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Resumen

En este trabajo se presenta un analisis termodinamico de las centrales de generacion
de potencia, que utilizan las configuraciones de los ciclos de vapor, ultracritico,
supercritico y subcritico regenerativo; las diferentes configuraciones que se analizan se
describen en el Capitulo 1. Se inicia el andlisis termodinamico con un estudio general de
cada una de las diferentes configuraciones de los ciclos de vapor y posteriormente, se
enfatiza dicho analisis Unicamente a las turbinas de vapor, esto con el objetivo de hacer
el analisis de la transformacion y la degradacion de la energia en cada una de las etapas
de expansion, en funcion de pardmetros tales como el grado de recalentamiento y de las
irreversibilidades generadas.

El estudio se realiza a partir de diferentes condiciones de operacion, las cuales se
determinan en funcion de la informacion obtenida de los balances térmicos de algunas
centrales térmicas que actualmente estan en operacion. A partir de estas condiciones de
operacion, se propone una generacion de potencia constante para los diferentes ciclos de
vapor, con el objetivo de realizar el anélisis termodinamico.

Se inicia el analisis termodinamico a partir de un analisis energético a cuatro diferentes
configuraciones de ciclos de vapor: ultracritico, supercritico y subcritico regenerativo;
esta ultima contempla los casos de un tren de calentamiento de siete y seis calentadores.
Se determinan los principales parametros de desempefio, tales como, el trabajo por etapa
de expansidn, trabajo total generado por la turbina de vapor, trabajo de las bombas, trabajo
motor del ciclo, calor suministrado, eficiencia térmica, flujo de vapor, Consumo
Especifico de Vapor, flujo de combustible y Consumo Especifico de Combustible.

Posteriormente se realiza un analisis exergético a las mismas configuraciones de los
ciclos de vapor, basado en la Segunda Ley de la Termodinamica donde, inicialmente se
determina la generacion de entropia y posteriormente se cuantifican las irreversibilidades
generadas en cada uno de los diferentes equipos y finalmente se determina la eficiencia
exergética global de cada ciclo. Enseguida, se determinan las irreversibilidades generadas
y la eficiencia exergética por cada una de las etapas de expansion en la turbina de vapor,
y después se determina la eficiencia exergética total de expansion.

Los resultados obtenidos con base al anlisis energético muestran que, la configuracion
en donde se requiere la menor cantidad de flujo de vapor para generar una potencia
constante es el ciclo de vapor ultracritico con 253 kg./s; y para las configuraciones de los
ciclos de vapor subcriticos con siete y seis calentadores, el flujo de vapor necesario rebasa
los 275 kgv/s. Por lo tanto, en términos de la cantidad de flujo de combustible requerido
para generar una cierta potencia, el mejor escenario se tiene también para el caso del ciclo
ultracritico un consumo de combustible menor a los 14 kgc/s; por otro lado, para los ciclos
subcriticos el flujo de combustible se incrementa hasta los 16 kgc/s.



Respecto a los resultados obtenidos con base al analisis exergético, se muestra que el
mayor porcentaje de irreversibilidades generadas corresponde al generador de vapor y la
caldera ultracritica con el 34.71 %y 29.11 %, respectivamente. Ademas, los sistemas de
generacion de energia con ciclos de vapor ultracriticos y supercriticos son los que
presentan el mejor comportamiento global de acuerdo con el andlisis energético y
exergetico.

Asi mismo, los resultados obtenidos a partir del anlisis exergético por etapa de
expansion en la turbina de vapor muestran que, en las etapas de expansion de presion
intermedia que se realizan después del primer y segundo recalentamiento se tienen las
eficiencias exergéticas mas altas; sin embargo, para el caso del ciclo supercritico, ésta se
tiene en la segunda etapa de expansion de la seccidn de alta presion.



Abstract

In this work a thermodynamic analysis is presented of power generation plants using
steam, ultracritical, supercritical and regenerative subcritical cycle configurations; the
different configurations analyzed are described in Chapter 1. The thermodynamic
analysis begins with a general study of each of the different configurations of the steam
cycles and, subsequently, this analysis is emphasized solely for the steam turbines, with
the objective of analyzing the transformation and degradation of the energy in each of the
expansion stages, depending on parameters such as the degree of overheating and the
irreversibilities generated.

The study is based on different operating conditions, which are determined on the basis
of information obtained from the thermal balances of some thermal power plants currently
in operation. Based on these operating conditions, a constant power generation is
proposed for the different steam cycles, in order to carry out the thermodynamic analysis.

The thermodynamic analysis begins with an energy analysis of four different
configurations of steam cycles; ultracritical, supercritical and regenerative subcritical, the
latter contemplating the cases of a heating train with seven and six heaters. The main
performance parameters are determined, such as the work per expansion stage, total work
generated by the steam turbine, pump work, cycle engine work, heat supplied, thermal
efficiency, steam flow, Specific Steam Consumption, fuel flow and Specific Fuel
Consumption.

Subsequently, an exergetic analysis is performed on the same configurations of the
steam cycles, based on the Second Law of Thermodynamics where, initially the
generation of entropy is determined and subsequently the irreversibilities generated in
each of the different equipment’s are quantified and finally the global exergetic efficiency
of each cycle is determined. Next, the irreversibilities generated and the exergetic
efficiency are determined for each of the expansion stages in the steam turbine, and then
the total exergetic efficiency of expansion is determined.

The results obtained based on energy analysis show that the configuration where the
least amount of steam flow is required to generate constant power is the ultracritical steam
cycle with 253 kg./s, while for the subcritical steam cycle configurations with seven and
six heaters, the required steam flow exceeds 275 kgv/s. Therefore, in terms of the amount
of fuel flow required to generate a certain amount of power, the best scenario is also for
the case of the ultracritical cycle with an amount less than 14 kgc/s; on the other hand,
there is an increase of 2 kgc/s for the subcritical cycles.

With respect to the results obtained based on exergetic analysis, it is shown that the
highest percentage of irreversibilities generated corresponds to the steam generator and
the ultracritical boiler with 34.71% and 29.11% respectively. In addition, the energy
generation systems with ultracritical and supercritical steam cycles are the ones that
present the best global behavior according to the energetic and exergetic analysis.



Likewise, the results obtained from the exergetic analysis by expansion stage in the
steam turbine show that, in the intermediate pressure expansion stages that take place
after the first and second reheating, the highest exergetic efficiencies are obtained;

however, in the case of the supercritical cycle, this is in the second expansion stage of the
high pressure section.



Introduccién

El aumento gradual de la demanda de energia en los Gltimos afios debido a factores,
tales como la industrializacion, aumento en la densidad demografica y la tendencia a una
mejor calidad de vida, ha tenido una gran repercusion hacia el medio ambiente, asi como
una disminucién en los recursos fosiles y el incremento del costo de los mismos. Sin
embargo, actualmente existe una transicion energeética para encontrar nuevas formas de
produccién de energia a partir de fuentes renovables, los cuales, a pesar de tener una
diversificacion de diferentes tecnologias para la generacion de energia, no resulta ser del
todo una completa viabilidad.

De acuerdo con la Prospectiva del Sector Eléctrico 2018-2032, la demanda de la
energia mundial fue de 708 TWh para el afio 2017. Del total de generacion mundial, las
energias renovables concentraron el 25%, mientras que, el 75% de la generacion continta
siendo a partir de combustibles fosiles. En el caso de México, el consumo de energia tiene
un crecimiento medio anual del 2.6%, lo que representé una demanda de 293,127 GWh
para ese mismo afio. Asi mismo, el Sector Eléctrico Nacional registré que el 78.9% de la
generacion eléctrica provino de tecnologias convencionales, por otro lado, la
participacion de las tecnologias limpias en conjunto solamente represent6 el 21.1%, De
Energia, S. (2018). Por lo tanto, a partir de tecnologias convencionales, las turbinas de
vapor son las mas utilizadas para la generacion de energia en plantas: ultracriticas y
supercriticas  (carboeléctricas),  subcriticas  (termoeléctricas  convencionales),
geotérmicas, ciclos combinados y en sistemas de cogeneracion.

En México, la capacidad instalada de generacion de energia eléctrica con turbinas de
vapor representa aproximadamente el 60%. Esta perspectiva depende principalmente de
las politicas energéticas que establecen el uso de gas natural y carbdn mineral como
combustibles. En las carboeléctricas para tener una reduccion de inquemados y cenizas
se utilizan precipitadores electrostaticos. Asi mismo, como parte de la modernizacion y
rehabilitacion de las centrales termoeléctricas se les ha realizado el cambio de
guemadores para gas natural y ya no utilizar combustoleo. Con estas acciones se garantiza
una nueva generacion limpia, NGL. A nivel mundial, paises como China, India, Japén,
Rusia, Paises Bajos y USA cuentan con una generacion de energia eléctrica importante a
través de las centrales carboeléctricas, utilizando turbinas de vapor a condiciones
supercriticas, Retzlaff y Ruegger, (1996). En la actualidad, estos paises siguen
incrementando su produccion de energia con base al carbén, Yong Li et al (2018). Asi
mismo, Prieto y Paredes (2019) establecen que las nuevas tecnologias de energia nuclear
con reactores de cuarta generacion utilizaran ciclos de vapor supercriticos y ultracriticos.
En México, la mayoria de las centrales termoeléctricas operan bajo el funcionamiento de
los ciclos Rankine con sobrecalentamiento, recalentamiento y regeneracion. Estas plantas
trabajan con trenes de calentamiento de seis o siete calentadores, de los cuales uno es
abierto y funciona como deareador y/o amortiguador. Los ciclos Rankine ultracriticos y
supercriticos operan a condiciones superiores al punto critico del agua. Generalmente se
les denomina ciclos Rankine ultracriticos a las configuraciones que incluyen dos



recalentamientos y supercriticos a los que solo incluyen un recalentamiento en la caldera
ultracritica.

Este tipo de ciclos se implementan con la finalidad de aumentar la eficiencia energética
y la potencia generada con respecto a los ciclos subcriticos. Kotas (1985) establece la
metodologia exergética de evaluacion de las turbinas de vapor con multi-etapas de
expansion, Dincer et al (2001) también han realizado estudios exergéticos a plantas de
generacion de potencia; sin embargo, no muestran las eficiencias exergeéticas de las etapas
de expansion caracteristicas de las turbinas de vapor, de acuerdo a la configuracion del
sistema. Otros autores como Zhigang Zhao et al (2017), Hermann et al (2005), Khaliq et
al (2004), Gholam et al (2016), Song et al (2002) han cuantificado las pérdidas de exergia
y las irreversibilidades que se producen en una central de generacion de potencia
especifica. En este trabajo se analizan cuatro configuraciones de plantas de generacién de
potencia, enfocandose principalmente en las turbinas de vapor en funcion de la eficiencia
isoentropica, debido a que, a través de ésta se puede considerar de forma global las fallas
ocasionadas por factores como corrosion, inestabilidades de flujo, ensuciamientos entre
otros (Turgay et al, 2018).

R. Lugo et al. (2009), establecen que, en las centrales termoeléctricas convencionales,
las turbinas de vapor contribuyen en la destruccion de la disponibilidad de energia en
promedio del 4% y de éstas, el 51% se tienen en la seccién de baja presion con respecto
a la energia suministrada por el combustible. Dincer et al (2001) cuantifica 8% en
promedio de pérdidas de disponibilidad de la energia en la turbina de vapor, con base al
flujo de calor suministrado al generador de vapor. Salazar-Pereyra et al (2016) muestra
un comparativo termodindmico de primera ley de las centrales ultracriticas y subcriticas,
donde se establece la relevancia del criterio de eleccién de las presiones de
recalentamiento para una central ultracritica. Viera et al (2017) establecen que para
minimizar las irreversibilidades asociadas al intercambio de calor en el tren de
calentamiento en las centrales supercriticas y ultracriticas se requieren 8 y 10
calentadores, respectivamente, debido a la reduccion de las fracciones de vapor extraidas
de la turbina y al aumento de la temperatura de precalentamiento.

Asi mismo, Cetin et al (2018) muestran que la Republica de Turquia depende en mas
del 50% de los combustibles fésiles para la generacidn de energia eléctrica, por tal motivo
presenta un comparativo energético y exergético de dos plantas supercriticas y
ultracriticas, como posibles propuestas para abastecer la demanda de electricidad a bajo
costo y menores impactos al medio ambiente con condiciones de operacion limites de 300
bar y 600°C; obteniendo que la central ultracritica con doble recalentamiento incremente
la eficiencia térmica y exergética en 1.5% y 1.31%, respectivamente, al compararla con
el funcionamiento de una supercritica.

Ademas, de acuerdo con Retzlaff y Ruegger, (1996) establecen que, para avanzar en
el desarrollo de la tecnologia de las turbinas de vapor; se puede realizar mediante la
posibilidad de mejorar las eficiencias mecéanicas, en la reduccién de las pérdidas
aerodinamicas y de fugas a medida que el vapor se expande a traves de la turbina. El
segundo tipo de avance es la mejora en la eficiencia termodindmica al aumentar la
temperatura y la presion a la que se opera la turbina. De éste dependera el tipo turbina,
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region de operacion y el numero de calentadores de la linea principal de agua. Por
consiguiente, en este trabajo se realiza un analisis termodindmico que inicialmente se
realiza en general a los cuatro ciclos de vapor y a continuacion, solamente se enfoca al
estudio termodindmico con base a la metodologia desarrollada por (Kotas 1985) del
andlisis energético y exergético de las turbinas de vapor de los ciclos ultracriticos,
supercriticos y subcriticos Rankine, para determinar la eficiencia exergética de expansion
y global de la turbina en funcién de la eficiencia isoentrépica de la turbina.

A continuacion, se presenta un resumen del contenido por cada capitulo que integra
este trabajo.

En el capitulo uno se presenta una descripcion de las configuraciones de los ciclos de
vapor ultracritico, supercritico, y subcritico regenerativo, este Gltimo con las
configuraciones de siete y seis calentadores de linea respectivamente; se muestran los
diagramas esquematicos con los cuales se realiza el analisis termodinamico. Asi mismo
se describen las condiciones de operacién de cada una de las configuraciones, dicha
informacidn se toma de los balances térmicos de centrales que actualmente se encuentran
en operacion.

En el capitulo dos se realiza un estudio del comportamiento de las propiedades
termodinamicas, en funcién de parametros de operacién de las diferentes plantas que se
abordan en este trabajo, principalmente presion y temperatura. Este estudio se hace a
partir del desarrollo de diferentes diagramas como, temperatura — entropia, entalpia —
entropia, exergia — entropia y exergia — entalpia.

En el capitulo tres se realiza el analisis termodindmico a los ciclos de vapor
ultracriticos, supercriticos y subcriticos, se hace un analisis de la Primera Ley de la
Termodindmica para evaluar los parametros de desempefio tales como el trabajo motor,
calor suministrado, eficiencia térmica, entre otros. A continuacion, se realiza un analisis
exergético con base en la Segunda Ley de la Termodinamica, se evallan las
irreversibilidades y la eficiencia exergética del ciclo total. Finalmente se realiza un
estudio en cada una de las etapas de expansion de la turbina de vapor a partir de las
irreversibilidades y de la eficiencia exergética por etapa, y también se determina la
eficiencia exergética total de expansion en la turbina de vapor.

En el capitulo cuatro se presentan los resultados obtenidos del analisis energético y
exergético desarrollado en el capitulo tres; y finalmente, en el capitulo cinco se presentan
las conclusiones obtenidas del desarrollo de este trabajo.






Objetivo General

Este trabajo de investigacion tiene como objetivo general, realizar un analisis
energético y exergético a las centrales de generacion de energia que utilizan las
configuraciones de los ciclos de vapor ultracritico, supercritico y subcritico regenerativo.

Objetivos Particulares

» Realizar un analisis paramétrico a las configuraciones de los ciclos de vapor
ultracritico, supercritico y subcritico con siete y seis calentadores.

= Determinas la eficiencia térmica global de los ciclos de vapor.

= Determinar la eficiencia exergética global de los cuatro ciclos de vapor.
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Capitulo 1. Plantas de Generacion de potencia
de turbinas de vapor

1.1 Introduccién

La generacion de energia a partir de combustibles fdsiles continuard siendo una pieza
clave para el desarrollo de la economia mundial. En el caso del carbon, se prevé que el
consumo mundial se mantendra por encima de los 4 mil millones de toneladas equivalente
al afio. En este sentido, la tecnologia de las centrales ultracriticas y supercriticas (que
utilizan como combustible principalmente el carb6n) son actualmente una de las mejores
opciones para la generacién de potencia, debido a la caracteristica del doble
recalentamiento que poseen. Sin embargo, este tipo de centrales son una de las principales
fuentes de contaminacion del aire, incluidas las emisiones de gases de efecto invernadero,
SOx, NOx, particulas solidas finas y otros contaminantes, (Zhigang Zhao et al, 2017). Por
lo tanto, mejorar la eficiencia de conversion de energia de las centrales eléctricas de
carbdn es muy importante para reducir el consumo de este combustible y las emisiones
de gases contaminantes.

El desarrollo de nuevas técnicas de generacion de energia con carbédn de alta calidad,
es el medio més viable para el ahorro de energia. Este tipo de centrales, técnicamente
pueden incrementar la presion y temperatura de entrada a la turbina de alta presion por
encima del punto critico del agua y por lo tanto se puede tener uno o dos recalentamientos,
lo cual no solamente cumple con la restriccion de que la calidad del vapor sea mayor a
0.88 en la Gltima etapa de expansion en la turbina de vapor de baja presion, sino que
también existe un incremento en la eficiencia térmica de la central. En centrales de
tecnologia supercritica, Unicamente tiene un recalentamiento, frecuentemente se usan
pardmetros tales como una presion de 25 MPa y temperaturas de vapor vivo y de
recalentamiento de 600°C. Sin embargo, estos parametros son incrementados a presiones
que llegan hasta 30 MPa y 600°C para configuraciones donde existen dos
recalentamientos (centrales ultracriticas), y con esto se mejora la eficiencia térmica en un
2.4%. Aunque en un futuro se pretende instalar centrales de generacion de potencia con
presiones de 35 MPa y temperaturas mayores a los 700°C, esto depende del desarrollo de
nuevos materiales con una mayor resistencia a temperaturas de vapor muy elevadas, asi
como tener la capacidad de resistir problemas de corrosién, (Zhigang Zhao et al 2017 y
Liu et al, 2018).

Se tienen estudios del incremento de la eficiencia térmica entre 1y 2%, al pasar de una
central que solo tiene un recalentamiento, a una configuracion de doble recalentamiento.
Durante la década de los 50’s, en Estados Unidos se construyeron 2 unidades con doble
recalentamiento, generando una potencia de 325 MW cada una, convirtiéndose en las
primeras centrales del mundo. Japon también construy6 dos centrales de 700 MW con
doble recalentamiento utilizando como combustible, el gas natural licuado, las cuales
entraron en operacion en 1989 y 1990. En China, existen en operacion unidades
supercriticas y ultracriticas. Este tipo de centrales se desarrollan bajo altos parametros
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operativos, a una presion y temperatura de vapor vivo de 30 MPay 620 °C. Las unidades
de generacion de energia en China han experimentado la transicion de supercriticas a
ultracriticas, lo que ha resultado benéfico debido a una mejora continua en la eficiencia
térmica y la disminucion del consumo de carbon. Ademas, China no es el Unico pais que
ha estado funcionando con éxito bajo este tipo de tecnologia, Europa, Estado Unidos y
Jap6n también lo han hecho durante varios afios. En los ultimos afios, se ha realizado un
estudio detallado sobre el desempefio de la turbina de vapor y la configuracion del tren
de calentamiento. Se mostro que para una central con doble recalentamiento a menudo
adoptan un sistema de extraccion de vapor de 10 etapas para aumentar la eficiencia
térmica del ciclo de todo el sistema, (Zhang et al, 2019).

Si bien, en México, la participacion de las centrales termoeléctricas convencionales ha
sido de suma importancia para la generacion de energia a lo largo del tiempo, desde el
afio 2017 han tenido un decrecimiento de 1.2% anual; asi mismo, se pretende que para el
afio 2032 exista un retiro de la capacidad instalada teniendo solamente una participacion
del 3.9%. Sin embargo, actualmente se tiene la participacion de este tipo de centrales
termoeléctricas convencionales en un 14.7%, por lo tanto, cobra relevancia el estudio de
este tipo de plantas para la generacion de energia. Asi mismo, en México se tienen
solamente tres centrales carboeléctricas, que representan el 7% de la capacidad total
instalada. La primera conocida como Petacalco, ubicada en el estado de Guerrero; este
complejo inici6 sus operaciones en el afio de 1993, tiene una configuracion que cuenta
con doble recalentamiento y una capacidad de 2,100 MW. La segunda planta es José
Lopez Portillo ubicada en el estado de Coahuila con capacidad de 1,200 MW. Finalmente,
la tercer central carboeléctrica se conoce como Carbon 1, ubicada en el estado de
Coahuila, cuya capacidad es de 1,400 MW. Por lo tanto, es posible la construccion de
este tipo de centrales con doble recalentamiento, en funcién de la evolucion tecnoldgica,
(Prodesen, 2018).

En la seccion 1.2, se describen de manera general las cuatro configuraciones de los
ciclos de vapor; en este caso se realiza la descripcion con base al ciclo de vapor
ultracritico, debido a que ésta central es la de mayor robustez en términos de nimero de
equipos que la conforma, en comparacion de las cuatro. Posteriormente se hace una
descripcidn del ciclo de vapor supercritico y finalmente el caso de los dos ciclos de vapor
subcritico con siete y seis calentadores.

1.2 Descripcion de los ciclos de vapor

En la Figura 1 se muestra el diagrama esquematico de un ciclo de vapor ultracritico
regenerativo, con una caldera ultracritica con dos recalentamientos, un condensador, un
tren de calentamiento de 10 calentadores, de los cuales 9 de ellos son cerrados con cascada
hacia atras y Unicamente uno abierto, el cual se denomina deareador, DEAR. Se tiene una
turbina de alta presion, asi como dos cuerpos de turbinas de vapor de presion intermedia
y dos de baja presion, todas ellas acopladas a un generador eléctrico. Ademas, se tienen
dos bombas, la primer bomba para elevar la presion del fluido desde las condiciones del
condensador hasta la presion del DEAR, y la segunda bomba es para elevar la presién del
agua hasta las condiciones de entrada a la turbina de vapor.
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Para el caso del ciclo de vapor supercritico, en la Figura 2 se muestra el diagrama
esquematico, en donde se muestra que existe una similitud a la configuracion mostrada
en la Figura 1 ya que, posee una caldera supercritica, en la cual Unicamente existe un
recalentamiento, se tiene un condensador, un tren de calentamiento de 8 calentadores
cerrados y uno abierto (DEAR). En este caso existe solo una seccion de la turbina de
vapor de alta y media presion, y la turbina de baja presion es de tipo espejo. Asi mismo,
existen dos bombas, nuevamente una de baja y otra de alta presion.

Finalmente, en las Figura 3 y 4 se muestran los diagramas esquematicos de los ciclos
de vapor subcriticos regenerativos con un tren de calentamiento de 7 y 6 calentadores,
éstos también tienen la configuracion de ser calentadores cerrados con cascada hacia atras
y solamente un calentador abierto (DEAR). En ambas configuraciones, la forma de la
produccién de vapor es diferente con respecto a las centrales ultracriticas y supercriticas,
debido a que las condiciones de operacion de este tipo de centrales son menores al punto
critico del agua, por lo tanto, se tiene la produccion de vapor a partir de un generador de
vapor. Las secciones de la turbina de vapor se tienen una de alta, media y baja presion,
las cuales son acopladas a un generador eléctrico.

1.3 Descripcion del proceso al ciclo de vapor ultracritico con 10 calentadores y un
deareador

En la Figura 1 se muestra que el vapor sobrecalentado (temperatura y presion de vapor
vivo) proveniente de la caldera ultracritica, ingresa en la seccion de la TAP en donde se
expande hasta la presion de extraccion del calentador cerrado, C1, y se extrae una fraccién
de vapor m.. Enseguida el flujo de vapor restante, se expande nuevamente hasta el final
de la turbina de alta presion, estado 3, generando una cierta cantidad de trabajo en la TAP.
A continuacion, se utiliza una fraccion de vapor ms para realizar el precalentamiento del
agua en el C2 y la otra parte del flujo de vapor es recalentado hasta las mismas
condiciones de temperatura de vapor vivo, estado 4. Este flujo de vapor recalentado
ingresa al primer cuerpo de la TPI y se expande hasta el estado 5, en donde se extrae una
fraccion de vapor ms para alimentar al calentador cerrado, C3.

La cantidad de vapor restante, se expande hasta el estado 6 donde, una cierta cantidad
de vapor es extraida y dirigida hacia el C4; la fraccion de vapor restante 1-mp—msz—ms—
me Se hace pasar a través de la caldera en donde es recalentado nuevamente hasta las
condiciones de la temperatura de vapor vivo, estado 7. El vapor se expande en el segundo
cuerpo de la TPI, en donde se realizan dos extracciones de vapor, mg y mg, para poder
alimentar al C5 y Deareador. En el calentador abierto (deareador) se mezclan las
fracciones de vapor de las extracciones en la TAP y TPI, my+ms+ms+me+mg y sale el
flujo total del ciclo de vapor como liquido saturado, estado 21. Finalmente, el flujo de
vapor restante se expande en la dltima seccion de la turbina de vapor de presion
intermedia, TPI, hasta el estado 10, en donde una fraccion de vapor va hacia el C6. El
resto de la fraccion del vapor continda expandiéndose hasta las condiciones de operacion
del condensador y también se sigue teniendo una cierta cantidad de trabajo motor. Se
contintan extrayendo fracciones de vapor para alimentar a los calentadores cerrados, C6,
C7yCs.
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Figura 1. Diagrama esquematico del ciclo de vapor ultracritico.
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Por lo tanto, el vapor que ingresa al COND que viene de la turbina de vapor es 1-mp—
M3—Ms—Ms—Msg—Mo—M1o—M11—M12—M313. Por parte de las extracciones de vapor dirigidas a
los calentadores cerrados de baja presion, es decir, las fracciones mg+mg+mio se mezclan
en el COND, entonces a la salida de este equipo se tienen condiciones de liquido saturado
con un flujo de 1-m>—msz-ms—me estado 12. El flujo de agua proveniente del condensador,
se bombea a la presion del deareador y existe un proceso de suministro de calor a presién
constante. Se incrementa la temperatura del flujo de agua al pasar por los calentadores
cerrados de baja presion, desde C8 hasta C6.

El flujo de agua que sale del C7 como estado 20, ingresa al Deareador bajo condiciones
de liquido saturado y se mezcla con la extraccion del flujo de vapor mg y la suma de las
corrientes my+ms+ms+me+ms. Por lo tanto, en el estado 21 sale el flujo de agua total
como liquido saturado y es nuevamente bombeado hasta la presidon de vapor vivo, es
decir, a la presion de entrada de la TAP. Se tiene un precalentamiento de la linea principal
a través de los cinco calentadores y con ello se incrementa la temperatura hasta la
temperatura de saturacion de la primera extraccion de la TAP, estado 27.

Los flujos de extraccion que son dirigidos a los calentadores cerrados, después de ceder
su energia salen como liquido saturado. Después se estrangulan de manera isoentalpica
hasta la presion que le corresponde al calentador que le antecede. Es decir, del C1 el
estado 28 se encuentra como liquido saturado con un flujo my, el cual se estrangula hasta
la presion del C2, estado 29, donde se mezclan los flujos my+ms. De esta manera se
realizan los procesos posteriores.

1.4 Descripcion del proceso al ciclo de vapor supercritico regenerativo 8
calentadores y un deareador

En la Figura 2 se muestra el diagrama esquematico del ciclo de vapor supercritico
regenerativo con un tren de calentamiento de 8 calentadores, siete de estos calentadores
son cerrados y uno es abierto (DEAR). El vapor sobrecalentado del estado 1 ingresa a la
TAP en donde se expande hasta el estado 2 en la TAP generando una cierta cantidad de
trabajo. Se extrae una fraccion de vapor mz, que alimenta al calentador C1 y la parte
restante del vapor (1-my) es enviada nuevamente a la caldera para ser recalentado hasta
la misma temperatura del estado 1. El flujo de vapor recalentado se expande en la TPI
generando otra cierta cantidad de trabajo; a lo largo de la expansién en este equipo se
tienen tres extracciones, ms, ms y me, respectivamente, las cuales alimentan a los
calentadores cerrados C2, C3 y C4. Finalmente se expande el flujo de vapor restante en
la TBP en donde se adiciona una tercera cantidad de trabajo generado. También se extrae
una cierta cantidad de vapor my para alimentar al deareador, y los tres Ultimos mg mg y
m1o, para los calentadores cerrados, C6, C7 y C8.

Entonces, el flujo de vapor que se condensa en el condensador desde la TBP es 1-my—
M4—Ms—Me—M7—Mg—Mo—M1o, €l flujo de vapor que proviene de los tres calentadores
cerrados de baja presion es mg+mg+myo. Por lo tanto, a la salida del COND, estado 12, se
tienen condiciones de liquido saturado con un flujo de 1-mz—ms—Ms—mes—my.
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A continuacion, el flujo se bombea hasta la presion del deareador; se considera un
proceso de suministro de calor a presion constante el cual ocurre a partir de la
transferencia de calor que ceden los calentadores C8, C7 y C6 y sale como liquido
saturado, estado 16. El liquido que pasa a través de los calentadores C6, C7 y C8, entra
al deareador y se mezcla con dos corrientes provenientes de la primera extraccion de la
TBP y la suma de los flujos m2+mas+ms+me. A la salida del calentador abierto se tienen
condiciones de liquido saturado, estado 17, y nuevamente el flujo total. Se bombea hasta
la presion de entrada a la TAP. El flujo pasa a través de los calentadores C4, C3, C2 'y
C1, para incrementar su temperatura hasta el estado 22, esto ocurre a partir de la
transferencia de calor de las extracciones de vapor en las secciones de la TAP y TPI hacia
la linea principal.

Los flujos de extraccion que son dirigidos a los calentadores cerrados, después de ceder
su energia salen como liquido saturado. Después se estrangulan de manera isoentalpica
hasta la presion que le corresponde al calentador que le antecede, es decir, del C1, el
estado 23 se encuentra como liquido saturado con un flujo my, el cual se estrangula hasta
la presion del C2, estado 24, donde se mezclan los flujos my+ms. De esta manera se
realizan los procesos posteriores.

1.5 Descripcion del proceso al ciclo de vapor supercritico regenerativo 7 y 6
calentadores con un deareador

Se describen los ciclos de vapor subcriticos regenerativos con un tren de calentamiento
de siete y seis calentadores. En el caso del ciclo de vapor con siete calentadores se muestra
en la Figura 3, este esta constituido por un tren de calentamiento de seis calentadores
cerrados y un deareador. Se tiene vapor sobrecalentado a la entrada de la TAP en el estado
1; sin embargo, las condiciones de la presién del fluido son inferiores al punto critico del
agua. Existe una similitud con respecto a los procesos en la turbina de vapor de la Figura
2, ya que el vapor sobrecalentado del estado 1 se expande en la TAP hasta el estado 2,
donde existe una primera extraccion para suministrar calor en el C1. La parte restante del
vapor entra al generador de vapor y se recalienta hasta la misma temperatura del estado 1
en el REC, e ingresa en la seccion de la TP1 donde se expande hasta la presion de entrada
en la TBP. En el proceso de expansion, se extrae vapor para alimentar a dos calentadores
cerrados y uno abierto, C2, el deareador y C4. Finalmente, el fluido restante se expande
en la TBP hasta las condiciones de operacion del condensador. Se extraen tres flujos a lo
largo de la expansion los cuales alimentan a los calentadores cerrados de baja presion C5,
CéyCr.

El flujo que sale de la TBP e ingresa al COND es 1-my—ms—Ms—me—m7—mg—mg Y el
flujo que también ingresa al COND desde el C7 con el estado 32, es mg+mz+mg+mg. Por
lo tanto, la fraccién 1-m>—ms—ms sale como liquido saturado, estado 11. El flujo se
bombea hasta la presion del DEAR y existe un suministro de calor a través de los
calentadores cerrados C7, C6, C5y C4 y sale como liquido saturado, estado 16. El fluido
se mezcla en el DEAR con la corriente del estado 5, ms, y las dos fracciones ma+ma. El
flujo total sale como liquido saturado, estado 17, el cual nuevamente es bombeado hasta
la presion de vapor vivo. El fluido pasa a través de los calentadores C1 y C2 para
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incrementar su temperatura hasta el estado 20. El flujo ingresa al generador de vapor a
través del EC en donde se incrementa la temperatura hasta la temperatura de saturacion y
sale como liquido saturado e ingresa enseguida al domo, estado a. Parte del liquido
saturado sale del domo e ingresa al EVAP en donde existe un cambio de fase, es decir,
sale como vapor saturado seco y nuevamente entra al domo, estado b. Finalmente, parte
del vapor saturado entra al SC y sale como vapor sobrecalentado, es decir, se incrementa
la temperatura hasta la temperatura de vapor vivo y nuevamente entra a la TAP, estado 1.

Las fracciones de extraccion que son dirigidas a los calentadores cerrados, después de
ceder su energia salen como liquido saturado y posteriormente se estrangulan de manera
isoentalpica hasta la presion que le corresponde al calentador que le antecede. En el caso
de los calentadores C1 y C2 los flujos correspondientes son enviados al Deareador. Por
otro lado, las fracciones que son dirigidos a los calentadores C4, C5, C6 y C7 ingresan a
la parte del COND.

Finalmente, en la Figura 4 se muestra la ultima configuracion, es un ciclo de vapor
regenerativo subcritico con seis calentadores. La configuracion mostrada es similar a la
Figura 3 ya que, se tiene un suministro de calor bajo el mismo tipo de generador de vapor
constituido por 4 intercambiadores de calor, EC, EV, SC y REC. También se tienen tres
secciones en la turbina de vapor, un COND y dos bombas. Sin embargo, la diferencia
radica en el nimero de calentadores cerrados que se encuentran localizados antes del
DEAR, los cuales son solamente tres, C4, C5y C6. Como se vera mas adelante, al tener
una menor cantidad de intercambiadores de calor en el tren de calentamiento, se vera
afectada la temperatura de precalentamiento del agua de la linea de agua principal y se
vera afectada con una disminucion en la temperatura antes de ingresar al generador de
vapor, en comparacion con la configuracion de siete calentadores.

18



EC

EVAP

SC

—_i.
U il i TBP _ ¢
n |
%i . TAP L sl
== 44 5 Eel 6 ks
; a
E i
= % .ﬂ
% % 2” s o
(_JT 5 :
Ge1le17‘adol- de m, m, i mg s iy s
Vapor )
£ C2 CA3 4 Cs5 C6 €7
Y=l lsanllemnennli
L L j
21%¢ 254 274 204 31
26 28 /{ F

—

COND

i

Generador
Eléctrico

0

Llﬂ'

Figura 3. Diagrama esquemaético del ciclo de vapor subcritico, 7 calentadores.

19



Faley]

4 e |
. _annnn — TBR
[ Generador
[1 L J | | Eléctrico
)
; TAP e | oYU o | I
——— 44 54 cl O
v | S
—1«»— g =) §:>
- i
SC || & - e é
REC = | 10
| L
C1 Cc2 CA3 C4 €5 Co6
18 17 14 13 12 n 1
R P R
19 21§ ﬁ 239 25 § 27 ¢
20 16 275 24 L7 26

X
3

Figura 4. Diagrama esquematico del ciclo de vapor subcritico, 6 calentadores.

20



1.6 Condiciones de operacion de los ciclos de vapor

En la Tabla 1 se muestran las condiciones de operacion de las centrales de vapor. Estas
condiciones de operacion se obtienen de los balances térmicos de las centrales que se
encuentran actualmente en operacién. Para el caso de los ciclos de vapor ultracritico y
supercritico, se considera una misma temperatura y presion de vapor vivo. Asi mismo,
para el caso de las centrales subcriticas con siete y seis calentadores se consideran
condiciones de operacion de presion y temperatura a la entrada de la turbina de vapor de
alta presion similares. Ademas, tambien se considera que la presion del condensador, la
eficiencia de la turbina de vapor y la eficiencia de la bomba, sea la misma para los cuatro
ciclos de vapor.

Bajo las configuraciones de las centrales ultracriticas y supercriticas, en México se
tienen instaladas 3 centrales carboeléctricas que operan bajo condiciones por encima del
punto critico del agua, y por lo tanto pueden generar una potencia de 350 MW con tan
solo una unidad. Por otro lado, también existen diversas centrales termoeléctricas
convencionales con un tren de calentamiento que pueden tener siete o seis calentadores y
las cuales operan bajo un ciclo Rankine subcritico regenerativo, sin embargo, este tipo de
centrales Unicamente pueden generar una potencia en promedio por cada unidad de 125
MW.

Por lo tanto, en este trabajo se considera una generacion de potencia constante de 350
MW, que debe generarse bajo cualquiera de los cuatro diferentes tipos de centrales.
Entonces, para el caso de las centrales subcriticas con siete y seis calentadores, se deben
considerar tres unidades en conjunto para generar la potencia demandada; para el caso de
las centrales supercritica y ultracritica, se considera solamente una unidad.

Tabla 1. Condiciones de operacion de los ciclos de vapor.

Tipo de Central
Subcritica | Subcritica | Supercritica | Ultracritica
6CAL 7CAL 8 CAL 10 CAL
Tw, [°C] 538 600
Pvi1, [bar] 124.85 300
Prec, [bar] 31.21 ;32’13320'22 75
Pcond, [bar] 0.11
nsiT, [-] 0.9
ns, [-] 0.8
DTTap, [°C] 0
DTTep, [°C] 2.5
Wrv, [MW] 125x 3 350
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Capitulo 2. La termodinamica del vapor

2.1 Introduccion

El requerimiento del agua como fluido de trabajo para su utilizacién en el campo
industrial hace que un estudio termodinamico tenga gran relevancia, principalmente el
estudio del comportamiento de las propiedades termodinamicas: presion, temperatura,
entalpia, entropia y volumen especifico. En este trabajo de tesis se realiza un estudio de
los cambios de estas propiedades, teniendo como fluido de trabajo al vapor de agua a las
condiciones de operacion de las configuraciones de los ciclos de vapor ultracritico,
supercritico y subcritico regenerativo.

2.2 Diagrama Temperatura — entropia del vapor de agua

En la Figura 5 a partir del diagrama Temperatura — entropia del vapor de agua, se
muestran las propiedades de presion, entalpia, volumen especifico y calidad de vapor. A
partir de las condiciones de operacién, para el caso de los ciclos de vapor ultracritico y
supercritico de 300 bar, y los ciclos subcriticos con siete y seis calentadores a 124.8 bar,
puntos A y B respectivamente. Este tipo de turbinas de vapor, tienen un rango de
temperaturas de entrada a la turbina de vapor de alta presion, teniendo una temperatura
minima de 500 °C y una temperatura como méxima de 600 °C, por lo tanto, dentro de
estos parametros existe el rango de operacion de entrada a la turbina de vapor de alta
presion. Por otro lado, bajo los parametros de operacion mostrados en la Tabla 1, la region
delimitada por las presiones de 90 a 27 bar, puntos C y D respectivamente, representa a
la regién de recalentamiento para las cuatro diferentes configuraciones de los ciclos de
vapor en el mismo intervalo de temperaturas de 500°C a 600°C.

Por lo tanto, en ambas regiones se encuentra la maxima cantidad de energia de los
ciclos de vapor, en donde, se muestra que la maxima cantidad de entalpia, no se tiene
necesariamente bajo las condiciones de entrada a la turbina de vapor de alta presion, ya
que, para el caso del ciclo de vapor ultracritico, la presidn de vapor vivo es de 300 bar y
la temperatura maxima de 600°C, la entalpia que se tiene es de 3,445 kJ/kg; y para el
primer y segundo recalentamiento se registra un incremento de la entalpia de 190 y 240
kJ/kg, respectivamente. Sin embargo, existen plantas de generacion con configuraciones
ultracriticas que trabajan con temperaturas de hasta 620°C y 300 bar a la entrada de la
turbina. Este incremento de temperatura no aumenta la cantidad de la energia del vapor,
pero si en las etapas de expansion después de los recalentamientos.

Ademas, se pretende que en un futuro y con la dependencia del desarrollo de nuevos
materiales con una mayor resistencia a temperaturas altas, se logre incrementar las
condiciones del vapor a la entrada de la turbina hasta 350 bar de presion y una temperatura
de 700 °C, logrando obtener entalpias a la entrada de la turbina de vapor de alta presion
superiores a los 3,700 kJ/kg. Esto tiene como consecuencia que la zona correspondiente
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al recalentamiento, tenga cantidades de energia aun mayores, hasta 200 kJ/kg de

incremento y que permite integrar un segundo recalentamiento.
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Figura 5. Diagrama Temperatura-entropia del vapor de agua.

Asi mismo, el volumen especifico tiene un cambio gradual con respecto a las
condiciones de entrada de la turbina de vapor de alta presion y también las condiciones
de recalentamiento para los cuatro ciclos de vapor analizados. Bajo los parametros
correspondientes a la region de entrada a la turbina de alta presién de 300 y 124.8 bar
existe un incremento del volumen especifico de 0.0114 a 0.0274 m®/kg, es decir, de 240%.
Asi mismo, al analizar con base al inverso de esta propiedad, es decir, con respecto a la
densidad se tiene que, existe un cambio sustancial debido al incremento de las presiones,
se tiene una disminucion de 87.4 a 36.5 kg/m?, al pasar de las condiciones a las cuales
operan las plantas ultracritica y supercritica con respecto al caso de las dos plantas

subcriticas.

Realizando un analisis del comportamiento del volumen especifico o la densidad con
base en la ecuacién de continuidad, se puede mostrar los cambios de las velocidades del
vapor a las diferentes presiones. Por lo tanto, a partir de la ecuacion de continuidad

promediada,

m=pAC

(2.1)

Entonces, la velocidad del vapor en funcion del flujo masico, el area y la densidad se

puede determinar de la siguiente manera
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C=—nvo (2.2)

En la Error! Reference source not found. se muestran las propiedades del vapor en
funcién de diferentes presiones y temperaturas, para un diametro y un flujo de vapor
constante. Se muestra que, para presiones inferiores a la presion del punto critico, los
grandes cambios de velocidad se deben al cambio de fase de liquido a vapor.

En la regién de liquido comprimido y teniendo como limite las condiciones de liquido
saturado, los cambios de la velocidad en funcion del incremento de la temperatura son
practicamente nulos; por ejemplo, para las condiciones de presion de 120 bar, la
temperatura de saturacion es de 324.77 °C y la velocidad gue se tiene bajo las condiciones
de liquido saturado es de 5.46 m/s, mientras que, para la misma presién pero a una
temperatura de 300 °C, la velocidad del vapor disminuye a 4.99 m/s, por lo tanto, en esta
region de liquido los cambios de la velocidad son minimos. Sin embargo, al pasar de
liquido saturado a vapor saturado seco, la velocidad tiene un cambio radical; realizando
el analisis para la misma presion de 120 bar, la velocidad pasa de 5.46 m/s a 51.4 m/s,
por lo tanto, es necesario poder controlar de alguna manera este incremento de la
velocidad.
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Figura 6. Comportamiento de la velocidad del vapor en funcidn de la presién y temperatura.

En el punto critico es donde se tienen los minimos cambios de velocidad debidos al
cambio de fase del vapor, Cs=9.94 a C4=16.50 m/s. Por lo tanto, las centrales de potencia
de vapor que operan bajo las condiciones de presion inferiores a las del punto critico,
utilizan generadores de vapor, Figuras 3 y 4, los cuales ademas de tener los cuatro
principales intercambiadores de calor, también tiene un domo. El domo es un elemento
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de proteccion o amortiguador, ademas de tener la funcion de expulsar los gases
incondensables que pueda tener la corriente principal del vapor, también funciona como
un equipo para controlar estos cambios de velocidades del vapor; por lo tanto, la funcién
que tiene el domo en el proceso de suministro de calor en el generador de vapor es de
suma importancia.

En la region supercritica del vapor, los cambios de velocidad son mas graduales, es
decir, el cambio de fase que se presenta no genera gradientes de velocidad equivalentes
al del cambio de fase en el punto critico. EI cambio de fase se observa gréficamente en el
cambio de pendiente de las isobaras supercriticas. En esos intervalos de temperatura se
deben colocar cabezales en las calderas supercriticas y ultracriticas como sistemas de
proteccion de la linea principal del vapor, Figura 9.

En las isobaras de la Figura 6, cada punto representa un incremento de temperatura de
un grado Celsius, por consiguiente, en un intervalo de presion de 221 bar a 350 bar, se
muestra que los cambios en las velocidades son cada vez mas graduales a medida que se
incrementa la presion, es decir, las distancias entre los puntos son cada vez menores. Para
la presion de 240 bar, existe una zona de separacion de los puntos distinta a lo largo de
toda la curva, esta diferencia se da dentro del rango de temperaturas de 380 a 387°C,
teniendo en el caso del cambio de velocidades, un incremento maximo de 1.95 m/sy un
minimo de 0.80 m/s por cada grado centigrado.
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Figura 7. Comportamiento del volumen especifico en funcion de la presién y temperatura.

Entonces, para las condiciones de operacion actuales y a las que se pretende alcanzar
en un futuro de las centrales ultracriticas y supercriticas, de 300 y 350 bar, se puede
mostrar que, con respecto al cambio de velocidades resulta ser de forma gradual, lo que
representa también un cambio ordenado del volumen especifico y por lo tanto, la
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generacion de vapor resulta ser mas sencilla de controlar, es decir, en comparacion con
las centrales de vapor convencionales que operan por debajo del punto critico, las cuales
requieren un domo como componente de amortiguamiento y seguridad para el control del
vapor, las centrales ultracriticas y supercriticas solamente requieren un cabezal para
realizar el cambio de liquido a vapor. Este comportamiento del volumen especifico se
puede ver a partir de la Figura 7.

Si se realiza una comparacion de la relacion de velocidades, en una central de potencia
convencional, la relacion de Cg¢/Cs es de 9.41 para una presion de 120 bar y de 5.66 para
160 bar. Sin embargo, con respecto a una central ultracritica se tiene que existe una
relacion de velocidades de practicamente 1 por cada grado Celsius en la zona de transicion
de liquido a vapor para las presiones de 300 y 350 bar.
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Figura 8. Comportamiento de la densidad en funcion de la presion y temperatura.

Si se hace una relacion del cambio de velocidades para la condicion de presiones que
se localizan por encima del punto critico, Figura 6, y la zona de transicion delimitada por
la zona “abc” mostrada en la Figura 9, es posible establecer el cambio de liquido
comprimido a vapor sobrecalentado. Con base en la relacion de velocidades que existe en
el intervalo de temperaturas de 380 a 387°C para una presion de 240 bar, se puede mostrar
gue no existe un cambio gradual con respecto al volumen especifico o también la
densidad, Figura 8. Se muestra que el cambio en la relacion de velocidades comienza a
darse para un volumen especifico de 0.0022 m3/kg o bien una densidad de 454.54 kg/m®
teniendo una temperatura de 379 °C. Al incrementarse la temperatura de un grado Celsius,
el cambio que existe con respecto a la densidad resulta tener una disminucion hasta 383.20
kg/m3. Por lo tanto, en dicho intervalo de temperaturas resulta tener una disminucion de
la densidad del vapor, ya que, al llegar a los 387 °C la densidad decae hasta 183.62 kg/m?;
es decir, en un rango de temperaturas de 7°C, la densidad disminuye en 59.60% v,
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posterior a dicho intervalo, nuevamente la densidad resulta tener una disminucion de
forma gradual.

Es por ello que, al ir incrementando la presion, la variacion en las velocidades con
respecto a la zona de puntos que se encuentran mas dispersos, tiende a disminuir y, por
lo tanto, la zona de transicion tiende a cerrarse. De esta manera, también se puede
observar que, la zona de transicién se da en una diferencia de temperaturas de 25°C, esto
es, desde una temperatura minima que corresponde a la del punto critico y una
temperatura méxima de 400 °C. Por lo tanto, corresponde a un rango de presiones que
van desde una presion ligeramente superior a la presion del punto critico, hasta la presion
méaxima de operacion de 350 bar.

Es por ello que, el equipo de proteccion para las calderas de tipo supercriticas y
ultracriticas denominado cabezal
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2.3 Diagramas exergéticos del vapor de agua

En la Figura 10 se muestra el diagrama entalpia — entropia del vapor de agua. Para las
condiciones de operacion de las centrales convencionales, la presion promedio es de 124
bar y para las plantas ultracriticas es de 300 bar y con rangos de temperatura de 500°C a
600°C. En esta regidn, el vapor contiene menos cantidad de energia al mantener constante
la temperaturay al aumentar la presion, region contenida entre los puntos Ay B. Laregion
contenida entre los puntos C y D muestran el intervalo de presion y temperatura del primer
y segundo recalentamiento, donde se tiene que la cantidad de energia se incrementa y es
en esta zona donde se tienen la mayor entalpia, debido al incremento del volumen
especifico, sin embrago, también se incrementa considerablemente la entropia en
aproximadamente 0.8 kJ/kg K. En la misma Figura 10se muestra que el mayor contenido
de la calidad de la energia se tiene a mayor presion y temperatura, debido al mayor
ordenamiento de la energia por la reduccion del volumen y minima generacion entropia
en el estado termodindmico.

4500 4

4000 SO WY AT ADS 9 5 T=700°C
QR 9 Yo
NS K675
Vsr — e
\ 7L =7 L
3500 22 5
Oy ey A .
i,z 77 7 7 375
4 7350
3000 | v - i, S -
Y4 7 250
s 04_ - & Q_\\“‘@Wzoo
WAV A2 5 ¢ z “}/kg
,Eh 2500 - 7/ A A 2 v
@/ / s ~ - Sl <
?:_; 2000 - 7 ~ s
S 7 1 b = =
[-Ll // 7, 1 el °
’ [ <
1500 4 74 X g
7 <
B
1 o"
1000 <
S
N
500 A >
&
5
%
Vi
0 = . . : . : . . .
0 1 2 3 4 5 6 7 8 9

Entropia (kJ./k;gK)
Figura 10. Diagrama entalpia-entropia del vapor de agua.

La region en donde se tiene la mayor calidad de la energia corresponde a las
condiciones del vapor a la entrada de la turbina de alta presion, como se muestra para las
presiones de 300 y 124.8 bar, la exergia permanece casi de manera constante de
aproximadamente 1741.26 kJ/kg. Sin embargo, bajo las nuevas condiciones a las cuales
se pretende operar las centrales ultracriticas, una presion de 350 bar y 700 °C se logra
incrementar la cantidad de la calidad de la energia hasta 1,950 kJ/kg.
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Para las temperaturas de operacion de las turbinas de alta presion se tiene que el
maximo contenido de exergia se tiene en la vecindad de las presiones de 120 a 160 bar
Figura 9. Sin embargo, el beneficio de tener una mayor presion en la seccion de la turbina
de alta es que al expandir y recalentar el vapor, se recupera la disponibilidad de la energia
a presiones cercanas a 100 bar, puntos C 'y D.

En la Figura 12 se muestran las regiones de las condiciones de operacion, éstas se
encuentran en la vecindad de la méxima calidad de la energia. Se muestra el diagrama
Exergia — entalpia del comportamiento del vapor de agua, donde se grafican las isobaras
hasta 350 bar, isocéricas e isotérmas. Asi mismo se muestran las mismas zonas
correspondientes a las condiciones de entrada a la turbina de vapor de alta presion y
también la zona de recalentamiento, zona A-B y C-D, respectivamente. Dichas regiones
corresponden a las zonas de maxima cantidad (entalpia) y calidad de la energia (exergia)
de los ciclos convencionales de vapor. En el caso de las condiciones de entrada a la turbina
de alta presion, existe un incremento de la calidad de la energia solamente de 10 kJ/kg,
es decir, basicamente la disponibilidad de la energia es la misma para cualquier caso de
los ciclos de vapor; por otro lado si existe una diferencia con base a la cantidad de la
energia ya que, como se mostro en la Figura 5 a medida que se tiene una menor presion
existe un incremento de la entalpia, de aproximadamente 150 kJ/kg. Sin embargo, para el
caso de la zona correspondiente a las presiones de recalentamiento, se muestra que el
incremento de la entalpia se reduce a solamente 50 kJ/kg y la exergia disminuye en mas
de 100 kJ/kg. Por lo tanto, se puede mostrar que a medida que se tiene una menor presion
y también una menor temperatura, el valor de la entalpia tiende a tener un incremento
minimo y sin embargo, la exergia siempre sera cada vez menor.
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Finalmente, el analisis realizado bajo las Figuras anteriores pretende hacer comprender
el comportamiento que se tiene del vapor bajo las diferentes condiciones de operacion,
principalmente a partir de las propiedades de presion y temperatura. Pero también se
mostro el andlisis del volumen especifico y de las propiedades que tienen que ver con la
calidad y cantidad de energia contenida. Sin embargo, es necesario también visualizar el
comportamiento del trabajo desarrollado bajo cada una de las condiciones de operacion
de los ciclos de vapor ultracritico, supercritico y subcritico regenerativo.
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Figura 12. Diagrama exergia-entalpia del vapor de agua.

Por lo tanto, en la Figura 13 se muestra que, a partir de las condiciones de cada una de
las configuraciones de las centrales, de presion y temperatura de entrada a la turbina de
vapor de alta presion, las presiones y temperaturas de recalentamiento y la presion a la
salida de la turbina de baja presion, es decir, la presion de condensacion, se muestra el
trabajo motor desarrollado a partir del area bajo la curva. Se puede mostrar que
practicamente, el mayor trabajo desarrollado es de la central que opera bajo las
condiciones ultracriticas, mientras que, por parte del ciclo supercritico se realiza una
menor cantidad de trabajo; esta diferencia de trabajos es a partir de que en el ciclo de
vapor ultracritico se tiene un doble recalentamiento, mientras que, en el ciclo supercritico
unicamente existe un recalentamiento.
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Finalmente, el ciclo de vapor subcritico es donde se realiza la menor cantidad de
trabajo, debido principalmente a que la presion de entrada a la turbina de alta presion esta
por debajo del punto critico y ademéas de que la temperatura es menor a 600 °C. Sin
embargo, se puede mostrar que haciendo una comparacién de las presiones ultracritica y
subcritica a la entrada de la turbina de alta presion, la cantidad de energia contenida es
practicamente la misma de 3443.94 kJ/kg.
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Figura 13. Trabajo motor desarrollado por el ciclo de vapor ultracritico, supercritico y subcritico.

2.4 Superficies del vapor de agua

En la Figura 14 se muestra el comportamiento de las propiedades del vapor de agua a
partir de la superficie presion- volumen especifico- temperatura. Se muestra el
comportamiento del vapor en funcion del volumen especifico para diferentes presiones y
temperaturas en donde, para las condiciones de minima presion de 0.11 bar y para las
condiciones limite de presidn y temperatura correspondientes al punto critico, se muestra
que los cambios del volumen especifico son minimos en la zona de liquido, sin embargo,
en el cambio de fase es donde se comienza a presentar un incremento del volumen
especifico, teniendo una relacion del volumen especifico de vapor con respecto al
volumen especifico de liquido de 13,269 para el caso de una presion de 0.11 bar y para
una presién de 120 bar una relacién de 9.34. Por lo tanto, esta relacion de volimenes en
el cambio de fase, se reduce a medida que se incrementa la presion, teniendo una relacion
de volumen de uno en la zona del punto critico.
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Figura 14. Superficie presion - volumen especifico - temperatura del vapor de agua.

Como se mostré en la Figura 13, el trabajo desarrollado por cada una de las
configuraciones de los ciclos de vapor ultracritico, supercritico y subcritico, se puede
observar a través del area bajo la curva. En la Figura 14 también se muestra el trabajo
desarrollado para las mismas configuraciones, en donde a partir de las principales
condiciones de operacion, los cambios en el volumen especifico con respecto a las

expansiones que se tienen en los cuerpos de la turbina de vapor de alta, intermedia y baja
presion son diferentes en cada seccion.

La relacion de volumenes en la expansién que corresponde a la seccién de la turbina
de alta presion, expansion a-b, represent6 una relaciéon de volimenes de 2.61 para el caso
del ciclo de vapor ultracritico, mientras que, para el caso de los ciclos de vapor

supercritico y subcritico, esta relacion de volimenes se incrementd teniendo valores de
3.03 y 3.06, respectivamente.

Ademas, la relacion de volimenes se incrementa en la expansién del vapor en el cuerpo
de la turbina de presion intermedia, seccion c-d, en 3.96, 6.17 y 7.31 para las
configuraciones ultracritica, supercritica y subcritica respectivamente. Sin embargo, las
mayores relaciones de volumen se presentan en la expansion de la turbina de vapor de
baja presion, es decir, en la expansion que se tiene desde e-f para el caso ultracritico y
para el caso supercritico y subcritico, c-d, teniendo valores de 21.93, 37.47 y 14.42,
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respectivamente. Por lo tanto, al incrementarse esta relacion en el cambio del volumen,
también se incrementa el trabajo total desarrollado en esta ultima seccion de la turbina,

teniendo la mayor contribucién de la generacion de trabajo total.
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Figura 15. Vista de presion — volumen especifico de la superficie del vapor de agua.
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Capitulo 3. Analisis termodinamico de los ciclos
de vapor ultracritico, supercritico y
convencionales

3.1 Introduccion

Las centrales térmicas de generacion de potencia que dependen principalmente de
combustibles fosiles, tienen un gran reto debido a la actual problematica energética y
ambiental. En su mayoria, este tipo de plantas estan disefiadas bajo el desempefio
energético obtenido a partir del analisis de la primera ley de la termodindmica. Sin
embargo, en casi todos los casos, un analisis energético no es la herramienta méas
adecuada para realizar un diagnéstico de un mal funcionamiento que exista en una central
ya que, un analisis de este tipo solamente cuantifica la cantidad de energia que posee un
sistema. Por lo tanto, existe otro criterio para la evaluacién de sistemas energéticos basado
en la segunda ley de la termodinamica, también denominado analisis exergético. Este
analisis es un método apropiado para el disefio, evaluacién y optimizacién de centrales
térmicas, con ello se busca identificar los componentes dentro del sistema en donde se
produzcan altas ineficiencias, es decir, se tengan altas perdidas de energia y por lo tanto
encontrar la manera de mejorar los procesos en dichos componentes con el principal
propdsito de incrementar la eficiencia del sistema (Dincer et al, 2001).

La Primera Ley de la Termodinamica se define como la conservacién de la energia,
los cambios de energia que existan en el sistema siempre estaran en equilibrio. Por otro
lado, la exergia se define como el maximo trabajo disponible que se puede obtener de una
corriente energética, teniendo como estado de referencia parametros ambientales (Kotas,
1985). En este tipo de procesos, la exergia que entra a un sistema, siempre es mayor a la
exergia que sale, esta diferencia del cambio de exergias se debe principalmente a las
irreversibilidades causadas por el sistema, las cuales se definen también como destruccion
de exergia. Por lo tanto, a partir de la Primera Ley de la Termodinamica se puede
cuantificar la cantidad de energia contenida en un sistema, mientras que la exergia es la
forma de poder medir la cantidad, pero también la calidad de la energia que se tenga en
el propio sistema. Los ciclos de vapor operan bajo un ciclo Rankine, usados en una amplia
gama de plantas de generacion de energia; centrales termoeléctricas, carboeléctricas,
ciclos combinados, nucleoeléctricas, entre otras. Este ciclo de vapor consta de cuatro
principales componentes, un generador de vapor, una turbina de vapor, un condensador y
una bomba; sin embargo, adicionar una serie de mas equipos ayuda a mejorar la eficiencia
del ciclo, lo cual se ve reflejado en distintos parametros de operacion (Ahmadi et al,
2019).

En este capitulo se realiza un estudio del analisis termodinadmico a los ciclos de vapor
ultracritico, supercritico y subcritico regenerativos con diez, ocho, siete y seis
calentadores de linea respectivamente. Se hace un estudio del analisis energético a partir
de diferentes parametros de operacion, flujo de vapor, Consumo Especifico de Vapor,
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trabajo motor, calor suministrado, eficiencia térmica, Consumo Térmico Unitario, flujo
de combustible y Consumo Especifico de Combustible. A continuacion, se realiza un
andlisis exergético en donde a partir de la Segunda Ley de la Termodindmica, se
determinan las expresiones para encontrar las irreversibilidades generadas en los equipos
de las diferentes configuraciones. Asi mismo se determina la eficiencia exergética de cada
uno de los ciclos de vapor. Finalmente, se realiza un estudio al proceso de expansion en
las turbinas de vapor a partir de las irreversibilidades internas del proceso de expansion
por etapa, la eficiencia exergética de expansion en cada etapa y finalmente la eficiencia
exergeética total de expansion en la turbina de vapor.

3.2 Estados termodinamicos y fracciones de extraccion en los ciclos de
vapor

En el Anexo 1 se muestra el desarrollo de un diagrama de flujo alimentado a partir de
las condiciones de operacién mostradas en la Tabla 1, esto es para determinar los estados
termodinamicos de los ciclos de vapor ultracritico, supercritico y subcritico con siete y
seis calentadores. Por otro lado, en el Anexo 2 se muestra la metodologia para determinar
las fracciones masicas de extraccion en todo el cuerpo de la turbina de vapor para las
cuatro diferentes configuraciones.

3.3 Ciclos de vapor

En la Figura 16 se muestra el diagrama temperatura-entropia del ciclo de vapor
ultracritico. Se muestra que se tienen dos recalentamientos en la caldera ultracritica, un
total de 11 expansiones de expansiones en las tres secciones de la turbina de vapor, dos
procesos de bombeo, baja y alta presion, ademas se tienen diez calentadores de linea de
los cuales 9 son cerrados y uno es abierto también denominado deareador.
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Figura 16. Diagrama Temperatura-entropia del ciclo de vapor ultracritico.
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En la Figura 17 se muestra el diagrama temperatura-entropia del ciclo de vapor
supercritico, en este caso se tiene Unicamente un recalentamiento en la caldera
supercritica, 9 etapas de expansion a lo largo de la turbina de vapor, un tren de
calentamiento de 8 calentadores en donde siete son cerrados y uno abierto, el deareador.
También se tienen dos procesos de bombeo, baja y alta presion, en el proceso de bombeo
de alta presion se eleva la presion hasta superar la presion del punto critico.

650 -
600 & 13
1 21/ Il
550 207 / /
19 / / | lq

500 ]
450 -
400 -
350 -]
300 -
250 -
200 /4
150 31/ 30

100] 35,3 .
504 134 My, AP

236 -
4 x=0.
0 T T N
0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
s (kJ/kgK)
Figura 17. Diagrama Temperatura-entropia del ciclo de vapor supercritico.
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Finalmente, en la Figura 18 y 19 se muestran los diagramas temperatura-entropia de
los ciclos de vapor subcriticos de siete y seis calentadores de linea respectivamente, en
ambos casos existe, un calentador abierto, deareador. También existe solamente un
recalentamiento en el generador de vapor y dos procesos de bombeo. Asi mismo, todos
los ciclos tienen una restriccion en la operacion de la turbina de vapor, en la Gltima etapa
de expansion, la calidad del vapor debe ser mayor o igual a 0.88.
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Figura 19. Diagrama Temperatura-entropia del ciclo de vapor, seis calentadores.

Las presiones y temperaturas de las turbinas de vapor de las centrales ultracriticas y
supercriticas se encuentran en un intervalo de 241 a 310 bar y de 538°C a 600°C. En las
termoeléctricas con la configuracion de ciclo Rankine con sobrecalentamiento,
recalentamiento y precalentamiento de la linea principal de agua, las turbinas a la entrada
tienen un rango de operacion de presion y temperatura de vapor vivo de 120 a 160 bar y
de 538 a 560 °C.

3.4 Analisis de Primera Ley de la Termodinamica a los ciclos de vapor

3.4.1 Trabajo generado en la turbina de vapor

A partir de la ecuacion de la Primera Ley de la Termodinamica para sistemas abiertos
y considerando que el sistema opera bajo estado estacionario, despreciando los cambios
de energia cinética y potencial se tiene lo siguiente.

El trabajo total generado por unidad de masa, en las secciones de la turbina de vapor

de alta, intermedia y baja presion se expresa de la siguiente manera de masa se expresa
de la siguiente manera
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Wiy = Z Wryap T Z Wive + Z Wrvep (3.1)

por lo tanto, el trabajo especifico de la turbina de vapor en las secciones de alta presion
se define de la siguiente manera con base en las Figuras 16 a 19

Wrvap1 :(h1_h2) (3.2)

Para el arreglo ultracritico, la segunda etapa de expansion de alta presion, esta definida
entre los estados 2 y 3

Wivap2 :(1_ mz)(hz _ha) (3.3)

En el ciclo supercritico, después del recalentamiento se tiene la segunda expansion de
alta presion

Wryapz = (1_ mz)(hs _h4) (3.4)

El trabajo especifico generado en las siguientes secciones de la turbina de vapor, se
obtiene con la siguiente expresion

Why, :[1_m2 _Zn:mij(hn _hn+1) (3.5)

de acuerdo al numero de etapas adicionales de expansién de intermedia y de baja presion.
Por ejemplo, para el ciclo ultracritico, la ec. (3.5), se debe de evaluar para 9 etapas de
expansion, del estado 4 al 6 y del estado 7 al 14.

Para el caso de los ciclos subcriticos, las etapas de expansion de presion intermedia y
de baja se evallan con la siguiente expresion

WTvi :(1_imi)(hn _hn+1) (3.6)

donde i representa la fraccion masa extraida a la turbina de vapor; n indica el estado
termodinamico inicial del proceso de expansion. Esta expresion no aplica para los
procesos de recalentamiento de vapor, es decir, mz=0 para el caso de los ciclos de vapor
mostrados en las Figura 16. Para el ciclo de vapor ultracritico mostrado en la Figura 16,
las fracciones masicas ms y mz son igual a cero.

Los ciclos de vapor convencionales y supercriticos presentan en su arreglo dos
bombas, alta y baja presion, por consiguiente, el trabajo suministrado a las bombas es
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Wg = Wggp +Wgpp (3.7)

de manera generalizada, el trabajo de bombeo es

W, =(1—imij(hj —h.,)+(h —he,) (3.8)

donde i implica el nimero de la fraccidn de vapor suministrada al deareador; j representa
el estado a la salida del condensador y k es el estado termodinamico de la salida del agua
de alimentacién principal del deareador o calentador abierto. Por lo tanto, el trabajo motor
obtenido del ciclo de vapor es

W, =W, — W, (3.9)
3.4.2 Calor suministrado en el ciclo de vapor

El calor suministrado en la caldera ultracritica por unidad de masa cuantifica la
cantidad de energia adicionada en el economizador + sobrecalentador, primer y segundo
recalentador, se calcula usando la expresion siguiente

Oaumye = (M =7 ) +(1=m, —=m, ) (h, = hy ) +(1-m, —m, —m; —m; ) (h, —h;) (3.10)

El calor suministrado por unidad de masa, de manera generalizada para los ciclos de
vapor supercritico y subcritico con siete y seis calentadores. De acuerdo a las Figuras 1,
2y 3, el primer término de la ec. (3.11), para el ciclo supercritico agrupa los equipos de
economizador + sobrecalentador y el ciclo subcritico es el economizador + evaporador +
sobrecalentador

O, = (M =1y )+ (1=m, ) (hy —h,) (3.11)

donde i, implica el calor suministrado a cualquiera de los tres ciclos de vapor y n
representa el estado termodinamico a la salida del calentador cerrado C1.

3.4.3 Eficiencia térmica

La eficiencia téermica se define como la potencia motor generada por el ciclo de vapor
con respecto al flujo de calor suministrado en la caldera ultracritica, supercritica o
generador de vapor, por lo tanto

W,
My =—1 3.12)
mV qsum
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3.4.4 Consumo Térmico Unitario (CTU)

El CTU se define como la cantidad de energia necesaria para generar un kWh, y es el
inverso de la eficiencia térmica

3600
Min

CTU =

(3.13)

3.4.5 Flujo de vapor
El flujo de vapor generado en la caldera ultracritica para las configuraciones de los
ciclos de vapor ultracritico y supercritico, y en el generador de vapor para los ciclos de

vapor subcriticos con siete y seis calentadores, todo ello para generar una cierta cantidad
de potencia constante se determina a partir de la siguiente expresion

M, =—o (3.14)

por lo tanto, los flujos de extraccidn en la turbina de vapor de manera generalizada son
m, =1, m, (3.15)
donde i corresponde al estado termodinamico del flujo de extraccion.
3.4.6 Consumo Especifico de Vapor (CEV)
El CEV se define como la cantidad de vapor requerida para generar un kWh

cey = 3000 M, (3.16)
W

m

3.4.7 Flujo de combustible

El flujo de combustible requerido para generar una cierta cantidad de potencia
constante, esta definida de la siguiente manera

i, = M Geum (3.17)
PCI

3.4.8 Consumo Especifico de Combustible (CEC)
El CEC se define como el flujo de combustible requerido para generar un kWh

cec = 2600, (3.18)
W

m
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3.4.9 Flujo de gases de combustion en la Caldera y Generador de VVapor

Para el caso del ciclo de vapor ultracritico, se realiza un balance de energia en la
caldera ultracritica a partir de un volumen de control mostrado en la Figura 20.
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Figura 20. Volumen de control de la caldera ultracritica.

Por lo tanto, el flujo de calor cedido por los gases de combustion desde la entrada hasta
la salida de la caldera ultracritica, es igual al flujo de calor suministrado en la linea de
vapor del economizador, sobrecalentador, recalentador uno y recalentador dos

Qumye = Qum, (3.19)

gc

en donde el flujo de calor suministrado con respecto a la corriente de vapor es

(.Dsum,UC = rﬁV(h:I._hZ7)_|_(rhv _m2 _m4)(h4 _h3)

A (320)
+(m, —m, —m, —my —my )(h, —h;)
y el flujo de calor suministrado por la corriente de los gases de combustion es
qum,gc = mgc (hgce - hgcS ) (321)

Si, se considera como gas ideal a los gases de combustion que entran a la caldera
ultracritica, la entalpia de los gases se determina de la siguiente manera

h,=c, T (3.22)

pgc gc
Por lo tanto, la ec. (3.21) se puede reescribir de la siguiente manera
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qum, = rhgccpgc (Tgce _Tgcs ) (323)

gc

Igualando las ecs. (3.20) y (3.23), el flujo de gases de combustion en la caldera
ultracritica es

= m"(hl_hﬂ)_’_(mv_mZ _m4)(h4_h3)+(mv_m2_m4_m5_ms)(h7 _hs)

m
gc
Cpgc (Tgce _Tgcs )

(3.24)

Por otra parte, el flujo de calor correspondiente a la corriente de vapor con respecto a
los ciclos de vapor supercritico y subcritico con siete y seis calentadores es

Q.sum,i :mv(hl_hn)+(mv_m2)(h3_h2) (325)

donde i, representa el flujo de calor de la corriente de vapor de cualquiera de los tres ciclos
de vapor y el valor de n representa, el estado termodinamico a la salida del calentador
cerrado C1. Por lo tanto, igualando a las ecs. (3.26) y (3.28), el flujo de los gases de
combustion es

— mv(h1_hn)+(mv_m2)(h3_hz)

m
gC,
Cpgc (Tgce _Tgcs )

(3.26)

En la Tabla 2 se muestran las propiedades y condiciones de operacion de los gases de
combustion, obtenidas de R. Lugo et al (2009); ademas se consideran las mismas
condiciones para el caso de las cuatro configuraciones propuestas.

Tabla 2. Propiedades y condiciones de operacion de los gases de combustion.
T [°C1 | 900 | ¢, [kIkgK] | 1324
T, .[°C] | 400 | PCI (kJ/kge) | 50,120

3.5 Analisis de Segunda Ley de la Termodinamica a los ciclos de vapor

La ecuacion de la Segunda Ley de la Termodinamica para sistemas abiertos es

[Qj (WL]
ds . , A V
(EJVC + E M, S, —E m.s, :I dA+\_/[ T dv (3.27)

ol

Considerando que no existe acumulacién de entropia dentro del volumen de control, la
produccion de entropia es
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o
S.gen = Z msSs _Z mese _J.TidA (3-28)

3.5.1 Generacion de entropia en la turbina de vapor

Considerando que la turbina de vapor sea un sistema adiabatico, la generacion de
entropia en un proceso de expansion a partir de la ec. (3.28) es

S'gen = Z msss _Z mese (329)

Por lo tanto, la generacidn de entropia para las tres secciones de la turbina de vapor es

SgenTV - Z SgenTVAP + Z SgenTVPI + Z SgenTVBP (330)

La produccion de entropia en las secciones de alta presion con base en las Figuras 9,
10,11y 12 es
Sgen,, =M, (S, —5,) (3.31)

Para el caso del ciclo de vapor ultracritico, la segunda etapa de expansion de alta
presion es

Sgen,, = (M, =M, )(s,—5,) (3.32)

En el ciclo de vapor supercritico la segunda etapa de expansion de alta presién se
presenta después del proceso de recalentamiento, es decir,

sg =(m, —m,)(s, ;) (3.33)

La produccidn de entropia para las siguientes expansiones en la turbina de vapor para
el caso de los ciclos ultracritico y supercritico, se obtienen a partir de la siguiente
expresion

S'gen,,n1 :(mv _mz _Zmij(snﬂ_sn) (334)
i=4

Para el caso de los ciclos subcriticos, la produccion de entropia en las siguientes etapas
de expansion de presion intermedia y de baja, se determinan con la siguiente expresion

Sgen 1, = (mv - i M, j(sn+1 = (3.35)
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3.5.2 Generacién de entropia en las bombas

A partir de la ec. (3.28) y considerando a las bombas como sistemas adiabéticos, la
produccion de entropia en el proceso de bombeo es

Sy, =S,.. +S (3.36)

geng genggp gengap

de manera generalizada, la produccion de entropia total en el proceso de bombeo es

Sgen, =(mv—Zn:mij(sjﬂ—sjﬁ(skﬂ—sk) (3.37)

i=2
donde n implica el niamero de la fraccion de vapor suministrada al deareador; j representa

el estado a la salida del condensador y k es el estado termodindmico de la salida del agua
de alimentacion principal del deareador.

3.5.3 Generacion de entropia en el condensador

La produccién de entropia en el condensador es

sg = ms, - m,s, - % (3.38)

cond

3.5.4 Generacién de entropia en el tren de calentamiento

La generacion de entropia para cada uno de los intercambiadores de calor
correspondientes al tren de calentamiento y para los cuatro ciclos de vapor es la siguiente

Sgen,, = D M8, =D M, (3.39)

3.5.5 Generacion de entropia en la caldera y generador de vapor

Finalmente, la generacion de entropia en la caldera y generador de vapor se determina
a partir de la siguiente manera

Sgen =My, (sgcs ~ Sy ) +>m, s, —> . m,s, (3.40)

En donde el cambio de entropias correspondientes a los gases de combustion, se
determinan a partir de la siguiente expresion

s —s._ =c_In —Tg% -R In—che 3.41
gcs gce B pgc gc P ( ) )
gCe gCg
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Considerando que la presion de los gases de combustion a la entrada de la caldera o
generador de vapor, sea la misma con respecto a la presion de salida, el cambio de
entropias es

T
S,. —S,. =C__ In2= (3.42)

9Cs 9Ce Pge
Tgce

3.6 Analisis exergético a los ciclos de vapor

El andlisis exergético es una herramienta sumamente importante que proporciona
mayor informacion acerca del desempefio de los sistemas térmicos. En los procesos
termodindmicos que intervienen en las maquinas térmicas, generalmente no toda la
exergia se utiliza, es decir, parte de ella simplemente se pierde, a la cual se le denomina
irreversibilidades. Por lo tanto, identificar y disminuir esta cantidad de exergia perdida en
los procesos es de suma importancia y por ello es necesario realizar un analisis exergético
basado en la Segunda Ley de la Termodinamica.

3.6.1 Relacién de Gouy-Stodola para un volumen de control

La relacion de Gouy-Stodola establece que la irreversibilidad en un proceso es el
producto de la produccion de entropia de todos los sistemas que participan en el proceso
y la temperatura ambiente, por lo tanto

| =T, (Z mMs, —> M., —Z%} (3.43)

en donde, los primeros dos primeros gque son igual a la relacién de produccidn de entropia
asociada con el flujo de materia de entrada y salida para un volumen de control, y el tercer
término corresponde a la sumatoria de los flujos de entropia debidos a pérdidas de calor
dentro del mismo volumen de control. Por lo tanto, el flujo de irreversibilidades para cada
uno de los componentes i que integran a los cuatro ciclos de vapor es

I =T, S

(3.44)

gen,i

3.6.2 Exergia asociada con la transferencia de calor

La exergia de una transferencia de calor en la superficie de control se determina a partir
del maximo trabajo que puede ser obtenido usando al medio ambiente como un depdsito
de energia térmica de grado cero, es decir, usar al medio ambiente como un sumidero.
Por lo tanto, para la relacion de transferencia de calor y una temperatura en la superficie
de control, la relacion méxima de conversion de energia térmica a trabajo es

W. =07 (3.45)

max

donde
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r =1—;—° (3.46)

En donde T es la temperatura exergética adimensional y es referida a la eficiencia de
Carnot, para el caso especial cuando el medio ambiente con temperatura To es usado como
depdsito de baja temperatura. Por lo tanto, la exergia asociada con la transferencia de
calor es Ilamada como flujo de exergia térmica y se denota para un analisis de sistemas
abiertos como

i, :Q(l_Tr_oj (3.47)

3.6.3 Exergia asociada con una corriente estable de materia

Por definicidn, la exergia de una corriente de materia es igual a la maxima cantidad de
trabajo obtenido, cuando la corriente es llevada desde las condiciones del estado inicial
hasta las condiciones del estado muerto, a partir de procesos durante los cuales la corriente
interacttia Gnicamente con el medio ambiente. La exergia de una corriente de materia, se
puede dividir en distintos componentes. En ausencia de efectos nucleares, magnéticos,
eléctricos y tension superficial, la exergia es

E=E +E,+E, +E, (3.48)
0 bien, por unidad de masa
E=& +E, T tg, (3.49)

donde, los dos primeros términos, la exergia cinética y potencial estan asociados con altos
grados de energia. Es por ello que las energias cinética y potencial de una corriente de
una sustancia, son formas de energia ordenada y por lo tanto se pueden transformar en su
totalidad en trabajo. Por lo tanto, cuando es evaluada en relacion con el medio ambiente,
ambas energias son iguales a la exergia cinética y potencial.

Por otro lado, los dos Gltimos términos, la exergia fisica y quimica tienen bajo grado
de energia. Debido a su naturaleza desordenada y dependiente de la entropia de estas
formas de energia, los componentes de la exergia se pueden determinar considerando la
corriente y el medio ambiente.

3.6.4 Exergia fisica

El primer componente de la exergia derivada de una forma de energia desordenada es
la exergia fisica, la cual se define de manera formal como, la exergia fisica es igual a la
méaxima cantidad de trabajo obtenido cuando la corriente de alguna sustancia es llevada
desde el estado inicial hasta el estado del medio ambiente definido por Po y To, por
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procesos fisicos involucrando Gnicamente interacciones térmicas con el medio ambiente.
Por lo tanto, la exergia fisica se expresa de la siguiente manera

B, =m[(h—h)-Ty(s,-5,)] (3.50)

Para el caso del balance exergético de las cuatro configuraciones, Unicamente se toma en
cuenta el término de la exergia fisica, y a partir de la ecuacion (3.50) se determina la
exergia en cada estado termodinamico en donde, To, ho y So Son propiedades que definen
al estado de referencia.

En las Figuras 21 a 24 se muestran los diagramas exergia-entalpia para las
configuraciones de los ciclos de vapor ultracritico, supercritico y subcriticos con 7y 6
calentadores, respectivamente.

Al comparar el comportamiento de los cuatro ciclos de vapor se muestra que la
disponibilidad de la energia correspondiente al estado 1 Unicamente aumenta en 100 kJ/kg
al pasar de una presién de 124 a 300 bar. Sin embargo, la disponibilidad de la energia si
se incrementa en los estados de las siguientes etapas de expansion. Para el ciclo
ultracritico se tienen los estados termodinamicos de 1 a 9, con la calidad de la energia
mayor a 1100 kJ/kg que se utilizan en 6 etapas de expansion; por otra parte, el ciclo
supercritico tiene los primeros 5 estados por encima de este valor y se utilizan en 3 etapas
de expansion.
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Figura 21. Diagrama exergia-entalpia del ciclo de vapor ultracritico.
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Figura 22. Diagrama exergia-entalpia del ciclo de vapor supercritico.

En el caso de los ciclos subcriticos se muestran solo 4 estados y dos etapas de
expansién, donde se puede obtener mayor generacion de trabajo Gtil. En estas etapas de
los ciclos se aprovecha entre el 40% al 50% de la energia para generar trabajo util. En las
etapas de expansion de baja presion (las 3 ultimas etapas), se tienen valores de exergia
menores a 750 kJ/kg, y es donde se muestran las mayores pérdidas de trabajo util, al
comparar los valores de exergia y de entalpia, es decir en promedio se puede aprovechar
el 25% de la energia para generar trabajo. Con respecto a la linea de bombeo no se
muestran grandes cambios en la exergia debido a su condicion de estado liquido y de
incompresibilidad.
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Figura 23. Diagrama exergia entalpia del ciclo de vapor, siete calentadores.
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Figura 24. Diagrama exergia-entalpia del ciclo de vapor, seis calentadores.

3.6.5 Eficiencia exergética

A partir del anélisis exergético es posible cuantificar las pérdidas reales que ocurren
en un proceso, es decir, existe la posibilidad de cuantificar la cantidad de exergia destruida
o la disminucion de trabajo disponible del recurso energético utilizado. Si se realiza un
balance de energia en un volumen de control, se puede determinar lo siguiente

AE, =AE_+I (3.51)

donde AE, son todas las exergias de entrada, AE,hace referencia a todas las exergias de

salida del sistemay [ corresponden a las irreversibilidades generadas en el proceso, por
lo tanto

AE

<1 3.52
AE (3.52)

e

La relacion de exergia de salida con respecto a la exergia de entrada es menor a uno,
es decir, dicha relacion dependera del grado de irreversibilidades que ocurran en el
proceso. Por lo tanto, esta relacion también se puede definir como eficiencia exergética

AE
_ 25 3.53
779)(6[‘ AE ( )

e

Para el caso de estudio de los ciclos de vapor ultracritico, supercritico y subcritico con
siete y seis calentadores, la eficiencia exergética es
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W, (3.54)

nexer = T
m, PCI L —OJ
=

fa

3.7 Exergia en el proceso de expansion

A continuacion, se desarrolla una metodologia basada en Kotas (1985), para
determinar la eficiencia exergética del proceso de expansion por cada etapa, y también se
determina una expresion para calcular la eficiencia exergética total del proceso de
expansion, seccion 3.8,

El proceso de expansion en una turbina tiene como proposito, generar una cierta
cantidad de trabajo motor, en la Figura 25 se muestra el diagrama esquematico de una
turbina, en donde a partir de la superficie de control, el fluido de trabajo se expande desde
las condiciones de entrada, estado 1, hasta el final de la expansion como estado 2
generando un trabajo de flecha.

Superficie de

Control T
|
)l I
B
|
|
: Turbina T Hiw
|
|
|
L
T,
‘ 2
| S
Figura 25. Diagrama esquematico Figura 26. Diagrama Temperatura-entropia de un proceso de
de una turbina. expansion.

Asi mismo, en la Figura 26 se muestra a partir de un diagrama Temperatura-entropia
el proceso de expansion isoentrépico y real. Se muestra que existe una generacion de
entropia al pasar del trabajo de expansion isoentrépico al trabajo real el cual, a partir de
la relacion de Gouy-Stodola y considerando que la turbina sea un sistema adiabatico, se
determina la irreversibilidad del proceso de expansion, es decir

i=Ty(s,—s,) (3.55)

o0 bien de manera gréfica a partir de la misma figura, también se muestra la irreversibilidad
generada por el proceso de expansion a partir del area denotada por las letras “abcda”.
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Se realiza un balance de exergia en la turbina a traves de la superficie de control de la
Figura 25, por lo tanto

E,-E,=W_+I (3.56)

0 bien, por unidad de masa
& =& =W, +I (3.57)

//

%

T

H

Figura 27. Dlagrama de Sankey del proceso de expansion en una turbina.

Debido a que la salida deseada por la turbina es un trabajo mecénico, se requiere que
la entrada sea un cambio de exergia de la corriente y dado que en el proceso de expansion
siempre implicara un cierto grado de irreversibilidad, una parte de la energia de salida
necesariamente sera disipada. Por lo tanto, teniendo identificadas las corrientes de energia
de entrada a la turbina como el cambio de exergias y, la energia de salida como el trabajo
de expansion, a partir de la eficiencia exergética de la ecuacion (3.53) se tiene lo siguiente

w

Noer =— (3.58)
& =&

0 hien

— hl_hz
Mexer = (hl_hz)—TO(Sl—Sz) (359)

A partir de la eficiencia isoentrépica en la turbina se tiene

mn=£:& (3.60)

0 bien, reescribiendo a la eficiencia isoentrépica de la siguiente manera
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h—h

2 3.61
(hi_h2)+(h2_hzs) ( )

Nsir =

donde (h2-h2s) se define como el grado de recalentamiento y en la Figura 26 se muestra a
partir del area por 2s2cb2s el trabajo perdido o grado de recalentamiento, y se define de la
manera siguiente

r=(h,-h,,) (3.62)

Por lo tanto, el trabajo de expansion real (hi-hz) en funcion del grado de recalentamiento
y la eficiencia isoentropica de la turbina es

(h—h)= —(1r_777;” ) (3.63)

Sustituyendo la ec. (3.63) en la ec. (3.61)

/A
_ (1_ Nsir )
et r Nor

(1_ Nair )

(3.64)
+i

Finalmente, la eficiencia exergética en funcion de la irreversibilidad, el grado de
recalentamiento y la eficiencia isoentrdpica de la turbina es

Moer =5 s i (3.65)
— 4 1_ _
r Hsit ( I’j

La relacidn gue se tiene entre la eficiencia exergética y la eficiencia isoentropica es el
cociente de la irreversibilidad y el grado de recalentamiento. A partir de la Figura 26, el
grado de recalentamiento también se puede expresar de la siguiente manera

r=T,(s,-5) (3.66)

en donde la temperatura T, es

(3.67)

Por lo tanto, a partir de las ecs. (3.65) y (3.55), la relacion del grado de recalentamiento
y la irreversibilidad se puede expresar de la siguiente manera

53



~
~

iﬁ (3.68)

S|

3.8 Exergia en el proceso de expansion multietapa

La relacion entre la eficiencia exergética por etapa y la eficiencia exergética total, a
menudo se requiere cuando se analiza el desempefio de una turbina multietapa. Cuando
se ocupa el concepto de la eficiencia isoentropica como un criterio de desempefio, esta
relacion de una turbina con eficiencias iguales, nsiT, viene dada por la siguiente expresion

TrotaL =Nair T (3.69)

en donde nrotaL €s la eficiencia isoentropica total y r es el factor de recalentamiento, que
depende tanto de las propiedades del fluido de trabajo, asi como de la magnitud de la
eficiencia isoentropica de cada etapa de expansion. En la Figura 28 se muestra un
diagrama temperatura-entropia de un proceso de expansién multietapa, se muestra el
grado de recalentamiento en las tres diferentes etapas de expansion a partir del area
sombreada con color negro, azul y verde; a medida que se tenga una mayor temperatura
al final de la etapa de expansion, mayor es el grado de recalentamiento, mientras que a
medida que la temperatura al final de la expansion sea menor, el grado de recalentamiento
también serd menor.

T
P
4
Ps
P
ATTOTAL

Py

Ty
a S

Figura 28. Diagrama Temperatura-entropia de un proceso de expansion multietapa.

Por lo tanto, de esta manera se puede ver la importancia de la eficiencia isoentrdpica
por etapa y de manera total, a partir del efecto que se tiene en el grado de recalentamiento
en el desempefio por etapa. Sin embargo, la relacion entre la eficiencia exergética total y
la eficiencia exergética por etapa se puede determinar de la siguiente manera. La
eficiencia exergética total se puede expresar como
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— Ah'I'OTAL (370)

nexer TOTAL —

A&rora
en donde el cambio total de entalpias, A4totaL, se puede desarrollar como la suma del
cambio de entalpias por cada etapa de expansion, es decir,

Ahrgra =Ah + AR, +Ah, +... (3.71)
Del mismo modo se puede reescribir el cambio de exergias, por lo tanto,
A&y = A +Ag, +Ag, +... (3.72)
También se puede expresar de la siguiente manera
Aérora = Y Aé, (3.73)

en este caso, i representa el numero total de expansiones en la turbina de vapor.
Sustituyendo las ecs. (3.71) y (3.73) en la ec. (3.70) se tiene lo siguiente

Ah +Ah, +Ah, +...
Mexer TotAL = h Zz Ae : (3.74)
También, la ecuacion (3.74) se puede escribir de la siguiente manera
Ah  Ag N Ah, Ag, Ah, Ag, (3.75)

Nexer ToTAL = Agl ZAgi Agz ZAEi + A83 ZAgi +

Sustituyendo la definicion de la eficiencia exergética mostrada en la ecuacion (3.70), la
eficiencia exergética total se puede representar como

Ag, Ag, Ag,
= — S 4+ - *+... 3.76
nexer,TOTAL nexer,l zAgi nexer,z zAgi nexer,S zAgi ( )

Entonces, a partir de la ecuacion (3.76) se muestra que la eficiencia exergética total de
expansion en la turbina es igual a la eficiencia exergética promedio de cada etapa de
expansion.
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Capitulo 4. Resultados y Discusion

4.1 Andlisis de Primera Ley de la Termodinamica a los ciclos de vapor

En las Figuras 29 a 36 se muestra un analisis paramétrico del trabajo motor, la
eficiencia térmica y la calidad de vapor de la ultima etapa de expansion de la turbina de
vapor, para los ciclos de vapor ultracritico, supercritico y subcritico con siete y seis
calentadores, en funcion de los parametros de entrada a la turbina de vapor de alta presion,
presion y temperatura de vapor vivo. Para el caso de los ciclos de vapor ultracritico y
supercritico se tiene un rango de operacion de presion de 230 a 310 bar y, con respecto a
la temperatura, de 550 a 610°C. Por otro lado, para el caso de los ciclos de vapor
subcriticos se tuvo un rango de 100 a 160 bar de presion, y 500 a 560°C de temperatura.

En la Figura 29 se muestra el caso de ciclo de vapor ultracritico, en donde se tiene el
mayor trabajo motor y también la mayor eficiencia térmica en comparacion con las demas
configuraciones. Bajo las condiciones de operacion mostradas en la Tabla 1, el trabajo
motor obtenido en el ciclo ultracritico es de 1377.65 kJ/kg, es decir, se tuvo un incremento
del 4.4% con respecto a los resultados del ciclo de vapor supercritico mostrado en la
Figura 30. Por otro lado, la eficiencia térmica del ciclo ultracritico con relacion al ciclo
supercritico, sélo tuvo un incremento del 1%; sin embargo, se tuvo un incremento del 5%
con relacion a la mejor configuracion de ciclo de vapor subcritico, es decir, con relacion
al ciclo de vapor con siete calentadores.
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Figura 29. Trabajo motor y eficiencia térmica en funcién de las condiciones de entrada de la turbina
ultracritica.
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En la Figura 30 se muestra el trabajo motor y la eficiencia térmica del ciclo de vapor
supercritico en funcion de diferentes condiciones de presion y temperatura de vapor vivo,
se muestra que las condiciones donde se tiene la mayor cantidad de trabajo mecanico
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corresponden a las condiciones de menor presion pero de mayor temperatura, es decir,
para las condiciones de 230 bar y una temperatura de 610 °C se tiene un trabajo motor de
1378 kJ/kg y una eficiencia del 0.485, sin embargo, bajo las condiciones de operacién
que se mostraron en la Tabla 1, presenta una disminucion de 4.2% con respecto al trabajo
motor desarrollado pero se tuvo un incremento en la eficiencia térmica en un 1.4%. Por
lo tanto, en este caso bajo las condiciones de operacion se pretende incrementar la
eficiencia térmica, y sacrificar una cierta cantidad de trabajo motor.
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Figura 30. Trabajo motor y eficiencia térmica en funcion de las condiciones de entrada de la turbina
supercritica.

También, en la Figura 31 se muestra que para cualquiera de las diferentes condiciones
de operacion de presion y temperatura, el ciclo de vapor puede operar de manera estable
a partir de que la condicion minima de la calidad del vapor en la Gltima etapa de expansién
de la turbina de vapor de baja presion sea mayor a 0.88. Se muestra que, para las
condiciones de minima temperatura y maxima presion de vapor vivo, es decir, para 550
°Cy 310 bar, se tiene la minima calidad del vapor, en este caso, es superior a 0.94.

Por otro lado, también se muestra en la misma Figura que existe un comportamiento
del trabajo motor distinto con respecto a la variacidn de presion o temperatura de vapor
vivo, es decir, para una temperatura constante de 550 °C y una presion de 310 bar, el
trabajo motor desarrollado es de 1240 kJ/kg, mientras que, al disminuir la presion hasta
230 bar, presenta un incremento el trabajo motor hasta 1310 kJ/kg, es decir, aumento en
términos porcentuales en un 5.6%. Sin embargo, al incrementar la temperatura desde la
minima de 550 °C hasta 610 °C para una presion constante de 310 bar, el trabajo motor
se incremento en 12.1%. Por lo tanto, teniendo inicialmente la seguridad de que, el ciclo
de vapor puede operar de manera estable bajo las condiciones de maxima presion y
temperatura de vapor vivo, se puede mostrar que existe un mejor escenario para
incrementar el trabajo motor, al mantener la presion de vapor vivo constante e
incrementar la temperatura de entrada a la turbina de vapor de alta presion.
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Figura 31. Trabajo motor y calidad de vapor en funcién de las condiciones de entrada de la turbina
ultracritica.
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Sin embargo para el caso del ciclo de vapor supercritico, en la Figura 32 se muestra
que para una presién de 280 bar o mayor, la temperatura de vapor vivo no debe ser menor
a 570°C ya que, se tendria en la Gltima etapa de expansién en la turbina de vapor de baja
presion una calidad menor a 0.88, lo que implicaria operar de forma inestable, es decir,
en el caso del ciclo de vapor supercritico, es necesario que las temperaturas de operacion
sean mayores a 580 °C para que pueda operar bajo cualquier condicion de presion de
vapor Vvivo.
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Figura 32. Trabajo motor y calidad de vapor en funcién de las condiciones de entrada de la turbina
supercritica.
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Con respecto al caso de los ciclos de vapor subcriticos, en las Figuras 33 y 34 se
muestra el trabajo motor y la eficiencia térmica en funcién de las condiciones de entrada
a la turbina de alta presion, se muestra una disminucion de estos dos parametros debido a
que las condiciones de operacién se encuentran por debajo del punto critico del vapor.
Bajo las condiciones de presion y temperatura de vapor vivo mostradas, se muestra que,
el mayor trabajo motor se tiene a la presion minima de 100 bar y a la méxima temperatura
de 560°C. Ademas, en funcion de las condiciones de operacién mostradas en la Tabla 1,
existe una ligera variacion del 0.5% con respecto al trabajo y eficiencia térmica.
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Figura 33. Trabajo motor y eficiencia térmica en funcion de las condiciones de entrada de la turbina
subcritica, siete calentadores.
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Figura 34. Trabajo motor y eficiencia térmica en funcion de las condiciones de entrada de la turbina
subcritica, seis calentadores.
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Ademas, a partir de las Figuras 35 y 36 se puede mostrar los parametros del trabajo
motor y la calidad del vapor de la tltima etapa de expansién de la turbina de baja presion,
bajo las diferentes condiciones de presion y temperatura de vapor vivo, en donde, ambos
ciclos subcriticos son factibles en su operacién debido a que la minima calidad de vapor
que se tiene es 0.90. También se muestra que, el comportamiento del trabajo motor con
respecto a la variacion de la presion para una temperatura contaste, el incremento del
trabajo motor es minimo; para 500°C y 160 bar se tiene un trabajo de 1185 kJ/kg, mientras
que disminuir la presion hasta 100 bar, incrementa solamente en 20 kJ/kg el trabajo motor.
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Figura 35. Trabajo motor y calidad de vapor en funcién de las condiciones de entrada de la turbina
subcritica, siete calentadores.
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Figura 36. Trabajo motor y calidad de vapor en funcién de las condiciones de entrada de la turbina
subcritica, siete calentadores.
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Por otro lado, al tener una variacion de la temperatura con respecto a una presion de
vapor vivo constante, resulta tener un mejor comportamiento con base al trabajo motor
desarrollado ya que, partiendo de las mismas condiciones de 500°C y 160 bar, para la
misma presion, pero, a una temperatura de 560 °C se tuvo un incremento del trabajo motor
de 100 kJ/Kkg.

En la Figura 37 se muestra el flujo de vapor para los ciclos ultracritico, supercritico y
subcritico con siete y seis calentadores. Se muestra que, a medida que se tiene un menor
namero de calentadores de linea se tendra un aumento en el flujo de vapor requerido para
continuar con una generacién de potencia constante, como se puede mostrar, el ciclo de
vapor subcritico con seis calentadores necesita la mayor cantidad de flujo de vapor
superior a los 275 kgv/s por otro lado, el minimo de flujo de vapor requerido es para el
caso de la configuracién ultracritica, es decir, requiere 8% menos vapor con respecto al
subcritico de seis calentadores. Por lo tanto, a medida que se tienen mejores condiciones
de operacion, en particular los pardmetros de presion y temperatura a la entrada de la
turbina de vapor de alta presion, se tendra una disminucién del vapor requerido para poder
generar una potencia constante.
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Figura 37. Flujo de vapor de las cuatro configuraciones de los ciclos de vapor.

A partir de la Figura 38 se muestra la cantidad de vapor necesario para poder generar
un kWh a partir de los diferentes escenarios de los ciclos de vapor, el ciclo de vapor
ultracritico requiere la menor cantidad de 2.61 kgv para generar un kWh, por otro lado el
ciclo de vapor supercritico debe de incrementar en un 4.4% la cantidad de vapor para
generar ese mismo kWh. Sin embargo, para los casos subcriticos con tren de
calentamiento de seis y siete calentadores, la cantidad de vapor necesaria para generar un
kWh es 8.1% mayor con respecto a la configuracion del ciclo de vapor ultracritico.
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Figura 38. Consumo Especifico de Vapor de las cuatro configuraciones de los ciclos de vapor.

En la Figura 39 se muestra el flujo de combustible requerido para las cuatro diferentes
configuraciones de los ciclos de vapor, es evidente que a partir de generar una mayor
cantidad de vapor para generar una cierta cantidad de potencia, también se requiere un
mayor cantidad de flujo de combustible en la caldera o generador de vapor. Para la
potencia constante mostrada en la Tabla 1, el minimo flujo de combustible corresponde
al ciclo ultracritico con 13.88 kgc/s, mientras que existe un incremento de 2 kgc/s para el
caso del ciclo de vapor subcritico con seis calentadores. Se muestra que basicamente, las
dos configuraciones subcriticas, son las que requieren la mayor cantidad de combustible
las cuales se encuentran por encima de los 15 kgc/s. Muestra que, esta diferencia de la
cantidad de combustible para generar una cierta cantidad de vapor es sumamente grande
ya que, anualmente se tendria una cantidad de casi 173 kg de combustible sin quemar.
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Figura 39. Flujo de combustible de las cuatro configuraciones de los ciclos de vapor.
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También, el incremento del combustible en funcién del nimero de calentadores en el
tren de calentamiento, se traduce en una mayor cantidad de recursos para generar un kWh,
en la Figura 40 se muestra el CEC para las mismas cuatro configuraciones, en donde se
tiene un aumento de la cantidad de combustible para generar un kWh de hasta el 11.8%,
esto es de pasar de las condiciones del ciclo ultracritico al ciclo de vapor subcritico con
el minimo namero de calentadores.
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Figura 40. Consumo Especifico de Combustible de las cuatro configuraciones de los ciclos de vapor.
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Figura 41. Consumo Térmico Unitario de las cuatro configuraciones de los ciclos de vapor.

En la Figura 41 se muestra el CTU de los ciclos de vapor ultracritico, supercritico y
subcritico con siete y seis calentadores de linea, se muestra que hay una similitud con
respecto a la eficiencia térmica de cada ciclo en las Figuras 29, 30, 33 y 34 a partir de las
condiciones de operacion mostradas en la Tabla 1, es decir, a medida que el ciclo de vapor
tenga una menor eficiencia térmica, se va a requerir una mayor cantidad de energia para
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generar un KWh y se muestra que en funcion del CTU, el ciclo de vapor con el mayor
CTU es el ciclo subcritico con seis calentadores con 8110 kJ/kWh, por otro lado
Unicamente se requieren 7150 kJ/kWh con respecto al ciclo ultracritico, es decir, existe
una disminucién del CTU en un 11.83% al incrementar el nimero de calentadores de seis
a diez y pasar de las condiciones subcriticas a las condiciones ultracriticas.

4.2 Analisis exergético a los ciclos de vapor basado en la Segunda Ley de la
Termodinamica

En las Figuras 42 a 45 se muestran los diagramas Sankey de los ciclos de vapor
ultracritico, supercritico y subcritico con siete y seis calentadores, se presenta otra forma
de poder evaluar la eficiencia exergética del ciclo de vapor a partir de la cuantificacion
de las irreversibilidades en los equipos que componen al sistema de generacion de
potencia. Se muestra que la eficiencia exergética incrementa a medida que se tiene un
mayor nimero de calentadores de linea, asi como también por el incremento de los
pardmetros de operacién de presion y temperatura a la entrada de la turbina de vapor de
alta presion. Ademas, también se muestra que, para los cuatro ciclos de vapor, el equipo
en donde se realiza la generacion de vapor, ya sea en el generador de vapor o en la caldera
ultracritica y supercritica, es donde se presentan las mayores irreversibilidades debido
principalmente al proceso de combustion, el proceso de enfriamiento y a la transferencia
de calor de los gases de combustion hacia la linea de vapor.
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Figura 42. Diagrama de Sankey para el ciclo de vapor ultracritico.

En la Figura 42 se muestra el diagrama de Sankey para la configuracion del ciclo de
vapor ultracritico, en donde, los mayores porcentajes de pérdidas de energia son debido
a las irreversibilidades generadas en la caldera ultracritica, teniendo en términos
porcentuales el 28.67%. En el equipo correspondiente al condensador, se tiene un 4.25%
de irreversibilidades generadas debido al proceso de rechazo de calor, mientras que en los
10 calentadores de linea y las bombas de alta y baja presion tienen en conjunto la minima
cantidad de generacion de irreversibilidades de 1.25%. Sin embargo, es en la turbina de
vapor en donde se produce la conversion de energia téermica a energia mecanica a traveés
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de la expansion del vapor, por lo tanto, este equipo es el mas importante de toda la central
de potencia, en donde se tiene Unicamente el 3% de irreversibilidades generadas por el
namero total de expansiones producidas en los cuerpos de la turbina de vapor de alta,
media y baja presion.

Entonces, del total de energia térmica que ingresa en este caso a la central de potencia
ultracritica, determinada a partir del flujo de combustible y el Poder Calorifico Inferior
(PCI), anicamente el 63.61% es la cantidad de energia disponible para el ciclo de vapor.
Se muestra que, a partir del total de la cantidad de energia disponible, el trabajo motor
generado es de 50.31% y por otro lado, la cantidad de energia térmica necesaria para
realizar el precalentamiento de la linea principal es del 12%, en donde dicha energia
térmica es obtenida a partir del total de nimero de extracciones realizadas en los tres
cuerpos de la turbina de vapor y finalmente se muestra que solamente se requiere el 1.4%
para la alimentacion de las bombas de alta y baja presion.

Por lo tanto, la maxima cantidad de la energia disponible del ciclo, es aprovechada a
partir de la turbina de vapor en donde en su mayoria es para la generacién de potencia y
la otra parte es para disminuir el flujo de combustible requerido para la generacién de
vapor a partir del precalentamiento de la linea principal.

En la Figura 43 se muestra el Diagrama de Sankey para el caso del ciclo de vapor
supercritico en donde existe un incremento de irreversibilidades en la parte de la
transferencia de calor de 1.22% mientras que, en los demas equipos, la generacion de
irreversibilidades permanece constantes. Ademas, al tener una disminucion en el nimero
de calentadores para el precalentamiento de la linea principal, por lo que disminuye en un
porcentaje del 11.77%; asi mismo existe una disminucién del trabajo motor del 1% con
respecto al ciclo ultracritico y finalmente la cantidad de energia necesaria para el sistema
de bombas se redujo en 0.2 puntos porcentuales.

Supercritico
P =300 bar
T=600"°C 12.08% Combustion

Caldera 8.17% Enfriamiento
Supercritica 9.47% Transferencia de Calor

4.27% COND
1.30% CALyB

3.21% TV

me PCI
1 62.16% la energia

Nexer ! Disponibilidad de 4%"?90/
- 0

Potencia de
la bomba 1.2%

11.77%
Flujo de energia Termica
para calentamiento
de linea

Figura 43. Diagrama de Sankey para el ciclo de vapor supercritico.
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En la Figura 44 se muestra el Diagrama de Sankey para el ciclo de vapor subcritico
con un tren de 7 calentadores, se muestra que, al disminuir las condiciones de presion y
temperatura a la entrada a la turbina de vapor de alta presién se tuvo aumento del
porcentaje de las irreversibilidades con respecto a la transferencia de calor del 14.46%, y
la generacion de irreversibilidades en los demés equipos tuvieron un cambio del 0.5 al
2%, es por ello que la eficiencia exergética disminuy6 hasta el 54.30%.
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Figura 44. Diagrama de Sankey para el ciclo de vapor subcritico, siete calentadores.
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Figura 45. Diagrama de Sankey para el ciclo de vapor subcritico, seis calentadores.

Con respecto a la cantidad de la disponibilidad de energia del ciclo de vapor, existe
una misma tendencia con respecto a los ciclos de vapor ultracritico y supercritico, ya que,
al tener una presion maxima de operacidén por debajo del punto critico del agua, se
requiere una menor cantidad de energia en las bombas del 0.55%. Asi mismo, la cantidad
de energia térmica para el calentamiento de la linea principal disminuye debido a un
menor nimero de calentadores y con respecto al trabajo motor generado continda siendo
la mayor cantidad de energia generada, en este caso del 44.50%.
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Finalmente, en la Figura 45 se muestra el ciclo de vapor subcritico con un tren de
calentamiento de 6 calentadores, en donde Unicamente existe una disminucion de la
eficiencia exergética de 0.34% con respecto al caso del ciclo de vapor subcritico de siete
calentadores; asi mismo también se requiere una menor cantidad de energia térmica para
el calentamiento de la linea y précticamente el trabajo motor desarrollado permanece

constante.

Como se menciond anteriormente, la tendencia para la generacion de potencia a partir
de centrales ultracriticas y supercriticas es por medio del incremento en la presion y
temperatura entrada a la turbina de vapor de alta presion, con ello se busca aumentar el
trabajo motor generado en los cuerpos de las turbinas de vapor y por lo tanto disminuir el
flujo de combustible y la generacién de vapor.
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Figura 46. Comparacion de dos escenarios del ciclo de vapor ultracritico.

En la Figura 46 se muestra una comparacion de dos escenarios del ciclo de vapor
ultracritico, bajo las condiciones de operacion de presion y temperatura de entrada a la
turbina de vapor de alta presion, actuales y las posibles a futuro. Se muestra que al

68



incrementarse la presion a 350 bar y también la temperatura en 100 °C, la eficiencia
exergética aumenta en 2.73 % debido principalmente a un mayor aprovechamiento de la
calidad de la energia presentada en la transferencia de calor ya que con respecto a los
demas equipos existe una minima disminucion en términos porcentuales de la generacién
de irreversibilidades en los equipos. Practicamente en el escenario a futuro, la cantidad
de energia disponible para el funcionamiento de las bombas, asi como la energia térmica
necesaria para el calentamiento de la linea principal, permanece constante, pero, es en la
cantidad de trabajo motor generado en donde se tiene una diferencia del 2.62%.

En las Figuras 47 a 50 se muestran las eficiencias exergéticas de las etapas de
expansion de las turbinas de los ciclos de vapor. Las turbinas de vapor industriales
generalmente tienen tres secciones: alta, media y baja presion; y de acuerdo con las
extracciones de vapor se establecen las etapas, definiendo la presion y temperatura del
vapor a la entrada y la salida del vapor sobrecalentado (Ponce y Valderrama, 2016).
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Figura 47. Variacion de la ngi7 para el arreglo ultracritico.

En la Figura 47 se muestra que la turbina de vapor que opera a condiciones ultracriticas
tiene dos etapas de expansion de alta, los estados 1 a 3; sin embargo, las etapas que tienen
mayor eficiencia exergeética son las de presion intermedia PI3 y P11, estados 7 a8y de 4
a 5, respectivamente. Estas expansiones se tienen después de los dos recalentamientos del
vapor, aunque la mayor eficiencia exergética se tiene después del segundo
recalentamiento. Con respecto a la Figura 16, se muestra que el sobrecalentamiento y los
recalentamientos del vapor son a la misma temperatura, pero diferente presion.

Comparando las Figuras 47, 49 y 50, se encuentra que las etapas de mayor
aprovechamiento de la exergia, es la seccion de presion intermedia, etapa PI1, que
corresponde a los estados después del recalentamiento estados 3 a 4. Esta etapa es la que
presenta menores irreversibilidades, debido al comportamiento del vapor sobrecalentado
a estas presiones y también debido a la relacion de presiones de la expansion que genera
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menos entropia. Los valores de las eficiencias exergéticas de las etapas de expansion de
alta presion generalmente se ubican después de las de presion intermedia, debido a la
relacion de presiones entre la presion del vapor de entrada y la del primer recalentamiento,
donde P> = 0.25 P:. Para la turbina a condiciones supercriticas, la expansion equivalente
es la AP2, que también corresponde a la de maxima eficiencia exergética.

La disminucion de la eficiencia isoentropica se ocasiona en las turbinas por el desgaste,
erosion y las horas de operacion acumuladas, lo que representa una menor capacidad de
aprovechamiento de la cantidad y calidad de la energia. En general, en la seccion de
presion intermedia de las turbinas de vapor, las eficiencias exergéticas de expansion
disminuyen aproximadamente 0.5%, por cada 1% que disminuye la eficiencia
isoentrdpica de disefio, en cambio disminuye 1% la eficiencia exergética de la turbina de
vapor en las secciones de baja presién al disminuir la eficiencia isoentrdpica de la turbina
en 1%, esto se muestra en las mismas Figuras 47 a 50. Es decir, que el grado de
recalentamiento en las etapas de baja presion contribuye en mayor proporcion al
incremento de entropia y por consiguiente a las irreversibilidades.
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Figura 48. Variacion de la ngit para el arreglo supercritico.

En las Figuras 49 y 50 se muestran los casos de las centrales termoeléctricas subcriticas
las cuales operan a las mismas condiciones de operacion y atmosféricas con diferente
numero de calentadores de linea de agua principal, en ambas configuraciones la eficiencia
exergeética de la primera y ultima etapa de expansion son coincidentes; sin embargo, las
etapas de baja presion difieren en mayor proporcion al disminuir el nimero de
extracciones y de expansiones, esto se debe al incremento de la relacion de expansion en
estas etapas y asi su entropia.

De acuerdo con R. Lugo et al (2009), el nimero de calentadores maximo que se pueden

instalar en una central térmica subcritica regenerativa es de 7, debido a que, con un
namero mayor de calentadores, la eficiencia térmica del ciclo tiene un incremento menor
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al 1%, siendo este el objetivo de la regeneracion. Algunas de las centrales de ciclos
combinados e hibridas presentan arreglos en su ciclo de vapor con menos de 6

calentadores para evitar colocar mas intercambiadores de calor en la caldera de
recuperacion de calor (Srinivas et al, 2014).
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Figura 50. Variacion de la ngit para el arreglo subcritico, seis calentadores.

En la Figura 51 se muestra a la eficiencia exergética total de expansion para las
diferentes configuraciones de los ciclos de vapor, se muestra que para el caso del ciclo de
vapor ultracritico la eficiencia exergética es la mas alta con 94.3%, mientras que para el

caso del ciclo de vapor supercritico y los dos subcriticos se tiene en promedio una
eficiencia exergética del 93.6%.
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Figura 51. Eficiencia exergética total de expansién para los diferentes ciclos de vapor.

En la Figura 52 se muestra la eficiencia exergética y eficiencia térmica para las cuatro
configuraciones de los ciclos de vapor, en donde se muestra que la eficiencia exergética
es siempre mayor con respecto a la eficiencia térmica. La eficiencia térmica y exergética
del ciclo de vapor ultracritico son las mayores con 0.572 y 0.503 respectivamente. Por lo
tanto, estas eficiencias son mayores con respecto al ciclo de vapor supercritico en 1% y
2%, respectivamente y con relacion a los ciclos subcriticos es mayor en 5% y 6%,
respectivamente. Los ciclos de vapor ultracriticos presentan las mayores eficiencias,
debido principalmente al incremento de la presion y temperatura de entrada del vapor a
laturbina de alta presién y asi mismo a la implementacién de un segundo recalentamiento.
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Figura 52. Eficiencia exergética y eficiencia térmica para los diferentes ciclos de vapor.
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Capitulo 5. Conclusiones

A partir del analisis termodinamico a los ciclos de vapor, los sistemas de generacion
de energia bajo la configuracion de los ciclos de vapor ultracritico y supercritico, son los
que presentan el mejor comportamiento. La configuracion de estos ciclos es mas robusta,
lo que permite tener un mayor numero de etapas en la turbina de vapor, con ello se logra
reducir la relacion de presiones de las etapas de expansion y como consecuencia se logra
establecer una menor generacién de entropia en las expansiones, por lo tanto, se
incrementa el trabajo generado y asi mismo se tiene una disminucion de la degradacién
de la energia.

Con base al analisis energético realizado, la configuracién del ciclo de vapor
supercritico presento las condiciones de operacion en las cuales podia ser inestable a partir
de la baja calidad de vapor obtenida en la Gltima etapa de expansion de la turbina de vapor
de baja presidn, por lo tanto, es recomendable implementar un segundo recalentamiento
con el objetivo de incrementar la calidad de vapor y de esta manera mejorar la seguridad
en la operacion de la turbina de baja presion. Ademas, para México resulta una opcion
viable debido a que se puede quemar carbon mineral disminuyendo los costos de
generacion en comparacion de los ciclos subcriticos con regeneracion que son menos
eficientes a los supercriticos y que operan con gas natural.

De acuerdo con los estudios de mejora en el desempefio de los ciclos de vapor, las
condiciones de operacion ultracritica y supercritica presentaron los mejores escenarios
debido a que se requiere la menor cantidad de flujo de vapor para generar una cierta
cantidad de potencia constante, en especifico las mejores condiciones fueron con respecto
al ciclo de vapor ultracritico; esto se traduce también en un menor requerimiento de
cantidad de vapor para generar un kWh. Por lo tanto, al tener el mayor desempefio bajo
la configuracion ultracritica, esto también deriva en un menor suministro de combustible
para la generacion de potencia y, por consiguiente, se requiere una menor cantidad de
combustible para generar un kWh.

Con respecto al analisis exergético a los ciclos de vapor basado en la Segunda Ley de
la Termodinamica, se mostro que las mayores eficiencias exergéticas se obtuvieron en las
configuraciones ultracritica y supercritica. A partir de los diagramas de Sankey, la mayor
eficiencia exergética corresponde al ciclo de vapor ultracritico del cual, la mayor cantidad
de energia disponible es el trabajo motor de salida del ciclo, mientras que la otra cantidad
de disponibilidad de la energia corresponde a las extracciones de vapor en la turbina las
cuales son aprovechadas para el precalentamiento de la linea en el tren de calentamiento.

Al realizar la comparacion de los dos escenarios posibles del ciclo de vapor
ultracritico, bajo las condiciones de operacion de presion y temperatura a la entrada de la
turbina de vapor de alta presion, se mostro que la eficiencia exergética aumento en 2.73
puntos porcentuales, lo que representd un incremento en la cantidad de trabajo motor de
salida del ciclo en 2.62%; por otro lado, la cantidad de energia térmica necesaria para el
calentamiento de la linea principal permanecio constante.
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Por otra parte, el analisis exergético realizado al proceso de expansion en las distintas
secciones de la turbina de vapor mostro que al disminuir la eficiencia isoentropica de la
turbina en 1%, en promedio para todos los arreglos, se tiene también una disminucion de
la eficiencia exergética en 0.75%. Asi mismo, la maxima relacion de r/i para las turbinas
de vapor es de 2.7, y es donde se obtiene la maxima eficiencia exergética de las etapas de
expansion.
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Anexo 1. Estados termodinamicos de las
centrales subcriticas, supercriticas y ultracriticas

Para determinar los estados termodindmicos de las cuatro configuraciones planteadas

en este trabajo, se desarrolla una metodologia la cual se muestra en el siguiente diagrama
de flujo

CICIL O DE VAPOR
ULTRACRITICO

v v v v
Pl ’Tl I:)recl Precz Poond
v v v v
En tablas de VSC En tablas de LS En tablas de LS En tablas de LS
hl, S1, V1 Tsat, hf, hg, St, Sg, PZ, hf, hg, St, Sg, Pcond, hf: hg, St, Sg,
¢ Vs, Vg Vi, Vg Vi, Vg
v v v
SN | T =Tagrea +15°C | a7 _ Towores —Taageer| [y _ Tsnores ~ Tugroons
P, + opl 2 op2 7
v En tablas de LS v
P2, hf, hg, St, Sg, | Tsat@PS =Tsat@Prec1 _ATop
En tablas de VSC Vi, Vi s
s, T, Vs En tablas de LS
v Ps, hr, hg, 1, Sq,
@ VfY Vg
W.
<« nslT:Wi \ 4
s ‘I Taero = Teaapo _ATop |<‘| Taiero = Teaars _ATop |<‘| Taers = Tatgprecz _ATop
v 3 03 ¥
h, =h, —ngr (hl th) En tablas de LS En tablas de LS En tablas de LS
P, P1o, hf, hg, St, Sg, P, hf, hg, St, Sg, Ps, hf, hg, St, Sg,
+ Vi, Vg Vi, Vg Vi, Vg
En tablas de VSC
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) 7 ¥ ¥
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v [E—
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A P7: Prec2
A i ] v
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CICLO DE VAPOR

@

A

V®

82

SUPERCRITICO
v Y v AT, _ Taugrs ~ Teagpooma _8TS"’1@P°°”“ i =4 hasta 10
Pl’Tl Prec Pcond 44
+ v v Tsat@P, = -I-sat@P,_1 _ATop
En tablas de VSC Entablasde LS | | En tablasde LS 2
he, 51 Vi Ps, hr, h, st, Sq, Peowd, hr, hg, St, Sa, En tablas de LS
¢ Vi, Vg Vi, Vg Pi, hs, hgi, S, Sai,
Vii, Vi
S =S1
P2
2
En tablas de VSC
h25, TZS, Vs Si >Sf !
v
W \ 4 !
_ TV
M= En tablas de VSC Si <Sg, _
WTVS s| Sgp-
' his, Tis, Vis + l
h. =h. — + (h —h ) < _Sis_sfpi \ 4
2 ) l n;IT l 25 @4_" is - SgPi _SfPi hls - hgpi
1 Vi =V,
T.=T.
En tablas de VSC s (hgPi h, )Pi is = lsaty,
Tz, S2, V.
S is (Vgpu foi )pi
v
Ts=T:
Ps= Pre
h>h,
Y ¥
En tablas de VSC
hs, ss, Vs En tablas de VSC
+ Ti, Si, Vi
i=4hastall — %
h; <h, $i =Sg,
' V=V,
= + . _ + Pi
Si Sfpi Xi (hgpi hfpi )pi hi _hfp. T| :Tsatpi
_ _ X: !
Vi = pri + Xis (Vgpi pri )Pi ! hgpi _hfPi
Ti = Tsatp,




)

Plzzpcond

v
En tablas de LS
h,=h
V12

chond
- VfPoond

Slz - Schond

T12 = Tsat@Pcond

v

|

En tablas de LC
Tis, Sis, Vis

v

i =19 hasta 22
j =6 hasta 2

Pz =P

h13 = hlZ — Vi,
B

(P7_P12)

v

En tablas de LC
Tis, Si3, Vi3

v
i =14 hasta 16
j =2 hasta 4

»
A 4

Ti = Tsat@Pi—Zj -DTT
P,

v

En tablas de LC
hi, Si, Vi

P =P

v

En tablas de LS
h17 =h
Vi =V,

for

Si7 =Sy,

T17 = Tsat@P7

v

<Y

En tablas de LC
hi, Si, Vi

Pis=P:

h18 = h17 —Vyy
B

(P.=Py)

I

—

i =11 hasta 17
Jj =2 hasta 10

Descartar
i=3

—

Xoi+1 = 0
P;

En tabtis de LS
hyiy = hfpj

Vi = VfPJ

Saivt =St

T2i+1 = Tsat@Pj

—

i =11 hasta 17
j=4hastall
N2is1 = hoisz
Pais2 = P
¢ SZ'+1:Sf +X2-+1(h N _hf )
X _ h2i+1 - hij < | k | ” PJ
T h o _h P Voisg = prj *+ Xo01 (Vgpj _Vij )
9pj fy
Tin= Tsatpj
I

83

FIN



CICLO DE VAPOR
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Anexo 2. Determinacion de las fracciones
masicas de las centrales ultracriticas, supercriticas
y convencionales

Para determinar las fracciones mésicas de las extracciones en la turbina de vapor para
las diferentes configuraciones, se realiza un balance de energia en cada uno de los
calentadores del tren de calentamiento. La ecuacion de la Primera Ley de la
Termodindmica para sistemas abiertos es

Q-W =m[Ah+Aec+ Aep] (A1)

Se considera que los calentadores cerrados son sistemas adiabaticos, ademas de que
no hay trabajo generado y se desprecian los cambios de energia cinética y potencial, por
lo tanto

mentrada Z hentrada = msalida Z hsalida (AZ)

Ciclo de vapor ultracritico

Se realiza un balance de energia en la configuracion mostrada en la Figura 1, para los
calentadores cerrados que se ubican entre la caldera y el deareador. De manera
generalizada, se determina la fraccion masica a partir de la siguiente expresion

(hy—hy,)+ % m, (hy —h,,)
m, = (kh.z—oh ) (A.3)

donde

=  “1” representa la fraccion masica, la cual toma los valores desde 2 hasta 8, sin
tomar en cuenta los valores de 4y 7.

= “j” comienza desde el valor de 27 hasta 23.

= “]” comienza desde el valorl4 hasta 28.

= “k”toma los valores desde cero hasta 6, sin tomar en cuenta los valores de 1y 4.

Se hace un balance de energia en el deareador a partir de la ecuacion (A.2), por lo
tanto, se tiene lo siguiente

. _ (e =y )+ (M, +my +mg +mg +mg ) (hyy by ) (A4)

’ (h9_h21)

Finalmente, para los calentadores cerrados que se encuentran entre el deareador y el
condensador, se determinan las fracciones masicas a partir de la siguiente expresion
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(h, —hj_l)+k Zlomk (hy =y )+ (my +my+mg +mg +mg+mg)(hy, —h;)

m, = (A.5)
(hi - h2m )

donde

= “i”representa la fraccion masica, la cual toma los valores desde 10 hasta 13. Para

el valor de 7, el valor de “k” es cero.
= “j” comienza desde el valor de 20 hasta 17.
= “]” comienza desde el valor 20 hasta 22, cuando “k” es diferente de cero.
= “m” comienza desde el valor 19 hasta 22.

Por ejemplo

En la Figura 53 se muestra el volumen de control del tren de calentamiento del ciclo
de vapor ultracritico, que corresponde a la Figura 1. Se determina la fraccion mésica que
entra al calentador cerrado, C1. En este caso, a partir de la ecuacion (A3) se tiene lo
siguiente; los valores que corresponden a las literales i, j, | y k son 2, 27, 14y 0
respectivamente, por lo tanto, la fraccion masica m; es

_ (h27 - hze) (AG)

m,

- (hz _hza)

Para el caso de la fraccion de vapor, ms, las literales i, j, | y k ahora toman los valores
de 3, 26, 15y 2 respectivamente. Por lo tanto

_(h26_h25)+m2(h30_h29) (A.?)

’ (h3_h30)

La fraccién de vapor para los calentadores cerrados 7, 8, 9 y 10 se determina a partir
de la ecuacion (A.5). Entonces, para determinar la fraccion de vapor mio se tiene lo
siguiente. Los valores correspondientes a las literales i, j, y m son 10, 20, y 19
respectivamente; sin embargo, Unicamente para determinar la fraccion de mio, el valor de
k es cero y, por lo tanto, no existe una diferencia de entalpias en donde se involucre el
valor de |. De esta manera la fraccion de mio se determina de la siguiente manera

(hyp —hyg)+(m, +my +mg +mg +mg +mg ) (hy —hy) (A.8)
(th _hss)

my, =

Asi mismo, para determinar la siguiente fraccion de vapor, mii, los valores
correspondientes a las literales i, j, | y mson 11, 19, 20, 20 respectivamente; el valor de k
es 10, de esta manera la expresion para determinar msz €s

(h19 _h18)+mlo(h40 _hsg)"'(mz +M; + My + Mg + My +m9)(hls_h19) (A.g)
(h11_h40)

m, =
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m: m; m; mg my mg myg my, mi. mys
2 3 6 7 8 1o 11 12 1
Cl 2 C3 4 Cs CAG 7 Cs €9 C10
27 26 25 24 23 20 19 18 17} 16
| Deareador
ih'e 307 32 347 36 387 40 42 44
19 31 33 35 P ] 39 41 43

Figura 53. Volumen de control del tren de calentamiento del ciclo de vapor ultracritico.

De esta misma manera, se determinan las fracciones de vapor que corresponden a los
ciclos de vapor supercritico y subcritico con siete y seis calentadores.

Ciclo de vapor supercritico

Se realiza un balance de energia en la configuracién mostrada en la Figura 2, para los
calentadores cerrados que se ubican entre la caldera y el deareador. De manera
generalizada, se determina la fraccion masica a partir de la siguiente expresion

6
(hi _hj—l)+ > mk (hZI _hZI—l)
m, = k=0 (A.10)
(hi _h2|)

donde

= “i” representa la fraccion masica, la cual toma los valores desde 2 hasta 6, sin
tomar en cuenta el valor de 3.

“j” comienza desde el valor de 22 hasta 19.

“I”” comienza desde el valor 11 hasta 15.

“k” toma los valores desde cero hasta 6, sin tomar en cuenta los valores de 1y 3.

Se hace un balance de energia en el deareador a partir de la ecuacion 2, por lo tanto,
se tiene lo siguiente

(hn _h16)+(m2 +m4+m5+m6)(hle_h30)
(h7 _h17)

m, = (A.11)

Finalmente, para los calentadores cerrados que se encuentran entre el deareador y el
condensador, se determinan las fracciones masicas a partir de la siguiente expresion

10
(hy=hiy)+ > m (hy —hy)+(m,+m,+m,+mg+m,)(h_ —h)
m, = k=8 (A.12)
(hi _h2m+1)
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donde

= “i” representa la fraccion mésica, la cual toma los valores desde 8 hasta 10. Para
el valor de 8, el valor de “k” es cero.

= “j” comienza desde el valor de 15 hasta 13.
= “/”toma los valores de 16 y 17, cuando “k” es diferente de cero.

=  “m” comienza desde el valor 15 hasta 17.
Ciclo de vapor subcritico, 7 calentadores
Se realiza un balance de energia en la configuracién mostrada en la Figura 3, para los

calentadores cerrados que se ubican entre el generador de vapor y el deareador. De manera
generalizada, se determina la fraccion masica a partir de la siguiente expresion

4
(hyj=h,)+ = m, (h—h,)
m k=0

' (h—hy)

(A.13)

donde

= “1”representa la fraccion masica, la cual toma los valores de 2 y 4.
= “4” comienza desde el valor de 20 hasta 19.
= “]”toma el valor de 23.

=  “k”toma los valores de cero, 2y 4.

Se hace un balance de energia en el deareador a partir de la ecuacién 2, por lo tanto,
se tiene lo siguiente

m = (hy —h)+(m, +m,)(hg —h,,)
5 (hy —hy,)

(A.14)

Finalmente, para los calentadores cerrados que se encuentran entre el deareador y el
condensador, se determinan las fracciones mésicas a partir de la siguiente expresion

9
(hy=h)+ = my (hy,—hy)+(m,+m,)(h_,—h;)
m, = k=6 (A.15)
(hi _h2m+1)

donde

= “i1”representa la fraccion masica, la cual toma los valores desde 6 hasta 9. Para el
valor de 6, el valor de “k” es cero.

= “j” comienza desde el valor de 16 hasta 13.

= “/”toma los valores desde 13 hasta 15, cuando “k” es diferente de cero.

= “m” comienza desde el valor 12 hasta 15.
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Ciclo de vapor subcritico, 6 calentadores

Se realiza un balance de energia en la configuracién mostrada en la Figura 3, para los
calentadores cerrados que se ubican entre el generador de vapor y el deareador. De manera
generalizada, se determina la fraccion maésica a partir de la siguiente expresion

4
(hj=hy)+ = m, (h—h_,)
m = k=0

' (h—hy)

(A.16)

donde

= “i”representa la fraccion masica, la cual toma los valores de 2 y 4.
= “j” comienza desde el valor de 18 y 17.
=  “/”toma el valor de 21.

= “k”toma los valores de cero, 2y 4.

Se hace un balance de energia en el deareador a partir de la ecuacién 2, por lo tanto,
se tiene lo siguiente

(hls _h14)+(m2 +m4)(hl4 _hzz)
(hs_h14)

m; =

(A.17)

Finalmente, para los calentadores cerrados que se encuentran entre el deareador y el
condensador, se determinan las fracciones mésicas a partir de la siguiente expresion

9
(h—h,,)+ §6mk (N —hy ) +(my +m, ) (h,, —h;)

- K
e (hi - h2m+1) (A'18)

donde

= “i”representa la fraccion masica, la cual toma los valores desde 6 hasta 8. Para el
valor de 6, el valor de “k” es cero.

= “j” comienza desde el valor de 14 hasta 12.

= “/”toma los valores de 12 y 13, cuando “k” es diferente de cero.

= “m” comienza desde el valor 11 hasta 13.
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Anexo 3. Tabla de estados termodinamicos para
los ciclos ultracritico, supercritico y subcritico

Tabla 3. Estados termodinamicos del ciclo de vapor subcritico, seis calentadores.

Estado P (bar) T (°C) | h (kJ/kg) s (kd/kg°C) v (m3/kg) X (-) € (kJ/kg)
1 124.85 538.00 3443.81 6.5911 0.027486 VSC 1483.22
2 31.21 334.18 3074.70 6.6596 0.083991 VSC 1093.70
3 31.21 538.00 3540.86 7.3224 0.117559 VSC 1362.25
4 17.13 447.15 3355.08 7.3512 0.190665 VSC 1167.87
5 8.58 352.86 3166.57 7.3850 0.331807 VSC 969.30
6 3.82 256.14 2977.38 7.4251 0.631500 VSC 768.15
7 1.46 158.86 2790.77 7.4736 1.348912 VSC 567.06
8 0.46 79.24 2609.73 7.5307 3.463238 0.986 369.00
9 0.11 47.86 2421.69 7.5958 12.406751 0.930 161.55
10 0.11 47.86 200.35 0.6759 0.001011 0 3.39
11 8.58 47.94 201.42 0.6766 0.001011 LC 4.26
12 8.58 79.24 332.34 1.0656 0.001028 LC 19.18
13 8.58 110.62 464.42 1.4247 0.001052 LC 44,22
14 8.58 142.00 598.02 1.7593 0.001082 LC 78.06
15 8.58 173.38 734.05 2.0751 0.001119 0 119.93
16 124.85 175.66 750.26 2.0823 0.001112 LC 133.98
17 124.85 204.77 878.26 2.3586 0.001153 LC 179.60
18 124.85 236.15 1020.64 2.6471 0.001207 LC 235.97
19 31.21 236.15 1019.04 2.6663 0.001221 0 228.65
20 17.13 204.77 1019.04 2.6793 0.009821 0.075 224.77
21 17.13 204.77 873.97 2.3757 0.001164 0 170.20
22 8.58 173.38 873.97 2.3884 0.016493 0.069 166.42
23 3.82 142.00 597.72 1.7598 0.001082 0 77.61
24 1.46 110.62 597.72 1.7739 0.072333 0.060 73.38
25 1.46 110.62 463.90 1.4253 0.001052 0 43.52
26 0.46 79.24 463.90 1.4413 0.201970 0.057 38.73
27 0.46 79.24 331.69 1.0661 0.001029 0 18.38
28 0.11 47.86 331.69 1.0850 0.734498 0.055 12.74
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Tabla 4. Estados termodinamicos del ciclo de vapor subcritico, siete calentadores.

Estado P (bar) T (°C) | h (kJ/kg) s (kd/kg°C) v (m3/kg) X (-) € (kJ/kg)
1 124.85 538.00 3443.81 6.5911 0.02749 VSC 1483.22
2 31.21 334.18 3074.70 6.6596 0.08399 VSC 1093.70
3 31.21 538.00 3540.86 7.3224 0.11756 VSC 1362.25
4 18.76 460.29 3381.67 7.3466 0.17722 VSC 1195.83
5 10.56 379.96 3220.30 7.3743 0.28085 VSC 1026.22
6 5.49 297.56 3057.88 7.4061 0.47316 VSC 854.30
7 2.58 214.05 2896.19 7.4434 0.85982 VSC 681.51
8 1.07 130.90 2737.72 7.4874 1.71753 VSC 509.91
9 0.38 74.75 2582.77 7.5369 4.08449 0.978 340.20
10 0.11 47.86 2420.77 7.5930 12.40164 0.930 161.49
11 0.11 47.86 200.35 0.6759 0.00101 0 3.39
12 10.56 47.96 201.67 0.6767 0.00101 LC 4.47
13 10.56 74.75 313.71 1.0118 0.00103 LC 16.59
14 10.56 101.65 426.71 1.3247 0.00104 LC 36.32
15 10.56 128.55 540.66 1.6183 0.00107 LC 62.73
16 10.56 155.45 656.09 1.8964 0.00110 LC 95.24
17 10.56 182.35 773.61 2.1623 0.00113 0 133.48
18 124.85 184.71 789.71 2.1693 0.00112 LC 147.48
19 124.85 209.25 898.28 2.4003 0.00116 LC 187.19
20 124.85 236.15 1020.64 2.6471 0.00121 LC 235.97
21 31.21 236.15 1019.04 2.6663 0.00122 0 228.65
22 18.76 209.25 1019.04 2.6763 0.00804 0.065 225.67
23 18.76 209.25 894.34 2.4178 0.00117 0 178.04
24 10.56 182.35 894.34 2.4273 0.01216 0.060 175.19
25 5.49 155.45 655.78 1.8970 0.00110 0 94.76
26 2.58 128.55 655.78 1.9070 0.03802 0.053 91.78
27 2.58 128.55 540.12 1.6190 0.00107 0 61.96
28 1.07 101.65 540.12 1.6299 0.08131 0.051 58.72
29 1.07 101.65 426.00 1.3254 0.00104 0 35.38
30 0.38 74.75 426.00 1.3376 0.20452 0.049 31.76
31 0.38 74.75 312.89 1.0125 0.00103 0 15.58
32 0.11 47.86 312.89 1.0265 0.62949 0.047 11.40
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Tabla 5. Estados termodinamicos del ciclo de vapor supercritico.

Estado P (bar) T (°C) | h (kJ/kg) s (kd/kg°C) v (m3/kg) X (-) € (kJ/kg)
1 300.00 600.00 3443.94 6.2331 0.011446 VSC 1590.10
2 75.00 374.69 3077.02 6.2967 0.034740 VSC 1204.21
3 75.00 600.00 3646.17 7.0540 0.051811 VSC 1547.60
4 47.07 523.23 3491.04 7.0757 0.075546 VSC 1385.99
5 27.89 443.70 3332.75 7.1004 0.115161 VSC 1220.34
6 15.39 361.53 3171.73 7.1287 0.185443 VSC 1050.86
7 7.76 277.27 3009.02 7.1618 0.319783 VSC 878.27
8 3.50 191.99 2846.38 7.2011 0.601398 VSC 703.94
9 1.36 108.55 2686.27 7.2477 1.266629 0.999 529.93
10 0.44 78.20 2521.84 7.2997 3.467253 0.949 350.00
11 0.11 47.86 2346.14 7.3605 11.984848 0.899 156.17
12 0.11 47.86 200.35 0.6759 0.001011 0 3.39
13 7.76 47.93 201.32 0.6765 0.001011 LC 4.18
14 7.76 78.20 327.93 1.0533 0.001028 LC 18.44
15 7.76 108.55 455.60 1.4018 0.001050 LC 42.20
16 7.76 138.89 584.64 1.7271 0.001078 LC 74.26
17 7.76 169.24 715.86 2.0344 0.001113 0 113.88
18 300.00 174.75 756.21 2.0524 0.001098 LC 148.85
19 300.00 199.58 863.44 2.2854 0.001130 LC 186.61
20 300.00 229.93 997.30 2.5598 0.001175 LC 238.66
21 300.00 260.28 1135.58 2.8266 0.001231 LC 297.37
22 300.00 290.62 1280.84 3.0914 0.001303 LC 363.69
23 75.00 290.62 1292.41 3.1651 3.165132 0 353.28
24 47.07 260.28 1292.41 3.1800 0.005121 0.094 348.85
25 47.07 260.28 1135.72 2.8863 2.886285 0 279.74
26 27.89 229.93 1135.72 2.8994 0.006882 0.080 275.84
27 27.89 229.93 989.78 2.6093 2.609258 0 216.39
28 15.39 199.58 989.78 2.6214 0.010287 0.072 212.76
29 15.39 199.58 850.57 2.3269 2.326928 0 161.35
30 7.76 169.24 850.57 2.3388 0.017278 0.066 157.80
31 3.50 138.89 584.36 1.7276 1.727554 0 73.85
32 1.36 108.55 584.36 1.7409 0.074356 0.058 69.86
33 1.36 108.55 455.13 1.4024 1.402363 0 41.58
34 0.44 78.20 455.13 1.4175 0.202872 0.055 37.06
35 0.44 78.20 327.34 1.0538 1.053794 0 17.71
36 0.11 47.86 327.34 1.0715 0.710212 0.053 12.43
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Tabla 6. Estados termodinamicos del ciclo de vapor ultracritico.

Estado P (bar) T (°C) | h (kJ/kg) [s (kd/kg°C) v (m3/kg) X (-) £ (kJ/kg)
1 300.00 600.00 3443.94 6.2331 0.011446 VSC 1590.10
2 117.92 440.74 3184.51 6.2738 0.024082 VSC 1318.55
3 90.00 399.90 3117.48 6.2849 0.029924 VSC 1248.21
4 90.00 600.00 3633.75 6.9589 0.042848 VSC 1563.52
5 51.43 507.94 3450.71 6.9851 0.067377 VSC 1372.67
6 27.00 412.12 3263.22 7.0157 0.113175 VSC 1176.05
7 27.00 600.00 3684.70 7.5591 0.147360 VSC 1435.51
8 16.32 519.19 3513.73 7.5832 0.221521 VSC 1257.35
9 9.26 435.36 3340.33 7.6106 0.349485 VSC 1075.79
10 4.87 348.96 3165.75 7.6420 0.584640 VSC 891.85
11 2.33 260.90 2991.87 7.6785 1.050873 VSC 707.09
12 0.99 172.67 2821.33 7.7215 2.064818 VSC 523.73
13 0.36 86.26 2657.55 7.7728 4.535383 VSC 344.66
14 0.11 47.86 2496.40 7.8286 12.824012 0.962 166.87
15 0.11 47.86 200.35 0.6759 0.001011 0 3.39
16 9.26 47.94 201.51 0.6766 0.001011 LC 4.33
17 9.26 73.61 308.83 0.9982 0.001025 LC 15.79
18 9.26 99.37 417.00 1.2991 0.001043 LC 34.25
19 9.26 125.13 526.01 1.5820 0.001065 LC 58.90
20 9.26 150.89 636.31 1.8503 0.001091 LC 89.19
21 9.26 176.65 748.42 2.1070 0.001123 0 124.79
22 300.00 182.37 788.90 2.1248 0.001108 LC 159.96
23 300.00 202.41 875.75 2.3114 0.001133 LC 191.18
24 300.00 228.17 989.42 2.5441 0.001172 LC 235.45
25 300.00 265.80 1161.40 2.8748 0.001243 LC 308.84
26 300.00 303.43 1345.31 3.2045 0.001341 LC 394.45
27 300.00 323.43 1451.42 3.3854 0.001414 LC 446.64
28 117.92 323.43 1482.91 3.4827 0.001519 0 449.10
29 90.00 303.43 1482.91 3.4932 0.003071 0.087 445.96
30 90.00 303.43 1363.40 3.2860 0.001418 0 388.25
31 51.43 265.80 1363.40 3.3079 0.005833 0.123 381.70
32 51.43 265.80 1163.29 2.9366 0.001291 0 292.29
33 27.00 228.17 1163.29 2.9556 0.008476 0.100 286.63
34 27.00 228.17 981.53 2.5931 0.001205 0 212.97
35 16.32 202.41 981.53 2.6022 0.008524 0.061 210.25
36 16.32 202.41 863.30 2.3536 0.001160 0 166.15
37 9.26 176.65 863.30 2.3624 0.012916 0.057 163.52
38 4.87 150.89 636.04 1.8508 0.001091 0 88.78
39 2.33 125.13 636.04 1.8601 0.039819 0.051 86.01
40 2.33 125.13 525.53 1.5826 0.001065 0 58.23
41 0.99 99.37 525.53 1.5927 0.083650 0.048 55.22
42 0.99 99.37 416.38 1.2997 0.001043 0 33.43
43 0.36 73.61 416.38 1.3109 0.204512 0.047 30.08
44 0.36 73.61 308.11 0.9987 0.001025 0 14.90
45 0.11 47.86 308.11 1.0116 0.602795 0.045 11.06
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