que sale del CBP, circula a través del enfriador “EN", donde se enfria a presion constante hasta la
temperatura ambiente Ti. El aire que sale del EN, se vuelve a comprimir en un compresor de alta presion
“CAP ” de 14 etapas de compresion, elevando su presion hasta la presion de descarga P4, aumentando su
temperatura y densidad hasta las condiciones de admision de la camara de combustion “CC”, donde se
mezcla con una cantidad especifica de combustible para que se dé la combustion y se incremente la
temperatura hasta la temperatura de entrada a la turbina Ts. Los gases de combustion entran a una turbina
de alta presion “TAP” de 2 etapas de expansion, donde se expanden disminuyendo su presion,
temperatura y densidad generando la potencia que se suministra al CAP; posteriormente, los gases de
combustion se expanden en la turbina de presion intermedia “TPI1” de 2 etapas de expansion, generando
la potencia que se suministra al CBP; y por ultimo, los gases se expanden en una turbina de potencia
“TP” de 5 etapas de expansion, generando la potencia mecéanica que se transmite a un generador eléctrico
“GE”, ya que el propésito de la turbina es la produccién de energia eléctrica.

Figura 1.10 Turbina de gas aeroderivada GE-LMS100. Fuente:Reale. (2004).

Una vez presentadas las caracteristicas principales de la TG GE-LMS100, el siguiente paso es
evaluar su desempefio mediante el desarrollo y aplicacion de las metodologias energética, exergética y
de costos exergéticos.
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Justificacion

Los analisis de costos exergéticos son parte fundamental del diagnostico termoeconémico de los
sistemas de turbina de gas y son necesarios en el avance hacia el desarrollo sustentable, puesto que una
reduccion de los costos exergéticos en los sistemas de turbina de gas, implica simultaneamente una
disminucion del consumo de recursos naturales y de la contaminacion ambiental generada. Es de gran
importancia estudiar a las turbinas de gas de Gltima generacién, dado que éstas cuentan con la tecnologia
de vanguardia, que se estara utilizando en los afios venideros y se debe garantizar su buen desempefio
para que sean amigables con el medio ambiente.

Con el método exergético se identifican las areas de mejora en el desempefio de la turbina de gas
a partir de ubicar la magnitud y naturaleza de las irreversibilidades de los componentes. El propoésito del
analisis exergético y de los analisis derivados de éste, es aprovechar las areas de mejora al conseguir la
minima generacion de irreversibilidades; sin embargo, no todas las irreversibilidades se pueden evitar,
ya que, existen irreversibilidades intrinsecas e inherentes a la naturaleza misma de los procesos. El
estudio del recalentamiento por friccion, complementa al analisis exergético, por ende en éste se indica
como se puede aprovechar la irreversibilidad inevitable debida a la friccion; si bien ésta no es una
irreversibilidad posible de evitar en los procesos de expansion, ésta se puede aprovechar agregando
etapas de expansion posteriores. En las turbinas de gas aeroderivadas, este analisis es aplicable por su
configuracion que consta de varias etapas de expansion y gracias a que, por su configuracion aprovechan
el calor de recalentamiento por friccion disipado, se vuelven mas eficientes en comparacion con turbinas
que operan con la misma relacion de presiones; el aprovechamiento del calor de recalentamiento se mide
con el factor de recalentamiento, que puede servir como un indicador que ayuda a corroborar el porqué
de la alta eficiencia de las turbinas de gas aeroderivadas. El andlisis de costos exergéticos ayuda a
determinar lo que cuesta conseguir el producto final de la turbina de gas, dicho costo tiene un impacto
ambiental y econdmico. El analisis paramétrico de costos exergeticos ayuda a visualizar como afecta el
encadenamiento y el cambio de un parametro operativo de un elemento en los demas equipos.

Esto conduce a la aplicacion de los estudios energéticos, exergéticos, del recalentamiento por
friccion y de los costos exergéticos y exergoecondmicos, en la evaluacion del desempefio de la TG GE-
LMS100. El interés sobre esta turbina surge de sus caracteristicas unicas, que la convierten en una de las
turbinas de gas de ciclo simple més eficientes en la actualidad, entre estas caracteristicas, la principal es
su configuracion singular de ser una turbina de gas aeroderivada de tres flechas y ser la Unica de su clase
en implementar la tecnologia de enfriamiento intermedio entre sus etapas de compresion, ademas de ser
una turbina de gas de Gltima generacion; sin embargo, estas metodologias se pueden aplicar en la
evaluacion del desempefio de cualquier turbina de gas.
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Antecedentes del analisis de costos exergeticos

Kotas (1985) desarrolla un modo de analisis conocido como el método exergeético, que combina
las restricciones de la Primera y la Segunda Ley de la Termodinamica, para optimizar el uso de los
recursos energéticos en plantas térmicas. El método se basa en la evaluacion de las irreversibilidades,
por lo tanto, se le considera como un andlisis de Segunda Ley o andlisis de disponibilidad, y es aplicable
en los sistemas de generacion de energia, refrigeracion, procesos criogénicos, destilacion y procesos
quimicos. El método exergético permite determinar los indicadores de desempefio de primera y segunda
ley, asi como, las irreversibilidades internas y externas, las componentes de la exergia, los balances de
costos exergoecondmicos, etc., de sistemas térmicos que operan en condiciones de flujo estable y que
tienen un producto exergético constante.

Lozano & Valero (1993) presentan las bases tedricas del ahorro energético mediante aplicaciones
de la teoria del costo exergético, en el que formulan principios que permiten la descripcion del proceso
de formacidn de costos, la evaluacion de la eficiencia en los sistemas productivos mediante el uso del
concepto de exergia y definen que el residuo corresponde a la exergia de los gases de escape que se
pierde en el medio ambiente. También determinan los costos exergéticos, con los que se evaltan los
costos monetarios de los flujos internos y productos de plantas complejas, y ademas definen al costo
exergético de un producto, como la combinacion de dos contribuciones: el costo monetario del recurso
exergético necesario para producir ese producto y la segunda contempla los demas costos del proceso
productivo asociados a su realizacion (capital, mantenimiento etc.).

Bejan et al. (1995) abordan la metodologia del andlisis econémico y termoecondémico, en la que
consideraron a la Termoeconomia como una herramienta para la minimizacion de costos, auxiliada por
la exergia. Consideraron que, para la finalizacion exitosa de un proyecto de disefio térmico, se requieren
tomar en cuenta a los costos exergéticos y econdmicos, puesto que, la seleccion de una opcion de disefio
de un sistema termico depende del costo de su producto final. Mediante el balance de costos exergéticos
a sistemas que operan en estado estacionario, determinan que el flujo total del costo real de la generacion
de los productos es igual al flujo del costo del combustible mas los flujos de costos asociados a la
inversion de capital, operacion y mantenimiento, que se relacionan a las distintas corrientes exergéticas
que interactdan en el sistema, ya que, la exergia se usa como base para la asignacion de costos en los
sistemas térmicos.

Torres & Valero (2000) desarrollan la teoria del costo exergético, a partir de los principios de la
Segunda Ley y el concepto de exergia, para asignar valores al costo de consumir recursos naturales para
la produccidn de productos Utiles. Como caso de estudio analizan un sistema de turbina de gas con caldera
de recuperacion de calor, partiendo de la elaboracién de su estructura productiva, ésta se basa en su
diagrama fisico, posteriormente formulan un sistema de ecuaciones, a partir de la aplicacion de tres
proposiciones o reglas de asignacidn de costos sobre los componentes de la estructura productiva, con lo
que se forma un arreglo matricial, que al resolverse da como resultado a los costos exergéticos unitarios.
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Ellos cosideran que las corrientes exergéticas que salen de un sistema pueden ser tratadas como perdidas,
residuos o subproductos.

Tsatsaronis & Morosuk (2012) establecen que, para desarrollar, evaluar y mejorar un sistema de
conversion de energia se requiere profundizar en el analisis de exergético, hasta llegar al analisis
exergético avanzado, en el que se hace uso de los resultados obtenidos por el andlisis exergético, al
relacionar las interacciones entre las componentes del sistema, por medio de la diferenciacion de las
irreversibilidades internas, externas, evitables e inevitables. El propdsito del analisis exergético avanzado
es centrar los estudios en las ineficiencias termodinamicas que se pueden evitar; concluyendo que, con
este enfoque se identifica el potencial de mejora de cada componente del sistema y se establecen las
prioridades que se deben modificar en el disefio de los mismos.

Por consiguiente, la aplicacion de los analisis exergeticos y de costos exergéticos a turbinas de
gas es una herramienta util en la evaluacion de su desempefio y para identificar sus potenciales de mejora,
con el fin de garantizar el uso 6ptimo de los recursos y disminuir la contaminacién generada por plantas
de conversion de energia. Trabajos anteriores han realizado estudios a distintos sistemas de turbina de
gas, como es el caso del trabajo de Ebadi & Gorji-Bandpy (2005), que realizaron un analisis exergético
para una central eléctrica de turbina de gas de 116 MW y aplicaron balances exergeticos a los
componentes del sistema, obteniendo las corrientes exergéticas de los flujos de materia, que
descomponen en sus componentes térmica, mecanica y quimica. Encontraron que, el 60.97% de la
exergia total de entrada se destruye y encontraron que el aumento de la TET, provocd un ligero
incremento de la eficiencia exergética de la turbina, un gran aumento de la eficiencia exergética de la
camara de combustién, una ligera disminucion de la eficiencia exergética del precalentador y no provocé
cambios en la eficiencia exergética del compresor de aire. Finalmente, encontraron que, el aumento de
la eficiencia exergética de los equipos debida al aumento de la TET iba acompafiada de la disminucién
de la irreversibilidad en los mismos y viceversa.

Torres-Gonzalez et al. (2016) realizan un analisis energético, exergoecondémico, ambiental y de
toxicidad a la turbina de gas simple M501F3, a partir de la influencia de la variacion de la relacion de
presiones del compresor y de la temperatura de entrada a la turbina en los parametros de operacion
energéticos, tales como la eficiencia térmica, flujos de aire y combustible y el trabajo especifico; los
parametros exergoecondémicos de eficiencia exergética y costos de operacion exergoeconomicos; y los
parametros ambientales de calentamiento global, formacion de esmog e indices de lluvia acida. Con el
objetivo de proporcionar una herramienta de diagndstico integral y sistematica, para proponer posibles
acciones de operacion y mantenimiento que mejoren los indices de toxicidad exergoecondémica y
ambiental de la turbina de gas. Determinan que sin importar la variacion en los precios del gas natural,
el compresor, camara de combustion y la turbina contribuyen en un 18.96%, 53.02% y 28%,
respectivamente, a los costos exergoeconémicos de operacién de la turbina de gas.

Lugo et al. (2020) aplican la Termoeconomia simbdlica para evaluar el impacto de la formacion
de residuos en el costo del producto del motor turbofdn GE90-115B y determinan el efecto del
malfuncionamiento de los componentes en el consumo de combustible, para diagnosticar anomalias.
Determinan que el costo exergoecondmico total de la turbina fue de 26,754.28USD/h; del costo total un
61.04% se atribuye al recurso externo; el 0.14% y el 33.07% al calor residual disipado por el bypass y el
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motor central, respectivamente; el 3.28% a la exergia quimica de los gases de escape; y el 2.47% a los
costos de capital y operacion. Con el andlisis de malfuncionamiento determinan que, una reduccion del
1% en la eficiencia de compresion isoentropica reduce la exergia cinética total en 0.77 MW, provoca un
aumento del consumo de combustible de 0.49 MW vy genera un flujo de irreversibilidad y un residuo de
0.80 y 0.45 MW, respectivamente.

Musharavati et al. (2021) proponen una configuracion modificada del sistema previamente
sugerido por Mohammadi et al. (2017); se trata de un sistema de turbina de gas con enfriador intermedio
propuesto para mejorar la eficiencia térmica, el desempefio econémico y conseguir una produccion mas
limpia. En su estudio realizan un andlisis exergoecondémico para evaluar los precios en el sistema
propuesto, y obtener los costos exergéticos unitarios a través de un balance de costos para cada
componente, con base en la metodologia de Bejan et al. (1995), en su balance consideran el costo del
combustible, el costo especifico de compra de equipos, y el costo especifico de operacion y
mantenimiento; posteriormente, a través de la variacion de tres pardmetros, eficiencia energética, flujo
de destruccidn de exergia y el flujo de costo de electricidad. Obtienen tres puntos 6ptimos posibles, A,
B y TOPSIS, para la solucion final del problema de optimizacion; el punto A tiene el flujo del costo
termoeconomico de electricidad méas bajo con 48.19 $/h, a pesar, de tener la mayor generacion de flujo
de irreversibilidades y la eficiencia energética mas baja; el punto B es el de la mayor eficiencia energética
y la menor generacion de flujo de irreversibilidades, mientras que, tiene el mayor flujo del costo
termoeconomico de electricidad; y mediante la técnica de orden de preferencia por similitud a la solucion
ideal (TOPSIS) encuentran el punto en el que la eficiencia energética, el flujo de irreversibilidad total y
el flujo del costo termoeconémico de electricidad del sistema son del 53.91%, 2,392.01 kW y 52.29
$/hora, respectivamente.

Zhong et al. (2022) plantean un sistema que integra aire comprimido y almacenamiento de energia
termoquimica, a partir de una turbina de gas de celda de combustible de 6xido s6lido; en donde, se recupera
el calor de la compresion para impulsar la descomposicion termoquimica del metanol; se mejora el
almacenamiento hibrido de energias fisicas y quimicas; y finalmente se convierte de manera eficiente, a la
energia almacenada en potencia, a partir de la utilizaciébn en cascada de la energia, mejorando
significativamente la eficiencia exergeética total del sistema. Determinan que, a medida que aumenta la
proporcién de metanol en el aire, aumenta la eficiencia exergética total, y la eficiencia energética total.
Analizan el sistema con una optimizacién multiobjetivo, para obtener el mayor equilibrio entre el desempefio
termodinamico y econdémico, logrando una eficiencia exergética del 65.89 % y obteniendo un costo nivelado
de energia de 126.48%/MWh. En condiciones 6ptimas, el sistema puede producir 7.22 MWh de energia y
2.37 MWh de calefaccion, con una eficiencia de conversion de metanol y una eficiencia energética total del
96.45 y 89.76%, respectivamente.

Jiang et al. (2023) plantean un sistema de utilizacion escalonada de calor residual, que integra un ciclo
Brayton de dioxido de carbono supercritico “sCO-”, de calentamiento parcial y un ciclo de refrigeracion de
eyector impulsado térmicamente para mejorar el desempefio de la turbina de gas aeroderivada LM2500+,
donde el calor de los gases de escape de la turbina de gas se aprovecha en el ciclo de potencia de sCO..
Finalmente, el calor de los gases de escape se utiliza en cascada por el ciclo de refrigeracion del eyector que
utiliza mezclas zeotropicas (R245fa/R1234ze) como fluido de trabajo. Desarrollan modelos de energia,
exergia y economicos a partir de los cuales encuentran que, el sistema propuesto puede mejorar la eficiencia
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térmica y exergeética en un 28.23% y un 2.65% en comparacion con el ciclo unico de sCO,. Determinan que
el costo de exergia nivelado del sistema propuesto no es mayor a 0.076 $/kWh, proporcionando referencias
tedricas para el desarrollo del sistema combinado de turbina de gas en la practica.

En este trabajo se estudia el desempefio de la turbina de gas aeroderivada LMS100, a partir del
desarrollo y aplicacion de la metodologia energética, exergética, de costos exergéticos y de costos
exergoeconomicos, con base en las metodologias propuestas por Kotas (1985) y Torres & Valero (2000).

Pagina | 19



Capitulo 1

Capitulo 1 — Pregunta de investigacion y objetivos

Pregunta de investigacion

¢Se puede establecer la condicion de operacion donde se obtenga el mejor desempefio de la
turbina de gas aeroderivada GE-LMS100, mediante el estudio de costos exergoeconomicos?

1.1

Objetivo general.

Desarrollar la metodologia de costos exergoeconémicos, para la evaluacién del desempefio de la
turbina de gas aeroderivada GE-LMS100.

>

1.1.1 Objetivos particulares.

Establecer la mejor condicidn de operacion para el desempefio del sistema TG GE-LMS100;
entre las condiciones de operacion de disefio, trabajo motor maximo y eficiencia térmica
maxima; a través del estudio paramétrico de indicadores energéticos.

Analizar al sistema TG GE-LMS100 y sus equipos, mediante la aplicacion del método
exergeético; para elaborar los diagramas de Grassmann, analizar al residuo y determinar las
eficiencias exergéticas y racionales.

Definir el tratamiento mas adecuado para la asignacion del costo exergético de las corrientes,
comparando dos casos; en el caso 1, no se considera la exergia del subproducto y del residuo,
dado que se tratan como perdidas y; en el caso 2, si se contempla la exergia del residuo y del
subproducto.

Comparar la cantidad del calor de recalentamiento que se aprovecha y disipa en los procesos
de compresion y expansion, y la variacién en los flujos de costos exergoeconémicos del
sistema TG, cuando disminuye la calidad de un parametro operativo de algin componente.
Establecer la mejor condicion de operacion para el desempefio del sistema TG GE-LMS100
de generacion de potencia; entre las condiciones de operacion de disefio, trabajo motor
maximo Yy eficiencia térmica maxima; a través de los estudios paramétricos de indicadores
energéticos y exergoeconomicos.
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Capitulo 2 - Analisis de primera ley de la
termodindmica  en la TG
GE-LMS100

2. Analisis energético.

La termodinamica es la ciencia de la energia y sus transformaciones, todo analisis de la
termodinamica moderna parte de realizar un analisis de primera ley, enfocado en las interacciones de
trabajo y calor, siendo su proposito, el conseguir el trabajo maximo a partir de diversas fuentes.

En la actualidad, la industria de la energia hace uso de la termodindmica para garantizar que se
consiga la méaxima eficiencia y para disminuir la contaminacién producida, sin afectar la potencia que
sea desea generar; un ejemplo del analisis energético aplicado a sistemas térmicos reales, es el estudio
de turbinas de gas con enfriamiento intermedio en sus primeras etapas; donde, el analisis de
termodindmico ayuda a concluir que, el enfriamiento intermedio permite que las turbinas tengan
eficiencias térmicas mayores a altas relaciones de presiones, sin tener que incrementar su TET, Caniére
et al. (2006, a).

Con el analisis energético de la turbina de gas se determinan las propiedades del fluido de trabajo
en cada estado termodinamico y de los indicadores de desempefio de primera ley. Finalmente, se
concluye el estudio energético con un andlisis paramétrico de parametros energéticos, tales como la
eficiencia térmica, flujos de combustible y de aire, y trabajo especifico, en funcion de la variacion de la
temperatura ambiente y de la relacion de presiones total.

2.1 Consideraciones y parametros de disefio.

Para el estudio termodinamico de la turbina de gas, se parte de los modelos matematicos basados en
los principios conservativos fundamentales, en las suposiciones y aproximaciones que sirvan para modelar
con precision los fendmenos fisicos reales.

= El sistema de turbina de gas opera en estado estable.

= No se consideran los cambios de energia cinética y potencial.

= Se considera a los flujos masicos de aire y de gases de combustion como gases perfectos
(cp constante).

= Los equipos que conforman a la TG se consideran como equipos adiabaticos.

= Sdlo se consideran las interacciones de trabajo asociadas al trabajo de flecha.

En la Tabla 2.1 se presentan los parametros de disefio de la TG GE-LMS100, de la ficha técnica,
Reale. (2004).
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Tabla 2.1 Parametros de operacion de la TG GE-LMS100. Fuente: Reale. (2004).

W, [MW] 113.4
7, [-] 42
n”lavin, [kga/S] 209

TET, [°C] 1380

En la Tabla 2.2 se presentan los valores de las eficiencias de compresidn y expansion isoentrépicas y
las péerdidas de presion que se presentan en los procesos de filtracion de aire, de enfriamiento, de combustion
y de descarga, en la turbina de gas.

Tabla 2.2 Eficiencias y caidas de presion.

7sics [-] 0.88 Neumann & Peitsch. (2019)
7sit, [-] 0.90 Neumann & Peitsch. (2019)
#imy [-] 0.98 Liu & Sheng. (2012)

(AP/P), [-] 0.04 Igie. (2014), Al-Attar et al. (2009).
(AP/P)cc, [-] 0.05 Caniére. (2006, a), Stathopoulos. (2018)
(AP/P)en, [-] 0.06 Neumann & Peitsch. (2019), Walsh. (2004)
(AP/P)ges, [-] 0.01 Caniére. (2006, b), Guo. (2016)

2.2 Estado muerto o estado de completo equilibrio termodinamico.

El estado de completo equilibrio termodindmico hace referencia a que no se tienen gradientes o
diferencias de presion, temperatura, composicion quimica, energia potencial y cinética, entre el sistema
y el medio ambiente. Esta naturaleza de equilibrio, hace que las condiciones del medio ambiente sean
dptimas, para que se utilicen de referencia para evaluar el potencial de trabajo, ya que “ahi donde exista
un gradiente de temperatura, se podra obtener un trabajo”, Carnot. (2011).

2.3 Estado ambiental o estado restringido/cerrado.

El estado restringido o cerrado, es aquel en el que s6lo los potenciales de presion y temperatura
estan en equilibrio, en el estado restringido, los potenciales quimicos no alcanzan el equilibrio porque no
hay interacciones de masa entre un sistema cerrado y el medio ambiente.

2.4 Estado de referencia.

Se puede elegir a cualquier estado como el estado de referencia, asignandole un valor cero a la
energia interna o entalpia de una sustancia en dicho estado; puesto que, en termodinamica, lo que interesa
son los cambios en la energia de un sistema durante un proceso, y no los valores de energia en los estados
particulares, cuando los procesos implican reacciones quimicas, la composicion del sistema cambia,
debido a esto, es pertinente asignar un estado de referencia comun para todas las sustancias. En este caso
se considera que, las condiciones del estado de referencia sean iguales a las del aire en la admision al
compresor de baja presion; por tratarse del aire que sale de los filtros de aire, a temperatura constante,
pero disminuyendo su presion, respecto a la condicion del aire del medio ambiente; por lo tanto, sus
propiedades intensivas de presion y temperatura, lo convierten en el estado de menor energia. Las
consideraciones y los modelos matematicos para determinar las propiedades del estado uno o estado de
referencia se estableceran en la seccién 2.6.
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2.5 Medio ambiente.

En termodinamica se define al concepto de medio ambiente como un cuerpo grande en estado de
completo equilibrio termodinamico; el medio ambiente proporciona todos los recursos necesarios para
la construccion y operacion de cualquier sistema térmico o de ingenieria; por ende, es la fuente de
cualquier recurso util como los combustibles; gas natural, petroleo, etc., y por su tamafo extenso, el
medio ambiente es el sumidero de los sistemas de ingenieria; por ejemplo, para ciclos abiertos, como el
de las turbinas de las aeronaves, éstas extraen el flujo mésico de aire directo del medio ambiente, para
luego liberarlos al mismo como gases de escape a alta temperatura y composicién quimica distinta, como
este caso actualmente hay muchos mas, grandes industrias vierten sus residuos de manera directa e
indiscriminada al medio ambiente, sin antes darles un tratamiento previo, provocando dafios a la salud
de ecosistemas y alterando el estado de completo equilibrio termodindmico.

2.5.1 Interaccion del medio ambiente con sistemas térmicos.

Los sistemas térmicos pueden interactuar con el medio ambiente de tres maneras distintas:

= |Interaccion térmica — Donde, el medio ambiente funciona como un depdsito (fuente o
sumidero) de energia térmica. La alta cantidad de materia del medio ambiente le
proporciona una gran capacidad calorifica, en otras palabras, la capacidad de recibir o
suministrar calor, con cualquier sistema sin que sufra cambios significativos en su
temperatura.

= Interaccion mecanica — En ésta interaccion el medio ambiente funciona como depoésito de
trabajo inutilizable, que se asocia a los cambios de volumen que ocurren durante los
procesos en consideracion. Esta interaccion sélo tiene relevancia para sistemas cerrados
que, al sufrir algtin cambio de volumen en el volumen de control, durante algin proceso de
expansion, PoAV; tienen una interaccion de trabajo con el medio ambiente.

= |Interaccion quimica — En la interaccién quimica, el medio ambiente funciona como
sumidero de sustancias de composicion quimica distinta. Esta interaccion ocurre siempre
que existan interacciones de materia entre el sistema y el medio ambiente.

2.5.2 Aire atmosférico.

Para realizar el estudio energético se considera que el aire del medio ambiente estd a condiciones
ISO con una presion y temperatura de P = 1.01325 bar y T = 15 °C, respectivamente; que son las
condiciones a las que se realizaron las pruebas, con las que se obtuvieron los pardmetros de operacion y
desempefio de la turbina; en este estudio se considera al aire seco, en el que se desprecia a la humedad
relativa. La composicion del aire atmosférico en base molar o volumétrica es de 20.9% O, 78.1% No,
0.9% Ar y pequerfias cantidades de CO2, He, Ne, CH4, Kr y Hy; sin embargo, en este estudio el argon en
el aire se trata como nitrdgeno, como es comun que se trate en los analisis de los procesos de combustion
y los gases que existen en cantidades muy pequefias se descartan; entonces, en este estudio se considera
que la composicion volumétrica de aire seco sea de 21% Oz 'y 79% N, Lugo-Leyte et al. (2010).
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Por consiguiente, para cada mol de Oz que entra a la cAmara de combustion entran 0.79/0.21 =
3.76 moles de No.

1kmol,, +3.76kmol,, =4.76kmol (2.1)

aire

Las propiedades del combustible y de los gases de combustidn se presentan en el anexo A.
2.6 Estados termodinamicos de la TG GE-LMS 100.

Para el analisis energético del sistema TG GE-LMS100 se determinan cada uno de los estados
termodinamicos que se muestran en el diagrama mostrado en la Figura 1.10.

Estado 1

Debido a la cantidad elevada de flujo mésico de aire que requieren las turbinas de gas para generar
una potencia dada, es necesario garantizar una buena calidad de éste, para evitar dafios y bajo desempefio;
por esta razon, el aire en el estado 1 ya ha pasado por una serie de filtros que mejoran su calidad; sin
embargo, todo tiene un costo y los filtros de aire no son la excepcion, cuando el aire circula por éstos,
ocurren procesos irreversibles que se reflejan en pérdidas o caidas de presidn que representan alrededor
del 2 al 4%, Al-Attar et al. (2009), Igie. (2014), Marqués-Rodriguez. (2018).

La caida de presion debida a los filtros de aire, es la relacion entre el cambio de presiones en el
proceso de filtrado de aire y la presion del medio ambiente

AP P-P
7 -5 22

0

Por tanto, el aire es aspirado en el compresor de baja presion a una presion igual a la atmosférica
menos la caida de presion en los filtros de aire

AP
oeefi(#)]

Cuando el aire pasa por los filtros, se considera como si circulara por un medio poroso y se modela
como un proceso de estrangulamiento, en el que la entalpia permanece constante

h =h, (2.4)

En consecuencia de la igualdad establecida en la expresion (2.4) y contemplando que el aire se
comporta como gas perfecto; en este caso se considera que la temperatura del aire atmosférico se
mantiene constante y es igual a la temperatura de admision en el compresor de baja presion

=T (2.5)
El volumen especifico del aire y de los gases de combustion se expresa como

RT,
Vv, = = (2.6)
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La entalpia por unidad de masa del aire y de los gases de combustion es
h = ho +Cp; (T| _To) (2.7)

La entropia por unidad de masa del aire y de los gases de combustidn, se expresa como

S, =so+cp.{ln(£j—x. In(ﬂﬂ (2.8)
)] TO J PO

El subindice i indica al estado termodindmico de la propiedad; el subindice j hace referencia al
aire 0 gases de combustién; y x es la relacion del indice adiabatico, R/c. = (y-1)/y.

Estado 2

El estado 2 corresponde a las condiciones del aire en la descarga del compresor de baja presion
se determina partiendo de que el compresor tiene como proposito elevar la presion del fluido de trabajo,
lo que resulta en un incremento de temperatura y densidad del aire al final del proceso de compresién de
baja presion.

La relacion de presiones del compresor de baja presion es
P
egp =—= (2.9)
R
entonces la presion del aire a la descarga del compresor de baja presion es

P, = Prcgp (2.10)

Sustituyendo la ecuacion (2.3) en la ecuacion (2.10), se obtiene la presién del aire en la descarga
del compresor de baja presion, en funcion de las caidas de presion en los filtros de aire y de la presion

del ambiente
P = R)|:1_(A_;) :|7TCBP (2.11)
f

La temperatura; To, del aire al final de la compresion de baja presion es

T,=T, {1+i(7zggp —1)} (2.12)

siccgp

Estado 3

El estado 3 corresponde al aire que sale del enfriador. En el enfriador el aire disminuye su
temperatura a presion constante, Ps = P, (idealmente); sin embargo, en la practica existe una caida de
presion durante este proceso, aproximadamente de 5%, Neumann & Peitsch. (2019).

La caida de presion en el enfriador, es la siguiente
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(A_Pj _h-R (2.13)
P EN F)Z

entonces, la presion del aire a la salida del enfriador, se expresa como sigue

(),

Sustituyendo la ecuacion (2.11) en la ecuacion (2.14), se determina la presion del aire en la salida
de enfriador, en funcidn de las caidas de presion en los filtros de aire, en el enfriador y de la presion del

medio ambiente
AP AP
P,= 3{1—(? jf }{1—(? jEN}[CBP (2.15)

En el EN, el aire se enfria desde la temperatura de descarga del CBP hasta la temperatura de
admision del compresor de baja presion; entonces, las temperaturas de admision del CBP y del CAP son
iguales

T,=T, (2.16)

Estado 4

Las propiedades del aire en el estado 4 corresponden a las condiciones de presién y temperatura
en la descarga del compresor de alta presion.

La relacion de presiones del compresor de alta presion es

P
Tons = 2.17
CAP % ( )
por consiguiente, la presion del aire del estado 4 se escribe como

P, =Pt (2.18)

Sustituyendo la ecuacion (2.15) en la ecuacion (2.18), se determina la presion del aire en la
descarga del compresor de alta presion, en funcién de las caidas de presion en los filtros de aire y en el
enfriador, de la relacion de presiones total y de la presion del medio ambiente

o ()-8}

y la temperatura del aire a la descarga del compresor de alta presion T4 es

T,=T, {1+ L(ng;,, —1)} (2.20)

siccap
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Estado 5

El estado 5 corresponde a los gases de combustion a la salida de la de la camara de combustion.
En la CC se inyecta combustible, y se mezcla con el aire que sale del CAP, para posteriormente iniciar
el proceso de combustion. EI proceso de combustidn tiene como proposito aumentar la temperatura del
aire que sale del CAP, una vez que finaliza el proceso de combustion, de la CC salen los productos de la
combustion o gases de combustion a la temperatura de entrada a la turbina, TET. La temperatura que
pueden alcanzar los gases de combustion se especifica en la Tabla 2.1, esta temperatura tiene como
restriccion la resistencia térmica de los materiales de los componentes de la TAP.

De manera ideal se considera a la combustion como un proceso de calentamiento a presion
constante, Ps = P4. Sin embargo, el proceso de combustion es uno de los procesos mas irreversibles, y
algunas de estas irreversibilidades se manifiestan como caidas de presion a traves de este proceso. Se
considera que los productos de la combustidn sufren una disminucion de su presion de aproximadamente
un 4%, Caniére. (2006, a), Stathopoulos. (2018).

La caida de presion en la camara de combustion, es la siguiente

(A—Pj _Eoh (2.21)
P cc P4

en consecuencia, la presion de los gases de combustion a la salida de la CC se expresa como

(2],

Sustituyendo la ecuacion (2.19) en la ecuacion (2.22), se determina la presion de los gases de
combustion en la salida de la cAmara de combustion, en funcion de las caidas de presion en los filtros de
aire, del enfriador y en la cdmara de combustion, de la relacion de presiones total y de la presion del

medio ambiente
3 :F{l_(A_Pj }HA_P) }HA_P] }, 2.23)
P f P EN P CcC

El estado 6 que corresponde a los gases de escape de la turbina de alta presion, se determinan
partiendo que, en la TAP se expanden los gases de escape para generar la potencia que se suministra al
CAP, disminuyendo su presion, densidad y temperatura.

Estado 6

La temperatura Te en funcion de los pardmetros de compresion del compresor de alta presion, se
determina al considerar que, la potencia generada por la TAP es igual a la potencia suministrada al CAP.
Sin embargo, cuando la turbina de alta presion suministra la potencia al compresor, se presentan pérdidas
mecanicas del eje que los acopla, éstas se consideran por medio de la eficiencia mecanica, con un valor
de 98%, Liu. & Sheng. (2012).
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La potencia de la turbina de alta presion se relaciona con la potencia del compresor de alta presion
y la eficiencia mecanica a partir de la siguiente expresion

W — WCAP
TAP —

(2.24)

m

A partir de la relacion entre las potencias del CAP y TAP se obtiene la expresion para determinar
a la temperatura Te

Cra T (”éZP _1)

T-T._ 2.25
° ° CP,gc (1+ rca) ﬂsicCAan ( )
por otra parte, la relacion de presiones de la turbina de alta presion se expresa como
R
ST =2 2.26
TAP Pe ( )
entonces, la presion de los gases de escape a la salida de la turbina de alta presion es
R, = i (2.27)
Trap

Al sustituir la ecuacion (2.23) en la ecuacion (2.27), se obtiene la expresién de la presion de los
gases de escape en la salida de la turbina de alta presion, en funcion de las caidas de presién en los filtros
de aire, en el enfriador y en la cdmara de combustidn, la relacidn de presiones total y de la presién del

(8 [ I,

Tlrap

P =

(2.28)

Estado 7

El estado 7 corresponde a las condiciones de los gases de escape de la turbina de presion
intermedia, que son los gases que alimentan a la turbina de potencia. En la TPI los gases de escape se
expanden generando la potencia que se le suministra al CBP, disminuyendo su presion, densidad y
temperatura; por lo tanto, la temperatura T de los gases de escape de la TPI se puede obtener a partir de
la relacion entre las potencias del CBP y la TPI, y de la eficiencia mecéanica del 98%, Liu. & Sheng.
(2012), debido al eje que los acopla.

La potencia de la turbina de presion intermedia se relaciona con la potencia del compresor de baja
presion y la eficiencia mecénica a partir de la siguiente expresion

LW,
W, :% (2.29)

A partir de la relacion entre las potencias del CBP y TPI se determina la expresion de la
temperatura de los gases de escape a la salida de la turbina de presion intermedia
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c T, (ﬂ.CxaBP _1)

Tr=To- c: :c (1+rca) ... (2.30)
La relacion de presiones de la turbina de presion intermedia es
. 2% (2.31)
y la presion de los gases de escape de la turbina de presion intermedia es
p-b (2.32)
Trpy

Al sustituir la ecuacion (2.28) en la ecuacion (2.32) se llega a la expresion de la presion de los
gases de combustion en la salida de la turbina de presién intermedia, en funcién de las caidas de presion
en los filtros de aire, en el enfriador y en la cAmara de combustion, de la relacion de presiones total, de
la presion del medio ambiente y de las relaciones de presiones de la TAP y de la TPI

A LI

Trap7trp

Estado 8

El estado 8 corresponde a los gases de escape de la turbina de potencia. En la turbina de potencia,
los gases de escape se expanden para generar potencia de la turbina de gas aeroderivada y posteriormente
se expulsan al medio ambiente.

De manera ideal se supone, que la presion de salida de los gases de escape es igual a la del medio
ambiente Pg = Po. Sin embargo, los gases de escape son expulsados a una presion mayor que la del aire
del medio ambiente Pg > Py, y se considera que este cambio de presion es aproximadamente de 1%,
Caniere. (2006, b), Guo. (2016).

Como la presion de los gases de escape es mayor que la presién del aire atmosférico, la caida de
presion en la descarga de la turbina de potencia se expresa de la siguiente manera

(A_Pj _R-Rh (2.34)
P des F%

Entonces, la presion de los gases de escape en la salida de la turbina de potencia se expresa como

o]

La relacion de presiones de la turbina de potencia es la relacion entre la presion de entrada y la
presion de salida

Pagina | 29



Capitulo 2
Tp = — (2.36)

Sustituyendo la ecuacion (2.33) en la ecuacion (2.36), se determina la expresion de la presion de
los gases de combustidn a la salida de la turbina de potencia, en funcién de las caidas de presion en los
filtros de aire, en el enfriador, en la cAmara de combustion y en la descarga, de la relacion de presiones
total, de la presion del medio ambiente, de la presion de los gases de escape de la turbina de presion
intermedia y de las relaciones de presiones de la TAP y de la TPI

P, - P{“(A:M”w”m
E D ET

Al expandirse los gases de combustion en la TP, su temperatura disminuye de acuerdo con la

siguiente relacion
1
T, =T, [1—77SitTP [1— - H (2.38)
Trrp

2.7 Parametros de desempefio de la turbina de gas aeroderivada GE-LMS100.

(2.37)

La TG opera en un ciclo abierto, y tiene interacciones de materia con el medio ambiente, por lo
tanto, se determinan sus parametros de desempefio al estudiarla como un sistema abierto o volumen de
control. La manera de determinar los parametros de desempefio es a través de balances de la primera ley
de la termodindmica a cada equipo; para realizar los balances de la primera ley de la termodinamica, se
parte por construir un diagrama esquematico que exhiba las interacciones de masa y energia.

En la Figura 2.1 se muestra a la turbina de gas cuando se analiza como un volumen de control
“VC”. En las fronteras que delimitan al volumen de control respecto a su medio ambiente inmediato, se
tienen las interacciones de masa como entradas y salidas de varios flujos masicos de materia, la
interaccion de flujos de calor con varios depdsitos de energia térmica “DET ”, interacciones de varios
tipos de potencias, como la asociada al trabajo de flecha wy, que es transmitida por un eje o flecha
rotatoria, la asociada a un cambio de volumen en el volumen de control por la accion de la presion entre
la superficie de control “SC”, que delimita al VC y el ambiente, no se consideran otras interacciones de
potencia como la eléctrica, magnética, etc. Como interaccion de flujo de calor, se considera el flujo de
calor rechazado en el enfriador, Okn, que sale del enfriador a una temperatura promedio, 7aen, entre los
estados inicial y final del aire que disminuye su temperatura en el enfriador.
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Depdasito de temperatura y
presion atmosférica (To.Po)

\DETI,’ \DETz,’
r 1 rl i Volumen de
Ql Q2 ......... Q”. COntrOl ((VC »

Figura2.1 Interaccién de masa y energia de un volumen de control.

El balance de primera ley se basa en el principio de conservacion de la energia y para un volumen
de control se realiza con base a la Figura 2.1 y se expresa de la siguiente manera

D> Q —W, W, = di’c +Zm(h +%c2 + gz)—Zm(h+%cz + gzj (2.39)
r=0 in out

Reescribiendo la ecuacion (2.39) en funcion de la metalpia, ht, que es la forma abreviada del
grupo de términos h+c?/2+gz, se tiene

n
Qo _QEN +ZQr _Wx _Wsc =dEi+zth _thT (2-40)
r=1 dt in out
Bajo las consideraciones tomadas en la seccion 2.1, que establecen que la TG opera en estado
estable, que los equipos que la conforman son adiabaticos, que los flujos mésicos de aire y gas que se
modelan como gases perfectos, y que s6lo se contemplan las interacciones de trabajo asociadas al trabajo
de flecha, no se toman los cambios de energia cinética y potencial y tomando en cuenta, que toda la
turbina se compone por paredes rigidas, entonces la potencia asociada al cambio de volumen en la
superficie de control es igual a Wsc = 0, por lo tanto, la ecuacion (2.39) se reescribe como

Qo _QEN _Wx = thr _thT (2.41)

out
Potencia suministrada al compresor de baja presion.

La potencia suministrada al compresor de baja presion en funcion de la eficiencia de compresién
isoentropica, del flujo de aire, de la temperatura ambiente y de la relacidn de presiones del CBP se expresa
de la siguiente manera

. C.. T,
Wigp =, 220 (728, —1) (2.42)
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Relacion de presiones del compresor de baja presion.

Una manera de estimar el valor de la relacion de presiones del compresor de baja presion es
suponer que, el trabajo suministrado a los dos compresores sea igual, Wcap = Wcep, para que esto se
satisfaga, se debe cumplir que las relaciones de presiones de ambos compresores sean iguales, wcap =
zcep; Sin embargo, esta condicion ideal no se cumple, ya que la misma configuracion de la turbina indica
que, el CAP debe tener una relacion de presiones mayor, al contar con un mayor nimero de etapas de
compresion, por consiguiente

Teep < TTcap (2.43)

Ademas, si la relacién de presiones del CAP es mayor, la temperatura del aire en su salida sea
mayor y se disminuya el calor suministrado requerido para alcanzar una misma TET.

En la Figura 2.2 se muestran dos casos donde se puede visualizar como varia el calor suministrado
requerido para alcanzar una misma TET:

= El primer caso se muestra en la Figura 2.2%. Los compresores tienen la misma relacion de
presiones y en consecuencia la temperatura del aire en la descarga es la misma T, = T4 = TDC =
246.421 °C, y el calor suministrado requerido para alcanzar la Ts = 1,380 °C, €S Qsum = 1,896.195
kJ/kg.

» El segundo caso se muestra en la Figura 2.2b. La relacion de presiones del compresor de alta
presion es tres veces mayor que la del compresor de baja presion zcap = 3zcep, €n consecuencia T4
=TDC =341.51 °C y es mayor que T» = 165.15 °C y, el calor suministrado requerido para alcanzar
la Ts = 1,380 °C, es gsum = 1,795.652 kJ/kg. En conclusion, con el segundo caso, el calor
suministrado en la TG es menor; debido a esto, el compresor de alta presion debe tener una relacion
de presiones mayor.

TET |
1500 +

TET |

1400 +

'g 'g' 1000 ;
- i -
700 - r .
b IST |-~
IST-- 500 +
Tu Tog
0 S S
6.2 6.45 6.7 6.95 7.2 7.45 7.7 7.95 6.4 6.65 6.9 7.15 7.4 7.65 7.9
@) s[kJ/kgK] 5 s[kJ/kgK]

Figura2.2  Diagrama T-s del compresor con interenfriamiento.

De la ficha técnica de la LMS100, Reale. (2004) se tiene que, el compresor de baja presion de la
TG GE-LMS100 es el mismo que se utiliza en la turbina de gas de servicio pesado MS6001FA, sélo que
en la 6FA el compresor cuenta 18 etapas de compresion y tiene una relacion de presiones de zsra = 10.74,
Ramachandran. (1996); la LMS-100 s6lo cuenta con 6 etapas del mismo compresor, en consecuencia, su
relacién de presiones es menor
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(2.44)

Tlegp,(LMs100) < 7Tc,(MS6001FA)

No obstante, aunque este limite ayuda a cuantificar la zcep, Su valor sigue siendo un dato
desconocido, puesto que los manuales no la indican directamente y es de gran importancia deducirla para
garantizar la precision del analisis energético; sin embargo, determinar su valor no es simple, ya que los
pardmetros de operacion (incluida la potencia de salida) de las turbinas de gas varian en funcion de las
condiciones del medio ambiente en el que operan. La Figura 2.3 muestra como varia la potencia generada
por la TG a diferentes temperaturas del medio ambiente; en un intervalo de -10° a 30 °C, la potencia
generada se mantiene casi constante. Cuando la temperatura es mayor a 30 °C, la potencia generada
tiende a disminuir de manera significativa. En este caso de estudio se toma la variacion de la potencia
para una frecuencia de 60 Hz, porque en México los equipos operan a dicha frecuencia; sin embargo, se
observa que la potencia generada no tiende a variar significativamente al operar a 50 0 60 Hz.

Tamby [OC]
10 0 10 20 3 4

130
110+
= 50 Hz
2 907 60 Hz
N
704
50

0 20 40 60 80 100 120
Tamb: [OF]
Figura2.3  Potencia generada de la LMS100 a diferentes Tamo. Fuente:Reale. (2004).

Los datos también se toman de diversas fuentes, como los obtenidos en el estudio de pruebas
térmicas de las unidades de turbina de gas LMS100 en la central térmica de Dzhubga en Rusia, en la que
muestran para una potencia generada de 90 MW, que la turbina opera en un intervalo de relacion de
presiones del CBP de 4.2 a 4.3, Ol’khovskii et al. (2016).

En la Figura 2.4 se muestra la variacion de la relacion de presiones del compresor de baja presion
respecto a la variacion de la potencia generada, para potencias cercanas a los 100 MW, la zcgp toma
valores ligeramente superiores a 4, estos valores se obtienen para una variacion de la temperatura del aire
que ingresa al CBP de 35 a 40 °C, estos valores se aproximan bastante a los indicados en la Figura 2.3,
y da razdn del porqué la planta de Dzhubga tiene una carga de 90 MW.

T4 —

53 e—‘*""”rﬁ

B | "1

2
20 30 40 50 60 70 80 90 100
W, IMW]
Figura2.4 Relacion de presiones del CBP a distintas potencias generadas por la LMS100. Fuente: Ol khovskii.
(2016).
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Las ultimas variables a considerar, son el calor disipado por el enfriador y la temperatura a la
entrada del compresor de alta presién, por ser factores clave para que la LMS100 genere una potencia
competitiva en comparacion a los ciclos convencionales. De manera ideal se supone que, el enfriador
reduce la temperatura del aire hasta la temperatura del aire atmosférico; sin embargo, el enfriador no
alcanza a disminuir la temperatura del aire hasta ese punto, como se indica en el estudio de la central de
Dzhubga en Rusia, donde, estiman una temperatura del aire en la entrada del CAP de 35.2 °C cuando la
temperatura del medio ambiente es de To = 16.8 °C. En la Tabla 2.3 se presentan los valores de
temperatura registrados en las pruebas a las dos unidades de TG LMS100 PB de la central térmica de
Dzhubga en Rusia. Las tres temperaturas registradas se aproximan a 35 °C, para la temperatura del aire
en la succion del compresor de alta presion, Ts; a pesar de registrarse a temperaturas del medio ambiente
distintas, que oscilan entre 8.8 °C hasta 11.9 °C para diferentes periodos del dia; y una temperatura de
16.8 °C obtenida de videogramas. En este caso, a las medidas tomadas de videogramas se les considera
como caso (A); a las medidas tomadas en el periodo de 05:40 - 06:00 se les considera como caso (B); y
a las medidas tomadas en el periodo de 07:50 - 08:20 se les considera como caso (C).

Tabla 2.3 Temperatura del aire en la succion del compresor de alta presion para distintas temperaturas del medio
ambiente. Fuente: Ol’khovskii. (2016).
De periodo de medicion

Pardmetro Caso (A) Caso (B) Caso (C)
De videogramas 05:40 - 06:00 07:50 - 08:20
To, [°C] 16.8 11.9 8.8
T3, [°C] 35.2 34.9 35.2

Para determinar la temperatura del aire en la succion del compresor de alta presion, para este caso
de estudio, en donde la temperatura ambiente es de 15 °C, se realiza una interpolacion lineal para las
temperaturas obtenidas en los casos (A) y (B), presentadas en la Tabla 2.3, mediante el siguiente modelo
matematico

T, -
_ W~ aE) (1
T3_T3’(B)+TO’(A) n (T0 TOV(B)) (2.45)

los subindices (A) y (B), indican que se trata de las temperaturas de los casos (A) y (B), respectivamente,
presentadas en la Tabla 2.3.

En la Tabla 2.4 se presentan valores para la temperatura del aire en la succion del compresor de
alta presién para distintas temperaturas del medio ambiente, obtenidas aplicando el modelo matematico
expresado en la ecuacion (2.45). En este caso, para una temperatura ambiente de 15 °C, se obtiene una
temperatura del aire en la succion del compresor de 35.089 °C, que corresponde a la temperatura
ambiente mas un incremento de temperatura de AT = 20.089 °C; entonces, la temperatura del aire que
ingresa al compresor de alta presion se expresa de la siguiente manera

T, =T, + AT, (2.46)

En este caso, la temperatura del aire en la admision al compresor de baja presion es igual a la
temperatura del aire atmosférico To = Ti.
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Tabla2.4  Temperatura del aire en la succién del compresor de alta presién para distintas temperaturas del medio

ambiente
To[°C] T3 [°C]
0 34,171
2 34.294
6 34.539
10 34.784
12 34.906
13 34.967
14 35.029

| 15 35.089 |
17 35.212

La literatura indica que, para alcanzar la temperatura Ts, el enfriador disipa alrededor de 25 MW,
de flujo de energia térmica, Rayome. (2009), lo que se confirma con la Figura 2.5, basada en la ficha
técnica de la TG GE-LMS100, Reale. (2004). En la Figura 2.5 se ilustra distintos valores del flujo de
calor rechazado en el enfirador, para un rango de temperaturas de -17.78 °C a 43.23 °C. Para una
temperatura del medio ambiente de 15 °C, el flujo de calor disipado es de 26.228 MW.

Tamby [QC]
-10 0 10 20 30 40

130
+35

< 110
: :
= 904 Z reeerss s 5
= T25 2
= Y
) 704

50 t t } : — 15

0 20 40 60 80 100 120

Tamby [OF]
Figura2.5 Calor disipado en el EN vs Tamh. Fuente:Reale. (2004).

De manera ideal, la potencia suministrada al compresor de baja presion es igual al flujo de calor
disipado en el enfriador, que en este caso es igual al producto entre el flujo masico, el calor especifico a
presion constante del aire y el cambio de temperaturas de 2 a 3

WCBP = QEN =mCp, (Tz _T3) (2.47)
sin embargo, la ecuacion (2.47) solo se cumple en el caso ideal, cuando To =T1 = Ts.

Para obtener el modelo matematico que determine la relacion de presiones del compresor de baja
presion, primero se sustituyen las ecuaciones (2.12) y (2.46) en la ecuacion (2.47), y se obtiene la
expresion del flujo de calor disipado en el enfriador, en funcion de la relacion de presiones del compresor
de baja presion y del incremento de la temperatura del aire en el enfriador ATen

: . T y
Qen = M.Cp o |:—0(7TCEBF’ _1) —ATgy :| (2.48)

siccgp
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entonces, la expresion de la relacion de presiones del compresor de baja presion es

Xa

77Sicc QEN
= = | =N+ AT, |+1 2.49
Tlcpp T, M.Cos EN ( )

En la Figura 2.6 se ilustra la relacion de presiones del compresor de baja presion en funcion de
las variaciones del flujo de calor rechazado en el enfriador, de la temperatura del medio ambiente y de
los incrementos de temperatura entre el medio ambiente y la temperatura del aire en la salida del
enfriador. El punto A corresponde a las condiciones de operacion de la turbina de gas aeroderivada en
este caso de estudio, con una temperatura del aire atmosférico de 288.15 K, un incremento de temperatura
de 20.089 K, un flujo mésico de aire de 209 kga/s, una eficiencia de compresion isoentrépica de 0.88 y
un flujo de calor rechazado en el enfriador de 26.228 MW, se obtiene una relacion de presiones del
compresor de baja presion de 3.593. Cuando no hay incremento de temperatura entre el aire del medio
ambiente y el aire que sale del enfriador, el flujo de calor rechazado en el enfriador es igual a la potencia
suministrada al compresor de baja presion, y en el caso en el que la temperatura ambiente es de 15 °C, la
potencia suministrada al compresor de baja presion y el flujo de calor rechazado en el enfriador son de
26.23 MW.

34 £ AT=0°C 5 10 15 20.089 25 30
F 43.23
32t 37.78
30 +
s, F 26.67
: 2] o
£, 26 frTTTTT T 15
G 24 ¢ ﬁ 10
Ql F 444
22 £ 0
20 | 6.67 |
18 ¢ T,=-17.78°C
16 +———————— T a o
2.3 28 33 38 4.3
megp [-]

Figura2.6  Relacion de presiones del compresor de baja presion en funcion del calor rechazado en el enfriador

Una manera de relacionar a la relacion de presiones total con la relacion de presiones del
compresor de baja presion, es asignando un exponente A cualquiera; que al elevar la relacion de presiones
total con dicho exponte se obtenga la relacion de presiones del CBP

Tegp = 70" (2.50)
donde, el exponente A se expresa de la siguiente manera

In(7rggp)
AT (2.51)

Al sustituir los valores de la relacion de presiones y la relacion de presiones del compresor de
baja presion en la ecuacion (2.51), se obtiene un valor para el exponente A de 0.342 ~ 13/38; entonces,
la relacion de presiones total y la relacion de presiones del compresor de baja presion se relacionan
mediante la siguiente expresion
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13

Ty =70 (2.52)
Flujo de calor rechazado en el enfriador.

La caracteristica méas notable de la LMS100 es el enfriador entre los compresores de baja y alta
presion, compuesto de un sistema de escape de valvula de purga variable y un intercambiador de calor
horizontal de carcasa y tubos, Reale. (2004). En el enfriador, los 26.23 MW que disipa el aire son los
mismos que gana el agua; sin embargo, las temperaturas a las que se da el proceso de transferencia de
calor son distintas para cada fluido

La temperatura a la que, el aire disipa calor en el enfriador, se estima una temperatura promedio
entre las temperaturas del aire en la entrada y salida en el enfriador

T T+,

a,EN - 2

(2.53)

La temperatura a la que, el agua gana calor en el enfriador, se estima a partir de la temperatura
promedio entre las temperaturas del agua que entra al enfriador y la del vapor que sale del mismo

= T, +T;

w,EN - 2

(2.54)

Las condiciones de temperatura y presion del agua del enfriador estan en funcién del propésito
del equipo. Este estudio se enfoca en el sistema de TG; por lo tanto, el enfriador sélo estaria disipando el
calor del aire; pero, si se desea que el flujo de agua que sale del enfriador tenga un propésito Util, se
pueden establecer dos casos o condiciones; la primera es que el enfriador genere vapor de agua; la
segunda es que, solo genere un flujo de agua de alta temperatura. Cualquiera que sea el caso, el agua
proveniente del medio ambiente, debe ser impulsada por una bomba que eleve ligeramente su presion
para que pueda fluir. En este caso se considera que la bomba eleva la presion del agua hasta 1.3 bar.

Las propiedades del flujo masico de agua que entra al enfriador se obtienen a partir del proceso
de bombeo del agua desde las condiciones del medio ambiente hasta las condiciones de temperatura y
presion en la descarga de la bomba.

Al considerar el proceso de bombeo isoentrépico, donde so = sps, Se determinan las propiedades
en tablas de vapor saturado para el agua a las condiciones del medio ambiente: Po = 1.3 bar, To = 15 °C
y so = 0.224 kJ/kgK. A partir de tablas de vapor saturado y de las condiciones de presion y entropia se
determinan las propiedades del agua al final del proceso de bombeo isoentropico, presentadas en la Tabla
2.5.

Tabla 2.5 Propiedades especificas de volumen, entalpia y energia interna, del agua al final del proceso de hombeo
isoentropico.

Propiedad

Vbs [m3/kg] 1.001x1073
hbs [kJ/kg] 63.106
Ubs [kJ/kg] 62.975

La entalpia especifica del agua al final del proceso de bombeo, se expresa de la siguiente manera
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hO:h0+h°5_h° (2.55)
Msiv

donde, #sin, €s la eficiencia de bombeo isoentrdpica; en este caso se considera que es de 0.8.

En consecuencia, la entalpia del agua que entra al enfriador es de 63.113 kJ/kg. A partir de tablas
de vapor saturado y de las condiciones de entalpia y presion, se obtienen las propiedades del agua que
entra al enfriador, presentadas en la Tabla 2.6.

Tabla 2.6 Propiedades especificas de volumen, entalpia, entropia y energia interna, y temperatura del agua que
entra al enfriador

Propiedad

To [°C] 15.002
v [m3/kg] 1.001x10°3
hy [k/kg] 63.113
sp [kdrkgK] 0.224
up [kJ/kg] 62.983

siendo Th= To Yy Po= Po

En consecuencia, no se toma a la bomba como un equipo o subsistema; debido a que, el aumento
de la temperatura y presion del agua en ésta, es muy ligero respecto a las condiciones de presién y
temperatura del medio ambiente. Finalmente, la potencia de la bomba también se desprecia por el hecho
de tener un valor muy pequefio en comparacion con las potencias de los compresores y las turbinas.

Si se considera que el enfriador tiene como propdsito generar vapor, en consecuencia, el flujo de
agua que sale lo hace a condiciones de vapor saturado seco. La temperatura T¢ es la temperatura de
saturacion del agua a la presion Pc, con una calidad de uno.

Durante el proceso de aumento de temperatura del agua en el enfriador, se tiene una caida de
presion de 0.06, Neumann & Peitsch. (2019). La entalpia y la entropia del agua a la salida del enfriador
se obtienen en tablas de vapor saturado, a partir de las propiedades intensivas de presién y temperatura,
y la calidad de uno.

El flujo de calor que gana el agua se escribe como sigue

Qcy :mw(hc_ho) (2.56)

entonces, flujo de vapor generado en el enfriador se expresa como

- Quy
w h _ hb ( )

C

En el enfriador se generan 8.352 kg/s de vapor saturado seco, a una temperatura, entalpia y
entropia de 105.309 °C, 2683.867 kJ/kg y 7.292 kJ/kgK, respectivamente.

Potencia suministrada al compresor de alta presion.

La potencia suministrada al compresor de alta presion en funcion de la eficiencia de compresion
isoentropica del CAP, del flujo mésico de aire, del calor especifico del aire, de la temperatura del aire en
la salida del enfriador y de la relacion de presiones del CAP, se expresa de la siguiente manera
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Coas (750 —1) (2.58)

siccap

WCAP =m,

Relacion de presiones del compresor de alta presion.

Como la relacion de presiones del compresor es el producto de las relaciones de presion del CBP
y el CAP; entonces, la relacion de presiones del CAP es

T
Topp =—— (2.59)

CBP
La relacion de presiones del compresor de alta presion se obtiene al sustituir la ecuacion (2.52)

en la ecuacion (2.59)
25

pp =708 (2.60)

Potencia generada por la turbina de alta presion.

La potencia generada por la turbina de alta presion, en funcidon de la eficiencia de expansion
isoentropica de la TAP, de la temperatura de entrada a la turbina, de la relacion de presiones de la TAP, del
flujo masico de aire y de la relacion combustible aire, es

Wi =, (14 1Ca) 7, Coyo T (1— } ] (2.61)

Terap
Relacion de presiones de la turbina de alta presion.

Para obtener la relacion de presiones de la turbina de alta presion en funcion de los parametros
de operacion del compresor, se relacionan las potencias del compresor de alta presion y de la turbina de
alta presion, al desarrollar la ecuacién (2.24) en funcion de los cambios de temperatura en el CAP vy la
TAP, la eficiencia mecénica y los calores especificos del aire y de los gases de combustion

Coa(Te—T3) =11 (1+rca)Cp o (T —T;) (2.62)

Considerando que To=T: Yy sustituyendo las ecuaciones (2.16), (2.20) y (2.25) en la ecuacion
(2.62) se llega a la expresion de la relacion de presiones de la TAP en funcion de la temperatura del medio
ambiente, la temperatura del aire en la succion del compresor de alta presion, de la temperatura de los
gases que entran a la turbina de alta presion, de la relacién combustible aire, de la eficiencia mecanica, y
de las eficiencias de compresion y expansion isoentropicas

1
. . (2.63)

13x, ] Xgc
T, {CP’a _-::3[% 2 —1]}
0

(1 + rca) Cp'gcnmnSiCcAp 775itTAP T5
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Donde Ts/To es la relacion de la temperatura de entrada a la turbina y la temperatura del aire
atmosferico, que se denota como Yy, y relaciona a la tecnologia con el medio ambiente, debido a que la
TET se toma como un valor constante, y1 es funcion de la variacion de temperatura del aire atmosférico

Yy, === (2.64)

en este caso, y1 = 5.7371.

Ademas, Ta/To es una constante adimensional, que relaciona la temperatura del aire en laadmision
del CAP con la temperatura del aire atmosférico, esta consideracion es correcta sélo si la temperatura del
aire atmosférico se mantiene constante, pero, si existen variaciones en la temperatura ambiente y sélo la
temperatura de admision al CAP es constante, la relacion se vuelve funcién de To. La relacion entre la
temperatura de admision al compresor de alta presion y la temperatura ambiente se representa como >

T3

=3 2.65
=1 (2.65)

en este caso y, = 1.052.

Sustituyendo las ecuaciones (2.64) y (2.65) en la ecuacidon (2.63) se llega a la siguiente expresion

1
Torap =~ 1 (2.66)

13x, Tgc
Y, [ﬂ' 20 _]}
1_

C
(1+ rca) CP,gC nmﬂsicnsit yl

P,a

en este caso, la relacion de presiones de la turbina de alta presion es zrap = 2.445.
Potencia generada por la turbina de presién intermedia.

La potencia generada por la turbina de presion intermedia, en términos de la eficiencia de expansion
isoentropica de la TPI, de la relacion de presiones de la TPI, la temperatura de los gases de escape de la TAP,
el flujo masico de aire, el calor especifico de los gases de combustion y la relacion combustible aire, es

Wy, =, (1+ rca)nsitwI Coge T (1— % J (2.67)

e
TPI

Relacion de presiones de la turbina de presion intermedia.

Para obtener la relacién de presiones de la turbina de presion intermedia en términos de los
parametros de operacion del compresor, se desarrolla la expresion (2.29) que relaciona la potencia del
CBP con la potencia de la TPI, en funcion de los cambios de temperatura en el CBP y la TPI, la eficiencia
mecanica y los calores especificos del aire y de los gases de combustion

Coo(T,—T,) =1, (1+ rca) Co.gc (T6 —T7) (2.68)
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Sustituyendo las ecuaciones (2.12), (2.25), (2.30), (2.64) y (2.65) en la ecuacion (2.68) se obtiene
la relacion de presiones de la turbina de presion intermedia en funcién de la relacion de presiones total y
de la temperatura del medio ambiente, y de las relaciones y1, y2 Y Cp gc/Cp.a

1
P — (2.69)
X, *
o -1
1- Cp 13x,
: (1+ rca) M MsicMsit Yi— st Yo| 0 -1
P,a |

la relacion de presiones de la turbina de presion intermedia obtenida es zrpi = 1.503.
Potencia generada por la turbina de potencia.

La potencia generada por la turbina de potencia, en términos de la eficiencia de expansién
isoentrdpica, la relacion de presiones de la TP, del flujo de aire, del calor especifico de los gases de
combustion y dela relacion combustible aire, se expresa de la siguiente manera

gc
P

V\./TP = ma (1+ rca) nsitTp CP,gcT7 (1_ ixj (270)

Relacion de presiones de la turbina de potencia.

Al sustituir la ecuacién (2.37) en la ecuacion (2.36) se obtiene de la relacion de presiones de la
turbina de potencia en funcion de las caidas de presion en los filtros de aire, del enfriador, de la cAmara
de combustion y de la descarga, de la relacion de presiones total y de las relaciones de presiones de las
turbinas de alta presion y presion intermedia

A L]
1:(28)_Jrome

Considerando que las caidas de presion sean constantes, el cociente de éstas da la constante C1
D -EL-EL
P f P EN P CcC
{1+(Apj }
P des

Sustituyendo la ecuacion (2.72) en la ecuacion (2.71) se determina la expresion de la relacién de
presiones de la TP en funcion de la constante Ci, la relacion de presiones total y de las relaciones de
presiones de las turbinas de alta presion y presion intermedia

(2.71)

C = (2.72)
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Crx

T pp e

(2.73)

Tre =

la relacion de presiones de la turbina de potencia obtenida es zzrp = 9.909.
Trabajo motor.

El trabajo motor corresponde al trabajo producido por la turbina de gas y; es igual a la suma de
los trabajos producidos en las turbinas menos la suma de los trabajos suministrados a los compresores,
en funcion de la relacién combustible aire, se expresa de la siguiente manera

W, = [(1"' rca)(\NI'AP +Wrp +Wep ):I —Wepp +Wegp (2.74)

Al combinar la ecuacién (2.74) con las ecuaciones (2.24), (2.29), (2.52), (2.60), (2.66) y (2.69)
se obtiene la expresion del trabajo motor en funcion de la relacion de presiones total, z, de la relacion de
temperaturas y1, la relacion de temperaturas yo, la eficiencia mecanica y los calores especificos del aire
y de los gases de combustion, las eficiencias de compresion y expansion isoentrépicas y de la constante
de caidas de presiéon Cy

1
W, =Cp 77 To| D[ 1- ———— |+ D 2.75
p.alsit o|: 1{ Clgc”chzDsJ 4:| (2.75)
donde
25%, 13x,
C 38 B/ _y
D, = 2 (14 rea)y, ~ S~ £ 7 7~V 2.76)
CP,a 77m775ic
25X,
Y, (77 % _]J
D, =1- (2.77)
CP,gc
(1+ rca) c 77m775ic773ity1
Pa
13x%,
B/ _
D, =1- 7® -1 _ (2.78)
c Xa
(1+ rca) CP’gC ﬂmnsicnsityl_ﬂsityz (ﬂ. % _]J
Pa
25X, 13%,
38 38 _y
D4=[i—1 Yo > 7 F ¥, -1 (2.79)
77m nsicnsit
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Relacion de presiones éptima para obtener el trabajo motor maximo.

La relacion de presiones dptima para obtener el trabajo motor maximo, se determina a partir de
obtener el méximo de la funcién del trabajo motor; entonces se deriva la expresion (2.75) respecto a la
relacion de presiones total y se iguala a cero

1
d<c,.n.T,| D|1-————F— |+D
P,ansn O|: 1[ Clxgcﬂ_xgc D2D3j 4:|
drz

La derivada de la expresion del trabajo motor, se determind con el software de Wolfram
Mathematica y su desarrollo se presenta en el apéndice B. Con el software se determina que, el trabajo
maximo que puede alcanzar la turbina de gas es Wmmax = 653.63 kJ/kg, cuando la relacion de presiones
Optima es wop,wmmax = 70.173. Para entender, por qué las condiciones de disefio establecen que, la turbina
opera con una relacion de presiones de 42 y no con la relacion de presiones dptima del trabajo motor
méaximo, se analiza el comportamiento de la turbina cuando trabaja con distintas relaciones de presiones.

=0 (2.80)

En la Figura 2.7 se muestra la variacion del trabajo motor producido por la turbina de gas en
funcion del cambio de la relacion de presiones total. Se establecen y comparan 2 condiciones de
operacion de distintas relaciones de presiones. En la condicion A, correspondiente al punto de operacion
de disefio, la turbina produce un trabajo motor de 642.819 kJ/kg con una relacion de presiones total de
42 y; en la condicion B, correspondiente al punto de operacion, donde, la turbina produce el trabajo motor
méaximo de 653.63 kJ/kg con una relacién de presiones 6ptima de 70.173. Para producir el trabajo motor
méaximo, la turbina de gas requiere un incremento del 67.078% de la relacién de presiones para
incrementar tan sélo un 1.682% el trabajo motor producido y; por lo tanto, es mas conveniente que la
turbina opere con las condiciones de operacion de disefio.

750 +

w,, [ki/kg]

B

A

0

0 42 84 126 168 210 252 294
7 []

Figura 2.7  Trabajo motor producido, en funcién de la relacion de presiones total.
Calor suministrado.

El flujo de calor suministrado a la turbina de gas es la diferencia de la entalpia de los gases de
combustion que salen de la camara de combustién y de la entalpia del aire que entra a la misma, en
funcidn del calor especifico del aire y de los gases de combustion, de los flujos masicos del aire y de los
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gases de combustion y de la diferencia de temperaturas de los estados 4 y 5, se expresa de la siguiente
manera

qum =mMyC T5 - maCP,aT4 (281)

gc~P,gc

La expresion del flujo de calor suministrado en funcién de la temperatura ambiente, la relacién
combustible aire y la relacion depresiones del compresor de alta presion, se obtiene al sustituir la
ecuacion (2.20) en la ecuacion (2.81)

. c e, —1
Qun =M,Cp Ty 1 (14 rca) 2 L. T 1+—( AP ) (2.82)
Cra T, T, Msic

sustituyendo las ecuaciones (2.60), (2.65), y (2.64) en la ecuacion (2.82), se obtiene el flujo de
calor suministrado en términos de la relacion de presiones total, la relacion de temperaturas yi, la relacion
de temperaturas y», los calores especificos del aire y de los gases de combustion, la eficiencia de
compresion isoentropica y la temperatura ambiente

25x%,
38
Cp ge ¥ -1

Yi— Y, 1+

P,a sic

Qum =M,Cp . To| (1+rca) (2.83)

Dividiendo la ecuacion (2.83) entre el flujo masico del aire 714 se obtiene el calor suministrado
por unidad de masa

25%,
38
CP,gc T -1

Oum =Cp.aTo| (1+rca) Y, —Y,| 1+ (2.84)
P,a sic
Eficiencia térmica.
La eficiencia térmica es la relacion entre el trabajo motor y el calor suministrado
W,
Ny = —2 (2.85)
qsum

Sustituyendo las ecuaciones (2.75), (2.76), (2.77), (2.79) y (2.84) en la ecuacion (2.85), la expresion
de la eficiencia térmica se reescribe como

1
AD[1-——=|+D
775|t|: 1( Clxgcﬂ_xgc DZDsJ 4:|

nth = 25x, (286)
C B _
(1+rca)— Ly —y,| 1+ i !
P,a sic
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Relacion de presiones dptima para obtener la eficiencia térmica maxima.

La relacion de presiones Optima para obtener la eficiencia térmica maxima, se obtiene a partir de
determinar el méximo de la funcidn de la eficiencia térmica; por lo tanto, se derivada la expresion (2.86)
respecto a la relacion de presiones total y se iguala a cero

1
IDl1-———|+D
d d Wm d 775|t|: 1[ Clxgcﬂ_xgc D2D3] 4:|
(Um): = =0

— 2.87
dz dﬂ.CBP qsum dz g ( )
CP,gc r® -1
(1+rca) %y, —y,| 1+
P.a sic

de la regla del calculo

g(f(X)]_9(X)f’(X)—f(X)9'(X):0 (2.88)

por lo tanto

f'(x) _ f(x) (2.89)

en este caso, f(x)/g(x) = 7w, entonces

d 1
—dp.|Dl1-——=—|+D
dﬂ' {nsn { 1( Clxgcﬂ_xgc D2 D3 J 4:|}

= (2.90)

Co g P |

yl_yZ 1+

d
—(1
in (1+rca) ..

sic

La derivada se determina con el software de Wolfram Mathematica y su desarrollo se presenta en
el apéndice B; con el software se determina que, la eficiencia térmica maxima que puede alcanzar la
turbina de gas es 7 max = 0.435, cuando la relacion de presiones es mop thmax = 227.701. Para entender
por qué, las condiciones de disefio establecen que la turbina opera con una relacién de presiones de = =
42 y no con la relacion de presiones Optima para obtener la maxima eficiencia térmica, se analiza la
variacion de su eficiencia cuando opera a distintas relaciones de presiones.

La Figura 2.8 exhibe la variacion de la eficiencia térmica de la turbina de gas en funcion de la
relacién de presiones total. El punto de operacion C, corresponde a la condicion donde la turbina alcanza
la mayor eficiencia térmica del 43.675% y un trabajo motor de 617.057 kJ/kg, a una relacion de presiones
Optima de 227.701. En el punto de operacion A, la turbina de gas tiene una eficiencia térmica del 38.637%
con una relacion de presiones de 42, de tal forma que, un incremento del 442.146% de la relacion de
presiones implicaria solo un incremento del 13.037% de la eficiencia térmica y una disminucién del
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4.929% del trabajo motor; por lo tanto, es mas conveniente que la turbina opere con la relacion de
presiones total de disefio.

50 + C

)

N [%0]
w
S

\
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
1

0 42 84 126 168 210 252 294
7 [-]

Figura2.8  Eficiencia térmica en funcion de la relacién de presiones total.

0

Flujo de aire.

El flujo de aire es la relacion entre la potencia generada y el trabajo motor producido

m, =—m (2.91)

Flujo de combustible.

El flujo de combustible suministrado a la cAmara de combustién para generar la potencia dada es

. m.q
Mgy =~ 2.92
comb PCI ( )

Flujo de los gases de combustion.

El flujo de gases de combustién es la suma del flujo de aire con el flujo de combustible y en
funcidn de la relacion de combustible aire se escribe como

. =, (1+rca) (2.93)

Consumo térmico unitario (CTU).

El consumo térmico unitario es la cantidad de kJ requeridos para generar un KWh y se expresa de
la siguiente manera

3600
M

CTU = (2.94)

Consumo Especifico de Combustible (CEC).

El consumo especifico de combustible es la cantidad de kgcomn requeridos para generar un KWh
y se escribe como sigue
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CEC =3600 Teom. (2.95)
W

Diagrama temperatura-entropia de la turbina.

Después de determinar a los estados y los procesos termodindmicos de la turbina de gas
aeroderivada GE-LMS100 y de desarrollar los modelos que describen su desempefio, se realiza su
diagrama temperatura-entropia. En la Figura 2.9 se dibuja el diagrama temperatura-entropia de la TG
GE-LMS100. Se ilustra que, todos los procesos implican un incremento de entropia, a excepcion del
proceso de enfriamiento, que presenta una disminucion de la entropia total generada en el sistema del
29.32%. En este caso de estudio se considera que la temperatura del aire en los estados 0 y 1 es igual. En
este caso tanto, las condiciones de temperatura y presion del estado de referencia son iguales a las del
aire en el estado uno, con valores de Trer = 15 °C, y Prer = 0.973 bar, respectivamente.

1800 + TET = 1380°C
To=15°C

1500 +
F =42

1200 +

T[K]

900 +
600 &

300 £

0 F 1 1 1 1 } 1 1 1 1 }
6.1 6.35

6.85
s[kI/kgK]
Figura2.9 Diagrama temperatura-entropia de la TG GE-LMS100.

2.8 Andlisis paramétrico de la Turbina de gas aeroderivada LMS 100.

El analisis paramétrico consiste en variar algin pardmetro de operacion de la turbina de gas, como
puede ser la relacidn de presiones total y la relacion de temperaturas y1, manteniendo como variable fija
la potencia generada, para predecir como afectara dicha variacion a la eficiencia térmica, al trabajo motor,
al flujo masico de aire, al flujo méasico de combustible y al consumo energético requerido para alcanzar
dicha potencia dada. Se varia la relacion de presiones total para ciertas TET especificadas y viceversa,
finalmente, en funcion de los cambios en estas dos variables se dibujan las curvas de comportamiento de
los demas parametros de operacion de la turbina de gas. Si sélo se varia la relacion de presiones total y
se mantiene constante una temperatura de entrada a la turbina de 1380 °C y una temperatura ambiente
igual de 15 °C, la turbina de gas puede operar en los puntos de operacién A, B y C, correspondientes a
la condicion de disefio, de trabajo motor maximo y de eficiencia térmica maxima, respectivamente.

En los siguientes estudios paramétricos se compara el comportamiento de la turbina de gas al
operar en dichos puntos de operacién. Se varia la TET en el intervalo de temperaturas que va desde 1100
hasta 1700 °C; el limite superior del intervalo de temperaturas se toma, por ser la TET con la que operaran
las turbinas de gas, de la clase 1700Cclass, Maekawa. (2011), Yuri et al. (2013); por lo tanto, es un buen
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estandar para apreciar como sera el comportamiento de la LMS100 al operar con dicha temperatura de
entrada a la turbina.

En la Figura 2.10 se muestra como varian la eficiencia térmica y el trabajo motor de la turbina de
gas aeroderivada en funcién de la relacion de presiones total y de la temperatura de entrada a la turbina.
En el punto A, el trabajo motor que produce la TG es wm = 649.073 kJ/Kg y su eficiencia térmica es 7 =
38.637%. En el punto B, el trabajo motor que produce es Wmmax = 660.459 kJ/kg y la eficiencia termica
es i = 41.084%. En el punto C, el trabajo motor que produce es wm = 617.057 kJ/kg y la eficiencia
termica es 7t max = 43.675%.

Anteriormente, ya se comparo el trabajo motor entre los puntos Ay B y se dio la razén del porqué
las condiciones de disefio son las del punto A y no las del maximo trabajo motor; asi mismo, se comparo
los puntos Ay C, concluyendo el porqué se utilizan las condiciones de disefio en lugar de las condiciones
de la maxima eficiencia térmica. Para pasar del punto A al B, se requeriria un incremento del 67.078%
de la relacion de presiones, resultando en un incremento de solo el 6.332% de la eficiencia térmica y para
pasar del punto A al C se requeriria un incremento del 442.146% de la relacion de presiones, resultando
en una disminucién del 4.933% del trabajo motor; en consecuencia, sigue siendo mas conveniente que,
la turbina opere con la relacién de presiones total de disefio del punto A que con las relaciones de
presiones Optimas para conseguir el trabajo motor maximo del punto B o la eficiencia térmica maxima
del punto C.

TET =1080°C

350 450 550 650 750 850 950
w,, [kd/kg]

Figura 2.10 Mapa de operacion de la TG GE-LMS100.

En la Figura 2.11 se ilustra como varia el flujo de aire en funcion flujo de combustible de la
turbina de gas aeroderivada y los cambios de ambos flujos con la variacién de la relacion de presiones
total y de la temperatura de entrada a la turbina. Para generar una potencia de Wm = 113.4 MW, la turbina
de gas requiere flujos de aire de 174.711, 171.699 y 183.776 kga/s para los puntos de operacién A, B 'y
C, respectivamente y para los mismos puntos de operacion, requiere flujos de combustible de 5.945,
5.591 y 5.259 kgcomn/s, respectivamente. Cuando la turbina de gas produce el maximo trabajo motor,
requiere el minimo flujo de aire, disminuyendo el flujo un 1.724% al pasar del punto A al B, pero se debe
recordar que este cambio implica un incremento del 67.078% de la relacion de presiones total.

En el punto C la turbina de gas opera con la maxima eficiencia térmica y al mismo tiempo con el
minimo consumo de combustible, al pasar del punto A al C, el flujo de combustible disminuye 11.534%,
pero lograr esta disminucién del flujo de combustible implica un aumento del 5.189% de flujo de aire y
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un incremento del 442.146% de la relacion de presiones total. Con los flujos masicos del aire y del
combustible se obtienen las relaciones de aire-combustible para cada condicién de operacion, dicha
relacion indica los kilogramos de aire por kilogramo de combustible, requeridos en la combustion. En el
punto A, se tiene una relacion aire combustible de 29.387, esto significa, que se requieren 29.387
kilogramos de aire por cada kilogramo de combustible. En los puntos B y C se requieren 30.709 y 34.942
kilogramos de aire por cada kilogramo de combustible respectivamente, en el punto C, se requiere el
mayor flujo de aire, porque, se produce el trabajo motor menor.

300 +
250 +

200 +

ri, [KQ,/s]

150 +
" 300
[ 2277 140 100 70.173

100 f — EE— f
4.6 51 5.6 6.1 6.6

’hcomb [kgcomb/s]
Figura 2.11 Flujo de aire en funcion del flujo de combustible.

En la Figura 2.12 se exhibe el cambio del trabajo motor en funcion del flujo de combustible,
cuando varia la relacién de presiones total y la temperatura de entrada a la turbina. En la curva de TET
constante de 1380 °C. El flujo de combustible tiende a ser minimo a medida que la relacion de presiones
se incrementa desde m = 28 hasta la mop hmax = 227.701 correspondiente al punto C, de la eficiencia
térmica maxima, pero, para relaciones de presiones mayores, el flujo de combustible se vuelve a
incrementar. Al pasar del punto A al B el trabajo motor aumenta 1.754% y el flujo de combustible
disminuye 5.955%; sin embargo, al pasar del punto B al C, el trabajo motor disminuye un 6.572%; pero
el flujo de combustible también disminuye un 5.933%. Entonces, el incremento o la disminucion del
trabajo motor, no refleja un cambio proporcional en el flujo de combustible requerido, el cambio del
trabajo motor solo afecta de manera proporcional al flujo de aire requerido.

930 + 227.701 140 100 70.173
830 +
730 T+

630 T

430 +

330 1 1 1 | 1 1 1 1 1 | 1 1 1
4.6 5.0 5.4 5.8 6.2 6.6 7.0

’hcomb [kgcomb/S]
Figura 2.12 Trabajo motor en funcién del flujo de combustible.
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En la Figura 2.13 se ilustra la variacion del flujo de combustible suministrado y de la eficiencia
térmica en funcion de la relacién de presiones; analizando la curva de TET = 1380 °C se confirma que,
el incremento de la eficiencia térmica implica una disminucion en el flujo de combustible hasta el punto
C de méxima eficiencia térmica, esto se traduce en una disminucion del consumo de recursos naturales.
En las curvas de TET constantes se cumple el mismo comportamiento, pero con diferentes intervalos de
relacion de presiones, ya que, los puntos de operacion de eficiencia térmica maxima y trabajo motor
maximo varian para cada TET, reflejando el impacto de las nuevas tecnologias que permiten TET
mayores, sobre el desempefio de la turbina de gas. Se establece el punto C’ que tiene una z ‘i max = 95.743,
correspondiente a la condicion de eficiencia térmica maxima para una TET = 1080 °C. Comparando los
puntos Cy C’, laTET disminuye 300 °C, el flujo de combustible aumenta 14.002% y la eficiencia térmica
disminuye 14.002%; en consecuencia, el incremento de la eficiencia térmica implica una disminucion en
la misma proporcion del flujo mésico de combustible.

< Pl 5 oo | 0°
81 ix it —— 1620
: : 1460 -C
_ : ——— 1380 —0
»n | - 04
N B 1200 e
3 . A : O IR -
E p‘ ' c’ : | I_‘;
X g £ S TET= 1100c N —— £
= \ ]
3 \ S B—— 1200— S}
) ——— 1200
200 \ 1300 C
1380 — —O
540 —
4 } } } t 11700 0.2
30 80 130 180 230 280

Figura 2.13 Flujo de combustible y eficiencia térmica en funcion de la relacion de presiones.
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Capitulo 3 — Analisis exergético a la TG GE-LMS100

3. Analisis exergético.

En los capitulos anteriores se trataron los aspectos energéticos de la turbina de gas, a partir del
analisis de primera ley, considerando solo el principio conservativo de la cantidad de la energia, sin tomar
en cuenta su calidad. Para el estudio de la calidad de la energia se recurre al analisis exergético,
integrando el estudio de primera ley de la termodinadmica, el estudio de segunda ley de la termodinamica
y al medio ambiente.

Con el andlisis exergético se determina el trabajo maximo que se puede obtener de una forma de
energia dada, respecto a las condiciones del medio ambiente; dicha relacion con el ambiente, convierten
al andlisis exergético en una herramienta clave para cualquier disefio y desarrollo de sistemas energéticos
modernos; ya que, todo desarrollo de la ingenieria moderna, busca conseguir la mayor utilidad con el
menor impacto ambiental y el menor consumo de recursos naturales posibles.

Todo recurso proveniente del entorno es finito, y su explotacion desmedida amenaza tanto a las
cadenas de suministro como al equilibrio termodindmico del medio ambiente. En conclusion, a través de
la relacion entre la primera ley de la termodindmica, PLT, la segunda ley de la termodinamica, SLT y, el
medio ambiente se busca brindar el mayor confort al ser humano con el menor impacto posible al medio
ambiente. La Figura 3.1 muestra como se relacionan las tres reas principales que conforman al analisis

exergetico.
@Anélisis exergético

Medio
ambiente

Figura 3.1 Relacion entre la PLT, SLT y el Medio ambiente.

Al hacer uso del analisis de Segunda Ley de la Termodinamica, el analisis exergético permite
identificar la ubicacion, magnitud y causas de las irreversibilidades generadas en sistemas y procesos.
Con la evaluacion del trabajo disponible perdido o analisis de irreversibilidades se puede identificar el
potencial de mejora de los sistemas. Al aplicar el analisis exergético a la turbina de gas aeroderivada de
tres flechas, se estudian las componentes de la exergia, el trabajo disponible perdido inherente a los
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procesos internos y el asociado a interacciones con el medio ambiente, se identifican los equipos con
mayor generacion de irreversibilidad, los equipos con menor eficiencia exergética y racional, y se
construye el diagrama de Grassmann.

3.1 Segunda ley de la termodinamica.

El principio de la segunda ley de la termodindmica se basa en el postulado de la entropia. La
entropia es una propiedad extensiva no conservativa; puesto que, en un sistema aislado, esta propiedad
siempre se genera o es igual a cero en el limite reversible, pero, nunca disminuye. La segunda ley de la
termodinamica para un volumen de control se determina con base a la Figura 2.1 y queda expresado de
la siguiente manera

gen —

dSVC QO ZQf +> ms— st>o (3.1)
0 r out
A partir de combinar las ecuaciones (2.40) y (3.1), se considera so6lo la potencia asociada al
trabajo de flecha, se obtiene la expresion de la potencia real, que combina la primera y segunda ley
termodinamica. La potencia real se puede escribir de la siguiente forma

out

V\’/Xz—dg E-T,S), ZQ( j+Zm(hT—Ts = m(h —Ty8)—ToSe, (3.2)

Si se considera el limite reversible, donde, no hay generacion de entropia, la ecuacion (3.2) se
reescribe como

. d
W, rev == at (E TS ZQ (1_—j+zm hT TS Zm(hT —TOS) (3.3)
r out
Sustituyendo la ecuacidn (3.3) en la ecuacidn (3.2), se encuentra que la potencia real es igual a la
diferencia entre la potencia disponible y el producto de la geracion de entropia por la temperatura
ambiente

Wx :WX,REV _TOS (3.4)

gen

La potencia disponible perdida es la diferencia entre la potencia reversible y la potencia real, en
consecuencia, de la ecuacion (3.4) se llega al teorema de Gouy-Stodola. El teorema de Gouy-Stodola
indica que la destruccion de potencia es directamente proporcional a la generacion de entropia,

W __ ocS ., donde el factor de proporcionalidad es la temperatura ambiente

lost gen?

W Wx REV Wx :TOSgen (35)

lost

La potencia disponible perdida es el flujo de irreversibilidad, entonces, el flujo de irreversibilidad
se expresa como sigue

I =W, =TS (3.6)

gen
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Entonces, la entropia generada es una medida de la potencia disponible perdida o del flujo de
exergia destruido.

3.2 Exergia.

El origen del concepto de exergia se puede atribuir a la afirmacion de Carnot en 1824, esta
afirmacion indica que el trabajo que se puede extraer de una maquina térmica es proporcional a la
diferencia de temperatura entre el depdsito caliente y el deposito frio, afirmacion que, en conjunto con la
evolucion de la termodinamica, el desarrollo de la segunda ley y la introduccién del concepto de la
energia disponible formaron las bases para el concepto de exergia.

Ya se tenian definiciones similares a la disponibilidad, en menciones en conferencias desde 1868,
por parte de Tait y Lord Kelvin; sin embargo, fue Gibbs en 1873 quien introduce un desarrollo més
extenso del concepto de la energia disponible; finalmente, fue hasta 1953 que se propuso el término de
exergia, por parte de Zoran Rant, para diferenciar del término energia que esta compuesto por los prefijos
griegos en y ergon, que la definen como trabajo interior; mientras que exergia proviene del prefijo latino,
ex, que significa fuera y el prefijo griego, ergon, que significa trabajo; lo que se puede entender como
trabajo externo, Sciubba & Wall. (2007), Casal. (2015).

El término exergia sirvio como una reformulacién de la declaracion original de Gibbs, que abarca,
todas las expresiones, asociadas a la disponibilidad, tales como la energia disponible, el trabajo
disponible, el trabajo potencial, la energia Util, etc. Sin embargo, el concepto de exergia ha venido
evolucionando al paso de los afios y es definido de una manera particular dependiendo el autor, por
ejemplo:

Kotas (1985), “la menciona como una medida universal del potencial de trabajo o de la calidad
de diferentes formas de energia con relacion a un entorno determinado.”

Szargut et al. (1987), “la definen como la cantidad de trabajo obtenible cuando alguna materia se
Ileva a un estado de equilibrio termodinamico con las componentes comunes del entorno natural
por medio de procesos reversibles”.

Dincer & Cengel. (2001), “Describen a la exergia de un sistema, como el trabajo de eje maximo
que podria realizar la combinacion del sistema y un entorno de referencia especifico, que se
supone infinito, en equilibrio y que, en Gltima instancia, engloba a todos los demas sistemas”.
Dincer & Rosen. (2012), “Definen a la exergia de un sistema como el trabajo de eje maximo que
se obtiene de la corriente de un sistema y un entorno de referencia especifico. La exergia es una
propiedad tanto del sistema como del entorno de referencia”.

Entonces, se puede entender a la exergia como una propiedad termodindmica no conservativa,
que se destruye de manera proporcional a la generacion de entropia y, que cuantifica el trabajo que se
puede obtener de un sistema dado, al llevarlo desde sus condiciones particulares hasta las condiciones
del entorno; de esta manera, la exergia es una propiedad que permite incluir al entorno en los analisis de
sistemas térmicos.
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Corriente exergética asociada a la transferencia de trabajo o potencia.

Por definicion, el trabajo es exergia, puesto que el trabajo que se puede obtener de una forma de
energia dada es su exergia; entonces, la corriente exergética asociada a la transferencia de trabajo es
equivalente a la potencia, teniendo la misma direccion y magnitud, Kotas. (1985)

w=g" (3.7)
Corriente exergética asociada a la transferencia de calor.

La exergia asociada a la transferencia de calor, es la exergia debida al flux de calor entre la
superficie de control y el medio ambiente, y es el trabajo disponible del proceso de transferencia de calor,
cuando el medio ambiente es el deposito de energia térmica. Se determina como el producto del factor
de temperatura exergética adimensional y el flujo de calor transferido

£ = 7Q (38)

Donde, 7 es la temperatura exergética adimensional o factor de Carnot, que relaciona a la
temperatura ambiente y la temperatura de la superficie de control
r=1—L (3.9)

SC
Corriente exergética asociada al flujo de materia constante.

La corriente exergética asociada al flujo de materia constante, es el trabajo maximo que se puede
obtener de una corriente de materia, cuando se lleva desde su condicion particular hasta las condiciones
del estado muerto, si no se considera la contribucion cinética, potencial, nuclear, magnética, eléctrica y
la tensidn superficial, su expresién se reduce a

E=E, +E, (3.10)

El subindice, ph, hace referencia a la exergia fisica, definida como el trabajo que se obtiene de un
flujo de materia cuando se lleva desde su estado particular a las condiciones del estado muerto, sélo en
funcion de sus propiedades intensivas de presion y temperatura, mediante procesos fisicos que sélo
involucran interacciones térmicas con el medio ambiente

Eq =m[(h—hy)-To(s—5,)] (3.12)

La componente fisica de una corriente exergética asociada a un flujo de gases que se modelan
como gas perfecto, es la siguiente

e (RG]

De la ecuacion (3.12) se identifican las componentes mecanica y térmica de la exergia fisica,
siendo la componente térmica el primer corchete cuadrado del segundo miembro y la componente
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mecanica el segundo corchete cuadrado. Reescribiendo la ecuacion (3.12) en funcion de sus componentes
mecanica y térmica

E,, =B +E¥ =m(&7 +£7) (3.13)

La componente fisica de una corriente exergética asociada al flujo de materia, se puede
determinar a partir de dos procesos fisicos hipotéticos y reversibles, tales como isobaricos e isotérmicos
0 bien adiabaticos e isotérmicos, ya que con estos se lleva a la corriente hasta las condiciones del estado
muerto, produciendo un trabajo reversible compuesto por una componente térmica asociada al cambio
de temperatura en el proceso de presion constante y una componente mecénica asociada al cambio de
presion en el proceso a temperatura constante. Para este caso de estudio, Gnicamente se va a considerar
a la componente mecénica de la exergia fisica.

3.3 Balance exergético de un volumen de control.

En la Figura 3.2 se ilustran las interacciones de materia y exergia entre las fronteras de un
volumen de control y su medio ambiente inmediato; en este caso, el volumen de control representa a la
turbina de gas aeroderivada; en la interaccion entre el volumen de control y el medio ambiente se tiene
la entrada y salida de corrientes de exergia asociadas a los flujos de materia, calor y trabajo. Es importante
mencionar que no se consideran a las interacciones de exergia cinética y potencial ni las asociadas al
trabajo eléctrico, magnético, etc.

dEvc dmvc dSvc dVvc dEvc

\DET] ,’ \DETz,’
I _Tz Volumen de

: - |
£ E9 eeneennn EY control “NC” [

Figura 3.2 Corrientes exergéticas que interacttan en un volumen de control.

El balance de exergia se realiza con base a la Figura 3.2 y queda expresado de la siguiente manera

Zn:(l—%]q —E% —EY%e = d(E+ P"Zt_TOS)VC +Zm(hT —Tos)— D _m(h —Tys)—TyS,,, (3.14)

r=1 r out

Aplicando las consideraciones establecidas en la seccion 2.1 se establece que, la turbina de gas
opera en estado estable, por lo tanto, no hay cambio del flujo de exergia respecto al cambio de tiempo en
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el volumen de control, como los equipos que la conforman son adiabaticos, la sumatoria de las corrientes
de exergia asociadas a los flux de calor es igual a cero, ya que, solo se contemplan las interacciones de
trabajo asociadas al trabajo de flecha, no se toman los cambios de exergia cinética y potencial, en
consecuencia, la ecuacion (3.14) se reescribe como

D E=YE+TS,, (3.15)

out

3.4 Analisis exergético de la TG GE-LMS 100.

Para iniciar el analisis exergético, se divide al sistema en nueve volumenes de control o
subregiones, para poder identificar las irreversibilidades internas asociadas a los procesos en los equipos
y diferenciarlas de las irreversibilidades externas, asociadas al calor cedido desde la superficie de control
de los equipos a su entorno inmediato.

En la Figura 3.3 se representa a la TG GE-LMS100 definida por los volumenes de control 1, 11,
Iy, 1v, V, Vi y VII, VIl y IX que contienen al CBP, EN, CAP, CC, TAP, TPI, TP, GB1 y GBy,
respectivamente: asi mismo, los volimenes de control estan contenidos en una superficie de control que
representa al sistema TG GE-LMS100, que a su vez, estd contenido por una superficie de control que
también incorpora al medio ambiente; a la integracion del sistema y su medio ambiente se le conoce
como sistema extendido o universo. Al medio ambiente, se le considera como un equipo mas, al que se
le identifica con el nUmero cero. La transmisidn de potencia entre la TPI con el CBP se hace por medio
de la caja de engranes uno (GB1) y la transmision de potencia entre la TAP y el CAP se hace a través de
la caja de engranes dos (GB).

m m Hiw N\ Hilcomb Medio ambiente 0
cl___Hb
EN
1
2 3 4
CAP

| | |
s
1

ma ihgc
Figura 3.3 Sistema y subregiones de la TG GE-LMS100.

La generacion de irreversibilidades internas asociadas a los procesos que se tienen en cada equipo
es la siguiente

P

in

I :ijocpl{ln%—xj Ini} (3.16)

in
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El subindice, k, representa al equipo o volumen de control en consideracion; el subindice, j, hace
referencia al aire o gases de combustion; los subindices, out e in, hacen referencia a las condiciones del
fluido de trabajo en la salida y entrada del volumen de control.

3.4.1 Diagrama de Grassmann.

El diagrama de Grassmann es una herramienta que ayuda representar los flujos de exergia que
entran y salen de cada subregion. Se debe definir adecuadamente al volumen de control, porque dentro
de él, se representan las irreversibilidades internas asociadas a los procesos. Con las irreversibilidades
internas y externas se expone como se destruye la exergia que entra al volumen de control.

Los diagramas de Grassmann de los equipos de la turbina de gas se realizan a partir de la Figura
3.3. Como ejemplo, en la Figura 3.4 se representa el diagrama de Grassmann del volumen de control VII.
A la turbina de potencia enmarcada por el volumen de control VII, ingresa la corriente exergética
asociada al flujo masico de gases de combustion, £7, y salen las corrientes exergéticas asociadas al flujo
masico de los gases de escape Es; a la potencia generada £'™; y a la transferencia de calor entre la
turbina de potencia y el medio ambiente, E2™#¢, La corriente exergética, £9™X, representa la exergia
destruida por efecto de la disipacién de energia térmica de la superficie de control de la TP hacia el medio
ambiente, que contribuird en el proceso de formacion de irreversibilidades, al formar el flujo de
irreversibilidad externa /9™,

~WTP
i E

Figura 3.4 Diagrama de Grassmann del volumen de control VII, turbina de potencia.

No obstante, bajo las consideraciones tomadas en la seccién 2.1, se establece que los equipos del
sistema TG GE-LMS100 son adiabaticos; por lo tanto, las irreversibilidades externas debidas a la

transferencia de calor entre las superficies de control de los equipos y el entorno son iguales a cero,

% =0; en consecuencia no se representa esta irreversibilidad externa en los diagramas de Grassmann.

Balance exergetico al volumen de control I, compresor de baja presion.

La Figura 3.5 ilustra el diagrama de Grassmann del volumen de control I, que delimita al
compresor de baja presién. Al volumen de control | entran las corrientes V™ y E1, asociadas a la
potencia suministrada al CBP vy al flujo méasico de aire que entra al CBP, respectivamente; y sale la
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corriente £ asociada al flujo masico del aire que sale del CBP. Dentro del volumen de control se generé
el flujo de irreversibilidad internas /csp, que es inherente al proceso de compresion.

EWCBP
E>

E1
Figura 3.5 Diagrama de Grassmann del volumen de control |, compresor de baja presion.

A partir del diagrama de Grassmann del compresor de baja presion, se establece que, la suma de
las corrientes £°%P y E1, es igual a la suma de la corriente £ y al flujo de irreversibilidad interna del
compresor de baja presion

E% +E =E, + (3.17)

Sin embargo, el flujo de aire que ingresa al compresor de baja presién, lo hace a las mismas
condiciones de presion y temperatura que las del estado de referencia; por lo tanto, su corriente exergética
es igual a cero, £1 = 0, y el balance exergético se reescribe como

BV =E, + [, (3.18)

En la Figura 3.6 se exhibe el diagrama exergia-entalpia del proceso de compresion de baja
presion, en donde se identifican las componentes térmica y mecanica de la exergia fisica entre los estados
1y 2. En el estado 1 no hay disponibilidad de exergia, por lo tanto, no hay componentes de la exergia
fisica. Entre los estados 0 y 2 se tienen las componentes térmica y mecanica de la exergia fisica, por
tratarse del aire que sale del compresor con una presion y temperatura mas elevadas que las del aire en
el estado muerto. La componente térmica de la exergia en el estado 2, &2, se determina con el proceso
reversible a presion constante, P», de 2 a 2p, entre las temperaturas T2 y To. La componente mecéanica de
la exergia en el estado 2, £2°7, se consigue a través del proceso reversible a temperatura constante, To, de
2p a 0, entre las presiones P2 y Po. Para el compresor de baja presion, las diferencias de entalpias, h2-h;
y has-h1, son los trabajos de compresion real e isoentropico, respectivamente, y a la diferencia de
entalpias, hz-hys, se le conoce como recalentamiento, r. El recalentamiento es una irreversibilidad
intrinseca asociada al incremento de entropia en el proceso de compresién, el recalentamiento es la
cantidad que hace provoca que la eficiencia de compresion isoentropica siempre sea menor que uno, (#sic
<1).

La eficiencia de compresidn isoentropica en el compresor de baja presion es la relacion del trabajo
de compresion isoentropico y el trabajo de compresion suministrado
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Mo cop = Wi cee _ Wegp —Togp _ (hz _ hl)_(hZ _ h25) —1— Feep (3.19)
- Wegp Wegp hz - h.l hz - hl

El cambio de exergia fisica en el proceso de compresion de baja presion es la diferencia entre las
componentes de la exergia fisica entre los estados 1y 2

A&y cop = (EZAT —& ) + (ngP —&¥ ) (3.20)

Se considera, que las condiciones del estado 1 sean las mismas que las del estado muerto,
entonces, el estado 1 no tiene disponibilidad de exergia y el cambio de exergia fisica en el proceso de
compresion de baja presion es igual a la exergia fisica del estado 2

AT AP
AethCBp =& +& =&p, (3.21)

: \
& To="T T T Sg/f,os':; ot EZ_ -

_I'cep. h

>
>

Figura 3.6 Diagrama exergia-entalpia del volumen de control I, compresion de baja presion.

Balance exergético al volumen de control 11, enfriador.

La Figura 3.7 muestra el volumen de control Il que enmarca al enfriador adiabatico. Al volumen
de control Il ingresan las corrientes exergéticas asociadas al flujo de materia, £2 y Eb, de los flujos
masicos de aire y agua, respectivamente; y salen las corrientes exergéticas del flujo masico de aire E3,
del flujo masico de vapor E:.

Estrictamente, el enfriador s6lo esta disipando el calor del aire; sin embargo, en este caso se
considera que, el calor desechado por el enfriador es cedido a un flujo de agua, provocando que su calidad
aumente y que salga como la corriente, E¢, con una mayor disponibilidad exergética que en su condicion
inicial, E¢ > Eb; si la corriente exergética, Ec, no se aprovecha como recurso en un proceso posterior, se
convierte en una irreversibilidad externa, que perjudica al medio ambiente, por este motivo, en este caso
de estudio, se le considera como una corriente exergética Util, que puede servir como recurso de algun
otro equipo o sistema.
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jEN

E> E3

>Ec

/ I
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Figura 3.7 Diagrama de Grassmann del volumen de control 11, enfriador.

A partir del diagrama de Grassmann del enfriador, se obtiene el balance de flujos de exergia,
donde la suma de las corrientes £2 y Ep es igual a la suma de las corrientes E3, Ec y el flujo de
irreversibilidad interna en el enfriador

E,+E,=E,+E +Ig (3.22)

Con la ecuacion (2.53), se puede expresar la corriente exergética asociada al flujo de calor que
disipa el aire en el enfriador en funcion de la temperatura promedio del aire

£ =[1—I_—°]QEN (3.29)

Por otra parte, con la ecuacién (2.54), se puede expresar la corriente exergética asociada al flujo
de calor que gana el agua en el enfriador en funcién de la temperatura promedio del agua

35 ={1—I-—°jQ'EN (3.24)

En este caso, las corrientes exergéticas asociadas al flujo de calor que disipa el aire y el agua son
de 4.871 y 2.969 MW, respectivamente; aun cuando, el flujo de calor que gana el agua es el mismo que
disipa el aire. La comparacion del flujo de calor disipado en el enfriador, con el flujo de exergia asociado
a la transferencia de calor entre el agua y el aire, es una muestra clara de las diferencias entre la Primera
y Segunda Ley de la Termodinamica. Como en la Primera Ley de la Termodinamica, solo se considera
la conservacion de la energia, no se consideran perdidas de calidad en el flujo de calor rechazado. La
calidad del flujo de calor rechazado se observa claramente con los flujos de exergia de la transferencia
de calor, que con base en la Segunda Ley de la Termodinamica indican que no toda la energia se transfiere
del aire al agua; parte de la energia se pierde en el proceso.

A partir del diagrama exergia-entalpia mostrado en la Figura 3.8 se identifican las componentes
térmica y mecénica de la exergia fisica del proceso de enfriamiento entre los estados 2 y 3. El estado 3
corresponde al aire que sale del enfriador a condiciones de presion y temperatura distintas a las del estado
muerto; a pesar de que, la temperatura del aire a la salida del enfriador es marginalmente superior a la
del estado muerto, entre los estados 0 y 3 si se presentan las componentes mecénica y térmica de la
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exergia fisica. La componente térmica de la exergia fisica en el estado 3, £3*7, se obtiene con el proceso
reversible a presion constante, Ps, de 3 a 3p, entre las temperaturas Tz y To; en este caso, la componente
3T no se alcanza a distinguir en el diagrama de e—h del proceso de enfriamiento, porque su contribucion
en la exergia fisica es muy pequefia. La componente mecénica, 3“7, se obtiene a través del proceso
reversible a temperatura constante, To, de 3p a 0, entre las presiones P3 y Po. EI cambio de entalpias, ho-
hs, corresponde al calor que cede el flujo masico de aire en el enfriador.

El cambio de exergia fisica en el proceso de enfriamiento es la diferencia entre las componentes
de la exergia de los estados 2 y 3

A&y en =(€2AT —&7 )+(82AP —gfp) (3.25)

¢ Ty T3 S’> 1

— n-h ——>
Figura 3.8 Diagrama exergia-entalpia del volumen de control Il, enfriador.

Balance exergético al volumen de control I11, compresor de alta presion.

En la Figura 3.9 se ilustra el diagrama de Grassmann del compresor de alta presién adiabatico,
definido por el volumen de control I11. Las corrientes exergéticas que entran al compresor de alta presion
se asocian al flujo masico de aire £3, y a la potencia suministrada £"V°*": y sale la corriente exergética
del flujo de aire Es. Dentro del volumen de control se muestra el flujo de irreversibilidad interna que se
genera en el proceso compresion, cap.

EWCAP
Es

7 I
7z

o
Es
Figura 3.9 Diagrama de Grassmann del volumen de control I11, compresor de alta presion.
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A partir del diagrama de Grassmann del compresor de alta presion, se hace el balance de flujos
de exergfa, donde la suma de las corrientes £V*" y E3 es igual a la suma de la corriente £4 y el flujo de
irreversibilidad interna del CAP

B +E,=E, + o (3.26)

En la Figura 3.10 se exhibe el diagrama exergia-entalpia del proceso de compresion de alta
presion, donde se identifica a las componentes mecanica y térmica de la exergia fisica entre los estados
3y 4. El estado 4 corresponde al aire en la descarga del compresor, en el que las condiciones de presion
y temperatura son mas elevadas que las del estado muerto, de manera que, entre los estados 0 y 4 se
presentan las componentes térmica y mecanica de la exergia fisica. La componente térmica de la exergia
en el estado 4, 27, se logra con el proceso reversible a presion constante, P4, de 4 a 4p, entre las
temperaturas Ts y To; Y SU componente mecanica, e, se obtiene a través del proceso reversible a
temperatura constante, To, de 4p a 0, entre las presiones P4 y Po. Andlogamente, al proceso de compresion
en el compresor de baja presion, en el proceso de compresion de alta presion, las diferencias de entalpias,
ha-h3 y has-h3, son el trabajo de compresion expansion real e isoentrdpico, respectivamente; y la diferencia
de entalpias, hs-has, es su recalentamiento, rcar.

La eficiencia de compresion isoentropica en el compresor de alta presion, es la relacion entre el
trabajo de compresion isoentropico y el trabajo real

Mo cnp = Ws.cap _ Wenr —Teap _ (h4 _ h3) _(h4 _ h45) =1-— Fear (3.27)

Weap Weap h4 - h3 h4 - h3

El cambio de exergia fisica en el proceso de compresion de alta presion, es la diferencia entre las
componentes de la exergia de los estados 4 y 3

A&y cpp = (84AT —&’ ) + (gfp —&’ ) (3.28)

r
CAP h

« ha-hs ——
Figura 3.10  Diagrama exergia-entalpia del volumen de control Ill, compresor de alta presion.

Balance exergético al volumen de control 1V, camara de combustion.

En la Figura 3.11 se muestra el diagrama de Grassmann del volumen de control 1V que enmarca
a la camara de combustién adiabatica. Al volumen de control IV entran las corrientes exergéticas
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asociadas al flujo aire, £, y al flujo de combustible, Ecomb; Y sale la corriente exergética asociada al flujo
de gases de combustion, £s. Durante el proceso de combustion, el flujo de exergia destruido es el flujo
de irreversibilidad interna Jcc, que tiene lugar dentro del volumen de control.

Ecomb
Es

Eq
Figura3.11 Diagrama de Grassmann del volumen de control 1V, cdmara de combustion.
A partir del diagrama de Grassmann de la camara de combustion mostrado en la Figura 3.11 se

llega a que, la suma de las corrientes Es y Ecomp €s igual a la suma de la corriente E5 y el flujo de
irreversibilidad interna de la cAmara de combustion

Eorp + By =B + e (3.29)

La corriente exergética asociada al flujo de combustible que ingresa a la camara de combustion,
es el producto del poder calorifico inferior del flujo méasico de combustible y la temperatura exergética
adimensional

E.mp =My 7PCI (3.30)

El factor de Carnot en el caso de la exergia del combustible, relaciona a la temperatura del estado
muerto y la temperatura de flama adiabatica, de la siguiente manera

T =1—L (3.31)
Tfad

En la Figura 3.12 se presenta el diagrama exergia-entalpia del proceso de combustidn, donde se
identifican a las componentes mecéanica y térmica de la exergia fisica entre los estados 4 y 5. El estado 5
corresponde a los gases de combustion a la salida de la cdmara de combustién, a condiciones de
temperatura y presion mayores que las del estado muerto; entonces, entre los estados 0 y 5 se presentan
las componentes térmica y mecanica de la exergia fisica. La componente térmica de la exergia en el
estado 5, e5™7, se logra con el proceso reversible a presion constante Ps, de 5 a 5p, entre las temperaturas
Ts y To, y la componente mecanica 57, se obtiene a través del proceso reversible a temperatura
constante, To, de 5p a 0, entre las presiones Ps y Po. Finalmente, el calor suministrado es el cambio de

entalpia, hs—ha.

El cambio de exergia fisica en el proceso de combustion, es la diferencia entre las componentes
de la exergia de los estados 5y 4
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A&y cc = (6‘5AT -&7 ) + (55”3 - efp) (3.32)

< hs - ha »
Figura 3.12 Diagrama exergia-entalpia del volumen de control IV, camara de combustién.

Balance exergético al volumen de control V, turbina de alta presion.

En la Figura 3.13 se presenta el diagrama de Grassmann del volumen de control V que define a
la turbina de alta presion adiabatica. Al volumen de control V entra la corriente exergética asociada al
flujo de gases de combustion, Es; y salen las corrientes exergéticas asociadas al flujo de gases de escape,

Es, y ladebida a la potencia generada, £'Y™: en el volumen de control se ilustra el flujo de irreversibilidad
interna generado en el proceso de expansion, Irap.

E‘WTAP

)
y

\%

Es

Figura 3.13  Diagrama de Grassmann del volumen de control V.

A partir del diagrama de Grassmann de la turbina de alta presion mostrado se llega a que la
corriente 5 es igual a la suma de las corrientes EV™, Es y del flujo de irreversibilidad interna de la turbina
de alta presion

ES =E" + Ee + I.TAP (3.33)

En la Figura 3.14 se muestra el diagrama exergia-entalpia del proceso de expansion de alta
presion, se muestran las componentes mecanica y térmica de la exergia fisica en el proceso de expansion
entre los estados 5 y 6. El estado 6 corresponde a los gases de escape que salen de la turbina de alta
presion, a las condiciones de presion y temperatura mas elevadas que las del estado de referencia;
entonces, entre los estados 0 y 6 se presentan las componentes térmica y mecéanica de la exergia fisica.
La componente térmica de la exergia en el estado 6, &5, se alcanza con el proceso reversible a presion
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constante, Pg, del estado 6 al estado 6p, entre las temperaturas Ts y To. La componente mecénica, e,
se logra a través del proceso reversible a temperatura constante, To, de 6p a 0, entre las presiones Ps y Po.
Las diferencias de entalpias, hs-hs y hs-hes, son los trabajos de expansion real e isoentropico,
respectivamente; en el proceso de expansion de alta presion, la diferencia de entalpias, he-hes, €s el
recalentamiento. El recalentamiento en la turbina de alta presion es una irreversibilidad intrinseca debido
al incremento de entropia durante proceso de expansion de alta presion, el recalentamiento es la cantidad
que provoca que la eficiencia de expansion isoentropica siempre sea menor que uno, #sittap < 1.

La eficiencia de expansion isoentropica en la turbina de alta presion, es la relacion del trabajo de
expansion producido y el trabajo de expansion isoentropico

Wiap _ Wi h—hy =1- Ll (3.34)

nsi , = -
n Ws,TAP Wrap + rTAP (hs - h6) + (he - th) rTAP

El cambio de exergia fisica en el proceso de expansion de alta presion, es la diferencia entre las
componentes de la exergia de los estados 5y 6

A&y 1ap = (85AT —&5" )+ (gsAP &’ ) (3.35)

Ty Tos Ty 75

— p—die—— h5-hg—> h
e fi5 - gy —>

Figura3.14 Diagrama exergia-entalpia del proceso del volumen de control V, turbina de alta presion.

Balance exergético al volumen de control VI, turbina de presion intermedia.

En la Figura 3.15 se ilustra el diagrama de Grassmann del volumen de control VI, que enmarca a
la turbina de presion intermedia adiabatica. Al volumen de control VI entra la corriente exergética
asociada al flujo de gases de combustion, Es; y salen las corrientes exergéticas asociadas al flujo de gases

de escape, E7, y la potencia generada, V™. Dentro del volumen de control VI se genera el flujo de
irreversibilidad interna, /7pi, inherente al proceso de expansion en la TPI.
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EWTPI

)
4

VI

Eg

Figura3.15 Diagrama de Grassmann del volumen de control VI.

A partir del diagrama de Grassmann de la turbina de presion intermedia, se encuentra que la
corriente 6 es igual a la suma de las corrientes £Y™'| E7 y el flujo de irreversibilidad interna de la turbina
de presion intermedia

E,=E"™ +E, + 1, (3.36)

La Figura 3.16 muestra el diagrama exergia-entalpia del proceso de expansion de presion
intermedia, considerando las componentes mecéanica y térmica de la exergia fisica entre los estados 6 y
7. El estado 7 corresponde a los gases de escape de la turbina de presién intermedia, también se muestran
las componentes térmica y mecanica de la exergia fisica entre los estados 0 y 7. La componente térmica
de la exergia en el estado 7, €727, se consigue con el proceso reversible a presion constante, Py, del estado
7 al estado 7p, entre las temperaturas T7 y To; y su componente mecanica, 7, se logra a través del
proceso reversible a temperatura constante, To, de 7p a 0, entre las presiones P7 y Po. Las diferencias de
entalpias, he-h7 y he-h7s, son trabajo de expansion real e isoentropico respectivamente y la diferencia de
entalpias, h7-hvs, es su recalentamiento.

La eficiencia de expansién isoentrdpica en la turbina presion intermedia, es la relacion entre el
trabajo de expansion real y el trabajo de expansién isoentropico

Wi Wi he_h7 _ he_h7 (3_37)

Nsit o1 =

Ws,TPI _\NI'PI + Iy (hs_h7)+(h7_h75) pr

El cambio de exergia fisica en el proceso de expansion de presion intermedia, es la diferencia
entre las componentes de la exergia de los estados 6 y 7

A& o = (gBAT - )+ (56AP & ) (3.38)
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Figura 3.16  Diagrama exergia-entalpia del volumen de control VI, turbina de presion intermedia.
Balance exergético al volumen de control VII, turbina de potencia.

En la Figura 3.17 se ilustra el diagrama de Grassmann del volumen de control VI, que enmarca
a la turbina de potencia adiabética. La corriente exergética £7; y salen las corrientes exergéticas Es, y
EWT_ Dentro del volumen de control V11 se genera el flujo de irreversibilidad interna, /rp, generado en
el proceso de expansién de la TP. La turbina de potencia expulsa a los gases de escape al medio ambiente
como la corriente Es, si no se indica que se destinen como recurso a otro equipo o proceso, se mezclan
con el aire atmosférico y se genera una irreversibilidad externa, debida a la mezcla de gases con
potenciales intensivos distintos; en consecuencia, Es = Ig ext.

Irp

E EWre
/
EB = j8,ext
Figura 3.17  Diagrama de Grassmann del volumen de control VII, considerando a la turbina de potencia
adiabatica.

A partir del diagrama de Grassmann de la turbina de potencia se llega a que, la corriente £7 es
igual a la suma de la corriente aociada a la potencia de la turbina de potencia, "™, el flujo de
irreversibilidad interna de la turbina de potencia y el flujo de irreversibilidad externa o corriente Es

E, =E™ + 15+ g (3.39)

El flujo de irreversibilidad externa o de exergia de los gases de escape al final del proceso de

expansion es
- . T T P
lg.oq = Es =MycCo o To (T_: —1j —In {T—jj +Xg In (Eij (3.40)
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La Figura 3.18 muestra el diagrama exergia-entalpia y las componentes mecanica y térmica de la
exergia fisica del proceso de expansion entre los estados 7 y 8. En el estado 8 los gases de escape tienen
una condicion de presion apenas distinta a la del estado muerto; sin embargo, si se presentan las
componentes mecéanica y térmica de la exergia fisica entre los estados 0 y 8. La componente térmica de
la exergia en el estado 8, e5*T, se obtiene con el proceso reversible a presion constante Pg, de 8 a 8p, entre
las temperaturas Ts y To Y su componente mecanica &g, se logra a través del proceso reversible a
temperatura constante To, de 8p a 0, entre las presiones Pg y Po. Para el proceso de expansién en la turbina
de potencia, las diferencias de entalpias, h7-hg y h7-hss, son los trabajos de expansion real e isoentropico
respectivamente. La diferencia de entalpias, hs-hss, es el recalentamiento producido en el proceso de
expansion de la TP.

La eficiencia de expansion isoentropica en la turbina de potencia, es la relacion entre el trabajo
de expansion real y el trabajo de expansion isoentrépico

Wp W h7_h8 :1_h7_h8 (3_41)

e = W e - Wrp + Irp (h7 - hs)"‘(hs - th) e

El cambio de exergia fisica en el proceso de expansion que se realiza en la turbina de potencia,
es la diferencia entre las componentes de la exergia de los estados 7 y 8

A€y 1p = (€7AT —&" ) + (57AP —&" ) (3.42)

g Ty Ty T 17 TR

€ V' >ie— ]’l?-!’lﬂ —
— /17 - /13; —>

Figura 3.18  Diagrama exergia-entalpia del volumen de control VII, turbina de potencia.

3.4.2 Indicadores de desempefio de segunda ley de la termodinamica.

En los estudios de primera ley de la termodindmica se define la eficiencia térmica como un
indicador de desempefio que solo considera a la conservacion de la energia y no hace referencia al mejor
desempefio posible; como resultado, en esta seccion se recurre a los indicadores de segunda ley de la
termodinamica, en los que se considera la calidad de la energia a través de evaluar a la irreversibilidad.

Entonces, del balance exergético realizado al volumen de control, se definen los indicadores de
desempefio de la segunda ley de la termodindamica, que sirven para medir la eficiencia de la turbina de
gas aeroderivada contemplando el trabajo perdido o irreversibilidades.
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3.4.3 Eficiencia racional.

La eficiencia racional es la relacion entre la sumatoria de los flujos de exergia de salida y la
sumatoria de los flujos de exergia de entrada, y se expresa como
DE
= (3.43)

FTYE
0 bien

v=l-o= (3.44)

I'
Y E
3.4.4 Eficiencia de defecto.

La eficiencia de defecto mide el impacto del flujo de irreversibilidades generadas en las subregiones
sobre la eficiencia del sistema completo; y es la relacion entre el flujo de irreversibilidades y la sumatoria de
las corrientes exegéticas de entrada; a partir de las ecuaciones (3.15) y (3.43) se obtiene la expresion general
de la eficiencia de defecto

(3.45)

|
°SE

En este caso, la sumatoria de los flujos de exergia de entrada corresponde al flujo de exergia que
pueden aportar los flujos méasicos de combustible y agua que ingresan a la cdmara de combustion y
enfriador.

Sustituyendo la (3.45) en la ecuacion (3.43), se llega a que la suma de la eficiencia racional y la
eficiencia de defecto es igual a uno

y+5=1 (3.46)
3.5 Proposito productivo y eficiencia exergética

Los equipos productivos son aquellos componentes que tienen definido un proposito productivo
en términos exergéticos. Para que un equipo productivo cumpla su propdsito productivo se le debe
suministrar algin recurso. Los equipos que no tienen definido un propdsito productivo en términos
exergéticos no tienen una eficiencia exergética, como son los equipos disipativos, que tienen como Unica
funcion disipar energia para restablecer la entropia del sistema. El producto, P, es una corriente exergética
generada en un equipo o sistema con la capacidad de generar potencia o provocar cambios Utiles. La
corriente exergética requerida para generar el producto se conoce como recurso, F. En el proceso de
formacion del producto cierta cantidad del recurso exergético se destruye y éste es el flujo de
irreversibilidad generada, 7.
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La diferencia entre el recurso y el producto es la irreversibilidad generada durante el proceso de
formacion del producto

F-P=I (3.47)
3.5.1 Eficiencia exergética

La eficiencia exergética es la base de la evaluacién termoecondémica y de los modelos
matematicos que describen el proceso de formacion de los costos de un sistema térmico, Lazzaretto &
Tsatsaronis. (2006), Valero. (2006).

La eficiencia exergética es una medida de la perfeccion de un proceso; el flujo de irreversibilidad
generada durante el proceso de formacion de un producto, es la causante de que la eficiencia exergeética
sea menor que 1, 7ex < 1. La eficiencia exergética es la relacion entre el producto y el recurso (Py F')
de un sistema térmico, y se puede escribir de la siguiente manera

=)
Mex = E (3.48)

Sustituyendo la ecuacion (3.47) en la ecuacion (3.48) se obtiene la expresion de la eficiencia
exergética en funcion de los flujos de irreversibilidad y del recurso

T.S
Mex =1- OFge“ (3.49)

3.5.2 Eficiencia de defecto exergética

La eficiencia de defecto a partir del prop6sito productivo se define como la relacion entre el flujo de
irreversibilidades y el recurso

Sy =~ 3.50
o= (3:50)
0 bien
TS
ex =—°F.ge" (3.51)

En este caso, el recurso corresponde al flujo de exergia que pueden aportar los flujos masicos de
combustible y agua que ingresan a la camara de combustion y enfriador, respectivamente.

Al sustituir la ecuacion (3.50) en la ecuacion (3.49) se encuentra que, la suma de las eficiencias
exergética y racional exergeética es igual a uno

Mex + 0 =1 (3.52)

En la Tabla 3.1 se presentan las sumatorias de las corrientes exergeéticas que entran y salen de
cada volumen de control, las eficiencias racionales y de defecto, en los equipos de la TG; A partir de los
balances de flujos de exergia presentados en las ecuaciones (3.18), (3.22), (3.26), (3.29), (3.33), (3.36) y
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(3.39). Para el sistema TG los flujos de exergia que entran son la suma de las corrientes Ecomb Y Eb;
mientras que, las corrientes que salen son la suma de las corrientes £'", Eg y Ec. Dentro del sistema TG,

la suma de los flujos de irreversibilidades internas de cada equipo y del flujo de irreversibilidad externa,
conforman el flujo de irreversibilidad total del sistema TG, frc.

ITG = ICBP + IEN + ICAP + ICC + ITAP + ITPI + ITP + I8,ext (353)

Tabla 3.1 Balances de exergia en la TG GE-LMS100.

Equipo TAEin TAEqu W 0
CBP EWCBP E» £l EWCBP Icsp ! (Ecomb + Eb)
EN E>+ Ep Es+ Ec (Es+ Ec) | (E2 + Eb) Ien | (Ecoms + Ev)
CAP EWNCR 1 Ey Eql (EVOR® + ) Leap | (Ecom + Ev)
cc Ecomb + E4 Es Es | (Ecomb + Eq) foc ! (Ecom + E)
TAP Es EWTAP + Eq ( EWTAP + Eo) Es Itap I (Ecomb + Eb)
TPI Es WP, B (E'WTP| + E7) | Es TFrer | (Ecomb + Eb)
TP Eq EVP L £ (EWTP + Eg) | E7 Ite | (Ecomb + Eb)
TG Ecomy + B EV + By + E (EV™ + By + Eo) | (Ecomy + Ei) Ire | (Exom» + Ev)

En la Tabla 3.2 se presenta el recurso, el producto, la eficiencia exergética y la eficiencia de
defecto exergética de cada equipo, en la turbina de gas aeroderivada. En el compresor de baja presion; el
producto es el incremento de la exergia del flujo aire en el proceso de compresion de 1 a 2; el recurso es
la potencia mecanica que se suministra al CBP, para que cumpla dicho propésito.

De manera estricta, el enfriador no tiene un propoésito productivo definido en términos
exergéticos; dado que, por si mismo su funcion es restablecer la entropia del sistema, siendo un equipo
disipativo. Si se considera que la corriente exergética Ec, se expulsa al medio ambiente, ésta contribuira
en el proceso de formacion de irreversibilidades, por esta razon, se reafirma la consideracion de tratar al
enfriador como un equipo, que tiene el proposito de generar un flujo de vapor con alta disponibilidad
exergeética, que se puede destinar a alguna aplicacion en la que se aproveche. Al considerar que el
enfriador tiene un proposito productivo definido, su recurso es el cambio de la exergia del flujo de aire
que se enfria de 2 a 3; y su producto es el cambio de exergia del flujo de agua que se calienta desde el
estado b al c. Para el compresor de alta presion, el producto es el incremento de la corriente exergética
asociada al flujo aire que se comprime de 3 a 4; y el recurso es la corriente exergética debida a la potencia
mecanica suministrada al CAP.

En la camara de combustion, el recurso es la corriente exergética asociada al flujo de combustible;
y el producto es el incremento de la exergia del fluido de trabajo en el proceso de combustion de 4 a 5.
En la turbina de alta presion, el producto es la corriente exergética debida a la potencia que generada
durante el proceso de expansion de alta presion; y el recurso es el cambio de exergia de los gases de
escape en la expansién de 5 a 6. El producto de la turbina de presion intermedia es la corriente exergética
debida a la potencia generada durante el proceso de expansion de presién intermedia; y el recurso es el
cambio de exergia de los gases de escape en la expansion de 6 a 7. En la turbina de potencia, el recurso
es el cambio de exergia de los gases de escape en la expansion de 7 a 8; y el producto es la potencia
generada en la TP.
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Tabla 3.2 Recurso, producto, y eficiencia exergética en la TG GE-LMS100.

Equipo  Recurso, (F) Producto, (P) 1EX Jex
CBP EWCBP E» EZ/EWCBP 1— (EZ/EWCBP)
EN E; — E3 Ec— Ep (Ec — Ev) | (E2 — E3) 1-[(Ec — Ev) | (E2 — E3)]
CAP EWCAP E4— E3 (Es— E3) | EWCAP 1-[(Bs—E)/ EWCAP]
cC Ecomb ES - E4 (ES - E4) /Ecomb 1- [(ES - E4) /Ecomb]
TAP Es — Eg EWTAP EWTAP I (Es — Eo) 1-[ EWTAP I (Es — Eo)]
TPI Es — Ey EWTPI EWTPI I (Es — E7) 1- [EWTPI I (Es — E7)]
TP Er1—Es gWre EWNTP 1 (B — E9) 1-[EV™ 1 (&7 — Eq)]
TG Eomb + Eb EVm 4 B, EV™ + E) 1 (Ecom + Eb) 1= [EV™ + £ | (Ecom + Eb)]

3.6 Resultados del balance exergético en la turbina de gas aeroderivada GE-LMS100.

A partir del balance exergético aplicado a cada volumen de control de la TG GE-LMS100, y del
analisis de los diagramas de Grassmann y de exergia-entalpia, se identifican las corrientes exergéticas
que entran y salen en cada equipo, las irreversibilidades internas y externas, a los recursos y a los
productos; y se determinan las componentes mecénica y térmica de la exergia fisica de las corrientes y
los procesos de la turbina de gas aeroderivada, asi como, las eficiencias racionales, de defecto,
exergéticas y de defecto exergéticas.

En la Tabla 3.3 se presentan las entalpias, las componentes mecénica y térmica de la exergia fisica
y la exergia fisica de los estados termodinamicos de la turbina de gas aeroderivada. La mayor entalpia y
exergia del sistema se tienen en el estado 5, con 2,273.250 y 1,598.952 kJ/kg, respectivamente. De la
exergia fisica en el estado 5, la componente térmica representa el 74.443% de la exergia fisica;
posteriormente, en el analisis de la exergia fisica de los procesos del sistema, se analizard que procesos
contribuyen en mayor medida la formacion de la exergia en el estado 5. La entalpia y exergia en el estado
8, corresponden a la cantidad de energia y de energia disponible, respectivamente, con la que se desechan
los gases de combustion al medio ambiente. La componente térmica representa el 75.299% de la exergia
fisica, teniendo un mayor impacto en comparacion con la componente mecanica, esto representa que, en
un proceso posterior, se puede aprovechar en mayor medida a la energia disponible asociada a la
temperatura de los gases de combustién; o en caso contrario, al no aprovecharse en un proceso posterior,
los recursos que se tendrian que invertir para restablecer el equilibrio entre los gases de combustion y el
medio ambiente, se destinaran principalmente a reducir su la cantidad de exergia térmica.

Tabla 3.3 Entalpias por unidad de masa, componentes térmica y mecénica de la exergia fisica, y exergia fisica de
los estados termodin&dmicos de la TG.
h E.AT gAP £oh h gAT gAP Eon
Estado  nal  [kikg]  [kikg]  [kikg] | BP0 kg]  [kikg]  [Kikg]  [kikg]
1 290.297 0 0 0 6 1,917.831  900.900 334.389  1235.289
2 435.982 27.622 106.183  133.805 6s 1,878.340  869.653 334.389  1,204.042
2s 418.500 22.02 106.183  128.203 7 1,774.065 787.394 300.543 1,087.938
3 310.536 0.674 101.045 101.719 7s 1,758.091 775.004 300.543 1,075.548
4 670.699 137.303  305.242  442.545 8 1,156.335  335.807 110.155 445.962
4s 627.479 113.420 305.242 418.662 8s 1,087.699  291.417 110.155 401.572
5 2,273.250 1,190.299 408.652 1,598.952
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Partiendo de las entalpias, de las componentes mecanica y térmica, de la exergia fisica y de la
exergia fisica, de los estados termodinadmicos de la turbina de gas aeroderivada presentadas en la Tabla
3.3, y de las ecuaciones (3.21), (3.25), (3.28), (3.32), (3.35), (3.38) y (3.42), se obtienen las componentes
mecénica y térmica de la exergia fisica de los procesos del sistema TG; y se obtienen los saltos entélpicos
reales e isoentrdpicos, asi como el recalentamiento sin friccion en los procesos de compresion y
expansion, tal como se muestra en la Tabla 3.4. En los procesos de compresion de baja presion y de alta
presion, la componente térmica contribuye en 20.644 y 40.087%, respectivamente; y la componente
mecanica representa el 79.356 y el 59.913%, respectivamente; entonces, la mayor parte de los trabajos
de compresion se atribuye principalmente a las componentes mecanicas de los procesos.

En este caso, los trabajos de compresion reales son un 12% mayores que los trabajos de
compresion isoentropicos, tanto para el compresor de baja presion como para el de alta presion; ese
porcentaje corresponde a la cantidad de energia que se disipa como recalentamiento por friccion, y en
este caso es igual para ambos compresores, porque se considera que tienen la misma eficiencia de
compresion isoentrépica. Del cambio de exergia fisica en el proceso de enfriamiento, la mayor
contribucion la tiene la componente térmica con un 83.986% Yy la mecénica representa tan solo el
16.014%. Del cambio de exergia fisica en el proceso de suministro de calor, la mayor contribucion la
tiene la componente térmica con un 91.058% y la mecanica representa solo el 8.942%.

La exergia fisica representa el 72.160% del calor suministrado y el otro 27.840% es la
irreversibilidad interna producida en el proceso de combustion. En los procesos de expansion en las
turbinas de alta presion, presion intermedia y de potencia, la componente térmica contribuye en 79.579,
77.031 y 70.343%, respectivamente; y la componente mecéanica representa el 20.421, 22.969 vy el
29.657%; respectivamente; en conclusién, la mayor parte de los trabajos de expansion se atribuyen
principalmente a las componentes térmicas de los procesos. En este caso los trabajos de expansion
isoentrépicos son un 10% mayores que los trabajos de expansion reales, para las tres turbinas, ese
porcentaje corresponde a la cantidad de energia que se disipa como recalentamiento por friccion, y en
este caso es igual para las tres turbinas, porque se considera que tienen la misma eficiencia de expansion
isoentropica.

Que la componente mecanica de la exergia fisica sea la componente predominante en los procesos
de compresion es una muestra del propdésito productivo de los compresores, que es elevar la componente
mecanica de la exergia fisica del fluido de trabajo; mientras que, en sentido contrario, para los procesos
de transferencia de calor, el propdsito principal es elevar o disminuir la componente térmica de la exergia
fisica del fluido de trabajo.

De las componentes térmica y mecénica de la exergia fisica de la corriente Es, aproximadamente
un 75.952% de la componente mecanica, se atribuye a los procesos de compresion y; el 88.465% de la
componente térmica se imputa al proceso de combustion. La exergia de la corriente Es, se aprovecha en
los procesos de expansion posteriores y en la generacion del producto; pero, parte de dicha exergia es
con la que se desechan los gases de escape hacia el medio ambiente.
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Tabla 3.4 Saltos entalpicos reales e isoentrdpicos, componentes mecanica y térmica de la exergia fisica de los
procesos en los equipos del sistema TG y recalentamiento sin friccion en los procesos de compresion y
expansién en los compresores y las turbinas.

Ahs Ah r AT P Eph
Equipo  [ki/kg] [kikg]  [KI/kg] [kJ/kg] [kJ/kg] [kJ/kg]
CBP 128.203 145.686 17.482 27.622 106.183 133.805
EN - 125.446 - 26.948 5.138 32.086
CAP 316.943 360.163 43.220 136.628 204.198 340.826
CcC - 1,602.551 - 1,052.997 103.410 1,156.406
TAP 394.910 355.419 39.491 289.400 74.263 363.663
TPI 159.741 143.767 15.974 113.505 33.845 147.351
TP 686.366 617.729 68.637 451.587 190.388 641.976

En la Tabla 3.5 y en la Figura 3.19 se presentan las eficiencias racionales, de defecto, exergeética
y de defecto exergética de la turbina de gas aeroderivada. Las turbinas de alta presion, presién intermedia
y la turbina de potencia, tienen las mayores eficiencias racionales, debido a que utilizan de manera mas
eficiente el flujo de exergia que ingresa a ellas. Para el caso del sistema TG, su alto valor en la eficiencia
racional se debe a las corrientes que genera; que corresponden, no sélo a la potencia, si no también, a la
corriente de flujo exergético asociado a los gases de escape. Asi mismo, su eficiencia de defecto, que
representa la suma de las eficiencias de defecto de los volumenes de control, tiene un valor de 23.357%
que al sumarla con el valor de la eficiencia racional suman el 100% de acuerdo con la ecuacion (3.46).
Las eficiencias exergéticas por equipos son menores que las eficiencias racionales, debido a que en la
eficiencia racional se consideran todas las corrientes que ingresan y salen. La suma de las eficiencias de
defecto exergéticas y las eficiencias exergéticas en cada equipo y en el sistema TG son iguales al 100%,
comprobando el cumplimiento de la ecuacion(3.52).

Tabla 3.5 Eficiencias racionales, de defecto, exergética y de defecto exergética en la TG GE-LMS100.

Equipo w [%] 5 [%] nex [%] Jex [%]
CBP 91.845 0.8 91.845 8.155
EN 96.925 0.277 87.176 12.824
CAP 95.814 1.302 94.631 5.369
CC 85.763 18.478 81.522 18.478
TAP 99.484 0.574 97.733 2.267
TPI 99.710 0.250 97.568 2.432
TP 97.771 1.688 96.223 3.777
TG 76.631 23.369 45,584 54.416
72 Mex 5EX I
100 - \
—_ \ \ \ \ \
2 40 1 | | . . | .
o ek I L L .
CBP  EN CAP cc  TAP  TPI P TG

Figura 3.19  Eficiencias racional, de defecto, exergética y de defecto exergética en la TG GE-LMS100.
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En la Figura 3.20 se muestra el recurso exergético y la suma de los flujos de exergia que ingresan
a cada equipo y al sistema TG, con base a las relaciones presentadas en las Tablas 3.8 y 3.9. El equipo
con el mayor recurso exergético y sumatoria de flujos de exergia es la camara de combustion, con
259.493 MW vy 336.810 MW, respectivamente; el recurso es 22.956% menor, debido a que en la
sumatoria de los flujos de exergia que ingresan se suma la exergia que aporta el flujo méasico de
combustible y la que aporta el flujo mésico del aire que proviene del compresor de alta presion; mientras
que, en el recurso s6lo se considera la exergia que aporta el flujo méasico de combustible. El equipo donde
se tiene la mayor diferencia entre el recurso y las corrientes exergéticas de entrada, es en la turbina de
presion intermedia, siendo su recurso 88.072% menor, porque en la sumatoria de las corrientes
exergéticas se considera todo la exergia que aporta la corriente 6; mientras que, en el recurso se considera
la exergia que aporta la corriente 6 menos la exergia de la corriente 5. En el sistema TG el recurso y la
sumatoria de corrientes exergéticas de entrada son iguales y corresponden a la suma de las corrientes
exergéticas que aporta el flujo méasico de combustible que entra a la camara de combustion y el flujo
masico del agua que entra al enfriador, siendo Ecomp+Eb = 259.493 MW.

350 —+

300 + % Ein
250 | -
— 200 + |
= |
= 150 | |
g
100 |
50 | |
CcBP EN CAP cC e i L

Figura3.20  Flujo exergético y recurso exergético suministrado a cada equipo y al sistema TG.

La Figura 3.21 ilustra la produccion de las irreversibilidades internas en cada equipo y la
correspondiente al flujo de gases de escape. El total de irreversibilidades producidas en el sistema TG es
la sumatoria de irreversibilidades internas y externas; y en este caso es igual a 1052.759 kJ/kg. El equipo
en el que se produce la mayor cantidad de irreversibilidades internas es en la camara de combustion con
446.145 kJ/kg, que es igual al 42.379% del total de irreversibilidades producidas; confirmandose que el
proceso de combustion es el mas irreversible. El equipo en el que se produce la menor cantidad de
irreversibilidades es la turbina de presion intermedia con 3.584 kJ/kg, correspondiente al 0.34% del total
de irreversibilidades producida.

Los equipos que tienen la menor contribucion de entropia producida y en consecuencia el menor
aporte en el proceso de formacion de irreversibilidades, son las turbinas. El enfriador contribuye con el
8.868% del total de irreversibilidades producidas; sin embargo, se debe recordar que el enfriador destruye
exergia, pero disminuye la entropia del ciclo. La segunda irreversibilidad méas grande, es la
irreversibilidad externa correspondiente a la de los gases de escape de la turbina de potencia, con 445.962
kJ/kg, que corresponden al 42.361% del total de irreversibilidades producidas en el sistema TG; por esta
razon, se puede hacer cogeneracion o implementar un ciclo combinado para aprovechar la exergia de los
gases de escape como fuente de energia y reducir el porcentaje de irreversibilidades.
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Figura 3.21 Irreversibilidades internas y externas de la TG.

3.7 Diagrama de Grassmann de la turbina de gas aeroderivada GE-LMS100.

En la Figura 3.22 se representa el diagrama de Grassmann de la TG GE-LMS100, y se ilustran los
siete volimenes de control o subregiones en los que se divide. Asi mismo, se muestran las corrientes
exergéticas de los flujos de materia que entran y salen de cada proceso. En el diagrama también se ilustra
a la corriente exergética, del flujo masico de aire que entra al compresor de baja presion, £1; a pesar de
no contar con disponibilidad de exergia. Se muestra la corriente exergética del flujo méasico de agua que
ingresa al enfriador, Eb, a pesar de contar con un flujo exergético, que es despreciable en comparacion
con los demas flujos de exergia e irreversibilidades. En este caso se considera que, el recurso exergético
de la LMS100 corresponde a las corrientes exergéticas, Ecomb + Eb, pero como la corriente exergética
asociada al flujo de agua, E», se aproxima a cero; en consecuencia, se puede considerar que el recurso es
el flujo exergético del combustible, Frc = Ecomb.

El compresor de baja presién, enmarcado por el volumen de control |, aspira aire que comprime,
elevando su disponibilidad exergética, desde las condiciones del estado muerto hasta alcanzar un flujo
exergético de 23.377 MW en la descarga del compresor de baja presion; sin embargo, a través del
volumen de control | se pierde un 8.155% del recurso o potencia suministrada al compresor de baja
presion. Posteriormente, el aire comprimido entra al volumen de control 11 que contiene al enfriador,
donde, disminuye su exergia un 23.98%, e incrementa la corriente exergética del flujo de agua desde
0.00024 MW hasta 4.887 MW, la demas exergia del aire se pierde en el flujo de irreversibilidad del
enfriador que es de 0.719 MW; finalmente, el flujo masico de aire sale del enfriador con una
disponibilidad de exergia de 17.771 MW, para entrar al volumen de control Ill, donde nuevamente es
comprimido por el compresor de alta presion, hasta alcanzar un flujo exergético de 77.317 MW, en el
volumen de control 111 se genera un flujo de irreversibilidad, que provoca la pérdida de 5.369% del
recurso o potencia suministrada al compresor de alta presion.

El flujo mésico de aire que ingresa a la camara de combustion delimitada por el volumen de
control 1V, se mezcla con el flujo méasico de combustible que tiene un flujo exergético de 259.493 MW,
al reaccionar con el combustible se produce la combustién, generando un flujo de irreversibilidad de
47.95 MW, que representa el 18.478% de pérdida del flujo de exergia del combustible; pero la
combustion también eleva el flujo de exergia de la mezcla aire combustible en 211.542 MW, desde
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77.317 MW hasta 288.86 MW, este incremento de exergia del fluido de trabajo representa el 81.522%
de la exergia del combustible. Del volumen de control 1V sale el flujo de gases de combustion, con la
mayor disponibilidad exergética de 288.86 MW, que representan el 111.317% del flujo exergético del
combustible, este valor es mayor al 100%; dado que, se incrementa el flujo de exergia del aire en la
descarga del compresor de alta presion, que ya cuenta con 77.317 MW, y no se parte desde las
condiciones del estado muerto.

Posteriormente, los gases de combustion entran al volumen de control V que corresponde a la
turbina de alta presion, en donde se expanden generando la potencia que se suministra al compresor de
alta presion, volumen de control 111; la eficiencia mecanica que se considera en la transmision de potencia
de la turbina de alta presién al compresor de alta presion, representa una disminucion de potencia de
1.284 MW. La potencia generada por la turbina de alta presion representa el 24.744% de la exergia del
combustible. En el volumen de control V se genera un flujo de irreversibilidad del 0.574% de la exergia
del combustible.

Los gases de escape de la turbina de alta presion, entran a la turbina de presion intermedia o
volumen de control VI, con un flujo exergéetico de 223.162 MW. En el volumen de control VI se
expanden para generar la potencia que se suministra al compresor de baja presion, volumen de control I;
la eficiencia mecéanica que se considera en la transmision de potencia al compresor de baja presion,
representa una disminucién de potencia de 0.519 MW.

La potencia generada por la turbina de presion intermedia representa el 10.009% de la exergia
del combustible y el flujo de irreversibilidad que genera es del 0.25% de la exergia del combustible, los
gases de escape disminuyen su flujo exergético en el proceso de expansion hasta 196.542 MW, en la
salida del volumen de control VI; posteriormente entran a la turbina de potencia, volumen de control VI,
donde se expanden para generar la potencia de la turbina de gas aeroderivada; sin embargo, no toda la
exergia se aprovecha, puesto que, del volumen de control VII sale el flujo de los gases de escape, que
corresponden al flujo de irreversibilidad externa del 31.047% del recurso exergético de la TG.
Finalmente, la turbina de gas aeroderivada genera el flujo de irreversibilidad que representa el 1.688%
de la exergia del combustible y genera una potencia de salida de 113.4 MW, que equivale al 43.006% de
la exergia del combustible o recurso exergético de la TG.
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Figura3.22 Diagrama de Grassmann de la turbina de gas aeroderivada GE-LMS100.
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Capitulo 4 — Recalentamiento por friccion en los
procesos de compresion y expansion

4. Andlisis gréafico de los procesos de compresion y expansion

En todo proceso de compresion y expansion se presenta una cierta cantidad de energia que es
utilizable y una cantidad que es disipada; en esta seccion se estudia la cantidad de energia que se disipa
por efectos disipativos, a partir de un analisis geométrico de los diagramas temperatura-entropia de estos
procesos. Los diagramas temperatura-entropia proporcionan informacion sobre los procesos de
compresion y expansion, puesto que, a partir de éstos se puede determinar de manera geométrica la parte
de la energia que se disipa, se utiliza y la que tiene el potencial para poder aprovecharse; la parte de la
energia que se disipa, se debe al recalentamiento por friccion.

El recalentamiento por friccion es un fendmeno disipativo inevitable en los procesos de
compresion y expansion, por lo que se considera como una irreversibilidad intrinseca; sin embargo,
existen ocasiones en las que se puede aprovechar, como es el caso de la turbina de varias etapas de
expansion; donde cada etapa agregada aprovecha el calor de recalentamiento de la etapa anterior, por lo
tanto, se consigue una mayor eficiencia en comparacion con la turbina de una sola etapa, que opera en
los mismos limites de presiones.

El factor de recalentamiento indica la cantidad de energia disipada que se puede aprovechar en
procesos de expansion multietapas. El factor de recalentamiento y su relacion con la eficiencia en las
turbinas de vapor se estudiaba desde inicios del siglo XX, Buckingham. (1911). Posteriormente, se
estudio la influencia del factor de recalentamiento en las turbinas de gas y en los turbocompresores y se
mostro que, los valores del factor de recalentamiento dependen casi linealmente de la eficiencia de cada
etapa, Kestin. (1950); mas adelante, se propuso una expresion analitica para el célculo del factor de
recalentamiento en un proceso de expansion, con un numero finito de escalonamientos idénticos, Diaz.
(1981) y més recientemente se ha desarrollado el concepto del factor de recalentamiento y se ha analizado
su influencia en las turbinas gas, Dixon. (2008). El estudio energeético de este fendmeno es importante,
pero es aun mas importante complementarlo con el analisis exergético. En este sentido, ya se ha
desarrollado un analisis del factor de recalentamiento en procesos, Kotas. (1985).

En este trabajo se realiza un analisis termodinamico del factor de recalentamiento en los procesos
de expansidn de la turbina de gas de tres flechas LMS100, ya que ésta cuenta con tres etapas de expansion
escalonadas, en las que se puede estudiar el aprovechamiento del calor de recalentamiento por friccion.
Ademas de su configuracion, se considera a esta turbina, por ser actualmente la mas eficiente de su clase
en el mercado, y el factor de recalentamiento puede servir como un indicador que ayuda a corroborar, el
porqué de la alta eficiencia de este modelo. Se propone el método geomeétrico, con el propdsito de obtener
los mismos valores que con el método analitico y esto se consigue con la cuantificacion de las areas en
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los diagramas T-s y e-h. El analisis geométrico del recalentamiento por friccion ya ha sido abordado en
un estudio de las pérdidas de energia de compresion en un diagrama T-s, donde se determina el
calentamiento por friccidn en el proceso de compresion de una turbina de gas, mediante métodos gréaficos,
Andrade. (2019). El estudio de Andrade (2019) ha dado pauta al desarrollo de la metodologia del analisis
geomeétrico para los procesos de expansion. El analisis grafico del recalentamiento por friccion en los
diagramas temperatura-entropia consiste en seccionar las areas bajo la curva de los procesos como figuras
regulares; de manera que, a partir de los cambios de entropia y temperaturas de los estados, se pueda
determinar la energia calorifica debida a la friccion.

En la siguiente seccion se estudia el factor de recalentamiento, la eficiencia exergética y el
recalentamiento por friccion que se aprovecha y se disipa en los procesos de compresion y expansion de
laturbina de gas aeroderivada LMS100, a partir de los diagramas temperatura-entropia y exergia-entalpia.

4.1 Recalentamiento por friccion en procesos de compresion y expansion.

En todo proceso de compresidn y expansidn se generan irreversibilidades, que no se pueden evitar
0 reducir; en este caso de estudio, solo se considera a la irreversibilidad debida a la friccion, esta
irreversibilidad genera un recalentamiento y en los procesos de compresion, es la diferencia entre el
trabajo real y el isoentrépico

=W, —W, 4.1)

Por otro lado, en los procesos de expansion el recalentamiento por friccion, es la diferencia entre
el trabajo isoentrépico y el real

=W, =W (4.2)

A partir de los diagramas temperatura-entropia de los procesos de expansion y compresion, se
determina la relacion entre el recalentamiento y la irreversibilidad. La Figura 4.1 exhibe los procesos de
compresion real e isoentropico en un diagrama temperatura-entropia. El recalentamiento por friccion
comprende el area bajo la curva entre los estados out,s a out, por debajo de la isobara de presion Poyt. El
area del recalentamiento por friccion tiene como base el incremento de entropia As y como altura se
considera la temperatura promedio, Tout, €ntre las temperaturas Tout Y Touts.

T Pod
Tout _____________________________
(Tout + Toutys)/z """""""" TOUt - TOUt’S
Tout,s ________ il fry7 R R

To a7

«— AS —>
Figura 4.1 Diagrama T-s del recalentamiento debido a la friccién en el proceso de compresion.
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La Figura 4.2 ilustra los procesos de expansion real e isoentropico en un diagrama temperatura-
entropia. Al igual que en el proceso de compresion, en la expansion, el recalentamiento por friccion se
define de manera grafica como el area bajo la curva entre los estados out,s a out, por debajo de la isobara
de presion Pout. Y el rea del recalentamiento en el proceso de expansion tiene como base el incremento
de entropia As y la altura es la temperatura promedio, Tou, entre las temperaturas Tout Y Touts.

T _ P

TOUt
(Tout + Touts)/2
Tout,s
r
Tob------ i R
— AS —> S
Figura 4.2 Diagrama T-s del recalentamiento debido a la friccién en el proceso de expansién.

Los diagramas temperatura-entropia de los procesos de compresion y expansion mostrados en las
Figuras 4.1y 4.2, respectivamente, ilustran que el recalentamiento por friccion se presenta por debajo de
la isobara, Pout, entre los estados finales real e isoentropico, out y out,s, para ambos procesos; en
consecuencia, los modelos matematicos para determinar el recalentamiento por friccion son semejantes
en ambos procesos.

Entonces, el recalentamiento en los procesos de compresion y expansion, es el area bajo la curva
que se presenta entre la diferencia de sus estados finales real e isoentrépico, y como se considera que, la
entalpia sélo es funcion de la temperatura y que tanto el aire como los gases de combustién se tratan
como gases perfectos, el recalentamiento es la diferencia de las entalpias real e isoentrépica al final de
un proceso de compresion o0 expansion

r= hout - hout,s = CP (Tout _Tout,s) (43)

El recalentamiento que se encuentra por debajo de la is6bara, Pout, €s aproximado al area definida
como la base o incremento de entropia, As, por la altura promedio entre las temperaturas finales real e
isoentrépica, Tout = (Tout + Touts) / 2

Tou T
A=t s +2 s A~ (4.4)

El area A definida en la ecuacion (4.4) es una aproximacion al recalentamiento por friccion,
debido a la divergencia entre las isobaras, a medida que aumentan la temperatura y/o la entropia del
fluido de trabajo, la separacion entre sus isobaras aumenta. Por lo tanto, entre menor sea el cambio de
entropia, la aproximacion tendera a la igualdad; puesto que, la curvatura misma de las isdbaras tendera
también a la linealidad. De manera general, el area A es mayor que r, con diferencias menores al 1%,
cuando el cambio de entropia es menor a la unidad.
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Por otra parte, lairreversibilidad, es el producto del cambio de entropia y la temperatura ambiente;
en consecuencia, se puede expresar el cambio de entropias en funcion de la irreversibilidad y de la
temperatura del medio ambiente

AS=S,, —S, =— (4.5)

Entonces, al sustituir la ecuacion (4.5) en la ecuacion (4.4) se obtiene la temperatura de escape
media adimensional, que relaciona el recalentamiento, la irreversibilidad y la temperatura promedio entre
las temperaturas finales real e isoentrdpica

£ — TOUt + out,s — Tout (4 6)
I 2T, T, '

4.2 Calor de recalentamiento y trabajo sin friccion en procesos de compresion y
expansion.

Anteriormente, Andrade en su trabajo titulado: Analisis de las irreversibilidades en un compresor
centrifugo, Unicamente analiz6 el proceso de compresion y desarrolld los modelos matemaéticos que
expresan el trabajo de flujo, el calor de recalentamiento y el trabajo sin friccién, para el proceso de
compresion. En este trabajo se retoman y aplican los modelos del recalentamiento por friccion en la
compresion, pero también se desarrollan y aplican los modelos matematicos del recalentamiento por
friccion en el proceso de expansion, complementando asi al trabajo previamente realizado por Andrade.
(2019).

4.2.1 Proceso politropico.

El proceso politrépico hace referencia a que, el proceso termodindmico tiene muchas formas de
expresarse. En procesos politropicos de compresion y expansion de gases, la presion y el volumen se
relacionan mediante la siguiente relacion

Pv" =cte (4.7)

donde, el superindice, n, es el indice politrépico, que indica el tipo de proceso termodinamico que se esta
tratando; y cte, es una constante, que indica que la relacion entre la presion, el volumen y el indice
politropico, se mantiene constante en cualquier estado a través de toda la trayectoria del proceso.

Al modelar un proceso politropico de un sistema que opera en condiciones de estado estable y
con gas perfecto como fluido de trabajo, el exponente politropico se puede determinar a partir de la
ecuacion (4.7); considerando un proceso cualquiera que va desde un estado inicial, in; hasta un estado
final, out; el indice politrépico en funcion de las propiedades de presion y volumen del proceso, se puede
expresar de la siguiente manera
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Pout
In| ot
Pa
n= (4.8)

In| I
VOUt

A partir de la ecuacion de gas ideal que se escribe de la siguiente manera
Pv=RT (4.9)
donde, R, es la constante del gas ideal.

Si se despejan las variables de estado, se tiene que, la relacién de las propiedades termodinamicas,
PV/T, se mantiene constante para el gas a través de toda la trayectoria del proceso, siendo

PT—V —R=cte (4.10)

A partir de la combinacion de las ecuaciones (4.10) y (4.7) se llega a la expresion que relaciona
las propiedades de temperatura y volumen con el indice politropico, en un proceso cualquiera de in a out

n-1
h — (Vij (4_11)
T Vot

n ou

De la ecuacion (4.7) se llega a la expresion que relaciona las propiedades de presion y volumen
con el indice politropico, en un proceso cualquiera de in a out

Fou _ (V—J (4.12)

Despejando la relacion, Vin/Vout, de las ecuaciones (4.11) y (4.12) e igualando los resultados, se
llega a la expresion que relaciona las propiedades de presion y temperatura con el indice politropico que
se escribe de la siguiente manera

n-1

T t PI "
o | Tout 4.13
T (P ] (4.13)

in in

Un proceso se puede representar de varias maneras en funcién del valor del indice politropico,
que puede variar en el rango (- < n < o). Dependiendo del valor de n, el proceso tendra un
comportamiento distinto. En la Tabla 4.1 se presentan los principales casos de procesos politropicos para
distintos rangos de valores de n; también se presentan los modelos matematicos que describen a cada
proceso.
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Tabla 4.1 Casos de procesos politrdpicos.
Caso Exponente politrépico Proceso Modelo
a n=1 isotérmico Pv = cte
b l<n<y real Pv" = cte
c Ns =7y isoentrépico Pv?=cte
d Y < Npeg < 0 neguentrépico Pvd = cte
e -o<n<0
f n=+ow isocérico v = cte, P/T =cte
g n=0 isobarico P = cte, vIT = cte

En las Figuras 4.3 y 4.4 se ilustran los procesos politrépicos de la Tabla 4.1 a partir de procesos
de expansion en los diagramas P-v y T-s, respectivamente. Se modelan los casos con base a procesos de
expansion en los que se disminuye la presion desde una presion inicial Pin hasta una presion final Pout.
Los casos desde a hasta e implican procesos en los que disminuye la densidad; hasta el caso f, donde, el
exponente politrépico tiende al infinito, por lo tanto, se tiene un proceso en el que el volumen es tan
grande en comparacion con la presion, que la presion se vuelve despreciable; y en consecuencia se tiene
un proceso isocérico en el que no hay cambio de densidad. El caso a se asocia con el subindice “t” que
indica que es isotérmico. El caso ¢ representa el proceso adiabatico que se asocia al subindice “s” de
isoentropico. Los casos d y e representan procesos en los que se destruye entropia, por eso se les asocia
con el subindice “neg” en referencia a la neguentropia.

T

L,

a(n=1) 9="Pj .’
b(l<n<y) L’ L
c(ns=y) in -~ a out, .
d(y<nneg<oo) . Pd
e(nneg'<0) /// ,/’
f (ny =+ o0) .- L
np=0 e b P
g( P ) /’, - Pout
/”’ C /”/
Pt d .-~ out
-7 e -7
et f -
-- - out,
________ OUteq
S
Figura 4.3 Diagrama T-s de procesos de expansion.
.87 Pw
a(n=1)
b(l<n<y)
c(ng=7)
d(y<nneg<oo)
e(nneg'<0)
f (ny =+ )
g((np=0)
aﬁ __ ———— o Pou,
OUty OUthey  OUtyeg out out out,
Vv
Figura 4.4 Diagrama P-v de procesos de expansion.
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4.2.2 Trabajo de flujo.

El trabajo de flujo en una compresion es aquel, que esta definido por la fuerza de presion que se
ejerce sobre un fluido en una distancia y; es igual a la integral de vdP

Wy o =F -dx= [vdP (4.14)

En el caso del proceso de expansion el trabajo de flujo tiene sentido contrario, por lo tanto
Wy =—[vdP (4.15)
Despejando el volumen de la ecuacién (4.7) y sustituyendo en las ecuaciones (4.14) y (4.15), se

relaciona el trabajo de flujo con el indice politrépico, en los procesos de compresion y expansion,
respectivamente

W, _(Ctej [dp (4.16)

W, = (Cte] [ap (4.17)

Realizando la integral definida en los limites de Pin a Pout, Se obtiene el trabajo de flujo en funcion
de la presién y el volumen especifico, para los procesos de compresion y expansion

1
. Puut _
WfI,C :(ipejn jdpzvoutpout lvinPin (418)
By 1-~
n
WfI,T:_(C;ej jdp mRn V{utpout (419)
1_f
n

Relacionando la ecuacion de gas ideal (4.9) con las ecuaciones (4.18) y (4.19), se llega a las
expresiones del trabajo de flujo para los procesos de compresion y expansion, en funcion del indice
politrépico, la constante del gas, la temperatura y la presion

n-1
P R
oyt P n
w vdP =——RT, || ¢ -1 4.20
o= — (P] (4.20)
; n-1
W, = TtvdP:—RT 1| B ] (4.21)
| By n-1 in
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4.2.3 Eficiencia politrépica en procesos de compresion y expansion.

La eficiencia politropica en un proceso de compresion relaciona al trabajo de flujo y el trabajo

real
Wy ¢ vdP
o= MC T 4.22
77p|c,C WC dh ( )
En funcion del exponente politropico n y del exponente adiabatico y
y=1 n
= = 4.23
77p|c,C 7/ n _1 ( )

La eficiencia politropica en un proceso de expansion relaciona al trabajo real y el trabajo de flujo

w,  dh
77p|c,T Wﬂ ; VdP ( )

En funcion de del exponente politrpico n y del exponente adiabético y

y n-1
o=t = 4.25
77p|c,T 7/_1 n ( )

Calor de recalentamiento.

Los fendmenos disipativos como la friccion, el rozamiento, etc., presentes en los procesos de
compresion y expansion, se manifiestan como un incremento, de energia calorifica o calor de
recalentamiento, Qrec.

4.2.4 Calor de recalentamiento y trabajo sin friccion en un proceso de compresion.

En los procesos de compresion se suministra potencia para incrementar la componente mecanica
de la exergia fisica del fluido de trabajo, y el recalentamiento resultante del proceso se divide en dos
partes, trabajo sin friccion y calor de recalentamiento. En la Figura 4.5 se ilustra el proceso de
compresion, el calor de recalentamiento producido en el proceso de compresion y el trabajo sin friccion
en el proceso de compresion, en un diagrama T-s. Tanto el trabajo sin friccion como el calor de
recalentamiento forman parte del recalentamiento; solo que, el trabajo sin friccion definido por los
estados (in- out,s- out-in), es la parte del recalentamiento que esta por encima de la trayectoria del proceso
politropico y por debajo de la isobara de presion Pout; mientras que, el calor de recalentamiento es el area
que se encuentra por debajo de la trayectoria del proceso politropico y esta limitado por el cambio de
entropia As. El trabajo sin friccion es la parte energia producida en el recalentamiento, que no se puede
aprovechar porque se encuentra por fuera de la trayectoria del proceso politropico.
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Tout

TOUI,S

To

«— AS —>
Figura 4.5 Calor de recalentamiento y trabajo sin friccién en un proceso de compresion.

El calor de recalentamiento es la diferencia entre el trabajo de compresion real y el trabajo de
flujo.

Orec =W — Wy ¢ = [dh— [vdP (4.26)

En funcion del indice politropico, el calor de recalentamiento para un proceso de compresién se
reescribe como

n-1 n-1

qrec:CPTin (%] n -1 _ﬁRTin [%] n -1 (427)

in

En funcion de los calores especificos a volumen constante y politrépico

n-1
Ores =TinCy (—?}:O [%j -1 (4.28)
L{I.
p )"
Orec :Tincn,C F(;u -1 (429)

donde, cn,c, es el calor especifico politropico en un proceso de compresion

Coc =Cy (i%:j (4.30)

En un proceso de compresion, el trabajo sin friccion es la diferencia entre el recalentamiento por
friccion y el calor de recalentamiento

Wt =1 — Qe (431)
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4.2.,5 Calor de recalentamiento en un proceso de expansion.

En los procesos de expansion se produce trabajo al aprovechar la exergia del fluido de trabajo.
En la Figura 4.6 se ilustra el calor de recalentamiento y el trabajo producido en el diagrama T-s del
proceso de expansion. En el caso de la expansion, el calor de recalentamiento es equivalente al
recalentamiento por friccion y es el area que se encuentra por debajo de la is6bara Pout, y esta limitada
por el cambio de entropia As.

T
Tout
TOUt,S
B T
NN
— AS —: S
Figura 4.6 Calor de recalentamiento y trabajo en un proceso de expansion.

En un proceso de expansion, el calor de recalentamiento es la diferencia entre el trabajo de flujo
y el trabajo de expansion

Orec =Wy 7 — W = [vdP — [dh (4.32)

En funcidn del indice politropico, el calor de recalentamiento para un proceso de expansion se
reescribe como

n-1 n-1

Orec :LRTin 1_[%j n _CPTin 1_(%j n (433)

n-1 in in

en funcion de los calores especificos a volumen constante y politrépico

n-1

-n P n
qrec = inCV (%j 1_(%J (434)
n-1
P, )"
qrec :Tincn,T % -1 (435)

Donde, cnT, €s el calor especifico politropico en un proceso de expansion
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Cor =6, (Hj (4.36)

4.2.6 Factor de recalentamiento por friccidn en los procesos de expansion.

El concepto del factor de recalentamiento es aplicable a sistemas que cuentan con multiples etapas
de expansion de manera escalonada y con la misma eficiencia de expansion isoentrdpica. En la Figura
4.7 se exhiben los cambios de temperaturas correspondientes a los saltos entalpicos de los procesos de
expansion isoentropicos del sistema TG. El cambio de temperaturas ATraps corresponde al salto entalpico
isoentropico de la primera etapa de expansion y, por lo tanto, al trabajo de expansion isoentrépico de la
turbina de alta presion. EI cambio de temperaturas ATtpis corresponde al salto entéalpico isoentrdpico de
la segunda etapa de expansion y, en consecuencia, al trabajo de expansién isoentropico de la turbina de
presion intermedia. EI cambio de temperaturas AT+ps corresponde al salto entalpico isoentrdpico de la
tercera etapa de expansion y, por ende, al trabajo de expansion isoentropico de la turbina de potencia. El
cambio de temperaturas ATts corresponde al salto entélpico isoentropico total o del trabajo de expansion
isoentrdpico de la expansion multietapas entre las isobaras Ps y Ps.

Figura 4.7 Proceso de expansion multietapas del sistema TG.

Los trabajos de expansion isoentropicos de la turbina de alta presion, de presion intermedia y de
potencia, en funcién del cambio de temperaturas, se pueden escribir de la siguiente manera

Wraps = CP,gcATTAPs = CP,gc (Ts _Tes ) (4.37)
Wips = CP,gcATTPIs = CP,gc (Te _T7s> (4.38)
V\LI'Ps = CP,gcATTPs = CP,gc (T7 _TBS ) (439)

El trabajo de expansion isoentrépico total de la turbina multietapas en funcién del cambio de
temperaturas se escribe de la siguiente manera

\Nl's = CP,gcATTs = CP,gc (TS _TBS") (440)

En procesos de expansion de varias etapas escalonadas, el factor de recalentamiento, fr, es un
indicador del porcentaje de energia generada, que se aprovecha del recalentamiento en una etapa de
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expansion posterior. Un conjunto de procesos de expansion se puede analizar como un proceso de
expansion multietapas, en donde, el factor de recalentamiento relaciona a la sumatoria de los trabajos
isoentropicos de cada etapa y el trabajo isoentropico total del proceso de expansion multietapas

D W
f =1 (4.41)
Wrs
El subindice i, hace referencia a la i-ésima etapa de expansion; por lo tanto, wis, es el trabajo
isoentropico por etapa de expansion y; Wrs, es el trabajo de expansion isoentropico total de la turbina
multietapas.

Entonces, para la TG GE-LMS100 el factor de recalentamiento en funcion de los trabajos
isoentrdpicos o de los cambios de entalpia isoentropicos se puede expresar de la siguiente manera

f = Wiaps T Wraps + Wrps — (h5 — hes)+(h6 _h7s)+(h7 — has) (4.42)
Wrs h5 - h85”
Como se considera que las eficiencias de expansion isoentrdpicas son iguales en cada etapa, la

eficiencia de expansion isoentropica se puede factorizar de la expresion (4.42) y el factor de
recalentamiento se puede escribir de la siguiente manera

L N (4.43)
hs - hBS” Tsit
Donde la relacion del salto entalpico de 5 a 8 y el salto entalpico isoentrépico de 5 a 8s”’, es la

eficiencia total de expansion, 7t

T, (4.4

Sustituyendo la ecuacion (4.44) en la ecuacion (4.43), se llega a la expresién de la eficiencia total
de la turbina multietapas en funcion del factor de recalentamiento

77T = Usit fr (445)

4.3 Eficiencia exergetica del compresor a partir del diagrama exergia-entalpia del
proceso de compresion.

La Figura 4.8 exhibe un proceso de compresion general en un diagrama exergia-entalpia. En el
diagrama exergia-entalpia, la trayectoria del proceso de compresion que va del estado de entrada, in, al
de salida, out, el cambio de entalpias del proceso, hout—hin, Y la diferencia de exergias, eout—¢in, cONforman
un triangulo rectangulo definido por los estados in-out-g-in, y tiene un angulo, a, con éste se determina
a la eficiencia exergética de un proceso de compresion

Nex c ~1tan(a) (4.46)
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El angulo o tiene como cateto adyacente el cambio de entalpias, hout — hin, y cOmo cateto opuesto
el cambio de exergias, out—¢in, €n consecuencia, el angulo a se puede determinar a partir de la siguiente
expresion

1| Eqp — &
a =tan l( out |nJ (447)
out hin
'-,'J'om
’ _—=Pou
£
&5
\ _--" P.r'n
5 -
— Weis = Howrs — in —sle——F = hour — Hours ——! h
We = Fow — Min
Figura 4.8 Diagrama e-h de un proceso de compresién general.

4.3.1 Relacion entre las eficiencias de compresion isoentropica y de compresion
exergetica.

La eficiencia exergética del compresor en funciéon del trabajo de compresion y de la
irreversibilidad se expresa como sigue

Ny — N, —TO(S t—S-) W, —i i
_ _ou in ou in) _ =1—— 4.48
Mex c h —h W, W, ( )

out n

En consecuencia, el trabajo de compresidn se expresa en términos de la irreversibilidad producida
y de la eficiencia exergética de la siguiente forma

i
We = hout - hin

= (4.49)
1_77|zx,c

La eficiencia de compresion isoentrépica se puede expresar en funcion del trabajo de compresion
y del recalentamiento de la siguiente manera

h —h —(h - -
Ny, = out in ( out hout,s) _ We =T :1_L (450)
hout - hin We We

Entonces, el trabajo de compresion en términos del recalentamiento y de la eficiencia isoentropica
de compresion se expresa como

r

- (4.51)
1_775ic

WC = hout - hin
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Igualando las ecuaciones (4.49) y (4.51) se obtiene la expresion de la eficiencia exergética del
compresor, en funcion de la irreversibilidad, del recalentamiento y de la eficiencia de compresion
isoentropica

Mex ¢ 21_%(1_775ic) (4.52)

Sustituyendo la ecuacion (4.6) en la ecuacion (4.52) se llega a la expresion de la eficiencia
exergética del compresor, en funcion de la temperatura de escape media adimensional y de la temperatura
del medio ambiente

T

Mex ¢ :1_-r_(1_775ic) (4.53)
out

4.4 Eficiencia exergética de la turbina a partir del diagrama exergia-entalpia del
proceso de expansion

En la Figura 4.9 se dibuja el proceso de expansion en el diagrama e-h, en éste se forma un
triangulo de angulo, a, definido por los estados, out-in-g-out, a partir de éste se puede determinar la
eficiencia exergética de un proceso de expansion como

Mex 1 ~ COt() (4.54)

El &ngulo « tiene como cateto adyacente el cambio de entalpias, hin—hout, Y cOmMo cateto opuesto
el cambio de exergias, sin—eout; por lo tanto, el angulo « se determina a partir de la siguiente expresion

| &, — €,
a=tan 1[—tj (4.55)
in hout
&
Tam‘,s
5 |
= -
| &S |----"
=
I n
1 Eout — Eout, s
I SN N B, v
—-.T.:...’jr(;
«— = h()yt - }I()z,'t“_\' —  e— Wr= hf!t - ;?()IIT — h

WTs — Hin — Pours
Figura 4.9 Diagrama ¢-h de un proceso de expansion general.
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4.4.1 Relacién entre las eficiencias de expansion isoentrdpica y de expansion
exergética.

La eficiencia exergeética de la turbina en funcion del trabajo de expansion y de la irreversibilidad
se escribe de la siguiente manera

h.—h

n out

~To(s

= (4.56)

Mexr = =1
=T h Sou) W +i

in hout in

Entonces, el trabajo de expansién se puede expresar en términos de la irreversibilidad producida
y de la eficiencia exergética de la siguiente manera

I Mex 1

(4.57)
1-17ex T

W = hin _hout =

La eficiencia de expansion isoentrdpica en funcion del trabajo de expansion y del recalentamiento
se expresa de la siguiente manera

h, —h t We
.= n = 458
it hin - hout + (hout - hout,s) Wr +r ( )

Por lo tanto, el trabajo de expansion se puede expresar en términos del recalentamiento de la
siguiente forma

r nsit
1_775it

Igualando las ecuaciones (4.57) y (4.59) se llega a la expresion de la eficiencia exergética de la
turbina, en funcidn de la irreversibilidad, del recalentamiento y de la eficiencia de expansion isoentropica

Wr = hin - hout = (4.59)

I’7—t| (4.60)
4.l 1——
r 77S|t[ rj

La expresion (4.60) vincula los dos principios de la Termodinamica. De la primera ley, se tiene
el efecto del recalentamiento en la eficiencia y de la segunda ley, el impacto de la irreversibilidad sobre
la misma.

MexT =

Sustituyendo la ecuacion (4.6) en la ecuacion (4.60) se obtiene la expresion de la eficiencia
exergética de la turbina, en funcién de la temperatura de escape media adimensional y de la temperatura
del medio ambiente

773it
+ Tt {1_

Next =

T
Tou

T

(4.61)
z)
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4.5 Recalentamiento en el proceso de compresion de baja presion.

En la Figura 4.10 se exhibe el proceso de compresion de baja presion en el diagrama temperatura-
entropia. Las areas C y E, corresponden al trabajo sin friccion; el &rea B, es el calor de recalentamiento
que se aprovecha en el proceso de compresion de baja presion; el area D, es el calor de recalentamiento
disipado; y el area A, corresponde a la irreversibilidad.

Calor de recalentamiento
disipado, D.

Calor de recalentamiento
aprovechado, B.

150 ~

_| Trabajo sin friccién, C y E.

6.59 6.61 6.63 6.65 6.67 6.69
s [kJ/kg°C]

Figura 4.10 Diagrama T-s del proceso de compresion de baja presién.

El area A acotada por los estados (a-1-b-c-a) representa a la irreversibilidad producida durante el
proceso de compresion de baja presion, el area A se puede expresar de la siguiente manera

iCBP =T0(Sz _31) (4-62)

El area D definida por los estados (1-d-b-1) forma parte del calor de recalentamiento, esta energia
térmica no se encuentra entre las isdbaras que limitan al proceso, lo que indica que es una irreversibilidad
que no es generada por el cambio de presidon, sino por el hecho de que la entropia aumenta al existir un
cambio de temperatura en un proceso a presion constante. A bajos incrementos de entropia, el area D se
puede expresar de la siguiente manera

(Gecat0 ) cre = I, _Tl)Z(SZ —%) (4.63)

La temperatura Tq es la temperatura del aire al final del proceso de incremento de temperatura a
presidn constante de 1 a d, y que se obtiene a partir del incremento de entropia del proceso isobarico de
lad

T
S, =8 =CpaIN= (4.64)
i Tl
entonces, la temperatura del aire al final del proceso isobarico de 1 a d, es
278
T, =Te"" (4.65)

El area B delimitada por los estados (1-2-d-1) forma parte del calor de recalentamiento que, si se
utiliza, ya que se encuentra dentro de los limites de presién del proceso de compresion de baja presion;
esta area no considera la curvatura que se presenta en la trayectoria del proceso de compresion de 1 a 2
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y su calculo se aproxima al calculo del area de un triangulo que tiene como base la diferencia de entropias
abarcando parte del area del trabajo sin friccion

Orecar 8 = (T T)Z(SZ 5) (4.66)

La suma de las areas A, B y D, conforman el recalentamiento por friccion del proceso de
compresion de baja presion y su expresion se obtiene al sumar las expresiones (4.62), (4.66) y (4.63)

T +T
I‘CBPz( 2; dj(sz—sl) (4.67)

Para considerar el area formada por la curvatura del proceso politropico se debe contemplar el
area C enmarcada por los estados (1-2-1). El area C forma parte del trabajo sin friccion y es la diferencia
del recalentamiento (suma de las areas A, B y D) expresado en la ecuacion (4.67) y el calor de
recalentamiento expresado en la ecuacion (4.29)

sfr c (A+ B + D) qrec

Negp—1

T+T P ) neer (4.68)
:(z—dj(sz _Sl)_TlCn,CBP = -1
2 R

La eficiencia exergética del compresor de baja presion en funcion de la irreversibilidad, el
recalentamiento por friccion y la eficiencia de compresidn isoentropica es

Mex cap =1~ rCBP (1_ 77sic,CBP) (4.69)

CBP
4.6 Recalentamiento en el proceso de compresion de alta presion.

En la Figura 4.11 se ilustra el diagrama temperatura-entropia del proceso de compresion de alta
presion. Las areas E y F, corresponden al trabajo sin friccion. El &rea D corresponde al calor de
recalentamiento aprovechado, las areas B y C, conforman el calor de recalentamiento disipado y el area
A, corresponde a la irreversibilidad.

400 -

Calor de recalentamiento
disipado. By C.

. [ Calor de remlentamlento
aprovechado,

‘| Trabajo sin frlccmn, EyF.
Irreversibilidad, A.

6.28 6.3 6.32 6.34 d 6.38 6.4
s [kJ/kg°C]

Figura4.11  Diagrama T-s del proceso de compresion de alta presion.
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El area A especificada por los estados (a-3-b-c-a) representa a la irreversibilidad producida
durante el proceso de compresion de alta presion

icar =To(S4—S3) (4.70)

El area D acotada por los estados (3-4-f-3) forma parte del calor de recalentamiento Util en el
proceso de compresion de alta presion

Orecat,p = (. _T3)2(S“ =) (4.71)

El area B definida por los estados (b-3-e-c-b) forma parte del calor de recalentamiento disipado,
para este caso se escribe como

qrecaI,B :(TS _TO)(S4 _53) (472)

El area C definida por los estados (3-f-e-3) es el calor de recalentamiento aprovechado en el
proceso de compresion de alta presion, que se escribe como

T, =T, )(s,—s
(qrecaI,C)pS:CTE :( f 3)2( - 3)

(4.73)

La temperatura T es la temperatura del aire al final del proceso de aumento de temperatura a
presion constante de 1 a f, se determina a partir del incremento de entropia del proceso isobarico de 3 a f

Tf
S =85 =CpaIN— (4.74)
3

por lo tanto, la temperatura del aire al final del proceso isobéarico de 3 af, es

S4—S3

T, =Te** (4.75)

El recalentamiento por friccién del proceso de compresion de alta presion se determina a partir
de la suma de las areas A, B y C al sumar las expresiones (4.70), (4.72) y (4.73)

T,+T
(. z( 4 5 fj(s4—s3) (4.76)

Para considerar el area formada por la curvatura del proceso politrépico se debe contemplar el
area E enmarcada por los estados (3-4-3). El area E forma parte del trabajo sin friccion y es la diferencia
del recalentamiento (suma de las areas A, B, C y D) expresado en la ecuacion (4.76) y el calor de
recalentamiento expresado en la ecuacion (4.29)

str,E = (A+ B+C+ D) _qrec

Neap—1

T,+T P ) Near (477)
:[ - 2 fj(s4_83)_TSCn,CAP [E:j -1
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La eficiencia exergética del compresor de baja presion en funcion de la irreversibilidad, el
recalentamiento por friccion y la eficiencia de compresion isoentropica es

|
Mex cap zl_rcﬂ(l_nsic,CAP) (4.78)

CAP

4.6.1 Recalentamiento en los procesos de expansion de las turbinas de alta presion,
presién intermedia y de potencia libre.

Enlas Figuras 4.12, 4.13 y 4.14, se ilustran las expansiones de las turbinas de alta presion, presion
intermedia y de potencia libre, respectivamente, en diagramas temperatura-entropia. Los procesos de
expansion en la turbina de gas aeroderivada, se pueden modelar de manera similar; por lo tanto, las areas
del calor de recalentamiento, la irreversibilidad y el trabajo sin friccion, en los diagramas temperatura-
entropia, se pueden delimitar y modelar de manera semejante. En las tres etapas de expansion, las areas
D y E, corresponden al trabajo sin friccion. Las areas B y C, conforman el calor de recalentamiento
disipado y el &rea A, corresponde a la irreversibilidad.

T

Trabajo sin friccion, Dy E.

Calor de recalentamiento
| disipado. By C

rreversibilidad, A. T
0

Figura4.12  Diagrama T-s del proceso de expansion de alta presion.

P

_________ > C Trabajo sin friccion, Dy E.

Calor de recalentamiento
disipado, By

rreversibilidad, A. T
0

Figura4.13  Diagrama T-s del proceso de expansién de presion intermedia.
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| Trabajo sin friccién, D y E.

Calor de recalentamiento
disipado, B y

Irreversibilidad, A. T
0

S
Figura 4.14 Diagrama T-s del proceso de expansidn de la turbina de potencia libre.

En la Tabla 4.2 se presentan los modelos matematicos para determinar las areas del calor de
recalentamiento, el trabajo sin friccion y la irreversibilidad en las tres etapas de expansion presentadas
en las Figuras 4.12, 4.13 y 4.14. En los tres casos el area A se especifica por los estados (a-b-d-e-a) y
representan la irreversibilidad producida; el rea B se acota por los estados (b-6s-c-d-b) y forma parte
del calor de recalentamiento (til; el &rea C se define por los estados (6s-6-c-6s) y forma parte del calor
de recalentamiento aprovechado; el area D se enmarca por los estados (6s-f-6-6s) y corresponde a una
parte del trabajo sin friccion; y el &rea E definida por los estados (f-5-6-f) y simboliza parte del trabajo
sin friccion.

Tabla 4.2 Areas A, B, C, D y E en los procesos de expansion de las turbinas de alta presion, presion intermedia y
de potencia libre.

Areas TAP TPI TP
A To(S5—55) To (s, —S5) To(S5—5;)
B (Tes =To)(S5 —S5) (Tos =To)(s;, —S5) (Tes —To)(Ss—5;)
CyD (Ts —Tes;(s6 —S;) (T, —T7Sl(s7 —S) (Te —Tas l(s8 -s,;)
£ (Ts =T )(56 —55) (Ts—T,)(s; —s5) (T, -T)(ss—s)
2 2 2

La eficiencia exergéticas de las turbinas de alta presion, presion intermedia y de potencia libre,
en funcién de la irreversibilidad, el recalentamiento por friccion y la eficiencia de expansion isoentropica,
se pueden expresar de la siguiente manera

Hex 1ap = : Mt zee i (4.79)
AP 4 Tlsit Tap (1_ rTAPj
TAP TAP
Nex 11 = i HtTe : (4.80)
TR 4 Tsit 7e1 [1_ erlj
TPI TPI
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i
P P
i/ R I P
™ ™

nsi ,
Mex 1p = IT[P J (4.81)

4.6.2 Recalentamiento en el proceso de expansién multietapas de la TG.

Si se analizan por separado a las tres etapas de expansion, no se estaria considerando el calor de
recalentamiento aprovechado en la turbina de gas aeroderivada, como resultado de su configuracién y
arreglo secuencial, parte del calor de recalentamiento generado en las dos primeras etapas de expansion
es aprovechado, por cada etapa posterior.

En la turbina de gas aeroderivada GE-LMS se tienen tres etapas de expansion, que se analizan
como un s6lo proceso de expansion multietapas con la misma eficiencia de expansién isoentrdpica. En
el diagrama temperatura-entropia de la Figura 4.15 se muestra el proceso de expansion multietapas. Las
areas I, J y K representan al trabajo sin friccion. Las areas D, E, F, G y H son el recalentamiento
aprovechado, las areas B y C, conforman el calor de recalentamiento disipado y el area A, es la
irreversibilidad.

Figura 4.15 Diagrama T-s del proceso de expansion multietapas.

El area “A” delimitada por los estados (a-b-h-i-a) corresponde a la irreversibilidad producida en
el proceso de expansion multietapas

i=To(ss—5s) (4.82)

La irreversibilidad representa la parte de la energia que no se puede aprovechar y también se
puede visualizar como la destruccion de exergia que tiene lugar en el proceso de expansion multietapas.
Esta es una irreversibilidad interna intrinseca debida a los procesos de expansion.

El area “B” delimitada por los puntos (8s’’-g-h-b-8s’’) representa la parte del calor de
recalentamiento por friccion producido en el proceso de expansion multietapas, éste no se encuentra entre
los limites de presion del proceso, entonces, se considera como una pérdida o una cantidad de energia
disipada, esta &rea se expresa como

qrecaI,B = (TBS" _TO )(SB - SS) (483)
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El area “C” delimitada por los puntos (8s’’-8-g-8s’”) representa parte del calor de recalentamiento
que se encuentra debajo de la isobara de la presion de salida Pg, esto indica que no se esta generando por
el cambio de presion del proceso, sino por el hecho que la entropia aumenta al existir un cambio de
temperatura en un proceso a presion constante. El area “C” es la parte del calor de recalentamiento que
no se considera en el calculo del area “B”; sin embargo, ambas areas representan el calor de
recalentamiento que no se esta aprovechando. El area “C” se puede determinar de la siguiente manera

Ty —Toe
(qrecaI,C )PS:CTE :%(38 - 55) (484)

El area “D” delimitada por los puntos (c-8s-8s’’-c) forma parte del calor de recalentamiento
aprovechado en el proceso de expansion multietapas, ya que se encuentra dentro de los limites de presion
del proceso

qrecaI,D =+(S7 —55) (485)

El area “E” delimitada por los puntos (7s-f-8s-e-7s) simboliza la parte del calor de
recalentamiento producido en el proceso de expansion de la turbina de presion intermedia que se esta
aprovechando, y se determina como

qrecaI,E = (T7s _TBS )(37 - SG ) (486)

El area “F” definida por los puntos (7s-7-f-7s) es la parte el calor de recalentamiento producido
en el proceso de expansién de la turbina de presién intermedia, debida al cambio de temperatura en el
proceso a presion constante P+, el area “F” es calor de recalentamiento aprovechado y se puede expresar
como

T,-T
(qrecaI,F)%:CTE = 2 !

>(s;—5) (4.87)

El area “G” acotada por los puntos (6s-d-e-c-6s) es la parte del calor de recalentamiento producido
en el proceso de expansion de la turbina de alta presion

qrecaI,G = (Tes _TBS )(56 - S5) (488)

El area “H” definida por los puntos (63-6-d-6s) pertenece a la parte el calor de recalentamiento
producido en el proceso de expansidn de la turbina alta presion, a causa del cambio de temperatura en el
proceso a presion constante Pe

T,-T
(qrecaI,H )P6:CTE =%(Sﬁ _Ss) (489)

El recalentamiento por friccion es el area total conformada por la suma de las areas A, B, C, D,
E, F, Gy H, que considera al calor de recalentamiento y a la irreversibilidad y se determina a partir de
sumar las expresiones (4.82), (4.83), (4.84), (4.85), (4.86), (4.88), (4.87) y (4.89), llegando a la siguiente
expresion
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T + T, T, +T, Tg +Tgg

—(85—5;) > (4.90)

r=~A =(s,—5) +(s,—5)

En un proceso de expansion multietapas, la eficiencia exergética total de expansion es relacion
de la sumatoria de los cambios de entalpia y la sumatoria de los cambios de exergia de los procesos

Ah
Mex 1, = %:—Ag (4.91)

4.6.3 Factor de recalentamiento en la expansion multietapas.

En la turbina de gas LMS100, el factor de recalentamiento relaciona a la sumatoria de los trabajos
isoentrdpicos de cada turbina. TAP, TPl y TP, y el trabajo isoentrdpico total del proceso de expansion
multietapas, en términos de los cambios de entalpia, se expresa de la siguiente manera

_(h—hgo)+ (s —hy)+(h —hy,)
f = - (4.92)

Al considerar que los gases de escape tienen comportamiento de un gas perfecto y, que todas las
etapas de expansion tienen la misma eficiencia isoentropica; el factor de recalentamiento se puede
expresar en funcion de la eficiencia de expansién isoentrdpica y de las temperaturas, de la siguiente
manera

(4.93)

4.6.4 Calor de recalentamiento aprovechado en las turbinas de alta presion y
presién intermedia, gracias al arreglo de expansion multietapas.

En la Figura 4.16 se ilustra porcentaje de calor de recalentamiento que se aprovecha en los
procesos de expansion de alta presion y de presion intermedia, al analizarse en un proceso de expansion
escalonado. Cuando se estudian de manera aislada los procesos de expansion, todo el calor de
recalentamiento que producen se disipa; en el proceso de expansion de alta presion se produce un total
de 30.263 kJ/kg de calor de recalentamiento que se disipa; sin embargo, como resultado de las etapas de
expansion posteriores se aprovecha el 44.659% del mismo; en el proceso de expansion de presion
intermedia se produce un total de 12.746 kJ/kg de calor de recalentamiento, y se aprovecha el 48.995%
en la etapa de expansion posterior. El arreglo de expansion escalonada de la turbina de gas aeroderivada
GE-LMS100 permite que se aproveche gran parte de la energia calorifica generada por el efecto del
recalentamiento por friccion en los procesos de expansion.
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Figura 4.16 Porcentaje de calor de recalentamiento aprovechado en las turbinas de alta presion y presion
intermedia, debido al arreglo de expansion multietapas.
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4.7 Efecto de la disminucion de la eficiencia isoentropica en los procesos de
compresién y expansion.

En la préactica, los equipos y maquinas se van desgastando y van disminuyendo su eficiencia con
el uso a través del tiempo, una manera de modelar y evaluar como afecta esta situacion en el desempefio
de la TGA LMS100, es a través de variar la eficiencia isoentropica de compresion y expansion y comparar
como afecta la disminucion de la eficiencia isoentrépica en la eficiencia de la turbina, cuando se quiere
generar la misma potencia. En este caso se toman las eficiencias de compresion y expansién isoentropicas
establecidas en la Tabla 2.2, y se comparan los casos, donde disminuyen dos veces un 0.2; entonces, para
las eficiencias de expansidn isoentropicas se toman los valores de 0.9, 0.88 y 0.86; y para las eficiencias
de compresidn isoentropicas se toman los valores de 0.88, 0.86 y 0.84.

En la Figura 4.17 se ilustra el comportamiento de la eficiencia exergética del proceso de
expansion en funcion de la temperatura de escape media adimensional (r/i), a diferentes valores de la
eficiencia de expansion isoentropica. La eficiencia exergética tiende a aumentar si aumenta la
temperatura de escape media adimensional, comportamiento que se cumple para las eficiencias
isoentropicas distintas a uno. Siempre que la temperatura de escape media adimensional sea igual a uno,
la eficiencia exergética sera igual a la eficiencia isoentropica. Si la eficiencia exergética es mayor que la
eficiencia isoentrdpica, la temperatura de escape media adimensional toma valores mayores a uno. Para
analizar el efecto de la disminucion de la eficiencia de expansidn isoentropica en la turbina multietapas,
se establecen 3 puntos A, B y C para las eficiencias de expansion isoentropicas de 0.9, 0.88 y 0.86,
respectivamente. Cuando se pasa del punto B al C, la eficiencia exergética disminuye 0.691% y la
temperatura de escape media adimensional aumenta 0.658%; cuando se pasa del punto A al B, la
eficiencia exergética disminuye 0.675% Yy la temperatura de escape media adimensional aumenta
0.659%. Si la eficiencia de expansion isoentropica disminuyera de 0.9 a 0.86, pasando del punto A al C,
se disminuiria la eficiencia exergética un 1.361% y la temperatura de escape media adimensional
aumentaria un 1.312%. La disminucion de la eficiencia de expansion isoentropica, provoca la
disminucion de la eficiencia exergética y el aumento de la temperatura de escape media adimensional.
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Figura4.17  Eficiencia de expansion exer[gitica en funcion de la relacién (r/i).

En la Figura 4.18 se exhibe el comportamiento de la eficiencia exergética del proceso de
compresion en funcién de la temperatura de escape media adimensional (r/i), a diferentes valores de la
eficiencia de compresion isoentropica. Al igual que en el caso de la expansion, para el caso de la
compresion, un incremento de la eficiencia exergética implica el aumenta la temperatura de escape media
adimensional. Al tiempo que la temperatura de escape media adimensional es igual a 1, la eficiencia
racional es igual a la eficiencia de compresion isoentropica. Cuando la eficiencia exergética es mayor
que la eficiencia isoentropica, la temperatura de escape media adimensional toma valores mayores que
uno. Para estudiar el efecto de la disminucidn de la eficiencia de compresion isoentrdpica en el compresor
de baja presion, se establecen los puntos de operacion A, B y C para las eficiencias de compresion
isoentropicas de 0.88, 0.86 y 0.84, respectivaente. Al pasar del punto B al C, la eficiencia exergética
disminuye 1.446% y la temperatura de escape media adimensional aumenta 0.412%. Si se pasa del punto
A al B, la eficiencia exergética disminuye 1.439% y la temperatura de escape media adimensional
aumenta 0.395%. Si se disminuye la eficiencia de compresion isontropica de 0.88 a 0.84 pasando del
punto A al C, la eficiencia exergética disminuye 2.864% y la temperatura de escape media adimensional
aumenta 0.805%. En el caso del compresor de alta presion se establecen los puntos D, E y F para las
eficiencias de compresidn isoentrdpicas de 0.88, 0.86 y 0.84, respectivamente. Un cambio del punto E al
F implica una disminucién del 0.897% de la eficiencia exergética y un aumento de la temperatura de
escape media adimensional del 0.667%; si se pasa del punto D al E, la eficiencia exergética disminuye
0.903% y la temperatura de escape media adimensional aumenta 0.641%. Si se pasara del punto D al F,
la disminucion de la eficiencia isoetrépica de compresion de 0.88 a 0.84, provocaria la disminucion del
1.792% de la eficiencia exergetica y un aumento del 1.304% de la temperatura de escape media
adimensional. La disminucién de la eficiencia de compresion isoentropica en ambos compresores, resulta
en la disminucion de la eficiencia exergética y en un aumento de la temperatura de escape media
adimensional.
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Figura4.18  Eficiencia de compresién exergética en funcion de la relacién (r/i).

En la Figura 4.19 se muestra el calor de recalentamiento aprovechado y disipado en el proceso de
expansion escalonado a diferentes valores de eficiencia de expansion isoentropica. Con la eficiencia de
expansion isoentrdpica de 0.9 se tiene el menor calor de recalentamiento con 88.096 kJ/kg, pero el mayor
porcentaje aprovechado con 26.65%. Si la eficiencia de expansion isoentropica disminuye hasta 0.88 el
calor de recalentamiento aumenta hasta 106.591 kJ/kg, pero disminuye el porcentaje de calor de
recalentamiento aprovechado hasta 26.53%. Con la eficiencia isoentrépica de 0.86 se tiene el mayor calor
recalentamiento con 125.384 kJ/kg; sin embargo, se tiene el menor porcentaje de calor de
recalentamiento aprovechado con 26.41%. Conforme la eficiencia de expansién isoentropica disminuye
en la expansion multietapas, aumenta el calor de recalentamiento total, pero disminuye el porcentaje de
calor de recalentamiento que se puede aprovechar.

Gracias a su configuracidn de tres etapas de expansion secuenciales y escalonadas, el sistema de
TG GE-LMS100 tiene un factor de recalentamiento de 1.019, que se refleja en su capacidad de aprovechar
el 26.39% del total del calor de recalentamiento por friccion producido en el proceso de expansion.
Siendo el factor de recalentamiento, un indicador de una de las razones por las que el modelo GE-LMS100
tiene una alta eficiencia.

777) Calor de recalentamiento aprovechado
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Figura4.19  Calor de recalentamiento a diferentes eficiencias de expansion isoentropicas, en la expansion
multietapas.
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En la Figura 4.20 se ilustra el calor de recalentamiento aprovechado y disipado en el proceso de
compresion de baja presion a diferentes valores de eficiencia de expansion isoentrépica. En el compresor
de baja presion las eficiencias de compresion isoentrdpicas de 0.84, 0.86 y 0.88 representan un porcentaje
de calor de recalentamiento aprovechado igual a 88.06, 89.57 y 91.07% respectivamente; un porcentaje
del calor de recalentamiento disipado de 11.94, 10.43 y 8.93%, respectivamente. Sin embargo, el total
de calor de recalentamiento producido en el CBP es de 4.024, 3.378 y 2.78 kJ/kg para las eficiencias de
0.84, 0.86 y 0.88%, respectivamente. En tanto disminuye la eficiencia de compresion isoentrépica del
compresor de baja presion, aumenta la produccién del calor de recalentamiento, pero disminuye el
porcentaje de calor de recalentamiento aprovechado.
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S
<,
S 88.06%
é 7
g
o 2|

0

0.86 0.88
Nsic.cep []

Figura4.20  Calor de recalentamiento en el proceso de compresion de baja presion.

En la Figura 4.21 se ilustra el calor de recalentamiento aprovechado y disipado en el compresor
de alta presion a diferentes valores de eficiencia de compresion isoentropica. Con la eficiencia de
compresion isoentrépica de 0.84, en la compresion de alta presion se producen 16.916 kJ/kg, del que se
aprovecha 80.9% Yy se disipa el 19.1%. Para la eficiencia de compresion isoentropica de 0.86, en la
compresion de alta presion se producen 14.281 kJ/kg, del que se aprovecha 81.74% y se disipa el 18.26%.
Si la eficiencia de compresion isoentropica es de 0.88, en la compresion de alta presion se producen
11.819 kJ/kg, del que se aprovecha y disipa el 82.57% y 17.43%, respectivamente. Comparando al
compresor de baja presidn con el compresor de alta presion y la turbina multietapas; se concluye que, el
compresor de baja presion produce la menor cantidad de calor de recalentamiento, pero, al mismo tiempo
tiene el mayor porcentaje de aprovechamiento del mismo. Tanto en el compresor de alta como en el de
baja presion se aprovecha un mayor porcentaje del calor de recalentamiento en comparacion con la
turbina multietapas; sin embargo, la cantidad de calor de recalentamiento producida es mayor en la
expansion escalonada. Tanto en los compresores como en la turbina muiltietapa, la disminucion de la
eficiencia isoentrépica implica una produccion mayor del calor de recalentamiento, pero al mismo
tiempo, un menor aprovechamiento del mismo.
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Figura 4.21 Calor de recalentamiento en el proceso de compresion de alta presion.

En la Figura 4.22 se muestra la variacion de la eficiencia total de expansion y del factor de
recalentamiento en funcion de la disminucion de la eficiencia de expansion isoentrépica del proceso de
expansion escalonado. Se establecen los puntos A, B y C correspondientes a los casos en que la turbina
multietapas opera con una eficiencia de expansion isoentropica de 0.9, 0.88 y 086, respectivamente;
cuando la turbina multietapas opera en las condiciones en las condiciones del punto A el factor de
recalentamiento tiene un valor de 1.019 y la eficiencia total de expansion es del 91.735%. Cuando la
turbina multietapas opera en las condiciones de los puntos B y C el factor de recalentamiento toma
valores de 1.023 y 1.027, respectivamente, y la eficiencia total de expansion toma valores de 90.038% y
88.326%, respectivamente; de manera que, un cambio del punto A al B implicaria una disminucién del
1.85% de la eficiencia total de expansidn y un aumento del 0.379% del factor de recalentamiento; cambiar
del punto B al C resulta en una disminucion del 1.901% de la eficiencia total de expansion y un aumento
del 0.379% del factor de recalentamiento; y la disminucion de la eficiencia de expansién isoentropica de
0.9 a 0.86, pasando del punto A al C, provocaria una disminucién del 3.716% de la eficiencia total de
expansion y un aumento del 0.757% del factor de recalentamiento. La disminucion de la eficiencia
isoentrdpica impacta en mayor medida en la disminucion de la eficiencia total de expansion que en el
aumento del factor de recalentamiento.
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Figura4.22  Eficiencia total de expansion en funcién del factor de recalentamiento.
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La Figura 4.23 exhibe las eficiencias exergética y total de expansion, de la turbina multietapas en
funcion de la variacion de la eficiencia de expansion isoentropica. Con una eficiencia de expansion
isoentropica de 0.9 en el proceso de expansion escalonado, la eficiencia exergética y total de expansion
tienen valores de 0.698 y 0.917 respectivamente. Si la eficiencia de expansion isoentrdpica es de 0.88, la
eficiencia exergética y total de expansion son de 0.685 y 0.9 respectivamente. Para una eficiencia de
expansion isoentropica es de 0.86, la eficiencia exergética y total de expansion toman valores de 0.672 y
0.883, respectivamente. Una disminucion de la eficiencia de expansion isoentropica de 0.9 a 0.88
resultaria en una disminucion del 1.854% de las eficiencias exergética y total de expansion. Si la
eficiencia de expansion isoentrépica disminuye de 0.9 a 0.86 provocaria la disminucion de 3.723% de
las eficiencias exergética y total de expansion. En este caso la disminucion de la eficiencia de expansion
isoentropica de la turbina multietapas provoca el mismo porcentaje de disminucion de las eficiencias
total de expansion y exergética.
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Figura4.23  Eficiencia térmica y exergética del proceso de expansion a distintas eficiencias de expansién
isoentropica.
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Capitulo 5 — Analisis de costos exergéticos a la TG
GE-LMS100

5. Termoeconomia.

La Termoeconomia integra dos ciencias, a la Termodindmica y a la Economia, con el fin de
desarrollar teorias y metodologias, para asignar valores que contemplen, lo que cuesta consumir recursos
naturales en las actividades productivas humanas. La Economia se relaciona a la Termodindmica
mediante la exergia, que vincula el Primer Principio de la Termodindmica, el Segundo Principio de la
Termodindmica y el medio ambiente, Torres & Valero. (2000). El proposito de la Termoeconomia es
aprovechar las potenciales areas de mejora en los componentes, que son expuestas a partir del analisis
exergético y en consecuencia conseguir la minima generacion de irreversibilidades, hasta el limite
termodinamico, en el que solo se tienen a las irreversibilidades intrinsecas; sin embargo, aproximarse a
este limite, en la practica implica restricciones econOmicas, que ocasionalmente requieren
modificaciones 0 mejoras mas costosas a los costos que implican las irreversibilidades mismas. Para
determinar el costo de las actividades productivas, el andlisis termoeconémico se hace a partir del analisis
de costos exergéticos.

En este capitulo se determinan los costos exergéticos y exergoecondmicos a la turbina de gas
aeroderivada GE-LMS100. En el andlisis de costos exergéticos se comparan dos casos; en el caso 1, se
considera que el vapor que sale del enfriador y que los gases de escape, son pérdidas; en el caso 2, se
considera gue el vapor que sale del enfriador es un subproducto y los gases de escape son el residuo del
sistema TG. en el andlisis de costos exergoecondmicos se comparan dos metodologias; la metodologia
del proceso de formacién de costos exergéticos de Torres & Valero (2000) y los métodos autbnomos de
igualdad y de extraccion de Kotas (1985), a través de un analisis paramétrico en el que se varia la relacion
de presiones total y se comparan tres condiciones de operacion, la condicion de disefio, la condicion de
trabajo motor maximo y la condicion de eficiencia térmica méaxima. El propoésito de los anélisis
comparativos abordados en este capitulo es definir como tratar a las corrientes exergéticas que salen del
sistema TG; asi como, establecer la mejor condicion de operacion del sistema y las razones por las que
es mas conveniente trabajar con alguna de las tres metodologias de costos exergoecondémicos.

5.1 Anadlisis de costos exergéticos.

El anélisis de costos exergéticos es una herramienta para determinar los costos de produccion de
energia, contemplando diversos factores, que van desde aspectos energéticos, economicos, ambientales,
etc., y toma a la exergia como medida la potencial, para determinar la calidad de una forma de energia,
para realizar trabajo o provocar cambios. Como la exergia es el indicador de la calidad de una forma de
energia dada, lo razonable es evaluar el precio de la energia con base a su contenido exergético, tomando
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en cuenta que la exergia es una propiedad no conservativa, que se puede destruir; por lo tanto, si se evalla
el precio de la energia con base en su contenido exergético, la exergia destruida o irreversibilidad resulta
en el incremento de los costos y del requerimiento exergético de recursos. Existen diferentes tipos de
metodologias utilizadas para estimar los costos exergéticos de las turbinas de gas, en esta seccion se
estudia la metodologia del proceso de formacion de costos exergéticos de Torres & Valero. (2000).

5.2 Proceso de formacion de costos.

El proceso de formacion de los costos se basa en el propoésito productivo de los sistemas térmicos;
en consecuencia, se deben identificar a los recursos y a los productos de cada componente de la turbina
de gas. Posterior a identificar a los recursos y a los productos de cada componente, se enlazan los mismos,
considerando el encadenamiento que tienen entre si. Los componentes se encadenan unos con otros a
través de sus propoésitos productivos, siendo el producto de un componente el recurso del componente
posterior. Como los equipos se encadenan unos con otros a través de corrientes exergéticas y como la
exergia no es una propiedad no conservativa, cada proceso implica una produccion de irreversibilidad,
que se ird acumulando a las irreversibilidades producidas en procesos posteriores, impactando en la
disponibilidad de la exergia, que tendra el producto total de la TG. El encadenamiento se representa a
través de una representacion esquematica constituida por subregiones, y cada subregion representa a un
equipo; a dicha representacion esquematica de la TG, se le conoce como la estructura productiva de la
misma, que depende del nivel de agregacion con que se estudie a la turbina de gas.

5.2.1 Estructura productiva

La construccién de la estructura productiva se realiza a partir del diagrama esquematico del
sistema bajo estudio. En el caso de la TG GE-LMS100 se enlazan todos sus equipos que la conforman;
sin embargo, es importante tomar en cuenta que el analisis del enfriador a través de esta metodologia no
estd definido, debido a que, el proceso de formacion de costos exergéticos se basa en los propdsitos
productivos de los sistemas y el enfriador por si solo es un equipo disipativo, que no tiene un propdsito
productivo en términos exergéticos. Para poder analizar al enfriador con la metodologia de la formacion
de costos exergéticos, se considera el caso, donde el flujo exergético que sale del enfriador es util en un
proceso posterior. Al considerar que todos los equipos de la TG tienen un proposito productivo, se puede
establecer el encadenamiento de cada uno de sus componentes a través de sus corrientes exergéticas. En
la metodologia del proceso de formacion de costos exergéticos, a cada corriente exergética que entra del
medio ambiente al sistema o que sale del sistema hacia el medio ambiente, se le da un tratamiento
particular.

A las corrientes exergéticas se les puede considerar como productos, perdidas o residuos. Se debe
recordar que, un recurso corresponde a toda corriente que aporta la exergia requerida por un sistema,
para que realice un proceso productivo y el producto es toda corriente exergética resultante de dicho
proceso productivo; sin embargo, no toda la exergia del recurso se aprovecha en los procesos productivos
y al final de todo proceso productivo se generan residuos o flujos de exergia sin utilidad, que se desechan
al medio ambiente con potenciales intensivos, que no estan en equilibrio respecto al estado de referencia,
afectando al equilibrio termodinamico del medio ambiente e incrementando su entropia. Otra corriente
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que se puede formar en un proceso productivo es la del subproducto, que corresponde a un flujo de
exergia que en ocasiones no tiene utilidad posterior, pero en ocasiones si; siempre que exista y se
aproveche el subproducto, su costo no serd competitivo en comparacion con el del producto principal del
proceso. A los flujos exergéticos que salen del sistema y que no tienen utilidad posterior, se les considera
como perdidas, cuando no se considera o se desprecia lo que cuestan en términos del recurso primario, 0
lo que costaran en inversion de mas recursos externos, para revertir sus efectos negativos sobre el medio
ambiente.

En la Figura 5.1 se ilustra el balance de las corrientes exergéticas. Al sistema entra la corriente
exergética del recurso; el recurso externo es aquel que proviene del medio ambiente. El producto que
sale del sistema hacia el medio ambiente es el producto final. EI recurso del sistema contribuye en la
formacion del producto util, pero también en la formacion de las irreversibilidades internas y externas.
El residuo es la irreversibilidad externa y se le asigna el signo contrario al de su formacion, porque su
costo se debe asumir como un costo del sistema. El costo del producto considera el costo de las
irreversibilidades internas y externas.

Figura5.1 Balance de corrientes exergéticas.

En la Figura 5.2 se muestra la estructura productiva de la TG GE-LMS100. Del ambiente hacia el
sistema ingresan tres corrientes exergéticas, dos de éstas se asocian a los flujos méasicos de agua y aire,
que ingresan al enfriador y al compresor de baja presion, respectivamente; no obstante, sus corrientes
exergeéticas no se consideran como recursos externos, ya que no tienen disponibilidad de exergia; en
consecuencia, el unico recurso externo corresponde a la exergia que proporciona el flujo de combustible.
Del sistema salen cinco corrientes exergéticas y, de estas, inicamente la potencia generada es el producto
final de la turbina. La caja de engranes uno, la caja de engranes dos y el enfriador son equipos disipativos
que no tienen propdsito productivo definido, puesto que su Unica funcién es disipar energia, las corrientes
exergéticas que salen de estos equipos son residuos. Una manera de disminuir la cantidad de residuos
desechados al medio ambiente y de poder aplicar la metodologia del proceso de formacion de costos
exergéticos, es considerar que, el calor desechado en el enfriador se aprovecha para generar un flujo de
vapor Util para algun proceso posterior; de manera que, se vuelve un subproducto del sistema. La unién
de dos 0 mas corrientes se representan mediante circulos, en este caso se tienen las uniones, i, ii y iii. Y
la bifurcacion o division de una corriente es para formar dos 0 mas corrientes distintas, y se representan
mediante rombos, en este caso se tienen las bifurcaciones i, ii y iii.
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Figura 5.2  Estructura productiva de la TG GE-LMS 100.

A partir Figura 5.2 se obtiene la Tabla 5.1, y en ésta se presenta al producto, al recurso externo,
al residuo y a las perdidas del sistema TG. A la cdmara de combustion entra el recurso externo, que en
este caso corresponde al flujo de exergia del combustible, Ecomb; €l producto es la potencia motor
generada, £V™ el subproducto es el flujo de exergia del flujo de vapor generado en el enfriador, Ec; las
perdidas son la parte de la potencia de la turbina de alta presion que se pierde en la caja de engranes dos,
Wrap,lost, Y la parte de la potencia de la turbina de presion intermedia que se pierde en la caja de engranes
uno, Wreiost; €l residuo es el flujo de exergia de los gases de escape desechados al medio ambiente, Es.

Tabla 5.1 Producto, recurso externo, residuo y perdidas, del sistema TG.
Corrientes exergeéticas

Ecomb Recurso externo, (Fe)
gWm Producto, (P)

E. Subproducto (Pen)
Wrap jost Perdida de exergia
Wrplost Perdida de exergia
Eg Residuo, (R)

Como el método del proceso de formacion de costos exergéticos no contempla a los componentes
disipativos, no se consideran a las cajas de engranes y se supone que, la potencia generada por las turbinas
de alta presion y presién intermedia se transmite completamente a los compresores de alta presion y baja
presion, respectivamente; en consecuencia, la potencia que generada la turbina de potencia libre es igual
al producto final de la TG, entonces, Wrp = Wn. Por consiguiente, en la Figura 5.3 se muestra a la
estructura productiva de la TG sin considerar a los elementos disipativos. Aunque se siguen mostrando
las corrientes exergéticas asociadas al flujo de aire que ingresa al compresor de baja presion y al flujo de
agua que ingresa al enfriador, debe recordarse, que estas corrientes no tienen disponibilidad de exergia.
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Figura 5.3  Estructura productiva de la TG GE-LMS100 sin considerar a los elementos disipativos.
5.2.2 Costos exergéticos a partir del proceso de formacion de costos.

Para determinar a los costos exergéticos de las corrientes, primero se define al costo exergético,

al costo exergético unitario y a las reglas de asignacion de costos exergéticos de Torres & Valero. (2000).

El costo exergético de una corriente es el flujo exergético de la misma mas la acumulacion de
irreversibilidades en procesos previos

E =B+ > I (5.1)

proceso

el subindice i indica a la corriente exergética de la que se trata.
Consumo exergético de los recursos.

El consumo exergético de los recursos indica la cantidad del recurso exergetico requerido para
producir un producto exergético. EI consumo exergético de recursos siempre es mayor o igual a la unidad
(x> 1); solo es igual a la unidad en el limite reversible; sin embargo, su valor se incrementa a medida
que incrementan las irreversibilidades acumuladas del sistema en consideracion. En otras palabras, el
consumo exergético de los recursos es una medida de la ineficiencia exergética, entre mas se aproxime a
la unidad, resulta mas conveniente, dado que tiende a la idealidad (caso reversible). EI consumo
exergético de los recursos «, es igual al costo exergético unitario de los recursos k, e igual al inverso de
la eficiencia exergética

o=k =—2 -F (5.2)
Mexx  F

el subindice, k, representa al equipo “volumen de control o subregion” en consideracion.

El costo exergético unitario de los recursos de una corriente, es la relacion entre el costo
exergético de dicha corriente y su flujo de exergia
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k'=—=- (5.3)

Al sustituir la ecuacion (5.1) en la ecuacion (5.3), se obtiene el costo exergético unitario de los
recursos de una corriente en funcién de las irreversibilidades acumuladas y del flujo exergético de la
corriente en cuestion

21

k' =1 B 5.4
E (5.4)

5.2.3 Reglas de asignacion de costos exergéticos, Torres & Valero. (2000).

Con el método de formacidn de costos exergéticos se emplean modelos matematicos definidos a
partir de condiciones termodinamicas, como reglas o condiciones de asignacion de costos exergéticos,
que permiten evaluar el costo exergético de las corrientes del sistema TG. A continuacion se establecen
las tres condiciones o reglas de asignacion definidas por Torres & Valero (2000), con las que se deben
evaluar a las corrientes exergéticas para definir su costo exergético.

1. El costo exergético de los recursos que ingresan a un sistema desde el medio ambiente, es igual a
su flujo de exergia; dado que, en ausencia de asignaciones externas, se considera que las corrientes
exergeéticas que ingresan al sistema tienen sus potenciales intensivos en equilibrio con el medio
ambiente, en consecuencia no hay acumulacidon de irreversibilidades en procesos anteriores

E =FE (5.5)

2. El costo exergético del recurso de cada componente de un sistema es igual al costo exergético de
su producto

I:i* = Pi* (5'6)

3. El costo exergético unitario de los productos de una subregion, que tiene varios productos, es el
mismo. En la Figura 5.4 se muestra como el producto de un sistema se divide en tres productos
distintos, 1, 2 y 3, cuando pasa por la bifurcacion, bi. Si se aplica la tercera regla de asignacion de
costos, el costo exergético unitario de cada producto derivado de la bifurcacion bi, es el mismo

K=K =K...=K’ (5.7)
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Subregion bi k

Figura5.4  Costo exergético unitario del producto de un sistema, que se divide en tres productos o corrientes
exergéticas, en una bifurcacion b.

Como ya se menciond anteriormente, la metodologia del proceso de formacion de costos
exergéticos no esta definida para equipos disipativos; aun asi, se puede analizar al sistema de dos maneras
0 casos distintos. En el caso 1, se considera a la corriente exergética del flujo de vapor que sale del
enfriador y a la corriente exergética del flujo de gases de escape de la turbina de potencia, como perdidas;
en el caso 2, se considera a la corriente exergética del flujo de vapor que sale del enfriador como un
subproducto y a la corriente exergética del flujo de gases de escape de la turbina de potencia como el
residuo. Si se toma el caso 1, no se asume un costo exergético para restablecer equilibrio con el medio
ambiente, que es alterado por las irreversibilidades externas, debidas a la alta disponibilidad de exergia,
con la que son expulsados los gases de escape Yy el vapor, hacia el medio ambiente. Como con el primer
caso no se asume la cantidad de recursos exergéticos necesarios para restablecer el equilibrio
termodinamico; entonces, lo correcto es tomar el caso 2, para contemplar los recursos exergéticos
necesarios para restablecer el equilibrio con el medio ambiente.

5.2.4 Balances de costos exergéticos a las subregiones del sistema TG, a partir del
método de formacion.

Para determinar el costo exergético de las corrientes del sistema TG, se realiza un balance de
costos exergéticos a cada subregion, aplicando las reglas de asignacion de costos exergéticos. Como
ejemplo, de la estructura productiva del sistema TG, mostrado en la Figura 5.3 se toma a la subregion V,
y la bifurcacion i, y se integran en un subsistema, como se muestra en la Figura 5.5. Como el recurso de
la turbina de alta presion o subregion V, no proviene del medio ambiente y como su producto solo es la
potencia generada en el proceso de expansion de alta presion, a la subregion V, solamente se le aplica la
segunda regla de asignacion de costos exergéticos; por lo tanto, el costo exergético de la potencia
generada es igual al costo exergético del cambio en el flujo de exergiade 5a 6

B —E =B, (5.8)
En recurso de la bifurcacién i, no proviene del medio ambiente; entonces, la primer regla de
asignacion no es aplicable. Por otro lado, la bifurcacién i, tiene varios productos y se puede aplicar la

tercer regla de asignacion de costos; en consecuencia, el costo exergético unitario la corriente 5y de la
corriente asociada al cambio del flujo de exergia de 5 a 6, es el mismo

kg = k;—e (5.9)
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Con base a la expresion (5.3), el balance de costos exergéticos en la bifurcacion i, se reescribe
como

8= 57 6 (5.10)

/' Subsistema ’\

Figura5.5 Subsistema conformado por la subregién V, y la bifurcacion i.

A continuacién se presentan los balances de costos exergéticos de las subregiones y bifurcaciones
del sistema TG, éstos se realizan a partir de la estructura productiva del sistema TG, mostrada en la Figura
5.3,y el procedimiento para determinarlos es analogo a los balances de costos exergéticos de la subregion
V, y de la bifurcacion i, desarrollados previamente.

Balance de costos exergéticos al volumen de control o subregion I, compresor de baja presion.

Al compresor de baja presion se le aplica la primer regla de asignacion de costos exergéticos;
puesto que, el flujo de aire en la succion del compresor de baja presion, proviene del medio ambiente;
entonces, el costo exergético de la corriente 1 es igual a su flujo de exergia

E =E=0 (5.11)

Aplicando la segunda regla de asignacion de costos exergéticos, el costo exergético del producto
del CBP es igual al costo exergético de su recurso

* * *

E, =E - E; (5.12)

sustituyendo la ecuacion (5.11) en la ecuacion (5.12), el balance de costos exergéticos del compresor de
baja presion es

E, =E; (5.13)
eneste caso, B, =E, .

Balance de costos exergéticos al volumen de control o subregion 11, enfriador.

Aplicando la primer regla de asignacion de costos exergéticos en el enfriador, el costo de la
corriente b es igual a su flujo de exergia

*

E =E =0 (5.14)
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Para el caso 2, en el que se considera al flujo de vapor como un subproducto del sistema. Se aplica
la segunda regla de asignacion de costos exergéticos al enfriador; entonces, el costo exergético del
producto del enfriador es igual al costo exergético de su recurso

E,-E=E-E (5.15)
sustituyendo la ecuacién (5.14) en la ecuacion (5.15) se tiene que el balance de costos exergéticos del
enfriador es

E-E=E (5.16)
Para el caso 2, en el que la corriente ¢ es un subproducto; al enfriador se le aplica la tercer regla

de asignacion de costos exergéticos, porque es un equipo que estd generando mas de una corriente
exergética; por lo tanto, los costos exergéticos unitarios de las corrientes 3 y ¢ son iguales

k; =k; (5.17)
desarrollando la ecuacion (5.17) se obtiene la siguente expresion de costos exergéticos en el enfriador
5.5 (5.18)
E3 Ec

Para el caso 1, en el que se considera a la exergia del vapor que sale del enfriador como una
perdida, el costo exergético de la corriente c es igual a cero

E =0 (5.19)

Balance de costos exergéticos a los volumenes de control o subregiones, 111, VI 'y VII, compresor
de alta presidn, turbina de presion intermedia y turbina de potencia, respectivamente.

Al compresor de alta presion, a la turbina de presion intermedia y a la turbina de potencia so6lo se
le puede aplicar la segunda regla de asignacion de costos exergéticos; por lo tanto, el costo exergético de
sus productos es igual costo exergeético de sus recursos. Los balances de costos exgéticos en el compresor
de alta presion y las turbinas de presion intermedia y de potencia, son los siguientes

* * *

E,.. =E -E (5.20)
E.—E =Ey (5.21)
E, -E =E, (5.22)

se debe recordar que para este caso, £, =E, .

En el caso 1, a la corriente 8 se le trata como perdida; de modo que, la ecuacion (5.22) se rescribe
como

E =E, (5.23)
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Balance de costos exergéticos al volumen de control o subregion 1V, cAmara de combustion.

Aplicando la primer regla de asignacion de costos exergeticos a la camara de combustion, se tiene
que, el costo exergetico del combustible es igual a su flujo de exergia

E. =E (5.24)

comb — —comb

Para el caso 2, al aplicar la segunda regla de asignacién de costos exergéticos a la camara de
combustion, el balance de costos exergéticos queda expresado de la siguiente manera

E; - EZ - Eg = E.comb (5.25)

En el caso 1, donde se considera que la corriente 8 es una perdida, el balance de costos exergéticos
a la cdmara de combustion se reescribe como

E; - E: = E-comb (526)
Balance de costos exergéticos en la bifurcacion ii.

Al aplicar la tercer regla de asignacion de costos exergéticos en la bifurcacion ii, se obtiene la
siguiente expresion

k; =k , (5.27)
de manera que
E—; = Eg — E; (5.28)
E7 Ee - E7

Balance de costos exergéticos en la bifurcacion iii.

Aplicando la tercer regla de asignacion de costos exergéticos en la bifurcacion iii, se llega a la
siguiente expresion

ks =k7 g (5.29)
en consecuencia
E_E-& (5.30)
Es E7 - Es

A partir de reagrupar las ecuaciones (5.8), (5.10), (5.13), (5.16), (5.18), (5.20), (5.21), (5.22),
(5.23), (5.25), (5.28) y (5.30), se elabora la Tabla 5.2, en la que se presentan los balances de costos
exergéticos a cada subregidn y bifurcacion del sistema TG, para los casos 1y 2. En el caso 1, se forman
nueve ecuaciones; mientras que, en el caso 2 se obtienen once ecuaciones. Para el caso 2, se obtienen
dos ecuaciones mas debido a que, si se consideran los costos exergéticos de las corrientes c 'y 8, y en
consecuencia, se tiene un balance de costos mas en el enfriador y otro mas en la bifurcacion biii. Se debe
recordar que en este caso, la potencia suministrada al compresor de baja presion es igual a la potencia
generada por la turbina de presion intermedia y que la potencia suministrada al compresor de alta presion
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es igual a la potencia generada por la turbina de alta presion; por consiguiente, se reducen dos variables

de los conjuntos de ecuaciones.

Tabla 5.2 Balances de costos exergéticos a cada subregién y bifurcacion del sistema TG, casos 1y 2.

Balances de costos exergéticos

Subregion Caso 1 Caso 2
| Eum ~E2 =0 By, —E> =0
. ,—E;—E =0
! E;E: =0 B
ESEC_ECEBZO
I E, +E—E, =0 E, +E—E, =0
v E—E —E =Eum Es—E —E =Eum
V E, -E,—E,, =0 E;-E,—E,, =0
vi B By, 0 E,-E - Eu, -0
VII E;-E,, =0 E; -E -E,, =0
bi BB —E,E =0 EE —EE =0
bii EE —EE =0 EE EE =0
biii - E,E —EE =0

5.2.5 Costos exegéticos de las corrientes del sistema TG a partir del método de
formacion de costos, para los casos 1y 2.

Una vez obtenidos los balances de costos exergéticos, se disponen las ecuaciones obtenidas de
manera matricial y se resuelven los sistemas de ecuaciones obtenidos, para determinar los costos
exergéticos de las corrientes del sistema de turbina de gas aeroderivada.

Caso 1 - Costos exergéticos de la turbina de gas aeroderivada sin considerar al residuo ni al

subproducto.

Cuando se considera al residuo y al subproducto como perdidas, el conjunto de balances de costos
exergéticos de la turbina de gas se conforma por el sistema de nueve ecuaciones presentadas en la Tabla
5.2. Para obtener los costos exergéticos de las corrientes para el caso 1, los balances de costos se disponen
en un arreglo matricial de la siguiente manera
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0 0-11 0 000 0]E | [E,]
10 0 0 0 0 1 0 Of]E 0
1 10 0 0 0 0 0 O0f|E; 0
01 -1 0 0 0 0 1 O0f]E 0
00 0 1 -1 0 0 -1 o0f|E/|=]o (5.31)
0O 00 0 1 -1-10 0f|F& 0
000 0 0 1 0 0 -1||E, 0
0 0 0 -Ef Ef£ 0 0 0 O||E,. 0
0 0 0 0 -E E O 0 0]|E, 0 |
g T
en notacion matricial se tiene que
B-V =V, (5.32)

donde, el subindice i indica la corriente exergética correspondiente; B es la matriz de los coeficientes de
los costos exergéticos de dimension 9x9; v; es el vector de costos exergéticos; V,,; es el vector resultante
de los flujos de exergia de los recursos externos que ingresan al sistema TG GE-LMS100.

Para resolver el modelo matricial (5.32) y obtener los costos exergéticos de las corrientes, se
multiplican ambos miembros de la ecuacion, por la matriz inversa de B

B!.B-v =V, -B’ (5.33)

Se debe recordar que, el producto punto de una matriz y su inversa es igual a la matriz identidad
BB = I; entonces

IV =V, -B* (5.34)

El producto punto entre una matriz identidad de dimension nxn, y un vector columna de
dimension nx1, es igual al mismo vector; en consecuencia, se obtiene el vector de los costos exergéticos
de las corrientes para el caso 1

v =v,-B* (5.35)

Caso 2 - Costos exergéticos de la turbina de gas aeroderivada considerando al residuo y al
subproducto.

Para el caso 2, en el que se considera a la corriente 8, como residuo y la corriente ¢, como
subproducto, el conjunto de balances de costos exergéticos de la turbina de gas se conforma por el sistema
de once ecuaciones presentadas en la Tabla 5.2. Para obtener los costos exergéticos de las corrientes para
el caso 2, los balances de costos se disponen en un arreglo matricial de la siguiente manera
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0 0 -1 1 0 0 -1 0 0 0 0]|E | T[&,]
1 0 0 0 O O 0 0 1 0 of|E 0
1 -1 0 0 0 O 0 -10 0 0]|E 0
o -EE 0 0 0 0 O E 0 0 OffE 0
o 1 -1 0 0 0 0 0 0 1 o]]|E 0
o 0 0 1 -1 0 0 0 0 -10||E/|=]o (5.36)
o 0 0 0 1 -1 0 0 -10 O0f|E 0
o 0 0 0 0 1 -10 0 0 -1||E 0
O 0 0 -E E 0 0 0 0 0 O0f]|E, 0
o 0 0 0 -E,L E 0 0 0 0 O0f|E,. 0
0 0 0 0 0 -E E 0 0 0 O]|E, 0
X —
€
de manera matricial
A-e =¢, (5.37)

donde, el subindice i indica la corriente exergética correspondiente; A es la matriz de los coeficientes de
los costos exergéticos de dimension 11x11; e; es el vector de costos exergéticos de las corrientes y; €,

es el vector resultante de los flujos de exergia de los recursos externos que ingresan al sistema de turbina
de gas aeroderivada.

Para resolver el modelo matricial (5.37) y obtener los costos exergéticos de las corrientes, se
multiplican ambos miembros de la ecuacion por la matriz inversa de A

At A =¢,-A" (5.38)
El producto punto entre la matriz A y su inversa A2, es igual a la matriz identidad l11x11; asi que
I-e =¢, A" (5.39)

El producto punto entre la matriz identidad l11x11, y el vector columna €;,,,, es igual al mismo

vector; en consecuencia, se obtiene el vector de los costos exergéticos y con éste, el costo exergético de
las corrientes para el caso 2

g =&, A" (5.40)

5.2.6 Comparacion de los casos 1y 2, de asignacion de los costos exergéticos de la
turbina de gas aeroderivada.

En la Tabla 5.3 se presentan los costos exergéticos y el consumo exergético de los recursos, para
los casos 1y 2. Por la primera regla de asignacion de costos, el costo de las corrientes 1 y b son iguales
a cero. Para el caso 2, el costo de la corriente ¢ representa el 4.717% del costo del recurso y el 95.283%
restante, corresponde al costo de la corriente Wrp y su suma equivale al 100%; con lo que se comprueban
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dos cosas, que el costo del subproducto, no es competitivo comparado con el costo del producto principal
y que la suma de los costos de las corrientes del subproducto y del producto, es igual al costo del recurso
(quedando demostrado que se cumple la segunda regla de asignacion de costos, para el caso 2). En el
caso 1, el costo del unico producto (potencia generada) es igual al costo del recurso, por consiguiente,
también queda demostrado que se cumple la segunda regla de asignacion de costos. En ambos casos 1y
2, la corriente 5 tiene el mayor costo exergético con 381.379 y 615.825 MW, respectivamente; sin
embargo, en ambos casos la corriente 5 no es la corriente con el mayor consumo exergético de recursos;
por lo tanto, su alto costo exergético se asocia en gran medida a su alta disponibilidad de exergia y no
solo a las irreversibilidades acumuladas. En el caso 2, el costo exergético del residuo es de 171.759 MW;
entonces, asumir a los gases de escape como una pérdida, se puede considerar como un descuido en
términos ambientales, porque se estaria ignorando el alto costo de desechar gases de alta temperatura al
medio ambiente.

Tabla 5.3 Costos exergéticos y consumos exergéticos de los recursos, de las corrientes de la TG para los

casos 1y 2.
Caso 1 Caso 2

Corrientes E* [MW] x[-] E* [MW] K [-]

1 0 1 0 1
2 35.146 1.503 56.751 2.428
3 35.146 1.978 44511 2.505
4 121.886 1.576 184.573 2.387
5 381.379 1.32 615.825 2.132
6 294.638 1.32 475.762 2.132
7 259.493 1.32 419.011 2.132
8 - - 171.759 2.132

b - - 0 1
c - - 12.240 2.505
Wrepi 35.146 1.353 56.751 2.185
Wrap 86.740 1.351 140.062 2.181
W 259.493 2.288 247.252 2.18

comb 259.493 1 259.493 1

En la Figura 5.6 se exhiben los costos exergéticos de las corrientes del sistema TG, para los casos
1y 2. Enelcaso 1, los costos exergéticos de todas las corrientes son menores a excepcion del costo de
la potencia motor y del combustible. En el caso 2, el costo del producto disminuye 12.841 MW en
comparacion con el caso 1; disminucion que corresponde al costo exergético del subproducto. El costo
exergeético del combustible es el mismo en ambos casos. En el caso 2, la corriente ¢ que sale del enfriador,
tiene un costo exergético de 12.841 MW, mientras que, en el caso 1 no tiene un valor definido. Al
considerar un costo exergético y un propdsito productivo posterior para la corriente c, se aprovecharia la
disponibilidad de exergia del vapor, que en el caso 1 seria disipada (contribuyendo al proceso de
formacion de residuos). Al comparar ambos casos, se confirma la importancia de contemplar al residuo,
puesto que, su presencia en el balance de costos exergéticos implica el incremento de los costos
exergéticos de las demas corrientes, y en este caso, el aumento de los costos exergéticos indica la cantidad
de recursos necesarios para restablecer el equilibrio del residuo de la TG GE-LMS100 con el medio
ambiente.

Pagina | 121



Capitulo 5

700 +

Caso 1 (sin residuo y sin subproducto)
600 + B Caso 2 (con residuo y con subproducto)
500 +

E* [MW]

400 + .
300 T 7
0 -~ m- 0 B NN
1 2 3 4 5 6 7

Figura5.6  Costos exergéticos de las corrientes del sistema TG para los casos 1y 2.

R Pey P Prp P F,

En conclusion, se recomienda emplear el caso 2, por dos razones; la primer razén es que, al
considerar al subproducto, se reduce la cantidad de residuos liberados al medio ambiente; y la segunda
razén es que, el incremento de los costos exergéticos por considerar al residuo; entonces, es necesario
abordar el impacto ambiental de los gases de escape. Por lo tanto, en los analisis posteriores, se hara uso
de los costos exergéticos obtenidos para el caso 2. En la siguiente seccion se implementa el modelo
econdmico para obtener los costos exergoecondmicos e integrar los costos de inversion de capital v el
costo monetario del combustible.

5.3 Modelo econémico.

En la Termodindmica moderna se combinan los analisis econémico y exergético. Con la
implementacién de los modelos econémicos, se pueden evaluar los costos exergoeconémicos de los
productos generados en cada uno de los componentes de la turbina de gas; tomando en cuenta, a los
costos de inversion de capital del equipo, y el costo monetario del combustible consumido.

El flujo de inversion de capital de los equipos, integra sus costos de amortizacion y
mantenimiento. En este trabajo s6lo se contemplan a los costos de inversion de capital de los equipos
(que suelen ser la componente mas significativa de la generacion de los costos totales), y no se toman en
cuenta otros tipos de costos econdmicos, como los asociados a los insumos, a los tipos de interés, a la
vida atil de los componentes, a los valores de recuperacion, etc., de manera que, se reduce
significativamente la complejidad del analisis y consecuentemente, se evita el tener que conocer todos
los demés detalles econdmicos; ademas, los costos econdmicos distintos a los costos de inversion de
capital suelen ser proporcionales a éstos, Dincer & Rosen. (2012).

Para incorporar el flujo de inversién de capital de los equipos de la turbina de gas aeroderivada,
7 [USDIs], se utiliza el siguiente el modelo, Renobales. (1995)

Z =17, (5.41)

en donde, zx [USD], es el costo de adquisicion de cada equipo y; z [s™}] es el termino que distribuye a la
amortizacion y al mantenimiento del equipo, en el tiempo
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fer
1= P (5.42)
3600 N
en donde, fcr [afios™], es el factor anual de amortizacion; N [h/afio] es el nimero de horas anuales de
funcionamiento de la planta y; ¢r [-], es un factor adimensional que considera a los costos del
mantenimiento.

El flujo del costo del combustible Ceomb, [USD/S], se obtiene a partir de la siguiente expresion

Ccomb = combmcomb PCI (543)

en donde, ccomb [USD/KJ], es el costo exergoecondmico unitario del combustible.

Finalmente, el costo total es la suma del flujo de costo del combustible y el flujo de inversion de
capital

n
CTotal = Ccombmcomb PCI +TZ Zi (544)
i=1
La sumatoria hace referencia a que se deben integrar los costos de adquisicién de varios
elementos, donde, el limite superior de la sumatoria, n, es el nimero de equipos del sistema.

5.3.1 Costo del combustible

En el analisis del modelo econdmico se utiliza el costo del combustible (gas natural) en México,
esto es para desarrollar la metodologia con base a las condiciones nacionales, mas no por considerar un
caso especifico, en donde se encuentre operando la TG-LMS100 dentro de la Republica Mexicana. Se
toman los valores del costo de combustible (gas natural) de la region V de México, correspondiente a la
zona centro del pais, integrada por la Ciudad de México, Estado de México, Hidalgo, Guanajuato,
Guerrero, Michoacan, Morelos, Puebla, Querétaro, San Luis Potosi y Tlaxcala. Se utilizan los indices de
referencia de precios del gas natural al mayoreo en México, y se consideran los costos de combustible
mas recientes aportados por la Comision Reguladora de Energia, CRE. (2022)

La Tabla 5.4 presenta a los indices mas recientes (primeros tres trimestres del afio 2022) del
precio del gas natural para la region V de México, se toma como indice de costo del mes de septiembre,
que es el ultimo y mas reciente de los datos recopilados, con un valor de 7.354x10°% [USD/kJ].

Tabla 5.4 indices de precios del gas natural para la region V de México en el afio 2022. Fuente: CRE. (2022) .

Mes [-] C%omb Tipo de cambio
[USD/kJ]x108 [MXN/USD]
Enero 4.688 20.473
Febrero 5.281 20.482
Marzo 4.656 20.606
Abril 5.738 20.048
Mayo 7.183 20.110
Junio 7.393 19.974
Julio 6.291 20.525
Agosto 7.796 20.142
Septiembre 7.354 20.073

Pagina | 123



Capitulo 5

5.3.2 Modelos de para determinar los costos de adquisicion de cada equipo de la
turbina de gas.

Para poder integrar los costos de adquisicion de cada equipo de la TG, es necesario utilizar
modelos que relacionen el costo del combustible, que es el Gnico costo conocido, con los parametros de
operacion de cada equipo, dichos modelos se conocen como modelos del costo capital. En la Tabla 5.5
se presentan los modelos del costo capital para cada equipo de la turbina de gas aeroderivada,
fundamentados en modelos matematicos desarrollados por Frangopoulos (1991) y El-Sayed & Tribus
(1983); modelos que se han estado utilizando en trabajos posteriores de analisis de optimizacion
termoecondmica, Renobales. (1995), Araujo et al. (2020). En este caso, los modelos matematicos del
costo de capital de los equipos, se desarrollan en funcién de los parametros operativos del sistema TG
GE-LMS100, tales como las relaciones de presiones de los compresores de baja presion y de alta presion;
las relaciones de presiones de las turbinas de alta presion, presion intermedia y de potencia; los flujos
masicos del aire y de los gases de combustion; a las eficiencias de compresion y expansion isoentropicas;
la temperatura de entrada a la turbina, etc. El costo de adquisicion del enfriador esta en funcién de la
eficacia, que se define como la capacidad del lograr un efecto deseado sin importar cuantos recursos se
utilicen o desperdicien en el proceso, a diferencia de la eficiencia, que se enfoca en obtener una cantidad
deseada con el menor suministro de la energia de entrada.

Tabla 5.5 Modelos del costo de adquisicion de cada equipo de la LMS100, Renobales. (1995).

_259, g
ffﬂ@ﬂinof i = | —CulMair (1+eho )
(7) ¢, =0.995
C;; =0.018; [ K™]
c,=26.4
¢ r‘hair
Zeep = 21— Zegp IN(7eap ) .| UsD
Compresores 775|c ¢, =39.9; _kgy
C,,m S
Zepp = 21—:7" Tcap In(ﬂ'CAP) c,, =09
1+ e‘%sTs*CsA
e { st } ﬂTAP ) C,, =269.1; lngS7D
Turbinas ﬂ_ 1+ R ) S
TPI 775|t TPI C32 =0.92
¢, =0.036; | K™
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5 & -0.38 -0.11
Zey = CyyMy, =N (Pz_Ps) (Pb _Pc)
Enfriador =N c.. —370: USD
_ 41— "1k
donde: &, = Lol %
Tb _Tz

5.4 Costos exergoeconomicos en el proceso de formacion de costos.

El siguiente paso en el proceso de formacion de costos, es determinar a los costos
exergoeconomicos, que se obtienen a partir de la integracién de los modelos matriciales del costo
exergético y de los modelos econdmicos.

El flujo del costo exergoeconomico de una corriente es el producto entre su costo
exergoeconomico unitario y su flujo de exergia

C =Cc’E, (5.45)

el subindice i, indica a la corriente exergética de la que se trata y: el superindice ¢, indica que el costo
exergoecondmico unitario se asocia a la exergia de la corriente.

Los costos exeregoecondmicos unitarios de las corrientes del sistema TG a partir del proceso de
formacion, se obtienen con base los balances de costos exergéticos desarrollados para el caso 2, en el que
se considera a la corriente 8, como residuo y la corriente ¢, como subproducto. Por lo tanto, la parte del
flujo de exergia de las corrientes de la turbina de gas aeroderivada se contempla en el sistema de once
ecuaciones para el caso 2, presentadas en la Tabla 5.2. Para obtener los costos exergoeconémicos
unitarios de las corrientes, los balances de costos exergéticos se disponen en el siguiente arreglo matricial

0 00 -1 1 0 0 10 0 0 ol[&] [e. B ]
-1 0 0 0 O O O O 1 0 Of]|G¢ 0
1 - 0O 0 0 0 -1 0 0 OffC¢ 0
0 -E O 0 O 0 E 0O O O0f]GCs 0
o 1 -1 0 0 O O 0 O 1 O0}]GCs 0
o 0 0 1 -1 0 0 0 0 -1 0]|¢ |= 0 (5.46)
o 0 0 0 1 -1 0 0 -1 0 O}]¢G 0
o 0 0 0 0 1 -1 0 0 0 -1]]¢ 0
o 0 0 -Ef EE 0 0 0 0 0 O0]f]|G, 0
0 0 O -E, E;Ez, 0 0 0 0 Offc 0
0 0 O 0 - E 0 0 0 Of|g | [ 0 |
K - &
en notacion matricial
A-c, =¢, (5.47)
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donde, el subindice i indica la corriente exergética correspondiente; A es la matriz de los coeficientes de
los costos exergéticos de dimension 11x11; c, es el vector de costos exergoeconomicos unitarios de las

corrientes y; €, es el vector resultante de los flujos de los costos exergoecondmicos de los recursos

externos que ingresan al sistema de turbina de gas aeroderivada, en este caso, este vector es el que integra
a la componente econondmica, integrando el costo economico del combustible con su flujo de exergia.

Para resolver el modelo matricial (5.47) y obtener los costos exergoecondmicos unitarios de las
corrientes, se multiplican ambos miembros de la ecuacion por la matriz inversa de A

A*-A.c =¢, A" (5.48)
El producto punto de la matriz A y con su inversa A%, es igual a la matriz identidad I; entonces
I.c, =¢, A" (5.49)

El producto punto entre la matriz identidad l11x11, y el vector columna ¢;,,,, es igual al mismo

vector; en consecuencia, se obtiene el vector de los costos exergéticos y con éste, el costo exergético de
las corrientes para el caso 2

C =C, At (5.50)

En la Tabla 5.6 se presentan los flujos de los costos exergoeconémicos obtenidos a través del
proceso de formacion de costos. Se cumple que, el costo exergoencondmico de recurso externo, sea igual
a la suma de los costos exergoecondmicos del subproducto y el producto; en consecuencia, la segunda
regla de asignacion de costos se sigue cumpliendo para los costos exergoecondmicos. La corriente del
residuo tiene un flujo de costo exergoencondémico de 4,546.94 USD/h, que es la cantidad requerida para
restablecer el equilibrio termodinamico del residuo con respecto al medio ambiente, cantidad que se debe
agregar como recurso inicial. La corriente con el mayor flujo de costo exergoenconémico es la 5, con
16,302.577 USD/h, su alto flujo de costo exergoencondémico se debe a que los flujos de costos
exergoecondmicos toman como base al flujo de exergia, y la alta disponibilidad de la corriente 5 se ve
reflejada en un alto costo exergoencondmico.

Tabla 5.6 Flujo del costo exergoecondmico de las corrientes.

Corrientes C [USD/h] Corrientes C [USD/h]
1 0 8 4,546.94
2 1,502.356 b 0
3 1,178.317 c 324.039
4 4,886.149 Wrpi 1,502.356
5 16,302.577 Wrap 3,707.832
6 12,594.745 W 6,545.45
7 11,092.39 comb 6,869.489

Finalmente, el alto costo exergético y exergoecondmico de la corriente exergética 5, se atribuye
su proceso de formacion, que involucra la contribucion de los productos exergéticos del compresor de
baja presion, el compresor de alta presion y de la camara de combustion. En la formacion de la corriente
5, los compresores aportan principalmente la componente mecanica de la exergia fisica, mientras que, la
camara de combustion contribuye con la componente térmica de la exergia fisica. Por dltimo, la corriente
5 se bifurca en la formacion de las corrientes que serviran como recursos para la turbina de alta presion,
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la turbina de presién intermedia y la turbina de potencia; pero también contribuye en la formacion del
residuo, que sale al medio ambiente con gran parte de la exergia.

5.5 Costos exergoeconomicos a partir de los métodos autonomos de igualdad y de
extraccion, Kotas. (1985).

Otra manera de determinar los costos exergoecondmicos de la turbina de gas aeroderivada, es a
partir de los principios de las aplicaciones termoecondémicas de la exergia para sistemas térmicos,
establecida por Tadeusz J. Kotas en 1985; donde, desarrolla método autonomo, que describe al balance
del flujo de costos exergoecondmicos de la siguiente manera

> Co=2.Ci +izk (5.51)
k=1

Los flujos de costos exergoecnomicos y los flujos del costo capital se ilustran en la Figura 5.7;
en donde, el flujo del costo exergoecondmico de la potencia generada en el sistema TG GE-LMS100 es
en este caso es la funcion objetivo, Cou; el flujo del costo exergoecondémico del recurso externo o del
combustible, en este caso corresponde a, Cin; la Z es el flujo de inversion de capital; y la suma de todos

n
los flujos de inversion de capital de los equipos del sistema TG, corresponden a la sumatoria, Zz’k , del
k=1

balance del flujo de costos exergoecondmicos (5.51). Para este caso de estudio,

n
sz = ZCBP + ZEN + ZCAP + ZCC + ZTAP + ZTPI + ZTP )
k=1

Zcep Zen  Zcap Zcc Zrap  Ztpi Ztp
Figura5.7  Costos exergoecondmicos unitarios y flujos de exergia de las corrientes, y flujos de inversién de capital
de los equipos.

El metodo autdnomo es aplicable a sistemas de plantas térmicas multiproducto, que requieren
criterios adicionales para determinar la relacion entre los costos unitarios de los diferentes productos.

El método autonomo se basa en consideraciones termodinamicas racionales, y es aplicable en los
casos en que se tiene un control total sobre el precio de los productos, como es el caso de la generacion
de energia; sin embargo, no puede aplicarse cuando los precios de los productos estan regidos
enteramente por factores comerciales, Kotas. (1985).
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Del método autonomo, se derivan otros dos métodos, el de la igualdad y el de extraccion. Dichos
métodos de la igualdad y de extraccion, se basan en suposiciones que ayudan a determinar los costos
exergoeconOmicos unitarios y lo hacen a partir de distintos criterios de asignacion, pero ambos toman
como base a la exergia y a los aspectos econémicos.

Los métodos de la igualdad y de extraccion son directos y simples, pero, su mayor simplicidad
se logra por una serie de suposiciones, que se deben considerar cuidadosamente antes de seleccionar un
método particular de andlisis para cada equipo o subregion.

5.5.1 Método de la igualdad

En el método de la igualdad se estiman los costos exergoeconémicos unitarios, al considerar como
entrada de exergia, a todas las corrientes exergéticas que ingresan a un sistema y como salida de exergia,
a todas las corrientes exergéticas que salen del mismo.

Para obtener los costos a partir del método de la igualdad, se realiza un balance de costos en cada
equipo, con base a la ecuacion (5.51). Como ejemplo, se realiza un balance de flujo de costos
exergoeconodmicos de la turbina de alta presion. En la Figura 5.8 se muestra a la turbina de alta presion
delimitada por un subsistema. Se consideran los flujos de exergia que entran y salen de la turbina de alta
presion, con base al método de la igualdad; por lo tanto, como flujos de exergia de entrada, se tiene a la

corriente exergética £s, y como flujos de exergia de salida se tiene a las corrientes exergéticas £6 y £V

o — e— o —

[/ Subsistema \

Figura5.8  Flujos del flujo de costos exergoeconémicos en la turbina de alta presion

entonces, el balance del flujo costos exergoecondmicos a la turbina de alta presion, por el método de la
igualdad, se expresa de la siguiente manera

Co+C" =C, +Z,p (5.52)

Como el flujo del costo exergoecondémico de una corriente es el producto de su flujo de exergia
por su costo exergoeconomico unitario, el balance del flujo de costos exergoeconémicos a la turbina de
alta presion se reescribe como

EeCe +E" oy, =ECl +Zpp (5.53)

La suposicion de la igualdad, considera que la generacion de los productos, tiene la misma
prioridad; por lo tanto, los costos exergoecondémicos unitarios asociados a la exergia del flujo masico de

los gases de escape de la turbina de alta presion y a la potencia generada, es el mismo, C\‘,f,w =Cq; de
modo que, el balance de costos exergoecondmicos en la turbina de alta presién se reescribe como
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Gy (Es +E"™ ) =B, + 7, (5.54)

Como en el método de la igualdad se consideran a todas las corrientes exergéticas de entrada y
salida, los costos exergoeconomicos se relacionan con la eficiencia racional; en este caso, la eficiencia
racional de la turbina de alta presion viene dada en la Tabla 3.1 y es la relacién entre la suma de la
potencia y el flujo de exergia los gases de escape de la turbina de alta presion, y del flujo de exergia de
los gases de entrada a la turbina de alta presion

=\ .
B E TAP E6
TAP -

ES

(5.55)

Al combinar las expresiones (5.54) y (5.55), se obtienen los costos exergoecondémicos de las
corrientes asociadas a los gases de entrada y de escape, de la turbina de alta presion en funcion de su
eficiencia racional

& & Z
Cs =G, Wrar — lIiAP (5.56)
5
6 =G, = = Zue (5.57)

— W
W Eg+ET

Los costos exergoecondmicos unitarios de las demés corrientes, se obtienen de manera analoga
al procedimiento realizado para determinar los costos exergoeconomicos unitarios, c;, C; Y Gy, . Enla

Tabla 5.7 se presentan los costos exergoecondmicos unitarios obtenidos a partir del método de la
igualdad. Para determinar el costo exergoeconémico unitario del producto de la turbina de gas, se
considera al sistema completo como un todo, en lugar de tomar a los componentes individuales y se hace
con base a la Figura 5.7. El balance de flujo de costos exergoecondémicos por el método de la igualdad
para la turbina de gas aeroderivada GE-LMS100, es

CM +C+C, =C,+C +Cppy + D72, (5.58)

k=1
n - . - - . . - -
eneste caso, Y 7, =Zgo +Zey + Zepp + Zog + Zrpp + Zypy + Zip -
k=1

Desarrollando la ecuacién (5.58), se obtiene el balance de costos exergoecondémicos del sistema
TG en funcion de los costos exergoecondmicos unitarios y los flujos de exergia, de cada corriente

C\(;Im EWm + CgEB + C((:9 E.c = CgEb + CfEl + C(fomb E.comb + sz (559)
k=1

en este caso, los flujos de exergia Eb y E1 son iguales a cero; entonces, el balance del flujo costos
exergoecondmicos del sistema TG por el método de la igualdad, se expresa de la siguiente manera

C\fvm EWm + CgES + C(f Ec = C(fomb E.comb + sz (560)
k=1
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Con la suposicion de la igualdad se considera que los productos tienen la misma prioridad; por lo
tanto, los costos exergoecondmicos unitarios del producto, el subproducto y del residuo, son iguales;
entonces, el costo exergoeconomico unitario del producto a partir del método de la igualdad es

— Ecomchomb + ZCBP + ZEN + ZCAP + ZCC + ZTAP + ZTPI + ZTP
‘ E" +E,+E,

(5.61)

Tabla 5.7 Costos exergoecondmicos unitarios a partir del método de la igualdad.

ZEN ZTPI W G ZTAP
C; =We\Co —E— Ce :‘//TP|C\i/TpI _E_ Crap = T e e
2 6 Y BT +Eg
c, ZEN ZTP e Co ZTPI
G =—t-t " Cr =Vl ~ & O = W,
WEN 3 + C 7 l//‘rp| E + E7
Z . _C Iy
& _ € & — & _ “CBP = + — =
% = Coomy Ot = ¥can2 Ve e v EY+E,
o Z : yA
Cé‘ — _comb + f:C C\ZI =y, cé — — CAP _
5 Vee  E. eap cAPA T By E,

5.5.2 Meétodo de extraccion.

En el método de extraccion se estiman los costos exergoecondmicos unitarios en funcién del
propdsito productivo de un sistema o subsistema, considerando su producto y su recurso, como las
corrientes de entrada y salida, respectivamente.

Al igual que el método de la igualdad, en el método de extraccion se realiza un balance de costos
exergoecondmicos en cada equipo, con base a la ecuacién (5.51); como ejemplo, se vuelve a tomar a la
turbina de alta presion, solo que en este caso se realiza el balance con base a la Figura 5.9. Como entrada
se considera al recurso de la turbina de alta presion, que es la diferencia entre las corrientes Es y Es; y la

salida corresponde a su producto, que es la corriente EV™".

( _I Subsistema ll

Es-Eg |

Y e e— o — o m—

Figura5.9  Flujos del flujo de costos exergoeconoémicos en la turbina de alta presion

en consecuencia, el balance de costos exergoecondémicos por el método de extraccion en la turbina
de alta presion se expresa de la siguiente manera

CY =C,—C, +Zpp (5.62)

Como el método de extraccion se basa en el propdsito productivo, que en este caso, se enfoca en
la potencia generada por la turbina de alta presion, se asigna todo el costo de las irreversibilidades a su
producto; por lo tanto, el costo exergoeconomico unitario del flujo masico de los gases de entrada y
escape de la turbina de alta presion es el mismo porque la diferencia de exergia de estas corrientes
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conforma el recurso, y el balance de costos exergoecondmicos por el método de extraccion se reescribe
como sigue

Q‘X&APCWTAP B :CS(ES - E6)+ZTAP (5.63)

Basandose en los propositos productivos de los sistemas, el método de extraccion vincula a los
costos exergoecondmicos unitarios con la eficiencia exergeética; en este caso, la eficiencia exergética de
la turbina de alta presion viene dada en la Tabla 3.2 y es la relacion entre la potencia generada por la
turbina de alta presion y la diferencia de exergia entre los gases de entrada y escape de la turbina de alta
presion

EWire
Nextrp == = (5.64)
Es o Ee

Al combinar las expresiones (5.63) y (5.64), se obtienen los costos exergoecondmicos de las
corrientes asociadas a los de los gases de entrada y de escape, a la turbina de alta presion en funcién de
la eficiencia exergética de la turbina de alta presién

& & & Z
G5 =Cs =Gy, TTex TaP — E TE‘ (5.65)
5~ B

recordando que, por el método de extraccion, en este caso C, =C;.

A partir de la ecuacion (5.65) se obtiene el costo exergoecondémico unitario del producto de la
turbina de alta presién en funcion de la eficiencia exergética de la turbina de alta presion

Cs Zipp

e (5.66)

G =
Y Mextap

A fin de determinar los costos exergoecondmicos unitarios de las demas corrientes por el método
de extraccidn, se siguen los mismos pasos realizados para determinar los costos exergoeconémicos, Cs,
ce Y ¢V”°_ En la Tabla 5.8 se presentan los costos exergoecondmicos unitarios obtenidos a partir del
método de extraccion. A través de un balance del flujo de costos exergoecondmicos por el método de
extraccion al sistema TG. El flujo del costo exergoecondmico del producto de la turbina de gas se
determina a partir de la Figura 5.7. En el caso del método de extraccion no se considera al flujo del costo
exergoecondmico del residuo, no se considera como parte del balance; ya que, la exergia del residuo no

forma parte del recurso ni del producto

C* +C, =C,+C,+Cpom + D72, (5.67)
k=1

n
eneste caso, » 7, =Zgo +Zey + Zopp + Zog + Zrpp + Zypy + Zip -
k=1

Desarrollando la ecuacién (5.67), se obtiene el balance de costos exergoecondmicos del sistema
TG en funcion de los costos exergoecondmicos unitarios y los flujos de exergia, de cada corriente
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C\ilm EWm +C§Ec =C§Eb +CfE1 +C§ombEcomb +sz (568)
k=1
en este caso, que los flujos de exergia £y y E1 son guales a cero
C\Zm EWm + C:;; Ec = Cfomb E.comb + sz (569)
k=1

El costo exergoeconémico unitario asociado a la potencia del sistema TG, se obtiene bajo la
consideracion los costos exergoecondmicos unitarios de la potencia y el subproducto, son iguales.

— E + ZCBP + ZEN + ZCAP + ZCC + ZTAP + ZTPI + ZTP

comb ~comb

n e E" +E,

(5.70)

El método de extraccion contrasta con el método de la igualdad; porque, al basarse en el propésito
productivo, no considera la corriente £s como parte del recurso o producto

Tabla 5.8 Costos exergoeconémicos unitarios a partir del método de extraccion.

C;:C:j:nEx,ENch_ﬁ C;‘:Cg:ﬂEX,TPC\;‘ITP _ﬁ Cj\ﬁrp. :%4_%
. . . .
C; =C, = 77:2; T E'BZiAE4 C\iICBp CEVBP = TTex ,CBPC§ o év(\:/CBBF; C\iﬁrp :ﬁip +%
C; =C, = 7;:E§>(<)m(fc + ESZECE4 C\/gchP = UEX,CAPC?f - évcv:;
Co =C; =Tex 11 C\ZTpl - EjiplE7 C\;}TAP = VZ 5:P + Es f_TEPWTAp

5.6 Comparacion de los costos exergoecondémicos del sistema TG obtenidos a partir
del método de formacion de costos, método de la igualdad y de extraccion.

Una vez obtenidos los costos exergoecondmicos, se comparan las tres metodologias utilizadas;
métodos de formacion (proceso de formacion de costos), extraccion y de la igualdad.

En la Figura 5.10 se exhiben los costos exergoecondmicos unitarios de las corrientes de la turbina
de gas obtenidos a partir de los métodos de la igualdad, de extraccién y de formacion (proceso de
formacion de costos). Los costos exergoecondmicos unitarios son mayores en el método de formacion
en todas las corrientes. El costo exergoecondmico unitario méas alto en los tres métodos es el de la
corriente 3, lo que significa que el precio por unidad de kJ para formar la corriente 3 es el mas alto; sin
embargo, la asignacion de los costos exergoecondmicos se realiza tomando como base a la exergia y el
flujo de exergia de la corriente 3 es uno de los mas bajos; por lo tanto, comparar el costo
exergoecondmico de las corrientes, respecto a sus costos exergoeconémicos unitarios, resulta poco
practico y es preferible hacer las comparaciones con los flujos de los costos.
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2x105 .. 2 lgualdad Bl Extraccion

Formacion
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Figura 5.10 Costos exergoeconémicos unitarios de las corrientes del sistema TG.

En la Figura 5.11 se presentan los flujos de costos exergoecondémicos de las corrientes asociadas
a las potencias, al recurso, al subproducto y al residuo, obtenidos a partir de los balances de igualdad, de
extraccion y de formacion. El flujo del costo exergoecondmico asociado al combustible es el mismo para
las tres metodologias, ya que, su costo es la base de los analisis en las tres metodologias. Los flujos de
costos exergoecondmicos en el método de la igualdad, son los mas en comparacion con los flujos de
costos exergoeconoémicos de extraccion y de formacion; y la mayor parte de los flujos de costos
exergoeconomicos por el método de formacion son los mas elevados a excepcién del flujo de costo
exergoecondmico asociado a la potencia motor, que es mayor en el método de extraccion con 7,217.187
USD/h. En el caso de los métodos de la igualdad y de formacion, el flujo de costo exergoeconémico
asociado a la potencia motor es igual a 4275.04 y 6,575.435 USD/h, respectivamente. En el método de
formacion los flujos de costos exergoecondmicos asociados a la potencia motor y a la de la turbina de
potencia es el mismo, puesto que, se supone que la potencia de las turbinas de alta presion y presion
intermedia, es suministrada en su totalidad a los compresores.

16000 777 Igualdad

14000 [ Extraccion
Ny Formacion

12000
10000
8000
6000
4000
2000
0

C [USD/n]

Figura 5.11 Flujo de costos exergoeconomicos de las corrientes asociadas a las potencias, al recurso, al
subproducto y al residuo.
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5.7 Andlisis paramétrico de costos exergoeconomicos.

Con el analisis paramétrico de costos exergoecondmicos se compara la variacion de los flujos de
costos exergoeconomicos del producto, el subproducto, el recurso y el residuo, cuando se varia la relacion
de presiones total. Se toma como consideracion que la potencia generada por la turbina de gas sea
constante, consideracion que es valida porque, en la industria, lo comun es buscar que los sistemas de
generacion de potencia, generen la mayor potencia posible y sin fluctuaciones, para garantizar que se
satisfaga la demanda energética.

Otras consideraciones son que, la turbina de gas opera en condiciones de flujo estable y que la
calidad de su recurso sea invariable, dicho de otra manera, sélo puede variar la cantidad del combustible
mas no sus propiedades intensivas. En este caso se establecen 3 lineas de operacion A, B y C, que
corresponden a las condiciones de disefio, de trabajo motor méximo y de eficiencia térmica maxima,
respectivamente. En los siguientes estudios paramétricos se compara el comportamiento de la turbina de
gas al operar en dichos puntos de operacion.

En la Figura 5.12 se ilustra la variacion del flujo de costos exergoecondmicos del producto en
funcion de la variacion de la relacion de presiones total, cuando no se agrega el flujo de inversién de
capital acumulado de los equipos, a partir de los métodos de la igualdad, de extraccion y de formacion.

Cuando la turbina opera con en la condicién A, el mayor flujo de costo se tiene con el método de
extraccién con 6,575.435 USD/h, que es mayor en 40.54 y 0.604% que en los métodos de la igualdad y
de formacion, respectivamente. Cuando la turbina opera en la condicion B, el mayor flujo de costo
exergoecondmico se sigue teniendo en el método de extraccion con 6,140.222 USD/h, siendo mayor un
36.099 y 0.772% que en los métodos de la igualdad y de formacion, respectivamente. Finalmente, cuando
la turbina opera en la condicién C, el mayor flujo del costo también se obtiene con el método de
extraccion con 5,639.624 USD/h, siendo mayor un 28.771 y 1.446% que en los métodos de la igualdad
y de formacion, respectivamente.

La variacion del flujo de costos exergoecondmicos es semejante en los métodos de formacion y
extraccion; puesto que, tienen valores semejantes y en ambos métodos el flujo de costos
exergoeconomicos tiende a disminuir con el incremento de la relacion de presiones, hasta la condicion
C de la eficiencia térmica maxima. EI método de la igualdad es el que mas varia de los demas métodos,
tanto en el hecho de que los flujos de costos son menores y que la tendencia del flujo de costos es contraria
a los casos de formacién y extraccién; ya que, el flujo de costos exergoecondémicos aumenta con el
incremento de la de presiones, hasta la condicion C de la eficiencia térmica maxima.

Con los métodos de extraccion y de formacién se obtienen flujos de costos exergoecondmicos
muy similares; debido a que, su criterio de asignacion de costos se basa en el propdsito productivo y no
en la suposicion de la igualdad.
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Figura 5.12 Flujo de costos exergoeconémicos del producto en funcién de la relacion de presiones, sin considerar el
flujo de inversion de capital acumulado de los equipos.

En la Figura 5.13 se exhibe la variacion del flujo de costos exergoecondmicos del producto en
funcidn de la variacion de la relacion de presiones total, cuando se agrega el flujo de inversion de capital
acumulado de los equipos, a partir de los métodos de la igualdad, de extraccion y de formacion. Si la
turbina opera con en la condicion A, el mayor flujo de costo se obtiene en el método de extraccion con
7,217.187 USD/h, que es mayor en 40.766 y 0.55% que en los métodos de la igualdad y de formacién,
respectivamente. Cuando la turbina opera en la condicion B, el mayor flujo de costo también se obtiene
con el método de extraccién con 6,952.716 USD/h, siendo mayor un 36.469 y 0.682% que en los métodos
de la igualdad y de formacion, respectivamente. Al tiempo que la turbina opera en la condicion C, el
mayor flujo del costo también se obtiene con el método de extraccion con 7,344.823 USD/h, siendo
mayor un 29.962 y 1.11% que en los métodos de la igualdad y de formacidn, respectivamente.

Cuando si se consideran los flujos de inversion de capital acumulado de los equipos, los flujos de
costos exergoecondmicos se aproximan mas entre los métodos de extraccion y de formacion, a diferencia
del método de la igualdad, donde, sus flujos de costos exergoecondémicos alejan mas a los del método de
extraccion. En el método de la igualdad, al operar en las condiciones A, B y C, se obtienen los flujos de
costos exergoeconomicos 4,275.040, 4,417.146 y 5,144.196 USD/h, respectivamente; por lo tanto, en el
método de la igualdad, los flujos de costos exergoecondmicos tienden a aumentar con el incremento de
la relacion de presiones total. Los flujos de costos exergoecondmicos obtenidos con el método de
extraccion son 7,217.187, 6,952.716 y 7,344.823 USD/h, para las condiciones A, B y C, respectivamente;
por consiguiente, en el método de extraccion, los flujos de costos exergoecondmicos tienden a disminuir
desde la condicion de disefio A, hasta la condicion de trabajo motor méaximo B, y vuelven a incrementar
hasta la condicion de maxima eficiencia térmica C.

Con el método de formacion los flujos de costos exergoeconomicos obtenidos son 7,177.487316,
6,905.328 y 7,263.268 USD/h, para las condiciones A, B y C, respectivamente; es decir, en el método de
formacion, el comportamiento del flujo de costos exergoecondmicos es el mismo que en el método de
extraccion. Al agregar el flujo de inversion de capital acumulado de los equipos, los flujos de costos
exergoeconodmicos obtenidos por los métodos de extraccion y formacién, son mayores cuando se tiene
la relacion de presiones 6ptima para la eficiencia térmica maxima y tienden a ser minimos cuando la
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relacion de presiones total se aproxima a la relacion de presiones 6ptima para el trabajo motor maximo,
lo que coincide con el objetivo del sistema TG, que en este caso es generar potencia.
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Figura 5.13 Flujo de costos exergoeconémicos del producto en funcion de la relacién de presiones, considerando el
flujo de inversion de capital acumulado de los equipos.

En la Figura 5.14 se ilustra la variacion del flujo de costos exergoecondmicos del combustible en
funcion de la variacion de la relacion de presiones total, para los métodos de la igualdad, de extraccion
y de formacion. Los flujos de costos del combustible son exactamente los mismos para todos los valores
de la relacion de presiones total, en las tres metodologias. En las tres metodologias, el mayor flujo de
costo exergoecondmicos se tiene en la condicion A con 6,869.489 USD/h, que es mayor un 5.955 y
11.534% que en las condiciones B y C, respectivamente. En los tres casos el flujo de costos
exergoeconomicos tiende a ser minimo a medida que la relacion de presiones total aumenta hasta llegar
a la relacion de presiones 6ptima de la eficiencia térmica maxima. Los flujos de costos exergoecondémicos
son iguales en las tres metodologias, debido a que, las tres toman como base el costo del combustible y
ademas se considera que el combustible es el Gnico recurso externo y por provenir del medio ambiente
no tiene irreversibilidades acumuladas; en consecuencia, su costo no se ve afectado.
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Figura 5.14 Flujo de costos exergoeconémicos del recurso externo en funcion de la relacién de presiones.

En la Figura 5.15 se muestra la variacion del flujo de costos exergoecondémicos del subproducto
cuando varia la relacion de presiones total, en los métodos de la igualdad, de extraccion y de formacion.
Si la turbina opera con en la condicion A, el mayor flujo de costo exergoeconémico se obtiene en el
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método de formacidn con 333.753 USD/h, que es mayor en 42.717 y 3.294% que en los métodos de la
igualdad y de extraccion, respectivamente. Al operar en la condicién B, el mayor flujo de costo
exergoeconomico también se obtiene con el método de formacion con 367.61 USD/h, siendo mayor un
37.334 y 1.362% que en los métodos de la igualdad y de extraccién, respectivamente. En la condicion
C, el mayor flujo del costo se obtiene con el método de extraccion con 569.866 USD/h, siendo mayor un
29.962 y 8.907% que en los métodos de la igualdad y de formacion, respectivamente.

Con en el método de la igualdad, en las condiciones A, B y C, se obtienen los flujos de costos
exergoeconomicos 191.184, 230.367 y 399.125 USD/h, respectivamente; por lo tanto, en el método de
la igualdad, los flujos de costos exergoecondmicos tienden a aumentar con el incremento de la relacion
de presiones. Por el método de extraccion los flujos de costos también tienden a aumentar con el
incremento de la relacion de presiones, en la condicion A el flujo de costos exergoecondmicos es de
322.76 USD/h, al pasar de A a B, el flujo de costos incrementa un 10.988%, y al pasar de A a C, el flujo
de costos incrementa un 43.362%. Los flujos de costos exergoecondmicos obtenidos con el método de
formacion son 333.753, 367.610 y 519.108 USD/h, para las condiciones A, B y C, respectivamente; en
consecuencia, con los tres métodos el flujo de costos tiende a aumentar con el incremento de la relacion
de presiones total.
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Figura 5.15 Flujo de costos exergoeconomicos del subproducto en funcidn de la relacion de presiones.

En la Figura 5.16 se lustra la variacion del flujo de costos exergoeconémicos del residuo en
funcidn de la variacion de relacion de presiones total, en los métodos de la igualdad, de extraccion y de
formacion. En la condicion A, el mayor flujo de costo exergoecondmico se obtiene en el método de
formacion con 4,551.325 USD/h, que es mayor en 33.096 y 41.404% que en los métodos de la igualdad
y de extraccion, respectivamente. Para la condicion B, el mayor flujo de costo exergoecondmico se
obtiene con el método de formacion, siendo de 3,541.519 USD/h, que es mayor en 25.867 y 37.638%
que en los métodos de la igualdad y de extraccion, respectivamente.

Si el sistema TG opera en la condicién C, el mayor flujo de costo exergoecondmico es de
2,374.094 USD/h y también se obtiene con el método de formacion, que es mayor en 5.688 y 32.591%
que en los métodos de la igualdad y de extraccion, respectivamente. En el caso del residuo, los flujos de
costos exergoecondmicos obtenidos por los métodos de la igualdad, de extraccién y de formacion, son
similares porque tienden a disminuir con el incremento de la relacion de presiones total; no obstante, las
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metodologias varian bastante unas de otras; en la condicion A los métodos de la igualdad y de extraccion
son mas aproximados, a pesar de tener criterios de asignacion de costos distintos; y en la condicién C los
métodos de extraccion y formacidn se aproximan mas entre ellos y se separan del método de la igualdad,
lo que es mas congruente con los criterios de asignacion de costos de cada método.

Como en el caso del residuo, el flujo de costo exergético tiende a ser minimo conforme la relacion
de presiones total se aproxima a la relacion de presiones Optima para la eficiencia térmica maxima, se
comprueba que entre mayor sea la eficiencia térmica, el impacto de los gases de escape serd menor para
el medio ambiente.
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Figura5.16 Flujo de costos exergoeconémicos del residuo en funcion de la relacién de presiones.

5.8 Efecto del cambio de un parametro operativo en los costos exergoeconémicos del
sistema TG.

En laindustria de la energia se debe garantizar un suministro de energia fiable (Sin intermitencias)
para los consumidores, por lo tanto, las turbinas de gas deben generar potencia de manera constante. Si
en este caso la turbina de gas aeroderivada GE-LMS100, debe generar como producto exergético 113.4
MW de manera constante, pero después de un tiempo de estar operando alguno de sus componentes como
el compresor de baja presion se desgasta por el uso y disminuye su eficiencia, estaria cambiando un
parametro operativo, que implicaria un cambio en el flujo de irreversibilidades del CBP, pero por el
encadenamiento también afectaria a los demas componentes.

Al final, el cambio del flujo de irreversibilidades de los componentes, estaria afectando al recurso
primario de la turbina de gas; ya que, en este caso, el producto de la TG GE-LMS100 es constante y solo
tiene un recurso primario (el combustible). En este caso se supone que la eficiencia de compresion
isoentropica del CBP disminuye un 2%, pasando de 88% a 86%, y se estudia el efecto de este cambio en
los costos exergoeconomicos de todos los componentes del sistema TG.

En la Figura 5.17 se ilustra la variacion del flujo de costos exergoecondémicos por el método de
extraccion, en funcion de la disminucion de la eficiencia isoentropica del compresor de baja presion. Se
considera que la eficiencia de compresion isoentrdpica del compresor de baja presion, disminuye 4%. En
este caso, el parametro operativo Xo, corresponde a la eficiencia de compresion isoentropica inicial de
88%; y el parametro operativo xi, corresponde a la eficiencia de compresion isoentropica final de 84%.
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Con la disminucién del 4% en la eficiencia de compresion isoentropica del CBP, el flujo del costo
exergoeconomico del producto aumenta en 0.069%; el flujo del costo exergoeconémico del subproducto
aumenta un 6.284%; el flujo del costo exergoeconémico de combustible aumenta un 1.033%; y el flujo
del costo exergoecondmico del residuo aumenta en 1.0002 %.

En este caso, la disminucion de la calidad de un parametro operativo en el compresor de baja
presion; provoca el aumento de la generacion de irreversibilidades en los deméas equipos, provocado un
aumento en el flujo de costos exergoecondmicos de las principales corrientes exergéticas del sistema TG;
en el caso del aumento del flujo del costo exergoecondmico del recurso, es debido a que el aumento del
flujo de irreversibilidades generadas en todo el sistema TG, al final es compensado con un mayor
suministro de recursos.
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Figura 5.17 Flujo de costos exergoeconomicos en funcién de la disminucion de la calidad de un pardmetro
operativo, por el método de extraccion.

En la Figura 5.18 se exhibe la variacion del flujo de costos exergoeconémicos por el método de
la igualdad, en funcion de la disminucion de la eficiencia isoentrdpica del compresor de baja presion.
También se considera que la eficiencia de compresion isoentrépica del compresor de baja presion,
disminuye 4%. El pardametro operativo Xo, corresponde a la eficiencia de compresion isoentrdpica inicial
de 88%; y el parametro operativo x;, corresponde a la eficiencia de compresion isoentrépica final de 84%.
Con la disminucién del 4% en la eficiencia de compresion isoentropica del CBP, el flujo del costo
exergoecondmico del producto aumenta en 0.139%; el flujo del costo exergoecondémico del subproducto
aumenta un 6.35%; el flujo del costo exergoecondmico de combustible aumenta un 1.033%; v el flujo
del costo exergoecondémico del residuo aumenta en 1.138%.

Los flujos de costos exergoecondmicos obtenidos por el método de la igualdad aumentan con la
disminucion de la eficiencia de compresion isoentrépica, de la misma manera y por las mismas razones
que en el caso del método de extraccion, solo que, en diferente magnitud (el porcentaje de aumento en el
flujo de costos exergoeconomicos al pasar de xo a Xi, s mayor en el método de la igualdad que en el
método de extraccion).
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Conclusiones

En este trabajo se presenta el estudio de costos exergéticos aplicado al sistema de turbina de gas
aeroderivada de tres flechas y enfriamiento intermedio entre sus etapas de compresion, GE- MS100;
cuando la turbina opera en condiciones ambientales 1SO, genera una potencia de 113.4 MW, su relacion
de presiones total es de 42 y la temperatura de entrada a la turbina es de 1380 °C. Las eficiencias de
compresion y expansion isoentropicas son de 88 y 90%, respectivamente; la eficiencia mecanica es de
98%; las caidas de presion en los filtros de aire, en la cdmara de combustion, en el enfriador y en la
descarga de los gases de combustion de la turbina de potencia, son de 4, 5, 6 y 1%, respectivamente. Es
importante tomar en cuenta las caidas de presion para que la evaluacion del sistema TG se apegue a las
condiciones de operacion reales.

Con el andlisis de costos exergéticos y exergoeconomicos si es posible evaluar y comparar el
desempefio de la TG GE-LMS100 a distintas condiciones de operacion: de disefio, trabajo motor maximo
y eficiencia térmica maxima.

Mediante el analisis paramétrico de indicadores energéticos, donde se compara el desempefio del
sistema TG GE-LMS100, entre las condiciones de operacion de disefio, trabajo motor maximo y
eficiencia térmica méaxima; se establece que la condicion de operacion mas conveniente es la de disefio;
puesto que, las demas condiciones requieren un gran porcentaje del incremento de la relacion de
presiones, que no se compensa con los pequefios porcentajes de los aumentos del trabajo motor maximo
y de la eficiencia térmica maxima.

El residuo corresponde a una de las mayores irreversibilidades del sistema TG GE-LMS100,
siendo la irreversibilidad asociada a la exergia de los gases de escape, Irreversibilidad que es igual a su
alta disponibilidad de exergia; disponibilidad que, al no ser aprovechada en un proceso posterior, se
vuelve una irreversibilidad externa debida a la mezcla del aire atmosferico y gases de escape, con
potenciales intensivos distintos.

Las componentes mecanica y térmica de la exergia con la que salen los gases de escape son de
110.155y 335.807 kJ/kg, respectivamente; la componente térmica debe su valor a la alta temperatura del
flujo mésico de los gases de escape, que son expulsados al medio ambiente a 567.759 °C. Por lo tanto,
se recomienda aprovechar esta alta disponibilidad exergética al incorporar un ciclo de vapor que utilice
el calor residual de los gases de escape para generar mas potencia, integrando al sistema TG GE-LMS100
en un ciclo combinado.

En la asignacion de los costos exergeticos de las corrientes que salen del sistema TG GE-LMS100,
resulta mas adecuado el caso 2, donde si se considera la exergia del residuo y del subproducto, en
comparacion con el caso 1, donde se consideran como perdidas; porque, al considerar a la corriente de
vapor que sale del enfriador como subproducto, se reduce la cantidad de residuos liberados al medio
ambiente y; aun cuando, en el caso 2 los costos exergéticos son mayores que en el caso 1, los costos
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exergéticos excedentes por considerar al residuo, cubren los costos exergéticos para disminuir la
irreversibilidad externa asociada al flujo masico de los gases de escape desechados al ambiente.

La disminucién de la eficiencia isoentropica, provoca un aumento en la cantidad del calor de
recalentamiento producido, pero al mismo tiempo, provoca la disminucion del porcentaje del calor de
recalentamiento que se puede aprovechar. Asi mismo, la disminucion de la eficiencia de expansion
isoentrdpica, implica una mayor disminucion del porcentaje de la eficiencia exergética, en comparacion
con el porcentaje del aumento del factor de recalentamiento; en consecuencia, es recomendable tener
eficiencias de compresion y expansion isoentropicas mayores, aunque eso implique una menor
produccién del calor de recalentamiento.

La disminucion de la calidad de un parametro operativo de un equipo del sistema TG GE-LMS100
(en este caso, la eficiencia de compresion isoentropica del compresor de baja presion), provoca un
incremento en los flujos de costos exergoecondmicos obtenidos por los métodos de igualdad y de
extraccién, comprobandose que la disminucion de la calidad del parametro operativo no solo provoca el
aumento de las irreversibilidades generadas en el mismo equipo, sino que, provoca el aumento de las
irreversibilidades generadas en todos los equipos, debido al encadenamiento, que al final ocasiona que
se requiera suministrar una mayor cantidad del recurso externo para generar la misma potencia.

Se presentaron dos casos donde se tiene el minimo flujo de costos exergoeconémicos para generar
como producto los 113.4 MW del sistema TG GE-LMS100; en el primer caso la condicion de
operacion mas conveniente es la del trabajo motor maximo, y es asi, cuando se analiza al sistema en
funcion de su eficiencia exergética y su propdésito productivo (en este caso es la generacion potencia),
por medio de los métodos de extraccion y formacion. Por el contrario, en el segundo caso, donde se
evalua al sistema en funcién de su eficiencia racional, mediante el método de igualdad, la condicion mas
favorable es la de disefio, ya que el incremento de la relacidn de presiones provoca el aumento del flujo
de costos exergoeconémicos.

Entonces, la comparacion de las metodologias se debe conducir hasta la comparacion de las
eficiencias racional y exergética. Siendo, la eficiencia exergética mas conveniente cuando se busca
determinar la exergia que realmente se transfiere o transforma en un proceso productivo, y la eficiencia
racional es mas conveniente cuando se enfoca el estudio en la exergia total que entra y sale en un proceso.
Finalmente, la aplicacion de uno u otro método depende de los objetivos y las consideraciones que
establezca el analista.
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Anexo A. Combustion

Anexo A — Combustiéon

A Proceso de combustion

En la camara de combustion de las turbinas de gas se realiza la conversion de la energia quimica
del combustible a energia calorifica. El propdsito es aumentar la temperatura del aire que sale del
compresor. La combustion es una reaccion fisicoquimica, que toma lugar en una cdmara de combustion,
a la que se inyecta un combustible y se mezcla con el aire proveniente del compresor, posteriormente se
inicia la ignicion de la mezcla, lo que desencadena la combustion, liberando una flama o masa gaseosa
incandescente que emite luz, energia térmica y productos quimicos resultantes de la reaccidn exotérmica
de oxidacion.

A.1 Constante particular de una mezcla de gases

La constante particular de una mezcla de gases es la relacion entre la constante universal y la
sumatoria del peso molecular de la fraccion volumétrica de cada uno de los gases, que la componen

___Ru
| iZ:lXi[P'V']i

en donde, el subindice i representa el compuesto del respectivo gas que forma parte de la mezcla; el
subindice j hace referencia al aire o gases de combustion; x es la fraccién volumétrica de cada uno los
gases que componen la mezcla; y Ru es la constante universal de los gases y tiene un valor de 8.3143
kJ/kmolK.

R (1)

A.2 Calor especifico a presion constante de una mezcla de gases

El calor especifico a presion constante de una mezcla de gases, es la relacion entre la sumatoria
del calor especifico molar a presion constante de cada componente y la sumatoria del peso molecular de
cada componente de la mezcla

Co, = Az (@.2)

in[PM]i

El ¢p es el calor especifico molar a presion constante, y se evalta con el siguiente polinomio
9 T \7?
=) Cl|— a.3
»=2un '(1000) @3)
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Las constantes Ci del COz, Oz, N2, H2O y del Aire se presentan en la Tabla A.1

Tabla A.1  Valores de los coeficientes C; para el calor especifico. Fuente:Rivkin. (1969).

Ci C, Cs Cs Cs Ce C; Cs Co
[CO] 0 17.640 93.727 -130.375 153.971 -139.996 83.152 -27.579 3.830
[O2] 0 33.052 -41.834 148.024 -205.022 145.368 -52.291 7.577 0
[N2] 0 28.298 12.690 -72.418 185.363 -220.423  137.355 -43.809 5.662
[H20] 0.731 27.886 8.443 11.985 -16.092 13.636 -6.473 1.189 0
Aire 0 29.438 -1.611 -11.992 68.828 -98.240 64.884 -20.909 2.665

Para la composicion volumétrica del aire atmosférico considerada y una temperatura ambiente de
15 °C se obtiene un cp,a = 1.0074 kJ/kgK y una Ra = 0.2882 kJ/kgK. Las propiedades de los gases de
combustion se obtienen al realizar un analisis del proceso de combustion en la CC.

A.3 Combustible

Para realizar el proceso de combustion, se debe suministrar a la cAmara de combustion de la
turbina, un hidrocarburo, ChHm, con un alto contenido de energia quimica, contenida inicialmente en
forma potencial y que al reaccionar con el oxigeno contenido en el aire se libere en forma de calor. En
este caso, se toma como combustible al gas natural, porque es la fuente de energia fosil mas limpia (emite
menos gases contaminantes por unidad de energia producida); su combustion no produce particulas
solidas y tampoco es corrosivo; ademas, de ser el combustible utilizado en las pruebas experimentales
con las que se obtuvieron los parametros de operacion y desempefio de la TG GE-LMS100. El gas natural
es un gas ligero compuesto con porcentajes superiores al 70 % de metano, el resto de los gases de la
composicién puede variar. En este estudio se considera al gas natural con una composicion volumétrica
de 88% CHa, 10% C2He y 2% CsHs, PEMEX. (2007).

A.4 Combustion estequiométrica

El proceso de combustion de un hidrocarburo o una mezcla de hidrocarburos se modela
idealmente como una combustion estequiométrica o completa, donde todos los reactivos reaccionan
completamente, resultando como productos tnicos N2, CO2 y H20O. En la combustion estequiométrica se
suministra el aire minimo necesario para lograr el proceso.

La ecuacion de combustion estequiométrica con aire tedrico se expresa como

C,Hy + %[0, +3.76N,] > 4 [CO, |+, [H,0] + o4 [N, | (a.4)
Haciendo un balance de masa para el C, H, O y N de la ecuacion (a.4)
C: n=q (@.5)
H: m=2q, (a.6)
O: 2%y =204+0a, (a.7)
N: 2x,(3.76)=2¢, (a.8)
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Se determina a los coeficientes estequiomeétricos, a1, o2, 03 Y Xest, €St0S Se sustituyen en la ecuacion
en la ecuacion (a.4)

C.H, +(n+%)[02 +3.76N,] > n[C02]+g[HZO]+3.76(n +%}[N2] (.9)

En la Tabla A.2 se presenta el peso molecular, el poder calorifico inferior y los valores de n y m,
para los compuestos del gas natural considerados en este trabajo. Para la composicidn volumétrica de
88% metano, 9% etano y 3% propano, se tienen los valores de n y m, de 1.14 y 4.28, respectivamente.

Tabla A.2  Valores ny m para los copuestos del gas natural.

Xi PM PCI n m

Componente [-] [kJ/kmol] [ki/kg] [-] []
Metano, (CHa) 0.88 16.04 50033.516 0.88 3.52
Etano, (C2He) 0.09 30.07 46431.101 0.18 0.54
Propano, (CsHs) 0.03 44.097 47331.707 0.09 0.24
Y 1 - - 1.15 43

Sustituyendo los valores de n y m de la Tabla A.2 en la ecuacién (a.9)

Cy1Hz +2.21[0, +3.76N,] —1.14[CO, | + 2.14[H,0]+8.3[N, ] (2.10)

A.5 Balance de PLT en forma molar en la camara de combustién

Cuando un proceso involucra reacciones quimicas, es conveniente analizarlo a partir de cantidades
por unidad de mol, en comparacién con cantidades por unidad de tiempo; debido a que, el proceso de
combustion es una reaccién quimica, este se estudia a partir de un balance de Primera Ley de la
Termodindmica para sistemas abiertos en forma molar, que se expresa de la siguiente manera

5G— oW =dh +dé. +de, (a.11)

Considerando a la camara de combustion adiabatica, en la que no hay interacciones de trabajo,
que opera en estado estable y despreciando los cambios de energia cinética y potencial, la ecuacion (a.11)
se reduce a

dh=0 (a.12)

Al tratarse de una reaccion, la ecuacién (a.12) se expresa en funcién de los reactivos y los
productos como

hreac = hprod (al‘?’)
La entalpia de un componente quimico de un estado especifico es la suma de la entalpia de
formacion del mismo (ﬁ}’) y del cambio de entalpia sensible del componente relativa a un estado de

referencia, entonces, la ecuacion (a.13) se reescribe como

> N (A +F ~Fr, )

=Ny (7 + P )pmd (a.14)

reac
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Nreac Y Nprod, representan el nimero de moles del reactivo y del producto, respectivamente; y Ji es la
entalpia molar, que con base al modelo matematico de Rivkin. (1969) se evalia mediante el siguiente
polinomio

- T 5 T
h=A+BIn| — S C| —— a.l5
i (1000}2'-1 '(1000) @13)

En la Tabla A.3 se presentan los valores para las constantes A y B del CO., O2, N2, H2O y del Aire,
que son necesarias para evaluar las entalpias molares.

Tabla A.3  Valores de las constantes A y B. Rivkin. (1969).

A B
[CO7] 847.4 0
[O2] -300.3 0
[N2] 25.45 0
[H20] 2012.947 713.476
Aire -54.2 0

La Tabla A.4 presenta los valores de los coeficientes Ci, Rivkin. (1969) del CO2, Oz, N2, H2O y el
Aire, que son necesarias para evaluar las entalpias molares en el polinomio de la ecuacién (a.15).

Tabla A4 Valores de los coeficientes Cjpara entalpias.

Ci C, Cs Cq Cs Ce Cs Cs
[CO;] 17640.05  46863.47  -43458.22  38492.64  -27999.21  13858.64 -3939.79 478.73
[O2] 33051.76  -20917.08  49341.37  -51255.57  29073.60 -8715.12 1082.44 0
[N2] 28298.40 6344.95 -24139.36  46340.73  -44084.65  22892.53 -6258.49 707.74
[H.O0] 27885.81 4221.51 3995.10 -4023.06 2727.25 -1078.82 169.88 0

Aire 29438.27 -805.41 -3997.25 17207.10  -19647.99  10813.92 -2987.05 333.16

A.6 Temperatura de combustion adiabatica

La temperatura de combustion adiabatica o temperatura de flama adiabatica es la temperatura
maxima tedrica que se puede alcanzar en el proceso de combustidon, es tedrica o ideal debido a que, ésta
se presenta sélo en el caso limite, en el que toda la energia quimica que se libera durante un proceso de
combustion, se aprovecha internamente para elevar la temperatura de los gases de combustion; dado que,
no se consideran pérdidas de calor hacia los alrededores ni otras interacciones de energia, como cambios
de energia cinética, potencial, etc.

La temperatura de flama adiabatica sucede en un proceso de combustion de flujo estable, ademas
O =0y W =0. Para un combustible dado a un estado especificado, la temperatura de flama adiabatica
alcanza su valor maximo cuando sucede la combustién completa con la cantidad tedrica de aire; entonces,
a partir del balance de primera ley mostrado en la ecuacién (a.14) y de la ecuacion (a.10) de combustion
estequiometrica se llega a la siguiente expresion

[y ] +221[ Ry +hrge =y | +83 A} +hrge P |

.14H4.28
+8.3[ﬁ: +h —h; }

—1.14[ i, +fr —F; ]COZ +2.14[ iy +r —F; | (a.16)
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Para el gas natural con una ecuacion reducida de Ci1.14Ha28 Y una temperatura temperatura a la
salida del compresor de 375.745 °C, se obtiene una temperatura de flama adiabatica de 2206.468 °C.

A.7 Combustion con exceso de aire

El proceso combustion perfecto o estequiométrico es un proceso ideal, dado que, la mayor parte
de la combustién transcurre de forma incompleta, y es necesario suministrar un exceso de aire que
garantice la combustion completa; en la practica, se suministra mas cantidad de aire que la del aire
tedrico, para producir la combustién completa y para reducir la temperatura de los gases de combustion,
a este proceso, que requiere mayor aire se le conoce como combustion con exceso de aire.

La ecuacion de combustion con exceso de aire es la siguiente
C,Hy, + X% (1+2)[0, +3.76N, | > 1 [CO, |+ &, [H,0]+ &[N, | + 2, [ O, ] (a.17)

Haciendo un balance de masa en la ecuacion (a.17) se llega al balance estequiométrico de los
compuestos

C: «o=n (a.18)

H: o= f% (a.19)

O:  2%,(1+A)=2c+a, +20, (a.20)
N:  2x (1+1)3.76=2¢, (a.21)

Resolviendo el sistema de ecuaciones conformado por las expresiones (a.18), (a.19), (a.20) y
(a.21), para determinar y sustituir los coeficientes estequiometricos; as, a2, 03 y o4 €n la ecuacion (a.17)
, se llega a la siguiente ecuacién de combustion

C.Hy+(1+ i)(n +%)[o2 +3.76N,] -
(a.22)
n[coz]+%[Hzo]+3.76(1+/1)(n +%)[N2]+ﬂ(n +%)[oz]

Al sustituir los valores de n y m para la combustion volumétrica del gas natural considerada, la
ecuacion (a.22) se reescribe como
CoiHazs +2.21(1+ 2)[O, +3.76N, | —

1.14[CO, ]+ 2.14[H,0]+8.3(1+ 2)[N,]+2.212[0, ] (a.23)

Para determinar el exceso de aire se deben igualar los reactivos con los productos en funcion de
sus entalpias molares; por lo tanto, se combina la ecuacion de combustion con exceso de aire (a.22) con
la ecuacion del balance de PLT en la CC (a.14)
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[ﬁ; ]q_14H4_28 +(1+ i)(n + %J[ﬁf +hg — ﬁ;o JOZ

+3.76(1+ ﬂ)(n+%j[ﬁ: +he =t |,
= (a.24)
N[+ ey =15, |+ A+ s = F ],
+3.76(1+l)(n+zj[ﬁ:+ﬁTfad —ﬁﬁJN +/1(n+ j[ + Ry — hTo] o
En este caso, la temperatura de descarga del compresor es igual a la temperatura del aire en el

estado 4, TDC = Ta; y la temperatura de entrada a la turbina es igual a la temperatura del aire en el estado
5, TET = Ts. Despejando a 4 de la ecuacion (a.24) se llega a la siguiente expresion de exceso de aire

[+, ;] + D[R+, R ] +376(n+ j[hT i,
{1, (mj;jﬁ o, —f, ]
(n+r2j[ﬁu—~5}02+3.76(n+r2j[~4—~JN2

A.8 Relacién aire combustible

A= (a.25)

La relacién aire combustible es la relacién entre la masa de aire y la del combustible presentes en
un proceso de combustion.

Si la combustion es estequiométrica, la relacion aire combustible se expresa como

kg 4. 76(n + 4 ) PM,
rac,, = —= = (a.26)

= kg comb P M

comb

Para la combustion con exceso de aire, la relacion aire combustible se escribe como

4.76(1+ ﬂ,)(n +Tj PM,

rac=—Ja__ (a.27)
kg PM

comb comb

Relacionando las expresiones (a.26) y (a.27) se encuentra que

rac =(1+A)rac, (a.28)

A.9 Relacién combustible aire

La relacion combustible aire es el inverso de la relacion aire combustible, y se puede escribir
como
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1 _ kgcomb _ PM comb

m

" (a.29)
rac M (14 /1)4.76(n+4j PM,

rca=

A.10 Propiedades del aire y de los gases de combustion

En la Tabla A.5. se presentan valores de las propiedades del aire y de los gases de combustion
obtenidos a partir de las condiciones de disefio establecidas, una temperatura del aire atmosférico de 15
°C y una temperatura a la entrada de la turbina de alta presion de 1380 °C.

Tabla A5  Propiedades del aire y de los gases de combustion.

Cp,a [kJ/kg K] 1.0074
Cpyge [kITkg K] 1.3774
Ra [kJ/kg K] 0.2882

Rgc [kd/kg K] 0.29353
A1 1.225

rac [kga/kggc] 29.034
racest [KQaest/Kdgc) 13.048
rca [kgge/kga] 0.034
rCaest [KQge/KQaest] 0.077
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Anexo B — Relaciones de presiones optimas

B Relaciones de presiones optimas del trabajo motor maximo y eficiencia
térmica maxima

Las expresiones (2.75) del trabajo motor y la (2.86) de la eficiencia térmica estan
expresadas en funcion de la relacion de presiones del compresor

W (Pi) 5 7, (PI) (b.1)

en esta seccion se reescribe a la relacion de presiones z, como “pi”, en referencia a la forma en
como se utiliza en el software.

Para determinar el trabajo motor méaximo y la eficiencia térmica maxima se debe obtener
la primera derivada de las expresiones (2.75) y (2.75) respecto a la relacién de presiones del
compresor y las derivadas obtenidas se deben igualar a cero para obtener los maximos de las
funciones

d(w d
( m) 0 - (77th) 0 (b.2)

d(pi) " d(pi)
Para obtener la derivada de las funciones se utiliza el software de Wolfram Mathematica
como se describe a continuacion

B.1 Pasos para obtener la primera derivada de las expresiones del trabajo motor y de
la eficiencia térmica

1.  Se ingresa la funcién del trabajo motor al software de Wolfram Mathematica, con
base a la expresion (2.75)

1
W = Cp o775t To |:Dl [1—Wj+ D4} (b.3)
1 273

2. Seingresa la funcion de la eficiencia térmica al software de Wolfram Mathematica,
con base a la expresion (2.86) y las expresiones

1
AD|1-——=— |+D
775|t|: 1( Clxgc pixchzDsj 4i|

77th = 25x, (b4)
c 3% _
(1+ rca)% Y~ Y, 1Pl
P.a sic
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donde
25X, 13x,
Co .. (1+rca j 38 38 —y —
p, = Cpar (LHTCR)Y:_ y,pi ® +pi ¥ —y, -1 ©5)
CP,a 77m77sic
25%,
Y, [ pi % _]}
D,=1- (b.6)
CP gc
(1+ rca) 1 nmnsicnsit yl
CP,a
13x,
1% -1
D, =1- - P - (b.7)
(1+ rca) vagc nmnsicnsit yl _nsit y2 [ pl % _1j
P,a
25X, 13x,
1 38 ]38 _ —
D“:[i_j Y pi * +pi® —y,~1 (0.8)
77m nsicnsit
3. Se ejecutan las derivadas de las funciones respecto a la variable = en el software.
= Laexpresion de la derivada del trabajo motor respecto a m, se escribe de la siguiente
manera
d (W, )
s =c, Tn. (f—0+w)=0 b.9
d ( pl) P.a Oﬂsn (ﬁ C()) ( )
donde
13x, . 25xa_,
2]
B i (b.10)
nsicnsit
13x, . 25X, . £ —Xge
(12)8(3 pl % l+y2 22;(3 pi % 1}(]‘_ CFX):CHH J
0= 1 172 (b.11)
77m775ic
25X,
CP,a [ pl % _]J y2
6 =1- (b.12)
' CP,gc (1+ rca) ylnmnsicnsit
13x,
1 38 __
R E— pr® -1 1 (b.13)
Xa C +rca iosi
_K i 1) yzmn} e ( : ) Yl lscs
P,a
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=1y X (o
o= 2P @ P X( %~ ) (b.14)
Crm,0, w0, C ¥ oy,

13x, 25%,
Co .. (1+1Ca %8 1 i®
a)l _ P,gc( )yl _ pl 1 y2 + y2 pl (bl5)
Cp’a Thalsic
25X,
cpya(pi 8 —1] Y,
0, =1- (b.16)
? Cp,gc (l+ rca) ylnmnsicnsit
13x,
3% -1
o =1 2, ; Co o (1+1CR) (b47)
_I:( pl 8 _1j yznsn j| T P,gc ylnmnsicnsit
CP,a
25%, _x
@, = 25X, Y,Co Pi B (b.18)
wW; = ?>SC:1Xgc Cp,gc (1+ rca) Vil T sic (blg)
r 25x, iG
cpya[pi 38 —1} Y,
W =|1— (b.20)
° Cp g0 (1+1CR) Y7 e
13x,
3% -1
@; =Ng 11— 25%, ; c (1+ rca) -2
_I:[ pl 8 _1j yznsn :| n P,gc ylnmnsicnsit
CP,a
25X, 13%,
25pi [ pi * —1] Xa YoTlsit
o, = - ) - (b.22)
X o rca s
38{{( pi —1J yznsn}r pon (L4 1C2) YT }
CP,a
13x, 1
13x_ pi
w, = — 2P (b.23)
3 8(_& oi o 1j Ve } | Coge (L ria) YollulsicTsi J
P,a
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25X,
CP,a [ pl % _lj y2
(b.24)

 Coge (L4 1CR) Vi e e

wy, =1

13x,

pi 38 _1

Cp’gc (1+ rca) ylnmnsicnsit
Cra

(b.25)

@ = 1- 25x,

» La expresion de la derivada de la eficiencia térmica respecto a m, se escribe de la
siguiente manera

d (77th) _ Cp o loTsit (ﬂ_0+ a))

= b.26
d(pi) v i (b.26)
donde
2% 4
1 38
U=— 25CP,aTOXa Y2 P (b.27)
38773ic

4. Una vez obtenidas las derivadas del trabajo motor, se despeja a la relacion de
presiones, obteniendose las expresiones de las relaciones de presiones optimas para
el trabajo motor méaximo y la eficiencia térmica méxima. Posteriormente, se evalGa
la expresién de la relacion de presiones 6ptima del trabajo motor y el resultado se
sustituye en la expresion del trabajo motor, obteniéndose el trabajo motor maximo y
la relacién de presiones Optima del trabajo motor maximo. Para obtener la relacion
de presiones éptima para la eficiencia térmica maxima y la eficiencia térmica
maxima, se realiza un proceso iterativo; donde, se evalGan las expresiones de la
relacion de presiones 6ptima para la eficiencia térmica maxima y la expresion de la
eficiencia térmica, y sé sustituyen los resultados de una expresion con respecto a la
otra, hasta que los resultados converjan; obteniéndose asi, el valor de la relacién de
presiones 6ptima del compresor de baja presion.

Con el software de Wolfram Mathematica se obtienen las relaciones de presiones 6ptimas,
el trabajo motor maximo y la eficiencia térmica maxima; asi como, el trabajo motor maximo y la
eficiencia térmica méaxima. En la Figura B.1 se muestran los resultados obtenidos con el software
de Wolfram Mathematica, se obtiene una relacién de presiones Optima para obtener el trabajo
motor maximo de zopwm = 70.173, con la que, se produce un trabajo motor maximo de Wmmax =
660.459 kJ/kg.
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in[- = Plot[w, {pi, @, 5€0}]
|representacion grafica

650
600 -
550 -
Qut[+]=

500

450

400+ 100 200 300 400 500
in[~ J:= FindMaximum[w, pi]
|encuentra maximo

Out[-]= {660.459 , {pi- 70.1728 }}
FiguraB.1  Funcion del trabajo motor evaluada en el intervalo =, (0, 500)

En la Figura B.2 se exhiben los resultados obtenidos con el software de Wolfram
Mathematica, para los valores de la eficiencia térmica méxima. Se obtiene una relacion de
presiones Optima para obtener la eficiencia térmica méxima de mopn =227.701, y una eficiencia
térmica méaxima de #thmax = 0.437.

In[-]:= Plot[eta, {pi, @, 5€0}]
\representacién grafica

044
043+
042}
Out[+]=

041

0401

100 200 300 400 500

In[-]:= FindMaximum[eta, pi]
lencuentra maximo

outf-]= { 0.436748 , {pi— 227.701 }}

FiguraB.2  Funcion de la eficiencia térmica evaluada en el intervalo =, (0, 500)

Pagina | 158



m ACTA DE EXAMEN DE GRADO

Casa abierta al tiempo

UNIVERSIDAD AUTONOMA METROPOLITANA No. 00107
Matricula: 2203802557

' — N\

An&lisis de costos
exergeticos de la turbina de En la Ciudad de México, se presentaron a las 12:00 horas
gas aeroderivada GE-LMS100 del dia 31 del mes de octubre del afio 2023 en la Unidad
Iztapalapa de 1la Universidad Auténoma Metropolitana, los
suscritos miembros del jurado:

DR. MARTIN SALAZAR PEREYRA
M. EN I.Q. ALEJANDRO TORRES ALDACO
DR. JUAN JOSE AMBRIZ GARCIA

Bajo la Presidencia del primero y con caracter de
( T Secretario el ultimo, se reunieron para proceder al Examen

de Grado cuya denominacién aparece al margen, para la
obtencién del grado de:

ﬁ '~ MAESTRO EN CIENCIAS (ENERGIA Y MEDIO AMBIENTE)

-— [ DE: IVAN DAVID ALEGRIA RUIZ

y de acuerdo con el articulo 78 fraccién III del

X /v Reglamento de Estudios Superiores de la Universidad
. : Auténoma Metropolitana, los miembros del jurado
J resolvieron:
IVAN DAVID ALEGRIA RUIZ
ALUMNO &)
. ) N).y() Cl}rﬂ
150 U

Acto continuo, el presidente del jurado comunicé al
interesado el resultado de la evaluacién y, en caso
aprobatorio, le fue tomada la protesta.

RANO DE LA PAZ
MAS ESCOLARES

DIRECTOR DE LA DIVISION DE CBI PRESIDE|

[ OAYAYARL s A NI
DR. ROMAN LINARES ROMERO DR. MA SAl R PEREYRA

VOCAL SECRETARIO
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M.ENLQ. ALEd(N;O TORRES ALDACO
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