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PRESENTACION

La cogeneracién sistema conocido y muy experimentado en los paises mds industrializados, es
hoy una gran alternativa como modo de conservacién de energfa para la industria mexicana.

La cogeneracidén es 1a produccién conjunta de electricidad y calor por el propio usuario, lo cual
conlleva un rendimiento energético global més elevado, reduciéndose el consumo total y, en
consecuencia, la factura energética, sin alterar los procesos productivos o calidad de los
servicios.

La Universidad Nacional Autonoma de México (UNAM), con el patrocinio del Fondo Nacional
de Apoyo a Planes y Programas de Ahorro de Energfa (FONAE), la Comisién Nacional para
el Ahorro de Energfa (CONAE) y el Consejo Nacional de Ciencia y Tecnologia (CONACYT),
consientes de la necesidad de formar especialistas en el tema ha llevado a cabo el primer
DIPLOMADO EN COGENERACION que se imparte en el pafs, a través de la Divisién de
Estudios de Posgrado de la Facultad de Ingeneirfa (DEPFI).

Como apoyo a los estudiantes del diplomado, la DEPFI publica el material did4ctico generado
para dicho fin, en cuatro volimenes de Cuadernos sobre Energfa, cuyos titulos y autores se
muestran a continuacién:

Mdédulo I : Esquemas de Cogeneracién
M.I. Arturo F. Monedero de la Vega

Médulo II :  Diseiio de Sistemas de Cogeneracién
Ing. Rogelio Ruiz Esparza Gutiérrez

‘Médulo III:  Evaluacién Econdmica de Proyectos de Cogeneracién
Ing. Luis Ferndndez Gonzélez ‘

Médulo IV : Perspectivas e impactos de la Cogeneracién en México
Ing. Eduardo Buendia Dominguez

Ing. Luis Ferndndez Gonzdlez
Jefe del Area de Ingenieria Energética
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1.- CONCEPTO Y VENTAJAS DE LA COGENERACION

1.1 CONCEPTO Y FILOSOFIA DE LA COGENERACION

La palabra cogeneracién es un término nuevo que sirve para definir una serie de procedimientos
empleados por los industriales desde hace muchos afios para cubrir sus propias necesidades de
energfa térmica y/o eléctrica. Las industrias textiles en los Estados Unidos de Norteamérica, por
ejemplo, usaban estos sistemas desde 1905. Su importancia fue disminuyendo a medida que se
extendfan las redes de distribucién de energia eléctrica y bajaban los costos de la energia
primaria.

Hoy en dia se ha producido un resurgimiento de estos procedimientos como consecuencia del
encarecimiento de la energfa eléctrica generada en las centrales generadoras y principalmente
en las térmicas convencionales.

Existen muchas formas de definir la cogeneracidn, a continuacion se enuncian dos formas, una
genérica y una de aplicacién mds particular:

La COGENERACION es la produccién conjunta de dos manifestaciones de
energia a partir de una misma fuente energética.

La COGENERACION es la produccién conjunta de energia eléctrica y de
energia térmica aprovechable en forma de gases o liquidos calientes, a partir
de una sola fuente energética.

1.2 BENEFICIO DE LA COGENERACION AL USUARIO DIRECTO Y AL SECTOR
ENERGETICO

Las ventajas que pueden presentar los diferentes sistemas de cogeneracién son distintas cuando
se enfocan desde el punto de vista de los intereses nacionales que cuando se hace desde la
perspectiva del industrial individualizado. En los dos casos se ha elaborado un resumen de las
misma que se muestran en la siguiente tabla.




VENTAJAS DE LA COGENERACION

PARA LA NACION

PARA EL INDUSTRIAL
INDIVIDUALIZADO

1.1 AHORRO ENERGETICO.

El consumo de energfa primaria es menor en un sistema
de cogeneracién que el producir de forma independiente
energfa térmica y eléctrica.

1.2 AHORRO ECONOMICO.

Derivado del ahorro energético del punto anterior.

1.3 MEJORA DEL MEDIO AMBIENTE.
Por los siguientes motivos:

Debido a que es menor la cantidad de energfa primaria
que se necesita para producir la misma cantidad de
energfa util y a que el impacto ambiental causado por el
transporte, refinado y extraccion de la energfa es menor.

1.4 POSIBILITA LA INDUSTRIALIZACION DE
ZONAS ALEJADAS DE LAS REDES DE
DISTRIBUCION DE ALTA TENSION.

En el caso de centros de desarrollo industrial se puede
pensar en sistemas que proporcionen energfa térmica y
eléctrica a diferentes industrias.

1.5 REDUCCION DE CAPITAL DE INVERSION.

Si los industriales que consumen grandes cantidades de
energia eléctrica cogeneran, el gobierno tiene que invertir
menos para abastecer la demanda creciente de
electricidad.

2.1 AHORRO ECONOMICO.

El industrial que cogenera no tendrd ahorros
energéticos, es més, la energia primaria que
debe adquirir serd superiorenun S a 10% a la
que venfa adquiriendo. Los ahorros son
exclusivamente econ6micos y provienen de la
diferencia de costos que existe entre la energia
eléctrica que compraba a la red y el
combustible que se emplea en su
cogeneracion.

2.2. INDEPENDENCIA DE SUMINISTRO
DE ENERGIA ELECTRICA DEL
EXTERIOR.

En determinados procesos industriales un corte
de suministro de energfa eléctrica puede
provocar graves problemas, la existencia de
un grupo de cogeneracién garantiza una
continuidad de suministro, al ser posible una
interconexién en paralelo del sistema con la
red.

1.3 MEJORAMIENTO DE LA CALIDAD
DEL SERVICIO.

Con un sistema de cogeneracién en una
industria que requiere alta calidad de
suministro de energia eléctrica se pueden
eliminar las variaciones de tensién y
frecuencia que ocurren en la red comercial.

Tabla 1.1




A continuacién se detallan algunos puntos de la tabla anterior.

Punto 1.1

100 kWh de energfa primaria consumidos en un sistema de cogeneracién que incorpore una
turbina de gas y una caldera de recuperacién de gases de escape generarfan:

20 kWh de energia eléctrica.
67.5 kWh de energfa calorffica aprovechable

Para producir las mismas cantidades de energfa por procedimientos convencionales harfa falta
125 kWh de energia primaria.

Punto 1.3

Aunque si bien son ciertas las consideraciones antes mencionadas, hay que tomar en cuenta el
hecho de que la dispersién de los contaminantes emitidos por los sistemas de cogeneracién con
motores diesel, calderas de combust6leo 6 calderas de carbén es menos atractiva para el medio
ambiente que en las grandes centrales generadoras que cuentan con chimeneas muy altas y con
equipo anticontaminante. Por ejemplo, la produccién de NOx en un sistema de cogeneracién
mediante motores de combustién interna quemando diesel puede ser dos veces superior al que
se produce en una central térmica quemando combust6leo 6 carbén que cuente con lavadoras de
gases en sus calderas (con una capacidad eléctrica y térmica equivalente al sistema de
cogeneracifn).

Sin embargo, un sistema de cogeneracién que utilice gas en una turbina produce menos del 1%
de SOx, 27% de particulas y 50% de NOx, producidos por una central generadora de la misma
capacidad quemando combustéleo 6 carbén y con equipo anticontaminante.




COMPARACION DE EMISIONES

EMISIONES (b / 100 kWh)
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Generacidn eiéctrica con termosiéctricas a base de combustidieo y carbén
{con iavadora de gases)

D Cogeneracién con motor de combustién interna a diesel

Cogeneracién con turbina de gas

Figura 1.1.

Punto 2.1

Volviendo al ejemplo planteado en el caso del ahorro energético a nivel nacional, un industrial
que tuviese que adquirir las diferentes energias generadas con los 100 kWh de energia primaria
consumidos en cogeneracién, compraria

20 kWh de energia eléctrica.
75 kWh de energia primaria para obtener 67.5 kWh de energia calorifica aprovechable
mediante un sistema convencional.
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Llamando

P, = Precio de la energia eléctrica comprada a la red, $/kWh.
P, = Costo del kWh de combustible, $/kWh.
C,, = Costo de mantenimiento de la instalacién, $/kWh.

Los ahorros econémicos que obtendria el industrial que cogenere serfan:

20P,+75P,- (100P,+20C,) =

=20 (P,-C,) -25P,

De donde se deduce que el factor econémico determinante para llevar a cabo una instalacién de
cogeneracién es la relacién existente entre los precios de la energia eléctrica comprada a la red
y el precio del combustible empleado en el accionamiento del sistema de cogeneracién.

1.3 FACTORES QUE INCIDEN EN LA FACTIBILIDAD DE PROYECTOS DE
COGENERACION

Para poder definir la solucién mds econémica que se apegue a las necesidades de una fébrica o
proceso especffico, hay que considerar los siguientes aspectos:

Tipo de combustible.

El carb6n serfa el combustible mis barato. Sin embargo, su aplicacién en plantas de
cogeneracién no se justifica por su alto costo de inversién en los sistemas de transporte, manejo
de carbdn, ceniza y la limpieza de los gases.

El combustéleo es altamente utilizado en calderas convencionales. Sin embargo su alto contenido
de azufre y vanadio, especialmente el combust6leo Mexicano, lo hace fuertemente corrosivo y
contaminante, requiriendo de un sistema de limpieza de gases muy costoso para poder cumplir
con la ley de proteccién ambiental.

El diesel es un combustible menos contaminante que el combust6leo, pero sumamente caro, por
lo que unicamente es econémicamente rentable como respaldo.




El gas natural tiene la gran ventaja de ser un combustible muy limpio, cuyos gases no requieren
de una limpieza especial si se usa un sistema de combustién adecuado. Es el combustible ideal
para turbinas de gas, pero se usa también mds y més en calderas convencionales. Aunque en
México cuesta aproximadamente 10% mds por MMBTU que el combust6leo, dependiendo de
su costo de transporte, puede resultar demasiado caro si la planta no se encuentra en una zona
de alta demanda de gas o de fécil acceso a un gasoducto de suficiente capacidad.

Relacidn calor/electricidad.
Las diferentes industrias tienen sus requerimientos especificos de vapor y energia eléctrica.

Normalmente la disponibilidad continua de vapor de proceso tiene absoluta prioridad. Con la
apertura del sector eléctrico, la autogeneracién se puede manejar con mds flexibilidad, visto que
la energia sobrante o faltante se puede vender o conseguir a través de CFE.

Variacién en el Consumo de Vapor.

Cualquier tipo de caldera, recuperador o intercambiador de calor requiere de un cierto tiempo
para satisfacer cambios en la demanda de vapor o agua caliente, mientras que las turbinas de
vapor, responden inmediatamente a variaciones en el flyjo.

Esto significa que en caso de procesos que impliquen variaciones rdpidas en el consumo de vapor
se recomiende el uso de turbinas de vapor con extraccién y condensacién en forma directa o
integradas en un ciclo combinado. Esta solucién requiere que las calderas generen una cantidad
mayor que la demanda del proceso. El vapor excedente va a condensacién y la electricidad
excedente a la red piblica.

Agua de Enfriamiento.

En zonas de escasez de agua, donde se deben considerar sistemas de enfriamiento tipo seco, la
turbina de gas tiene claras ventajas frente a la turbina de vapor, primordialmente en las de tipo
condensacién, ya que la expansién de las turbinas se ve altamente afectada por la presién de
descarga, siendo ésta ultima dependiente de la temperatura a la cual se rechaza el calor.

Disponibilidad.

La mayoria de los procesos industriales requieren de una disponibilidad ininterrumpida de vapor
de proceso y electricidad. Las plantas de cogeneracién pueden satisfacer este requisito si su
concepto se define en forma adecuada. Para lograr esto hay que considerar la disponibilidad
esperada de cada componente y prever los respaldos correspondientes.
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Las siguientes cifras son promedios calculados a base de estadisticas obtenidas de entre 20 y 200
unidades de cada tipo. '

mn—
COMPONENTE DISPONIBILIDAD
Turbogrupo de gas. 90%
Turbogrupo de vapor incluyendo caldera. 91.2%
Calderas de recuperacién. 98%
II Turbogrupo de vapor (sin caldera) 94 %

Costo de la Inversién.

Dependiendo de la tecnologia seleccionada el costo de la inversién pude llegar a variar hasta en
un 200%. Sin embargo las condiciones demandadas por el proceso serd las que definan
primordialmente el tipo de tecnologfa y dentro de éstas se deberd adquirir aquella que requiera
menor inversién. :

Proteccién Ambiental.
Los limites de emisiones establecidos para la proteccién ambiental son de suma importancia en

la evaluacién de un proyecto, por su impacto en los costos de inversién y operacién de las
plantas de cogeneracién.

Situacién Geogridfica.

Por razones técnicas y econémicas las plantas de cogeneracién deberédn instalarse lo més cerca
posible al consumidor de vapor de proceso. Los factores ambientales mds importantes son, altura
sobre el nivel del mar y temperatura ambiente.




2.- ESQUEMAS BASICOS DE SISTEMAS DE COGENERACION
2.1 CLASIFICACION GENERAL

La primera clasificacién que puede hacerse es la que atiende al orden en que se realiza la
generacién de la energfa calorifica y de la energfa eléctrica. De acuerdo con esta clasificacién
los sistemas que pueden existir son:

2.1.1. Sistemas Superiores

Los denominados ciclos o sistemas superiores "Topping cycles”, son aquellos en los que la
energia primaria se utiliza para producir un fluido a alta temperatura y presién, que se utiliza
para generar energfa mecénica o eléctrica y el calor residual del fluido se utiliza en el proceso
industrial.

Los sistemas superiores son ampliamente utilizados en los procesos de las industrias de pulpa
y papel, petrdleo, textiles, cerveza, comida, azucar y otras mis.

2.1.2. Sistemas Inferiores

Los denominados ciclos o sistemas inferiores "Bottoming cycles", son aquellos en los que la
energia primaria se utiliza en el proceso industrial y la energia calorifica no aprovechada en el
mismo se emplea en la generacién de energfa mecénica o eléctrica.

Los sistemas inferiores son utilizados en procesos generalmente con calor de desecho de 250°C

de temperatura 0 mayor, tales como las industrias del cemento, acero, vidrio, quimica y otras.

Una vez que se ha realizado esta primera clasificacién de los ciclos, se podran clasificar en
funcién del primotor que se empleé
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TIPOS BASICOS DE
SISTEMAS DE COGENERACION

SUPERIOR

> SISTEMA \
COMBUSTIBLE ENERGIA ELECTRICA \)

CALOR DE PROCESO

GUA CALIENTE
VAPOR DE PROCESO

§

/\_____.
[: INDUSTRIAL

AGUA CALIENTE

él.jﬂ DE DESECHO

VAPOR DE PROCESO T

INFERIOR

< ENERGIA ELECTRICA SISTEMA

Figura 2.1




2.2 ESQUEMAS CON TURBINA DE VAPOR

Los sistemas con turbinas de vapor han alcanzado a dominar el mercado de aplicaciones a gran
escala como son las centrales de generacién de electricidad, sin embargo también son usadas con
gran é€xito en aplicaciones del sector industrial. El empleo de turbinas de vapor es generalmente
rentable en tamafios de diez megawatts en adelante, sin embargo unidades menores de diez
megawatts son disponibles.

Las turbinas de vapor se pueden clasificar como:

Turbinas condensantes: Son aquellas que su escape esta conectado a un condensador y en las
que el vapor es expandido en la turbina hasta la presién del condensador, siempre inferior a la
presién atmosférica.

Turbinas a contrapresién: El vapor es expandido parcialmente en la turbina y la salida del
vapor se realiza a presién superior o igual a la atmosférica.

Turbina con extracciones: Parte del vapor que esta siendo expandido en la turbina es extraido
de ésta en algunos puntos especificos (pasos de la turbina), permitiendo tener vapor a una
determinada presi6n deseada. Cuando la turbina es de extraccién controlada, la presién de
extraccién se mantiene constante al variar el caudal de vapor extraido por medio de un regulador
de presién que actia sobre el vapor de entrada de la turbina. Si la extraccién no es controlada,
la presién del vapor extraido estard sometida a variaciones importantes en funcién del caudal de
vapor de salida de la turbina.

Las turbinas de extraccién son de aplicacién en aquellos procesos industriales en los que se
puedan requerir dos o més niveles de presién.

Turbina presién mixta: La turbina es alimentada con vapor de diferente presién.

Es posible tener combinacién de los diferentes tipos de turbinas, esto permite que el empleo de
las turbinas de vapor en sistemas de cogeneracién proporcionen una gran flexibilidad en
satisfacer los requerimientos de vapor del usuario.

Los sistemas con turbinas de vapor operan generalmente bajo el Ciclo Rankine que es el
encontrado en las grandes plantas de generacién eléctrica.

Como se muestra en la figura 2.2 el sistema usualmente consiste de una caldera, donde el
combustible usado calienta al fluido de trabajo, generalmente agua, mediante la combustién
produciendo vapor sobrecalentado a alta presién y temperatura. Posteriormente el vapor es
expandido a través de la turbina de vapor que produce energfa mecdnica y ésta es empleada para
mover un generador eléctrico que produce la energia eléctrica. El vapor de escape de la turbina
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es condensado en un condensador y es reciclado por medio de bombas de agua de alimentacién
al generador de vapor.

CICLO RANKINE SENCILLO

O
T
3
T4 4 1
4
B

T
3 2
m n . 8§
1 2 M

Figura 2.2.

En el andlisis del ciclo Rankine, el rendimiento es dependiente de la temperatura promedio a la
cual se afiade el calor, y de la temperatura promedio a la cual el calor es cedido. Cualquier
cambio que aumente la temperatura promedio a la cual el calor se suministra 0 que disminuya
la temperatura promedio a la cual el calor es cedido, incrementard el rendimiento del ciclo
Rankine.

Aunque por medio de 1a condensacién del vapor en el escape de la turbina se incrementa el
aprovechamiento de la energfa disponible para la generacién de electricidad, ya que la expansi6n
del vapor es mayor que en el caso de emplear turbinas no condensantes, se tira a la atmdsfera
todo el calor latente contenido en el vapor de escape de la turbina por medio de torres de
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enfriamiento u otros sistemas de enfriamiento, llegando a ser 40% de la energfa suministrada.

La eficiencia de los sistemas generador de vapor-turbina puede ser incrementada al elevar la
temperatura y presién del vapor de entrada a la turbina o por la reduccién de la presién del
vapor a la descarga de la turbina, o bien por ambos.

TURBINAS DE VAPOR
EXPANSIONES A DIFERENTES CONDICIONES DE ENTRADA

3500

3400

3300

3200

3100

3000

2900

ENTALPIA (kJ / kg)

2800

2700

2600

2500

Figura 2.3

Otras opciones consisten en expandir el vapor en pasos de alta presién de la turbina y después
regresar el vapor a la caldera para ser recalentado y expandirlo en pasos de baja presion, ademds
se puede precalentar el agua de alimentacién a caldera con vapor extraido de la turbina.
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Las turbinas a contrapresién pueden proveer vapor a baja presién para satisfacer los
requerimientos de algin proceso, lo que hace que su uso sea muy conveniente para sistemas de
cogeneracion.

Las turbinas pueden ser disefiadas con uno 0 mds puntos de extraccién tales que provean vapor
a una o mds presiones diferentes. Las turbinas con extracciones pueden satisfacer un amplio
rango de requerimientos de energfa térmica y mecénica y frecuentemente son usadas en sistemas
de cogeneracion.

La eficiencia de la turbina varia con respecto a la potencia de la miquina, es decir, a mayor
potencia mayor serd el rendimiento, asf como a la carga, de manera que una disminucién
importante del caudal de vapor decrementa de forma importante el rendimiento de la turbina.

Para ]a seleccién de un sistema de cogeneracién mediante turbina de vapor, se debe tener en
cuenta los siguientes puntos:

- No es posible el empleo de turbinas de vapor en procesos de secado que requieran
gases calientes en directo.

- No es conveniente utilizar turbinas de vapor en procesos que requieren vapor de alta
0 muy alta presién.

- En el caso de turbinas a contrapresién la produccién de energia eléctrica y su
rendimiento se verdn sensiblemente alterados por las variaciones de carga de la caldera
consecuencias de las variaciones en la demanda de vapor del proceso.

- Los rendimientos de las turbinas de vapor son menores que los de las turbinas de gas

y los motores alternativos de las misma potencia.

- Las turbinas de vapor pueden aprovechar en ocasiones la(s) caldera(s) existente(s)
elevando la presién a la que se genera el vapor, teniendo un ahorro en la inversién
inicial.
- La disponibilidad del combustible adecuado o la modulacién de los consumos en la
industrfa, son elementos que deben observarse porque pueden determinar la viabilidad
o no de instalar turbinas de vapor en un sistema de cogeneracidn.

Un pardmetro importante a observar en las turbinas de vapor es el consumo especifico, que se

define como; la cantidad de vapor requerida por la turbina para generar una unidad de energfa.

El consumo especifico tedrico de una turbina es evaluado mediante la siguiente expresién:

13
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donde

W = Consumo Especffico (kg/kWh)

h, = Entalpfa del vapor a las condiciones de entrada (kJ/kg)
h, = Entalpfa del vapor a las condiciones de salida (kJ/kg)

C = 3600 kJ/kWh (equivalencia energética 1kWh = 3600 kJ)

Este valor es importante para el dimensionamiento de la turbina o para determinar las
condiciones del vapor disponible para un proceso a una potencia de salida requerida.

Por ejemplo, si las condiciones de entrada de una turbina son 40 bar y 400°C con una entalpfa
de 3220 kJ/kg, y la presién de descarga es de 3 bar, y mediante una expansién adiabética, la
entalpfa de salida es de 2640 kJ/kg, siendo el salto entdlpico 580 kJ/kg.

El consumo tedrico es;
3600 _ . ,q_kg

580 kWh

A continuacién se muestra una tabla de consumos especfficos tedricos para unas condiciones
comunes de entrada del vapor.

CONSUMOS ESPECIFICOS TEORICOS (kg/kWh)

CONDICIONES DE ENTRADA
10 bar 14 bar 17 bar 27.6 bar 4] bar 4] bar 59 bar 59 bar
169 °C 170 °C 260 °C 399 °C 41°C 41°C 41°C 482°C
PRESION | Saturado | Saturado | (52°C (168°C (145°C (187°C (166°C 207
DE Sobrecal- | Sobrecal- | Sobrecal- Sobrecal- | Sobrecal- | Sobrecal-
DESCARGA entado) entado) entado) entado) entado) entado)
II 50 mm Hg 4.78 4.55 4.12 3.35 3.22 3.07 3.0 2.86
100 mm Hg 5.35 5.0 4.54 3.64 3.47 331 3.21 3.06
1.0 bar 8.80 7.96 6.89 5.10 4.73 4.46 4.23 4.00
0.7 bar 10.90 9.58 8.14 5.78 5.30 4.98 4.67 441
2.0 bar 15.27 12.75 10.43 6.93 6.20 5.79 5.36 5.03
3.4 bar 20.91 16.36 12.82 7.98 6.98 6.50 5.95 5.55
4.2 bar 24.50 18.36 14.14 8.52 7.36 6.84 6.21 5.80
4.8 bar 28.86 20.73 15.50 9.07 1.73 7.17 6.46 6.02
.2 bar 31.50 22.05 16.27 9.36 7.90 7.35 6.60 6.15
Tabla 2.
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Ahora bien, el cosumo especffico real es calculado dividiendo el consumo especffico tedrico
entre la eficiencia de la turbina. Tipicamente el rango de eficiencias de las turbinas es de 45 a
80%; la mayor eficiencia es aplicable a turbinas de miiltiples pasos.

Los consumos especfficos reales pueden ser 1.5 o 2 veces mayores a los tedricos.

El consumo especifico real de una turbina es evaluado mediante la siguiente expresién:

W R -h) °E

donde
W = Consumo Especffico (kg/kWh)
h, = Entalpfa del vapor a las condiciones de entrada (kJ/kg)
h, = Entalpfa del vapor a las condiciones de salida (kJ/kg)
E = Eficiencia de la Turbina %
C = 3600 kI/’kWh
. A continuacién se muestra una tabla de consumos especificos reales para unas condiciones

comunes de entrada del vapor.

CONSUMOS ESPECIFICOS REALES (kg/kWh)

CONDICIONES DE ENTRADA J
PRESION 10.3bar | 24.1bar | 27.6bar | 58.6 bar | 86.2 bar

DE 185 °C 260 °C 343 °C 440 °C 482°C
DESCARGA
0.3 bar 10.00 7.30 5.90 4.50 4.00
1.7 bar 14.00 10.00 7.30 5.00 4.50
3.4 bar 20.40 12.70 8.60 5.90 5.00
7.0 bar 20.40 12.30 7.30 5.90
10.3 bar 35.00 15.90 8.60 6.80

Tabla 2.2
15
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Debido a que no existe una norma estricta para las condiciones de temperatura y presién del
vapor de entrada, es de ayuda trabajar con las normas establecidas por la American Society of
Mechanical Engineers y el Institute of Electrical and Electronic Engineers para el primer
dimensionamiento de las turbinas. Estos valores son 28.2 bar y 400°C, 41.8 bar y 440°C, 58.8
bar y 482°C y 86 bar y 510 6 538 °C.

Por otro lado, la potencia de salida de la turbina, considerandola como grupo turbogenerador,
puede ser expresada como:

_ (h1‘h2) *Eyb*E, *Egen

acopla
P 3600

donde
h; - h, = Salto entdlpico en la turbina.
E.s. = Eficiencia de la turbina.

E, . = Eficiencia del acoplamiento turbina generador.
E,, = Eficiencia del generador electrico.

A continuacién se muestran algunos esquemas bésicos de sistemas de cogeneracién.
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ARREGLO DE SISTEMA SUPERIOR "TOPPING"

CON TURBINAS DE VAPOR
No. 1 No. 2 No. 3 No. 4
"3 7Y 3/ TR TR
»r 2 T 8°
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o | o o Lo
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- 17 1r0* wmr 17"
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r

o1 kg/cm? 0.1 hg/cm®

[

DEAREADOR

SISTEMA SUPERIOR "TOPPING® CON TURBINAS DE
VAPOR Y VALVULA REDUCTORA

>

No. 1 No. 2 No. 3
275 TA 78T % /3
a0 s s
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2 Kg/ou® 42 Kgicm? a2 Kyiea? :::: o
ar 20 20 . 30°
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cogiet 1 e byt o
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SISTEMA INFERIOR *SBOTTOMING® CON
TURBINAS DE VAPOR.

AGUA ALIMENTACION + s
__\
GASES CALIENTES
— M'e
HORNO DE 42 Kg/end" 2 Kgjem®
o
CALCINACION oyt oyl
AIRE
— 33878 Kw
I__T__J —O
COMBUSTIBLE WSTH 25T
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1 i 1%°
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| ST
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2.3 ESQUEMAS CON TURBINAS DE GAS

Las turbinas de gas operan bajo el ciclo Brayton. La turbina consiste de tres principales
eclementos; el primero de ellos es el compresor el cual incrementa la presién del fluido de
trabajo, usualmente aire, entre cuatro y treinta veces la presién atmosférica. El aire comprimido
es posteriormente calentado a temperaturas que van de 800 a 1200 °C mediante una cdmara de
combustién, la cual es el segundo elemento principal, donde se adiciona combustible y se
incendia. Los gases calientes y a alta presién que salen de !a cdmara de combustién son
expandidos en la turbina, que es el tercer elemento principal, produciendo potencia la cual es
usada para mover al compresor y normalmente a un generador eléctrico o a cualquier otro
equipo mecénico.

A continuacién se muestran los esquemas del ciclo abierto de una turbina de gas simple, que
utiliza un proceso de combustién interna y el ciclo cerrado de una turbina de gas simple.

TURBINA DE GAS QUE OPERA CON EL CICLO BRAYTON

Ciclo ablerto l Combustible
mara de
combustion |
2 3
Compresor Turbina ——W net
: , W
Aire Productos

Ciclo cehado
) 9

i Camblador
de calor

) —
Compresor : Turbina ———W net

Cambiador
de calor

I a.

A

Figura 2.5
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El rendimiento del ciclo de Brayton de aire normal se encuentra como sigue:

T, (—T‘ 1)
C.(T,-T, 1T
ntél’u=l-—____QL= - P( 1 1) =]~ 1
On Cp(Ty-T,) T,

2

donde
Q.= Calor rechazado
uw= Calor Suministrado
T,= Temperatura del aire a la entrada del compresor
T,= Temperatura del aire a la salida del compresor
T,;= Temperatura de los gases a la entrada de la turbina
T,= Temperatura de los gases a la salidad de la turbina’

Sin embargo, notamos que para el ciclo tedrico,

P.
Relacién de presiones 5.5
P, P
donde
P, = Presién del aire a la entrada del compresor
P,= Presi6n del aire a la salida del compresor

P,= Presi6n de los gases a la entrada de la turbina
P,= Presi6n de los gases a la salidad de la turbina

Considerando que el aire se comporta como gas ideal, y sabiendo que los procesos isoentrépicos
se rigen por la ley P v¥ = cte

K K
_132, = (_5) w0 - D (T (
Pl Tl P4

donde k es la relacién de calores especificos: C,/C,.
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SRR ot 1 e e

_.T?. = _?'_2_ por lo tanto 3 =_4 &-1=_Ti_
T, T, I, T, T, T,
T, _ 1
ﬂcérn =1 —2. =1 Pz ) (K;l)

El rendimiento del ciclo Brayton de aire normal es, por lo tanto, una funcién de la relacién
isentrépica de presiones; la siguiente figura nos muestra un diagrama de rendimiento contra la
relacién de presiones.

RENDIMIENTO DEL CICLO COMO FUNCION DE LA RELACION DE
PRESION PARA LOS CICLOS DE BRAYTON Y REGENERATIVO

Rendimiento del ciclo

100

Regenerativo T1 / T3 = 0.25

(] 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 18
Relacién de presién

Figura 2.6
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El que el rendimiento aumente con la relacién de presiones es evidente del diagrama T-S de la
siguiente figura, ya que aumentando la relacién de presién, cambiard el ciclo de 1-2-3-4-1 a

1-2’-3’-4-1. El iltimo ciclo tiene mayor suministro de calor y la misma cantidad de calor cedido,
que el ciclo original, y por tanto, tiene mayor rendimiento; advierta, sin embargo, que el dltimo
ciclo tiene una temperatura méxima (T,) m4s alta que la del ciclo original (T;). En la turbina
de gas real la temperatura mdxima de gases que entra a la turbina esta determinada por
consideraciones metaliirgicas. Por lo tanto, si fijamos la temperatura T, y aumentamos la
relacién de presiones, el ciclo resultante es 1-2°-3"-4"-1. Este ciclo tendrd un rendimiento mds
alto que el ciclo original, pero, de esta manera, cambia el trabajo por kilogramo de substancia
de trabajo. '

Ademis es interesante hacer notar que existe una relacién entre la temperatura médxima
permisible T y la relacién de presiones, ya que a medida de que crece la relacién de presiones,
disminuye la adicién de combustible y aumenta el trabajo, por lo tanto aumenta el rendimiento;
pero también a presiones muy elevadas el trabajo disminuye hasta que se hace cero cuando la
temperatura final de compresién T, se hace igual a T,, existe entonces una condicién para la
relacién de presiones y T,/T, que es 6ptima.

CICLO DE BRAYTON DE AIRE NORMAL

Figura 2.7
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La turbina de gas real, difiere principalmente del ciclo ideal a causa de las irreversibilidades en

" el compresor, la turbina y en la cdmara de combustién (o en el cambiador de calor en una
turbina de ciclo cerrado), los estados de un ciclo abierto de una turbina de gas simple, podrfa
ser como se muestra en la siguiente figura.

EFECTOS DE LOS RENDIMIENTOS EN
EL CICLO DE LA TURBINA DE GAS

Figura 2.8

Los rendimientos del compresor y de la turbina estdn definidos en relacién a los procesos
isentrépicos. Designando los estados como en la anterior figura las definiciones de los
rendimientos del compresor y de la turbina, son los siguientes.

n comp™ hz 'h1

h,-h,

n tuzb=h_3__m
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y considerando que el calor especifico es constante:

1 = Tos~Ty
cow T,-T,

donde en cada caso el menor trabajo esta en el numerador.

La potencia neta del ciclo Brayton esta dada por la diferencia de trabajos de la turbina y el |

compresor, siendo para calor especifico constante:

Wheto=M Cp[ (TS_T4) - (Tz—Tl) ]
0o
(T,.-T,)
Wheco=m Cp[ (TS_TGS) ntuzb-""—zs_'—l_']
comp

Esta ecuacion puede escribirse en funcién de la temperatura inicial T, (temperatura ambiente),
T; (temperatura limite de metalurgia) y las eficiencias de la turbina y compresor, quedando como
sigue,

. k-1
LR
T P
Wneto=m C'pT1 [ ("l turb?s’ - L ) (1— 1 ) ]
1

k-1
comp B, %
Pl

Al observar la ecuacién anterior puede observarse que el segundo término es la eficiencia del
ciclo ideal.

El calor suministrado al ciclo esta dado por:
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T
P
Q"=m CP(T3‘T2) =m Cp[ (T3-T1) - (Tl—l————-) ]
comp

La eficiencia del ciclo no ideal se obtiene al dividir las dos ecuaciones anteriores, es decir

Woeio/ Q.

Otro aspecto importante del ciclo Brayton es €l gran aumento del trabajo de compresién
(llamado trabajo de retroceso), comparado con el trabajo de la turbina; asf, el compresor
requerird, de 40 a 80% de la salida de la turbina. Esto es de particular importancia cuando se
considera el ciclo real, ya que el efecto de las pérdidas requiere de un gran aumento del trabajo
de compresi6n, con un pequefio aumento del trabajo de la turbina, de esta manera el rendimiento
total desciende rdpidamente con el descenso en los rendimientos del compresor y de la turbina.
De hecho, si los rendimientos descienden alrededor del 60% todo el trabajo de la turbina se
utilizard en mover el compresor y el rendimiento total seréd cero.

Un andlisis tipico de una turbina de gas indica la siguiente salida:

Potencia de salida de la turbina 1,796 kW 100.0%
Potencia requerida por el compresor 1,226 kW 68.0%
Otras pérdidas 21 kW 1.2%

Potencia neta de salida 549 kW 30.0%

Dado que la presién del {luido de trabajo que entra a la cdmara de combustién es alta, es
necesario para poder inyectar el combustible a la cimara que se incremente la presién del
combustible hasta que ésta sea mayor a la del aire suministrado al combustor, y esto es
usualmente hecho con un compresor de gas, el cual requicre de potencia y que asciende
aproximadamente a un 5% de la entregada por la turbina.

Las turbinas de gas pueden trabajar en ciclo abierto en donde la descarga de la turbina es
directamente a la atmésfera, o bien en ciclo cerrado en donde el fluido de trabajo descargado
por la turbina es reciclado, después de un intercambiador de calor, al ciclo.

El sistema de ciclo cerrado tiene mayor costo inicial, sin embargo reduce tanto la corrosién de

los dlabes de las turbinas como los costos de mantenimiento. En general la mayoria de las
aplicaciones usan el sistema de ciclo abierto. '
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Debido a que la turbina de gas es una mdquina volumétrica, su funcionamiento es directamente
proporcional a los cambios del flujo mdsico de aire que entra a ésta. Como un incremento de
altitud sobre el nivel del mar provoca una disminucién en la densidad del aire, esto reduce el
flujo mésico de aire y repercute en la potencia de salida de la turbina, siendo 1.2% por cada 100
m de incremento en la altura, aproximadamente, (Para la CD. de México serfa 26.8% aprox.).

Por otro lado, la eficiencia de la turbina también se ve decrementada con el aumento en la
temperatura del aire entrante al compresor, siendo por cada 10°C de incremento una pérdida
de potencia del 9%.

Una forma de evitar la pérdida anterior es instalando un sistema de enfriamiento del aire
entrante. En muchas instalaciones se utiliza un sistema por absorcién que utilice el vapor
generado en un recuperador por medio de los gases de escape de la propia turbina.

Ademds, por el uso de filtros de aire y/o sistemas de enfriamiento a la entrada del compresor,
se decrementa en 0.2% la potencia de salida por cada pérdida de presién de 1 cm de columna
de agua y con el incremento de presién de descarga de la turbina por el uso de silenciadores,
recuperadores de calor y/o ductos tenidose pérdidas aproximadamente de 0.15% de la potencia
por cada 1 cm de columna de agua de caida de presién.

La eficiencia de la turbina se incrementa con el aumento de la temperatura de los gases que
entran a ésta, dicho incremento de temperatura se logra mediante el uso de un regenerador, que
es un intercambiador de calor donde el calor contenido en los gases de la descarga de la turbina
precalienta el aire antes de entrar al combustor. Dado que la temperatura T; se fija en funcién
de la metalurgfa, el regenerador permite la reduccién del consumo de combustible.

El ciclo abierto de una turbina de gas simple con regenerador se ve en la siguiente figura, y el
correspondiente ciclo ideal de aire nornal con regenerador se ve en los diagramas P-V y T-S.
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CICLO REGENERATIVO IDEAL

LD e @

cdmara de combustién |

«

“WWW

compresor

Figura 2.9

Note que, en el ciclo 1-2-x-3-4-y-1 1a temperatura de los gases que salen de la turbina, en el
estado 4, es mds alta que la del aire que sale del compresor; por lo tanto, puede transmitirse
calor de los gases al aire; si esto se realizara en un intercambiador de calor a contracorriente,

. conocido como regenerador, la temperatura del aire que saliera del regenerador T, podrfa ser,
en el caso ideal, igual a T,, es decir, la temperatura de los gases de salida de la turbina. En este
caso la transmision de calor de la fuente externa (combustible) s6lo es necesario para elevar la
temperatura desde T, hasta T, y esta transmisién de calor estd representada por el 4rea de
x-3-d-b-x; el 4rea y-1-a-c-y representa el calor cedido.

La influencia de la relacién de presién er el ciclo simple de una turbina de gas con regenerador,
se ve al considerar el ciclo 1-2°-3’-4-1; en este ciclo, la temperatura de los gases de salida de
la turbina es exactamente igual a la temperatura del aire que sale del compresor; por lo tanto,
aqui no hay posibilidad de utilizar un regenerador.

mr——

27

O S




E! rendimiento del ciclo ideal con regeneracién se encuentra como sigue, donde los estados son
los de la figura anterior.

_ Woeto _ W-W,.
Neérm™ Q” - QH

Q”=Cp ( Tg-Tx)
Wc=cp ( T3_T‘)
Wc=Cp ( TZ-Tl)

'i; Pero para el regenerador ideal, T, = T, y por lo tanto Q, = W, ; de donde,
' We_i_ GplT-T)

n & =]l -—==1-
! Lerm W, C,(Ty-T,)
T P (K-1)
T, (=2-1 2) ¥
(D) (D)
=1- el A (X-1)
T T. P -
T, (1-=%) R P S S 5
3 T, Pz)
T p, X2
ntérfll:l ?;['—'f] X

donde
W,.,= Trabajo neto
W,= Trabajo entregado por la turbina
W.= Trabajo consumido por el compresor
Qyu= Calor Suministrado
T,= Temperatura del aire a la entrada del compresor
T,= Temperatura del aire a la salida del compresor
T,= Temperatura de los gases a la entrada de la turbina
T,= Temperatura de los gases a la salidad de la turbina
; T,= Temperatura de los gases a la salidad del regenerador
P,= Presién del aire a la entrada del compresor
P,= Presi6n del aire a la salida del compresor
C,= Calor especifico a presién constante
K = Relacién de calores especificos Cp/Cv
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Vemos, asf que para el ciclo ideal con regeneracién el rendimiento térmico depende no sélo de
la relacién de presién, sino también de la relacién de la minima a la mdxima temperatura.
También notamos que, en contraste con el ciclo Brayton, el rendimiento disminuye al aumentar
la relacién de presién.(Ver gréfica 2.6)

La efectividad o rendimiento de un regenerador estd dada por el término rendimiento del
regenerador; esto podemos definirlo mejor si nos referimos a la siguiente figura.

DIAGRAMA DE TEMPERATURA-ENTROPIA PARA EXPLICAR
LA DEFINICION DE LA EFICIENCIA DEL REGENERADOR

O e O

Figura 2.10

El estado x representa al aire de alta presién que sale del regenerador. En el regenerador ideal
habria una diferencia infinetisimal de temperaturas entre los dos flujos y los de alta presién
saldrian del regenerador a la temperatura T,., pero T, =T,.

El regenerador real debe operar a una diferencia de temperaturas finitas por lo tanto, la

temperatura real que sale del regenerador T, , es menor que T, . La efectividad del regenerador
se define como,
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si suponemos que el calor especifico es constante, la efectividad del regenerador también estd
dado por la relacién

_ Tx-T,
Nzeg™ T-T,

Es bueno destacar que se puede alcanzar una efectividad alta usando un regenerador con una
gran 4rea de trasmisién de calor; sin embargo, esto también incrementa la caida de presién, que
representa una pérdida, y tanto el descenso de presion como la efectividad del regenerador,
deben considerarse para determinar qué regenerador dard el maximo rendimiento térmico del
ciclo.

Otros medios de incrementar la eficiencia son, mediante un interenfriador en el compresor, que
tiene la funcién de enfriar el aire que maneja el compresor entre pasos del mismo con el objeto
de que este equipo requiera menos potencia para alcanzar la presién requerida. Ademds por
medio de un recalentador que no es més que otra cdmara de combustién que recalienta los gases
que ya han trabajado en los primeros pasos de la turbina o en una primera turbina para que sigan
trabajando en pasos posteriores también se logra un aumento de la eficiencia.

No toda la energfa del combustible es convertida a potencia, gran parte de esta es desechada en
los gases de descarga de la turbina, los cuales pueden alcanzar temperaturas de 550 a 600 °C.
Esta descarga es relativamente limpia y puede ser usada por medio de una caldera de
recuperacién para generar vapor de alta presi6n, vapor de baja presién o agua caliente y
emplearlos en procesos industriales. Y dado que la combustién de las turbinas de gas se realiza
con un gran exceso de aire, los gases de descarga tienen gran contenido de oxigeno,
aproximadamente de 16 a 18%, esta descarga puede mantener una combustién, llamada
postcombustién, que se puede realizar en la caldera de recuperacién o en un ducto con
quemadores.

Usando una combinacién de turbina de gas con caldera de recuperacién con o sin postcombustién
se puede lograr satisfacer un amplio rango de requerimientos térmicos y eléctricos, ya que si los
requerimientos térmicos del proceso industrial son minimos, la descarga de la turbina de gas
puede ser usada para generar vapor a alta presién y temperatura en la caldera de recuperacion,
con o sin postcombustién segin las necesidades, y alimentar éste vapor a una turbina de vapor
que suministre electricidad adicional.

Cuando se opera este sistema para la generacién de electricidad inicamente, sin salida térmica,

se le denomina ciclo combinado y no es considerado como sistema de cogeneracion, aunque
rigurosamente lo es.
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SISTEMA DE COGENERACION CON TURBINA DE GAS Y
GENERACION DE VAPOR

GASES A LA ATMOSFERA
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SISTEMA DE COGENERACION CON TURBINA DE GAS Y
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Otro método de incrementar la eficiencia de la turbina es mediante la inyeccién de vapor a alta
presién en la salida del compresor.

Este ciclo es conocido como Ciclo Cheng, y presenta una mejora substancial en la eficiencia
termo-eléctrica de un 21 a 32%, una reduccién importante de NO, y una amplia capacidad de
absorcién de las fluctuaciones de cargas térmicas y eléctricas sin desperdicio de energfa.

El Ciclo Cheng opera de la siguiente forma: la turbina produce electricidad al transformar la
energfa quimica del combustible, el calor de los gases del escape se utilizan para sobrecalentar
el vapor saturado proveniente del recuperador de calor que produce el vapor, y se inyecta a la
cdmara de combustién de la turbina para incrementar la masa. Este incremento de masa produce
una mayor potencia de salida eléctrica. El agua, una vez tratada, pasa por un economizador,
colocado a la salida del recuperador de calor, para su precalentamiento y se alimenta al
recuperador para obtener vapor saturado. Hay dos vdlvulas a la salida del recuperador de calor
que controlan la cantidad de vapor que se inyecta a la turbina y el que se utiliza en los procesos
industriales. :

Es caso de requerirse un flujo mdximo de vapor, se utiliza un quemador para incrementar la
temperatura de los gases de escape.

A continuacién se muestra un esquema de una instalacién de turbina de gas con inyeccién de
vapor en Ciclo Cheng.

SISTEMA DE COGENERACION - CICLO CHENG

escape de gases

vapor de proceso,
saturado M

inyeccién de vapor, ,__®___
sobrecalentado aguas de

- A=

combustible

Jr@j 41 l
| | e f
a C T dK g
b c\
] C ]

oloc‘t'licldld combustible ——» (X}

a - Generador eléctrico e - Calders

b - Turbina de Gas f - Economizador

¢ - Sobrecalentador - Tratamiento

d - Quemadores de agua

Figura 2.12
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La versatilidad de este sistema para absorber variaciones en las demandas de calor y electricidad
se controla mediante la inyeccién de vapor o €l uso de quemadores auxiliares.

En el esquema siguiente, se muestra los pardmetros de operacién en las diferentes zonas de
trabajo de la turbina.

El punto 1, tiene una potencia eléctrica mfnima especifica ya que no se esta
inyectando vapor y el vapor residual se envia para proceso industrial.

El punto 2, muestra una potencia méxima de salida eléctrica, con plena inyeccién
de vapor a la turbina sin suministro de vapor para proceso industrial.

El punto 3, indica una potencia eléctrica médxima con inyeccién plena de vapor
a la turbina y suministro de vapor industrial. Este punto de operacién requiere el
uso del quemador para incrementar la temperatura de los gases de escape y
obtener, en el recuperador, una produccién méxima de vapor.

El punto 4, finalmente, nos muestra una salida eléctrica minima especifica con
una produccién médxima de vapor para proceso industrial.

Los puntos mencionados, son condiciones limites para cada zona de operacién. En la préctica
el sistema se mueve en cualquier punto del esquema a fin de conformarse a los requerimientos
de electricidad y vapor del proceso.
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FUNCIONAMIENTO ESTIMADO DE UNA TURBINA
DE GAS EN CICLO CHENG

GENERACION ELECTRICA (kWe)

2,500
2 3
Regién A
2,000 - Inyeccién variable de vapor
‘= Postcombustién variable
- Combustién conetants en cimara
n.gldna de combustién
1,500
Inysccién variable de vapor
Combustién variable en cdmara 4
1,000 '-:npmbtu“n Regién C
' - Combustion variable en cémara de combustion
- Postoombustién varlable
- Sin inyeccion de vapor
500
° 1 .|
0 s 10 15 20

VAPOR A PROCESO (x 1000 kg/hr)
‘Figura 2.13

Ademis de la inyeccién de vapor para la obtencién de una mayor potencia de salida, también
se tiene una inyeccién, de mucho menor flujo, para el control de las emisiones de NO,, esto
iltimo se logra debido a que la inyeccién de vapor en la cimara de combustién ocasiona que la
temperatura - de combustién se disminuya con la consecuente reduccién de los NO,.

Es importante hacer notar que la inyeccién de vapor para la elevacién de la potencia de salida
de 1a mdquina se realiza aguas abajo del punto donde se lleva a cabo la combustién, con objeto
de no disminuir la eficiencia de combustién y tener inestabilidad de flama por la introduccién
de grandes cantidades de vapor, y la inyeccién del vapor para el control de los NO, se realiza
por medio de una tobera en el punto en que se efectua la combustién, pero dado que los flujos
de vapor son substancialmente menores no se perturba la combustién y permite tener un control
fino de la emisiones.

A continuacién se muestra una grifica de los niveles de NO, a tres opciones de inyeccién de

vapor para incrementos de masa, como puede apreciarse, las diferencias en los niveles de NO,
. para estos tres volimenes de inyeccidn son insignificantes.
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NIVELES DE NOx

NOx (pastes por milién)

()} 02 04 06 08 1 12 14 16 18 2 kgv/kge
INYECCION PROMEDIO DE VAPOR (para ol sbatimlento de NOx) o

(Para diferentes opoiones de Inyeocién
§ de vapor para incremento de masa)

Figura 2.14
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2.4 ESQUEMAS CON MOTORES RECIPROCANTES

Los motores reciprocantes o de combustién interna estdn disponibles en tamafios de 10 HP hasta
60,000 HP, son usados para mover compresores, bombas de calor, ventiladores y bombas, y
m4s comiinmente generadores eléctricos.

Estos pueden usar gran variedad de combustibles como son gas metano, gas LP, diesel, gasolina
y mezclas de combustibles gaseosos y liquidos, y son relativamente més eficientes que las
turbinas del mismo tamafio. Ademds, poseen la caracterfstica de una buena recuperacién de calor
y son muy adecuados para aplicaciones de cogeneracién. En general, los motores reciprocantes
son los inicos primotores eficientes que existen comercialmente en tamafios de unos pocos
caballos de fuerza.

Los motores de combustién interna se pueden clasificar segtin varios criterios:

Primero, estos pueden clasificarse de acuerdo a su ciclo termodindmico: Diesel u Otto.

Segundo, estos pueden clasificarse dependiendo de la velocidad del motor: alta, media o baja
velocidad.

Tercero, estos se pueden clasificar segiin el tipo de aspiracion: aspiracién natural, supercargado
y turbocargado. ’

Cuarto, estos se pueden clasificar segiin el nimero de tiempos del ciclo: dos tiempos y cuatro
tiempos. ‘

En los motores que trabajan bajo el ciclo Otto, la mezcla de aire y combustible es introducida
al cilindro y comprimida por el pistén, donde adem4s es encendida por una chispa procedente,
normalmente, de una bujfa. La mezcla encendida produce un sibito incremento de presién en
el interior del cilindro provocando el retroceso del pistén mediante la expansién de los gases y
produciendo energfa mecénica.

El ciclo se ve en los diagramas de P-V y T-S de la siguiente figura.
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CICLO DE OTTO DE AIRE NORMAL

Figura 2.15

El proceso 1-2 es la compresion isoentrépica del aire a medida que el émbolo se mueve del
punto muerto inferior al punto muerto superior; después se afade calor a volumen constante,
mientras el émbolo estd momentdneamente en reposo en el punto muerto superior.(Este proceso
corresponde a la ignicién de la mezcla de aire- combustible por la chispa y el correspondiente
quemado en la miquina real.) El proceso 3-4 es la expansién isoentrépica.

El rendimiento térmico de este ciclo se encuentra como sigue, suponiendo al calor especffico
constante.
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N = QH'QL - QL = 1- va(T‘-Tl)
e O Ox mC, (T,-T,)

i
[
f

y se sabe que, de la ecuacién que gobierna los procesos isoentrépicos (Pvt=cte) y considerando
el aire como gas ideal:

T2 _ [ V1 ] K-1 V‘ ] K-1 T3
Tl ) V2 V;’v T4
Por lo tanto,
L4
T2 Tl
y
= L. 1-X _ 1
Neérm = 1"‘5 =1-(r )" = 1'—(—;_F
: : i_V,
donder =relaciénde compresién= —=—
V2 VJ
donde

Q= Calor Suministrado

Q.= Calor Rechazado

T,= Temperatura del aire a la entrada de la camara de combustién
T,= Temperatura del aire en el punto muerto superior

T,= Temperatura de la mezcla gases durante la explosién
T,= Temperatura de los gases en el punto muerto inferior

P, = Presi6n del aire a la entrada de la camara de combustién
P,= Presion del aire en el punto muerto superior

P,= Presi6n de 1a mezcla de gases durante la explosién

P,= Presién de los gases en el punto muerto inferior

C,= Calor especifico a presién constante

C,= Calor especifico a volumen constante

K = Relaci6n de calores especificos Cp/Cv

r,= Relacién de compresién volumétrica

Los motores que utilizan bujias normalmente queman gasolina y gas natural; aunque también
pueden utilizar gas propano, butano y metano.
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Existe una relacién directa entre la relacién de compresién, definida como la relacién del
volumen de la mezcla combustibie-aire no comprimida y el mfnimo volumen del cilindro, y la
eficiencia del motor, y una forma de elevar la eficiencia es incrementar la relacién de
compresion. :

RENDIMIENTO DEL CICLO OTTO EN FUNCION
DE LA RELACION DE COMPRESION

Rendimiento térmico, Nth

0 1 2 3 4 5 8 7 8 8 10 11 12 13 14 1§
Relacién de compresién volumétrica, rv

Figura 2.16

Sin embargo, la temperatura de la mezcla se incrementa al ser ésta comprimida y si la
temperatura de la mezcla alcanza el punto de inflamacién ocurre la detonacién espontdnea
produciendo lo que se denomina cascabeleo, de tal forma que la relacién de compresién debe
estar siempre por debajo de aquella que produce la detonacién espontdnea.

El metano puede ser comprimido a una relacién de 15:1, el propano esta limitado a relaciones

de 12:1 y el butano a relaciones de 6.4:1. la disponibilidad de combustibles que permitan mayor
relacién de compresién limitan el alcanzar mayores eficiencias.
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En contraste, en los motores que operan bajo el ciclo Diesel, el calor generado en la compresién

es usado para inflamar la mezcla.

En este ciclo el aire es comprimido hasta que su temperatura esta muy cerca de la temperatura
de inflamacién del combustible, y en ese momento, el combustible es inyectado en el interior
del cilindro donde se produce la explosidn.

El rendimiento del ciclo de Diesel estd dado por la relacién

Q
Nesrm™ 1—'?:{ =

7, (4o
_CT-Ty) . Tt T
C, (T,-T. T,
p(H-T2) KTz(—T—""—l)

2

El rendimiento del ciclo disminuye a medida que la temperatura mdxima aumenta; esto es
evidente del diagrama T-S, que se muestra a continuacién, porque las lineas de presién constante

y de volumen constante convergen, para aumentar la temperatura de 3 a 3’ se necesita un gran

aumento de calor (3-3’-c-b-3) y el resultado es un aumento relativamente pequeiio del trabajo

(3-3-4-4-3),
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CICLO DE DIESEL DE AIRE NORMAL

Figura 2.17

En éstos motores la eficiencia no esta limitada por la necesidad de tener que estar por debajo
de 1a relacién de compresién a la cual el combustible detona espontineamente, asf que los
motores Diesel pueden tener relaciones de compresién mayores que los Otto por lo tanto
mayores eficiencias. -

Los motores tanto Otto como Diesel que operan a altas velocidades (entre 900 y 1800 rpm)
pueden alcanzar eficiencias del 33%. Cuando la velocidad es reducida es posible, en motores
Diesel, alcanzar eficiencias del 40%. Esta relativa alta eficiencia es la razén por la cual los
motores reciprocantes son atractivos en pequefias aplicaciones.

Los motores de combustién interna pueden ser de aspiracién natural, turbocargada o
supercargada. En los de aspiracién natural el aire es suministrado al cilindro a presién
atmosférica y solamente requiere que el combustible sea alimentado a una presién ligeramente
mayor a la atmosférica.
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Los turbocargados o sobrecargados suministran aire a los cilindros muy por arriba de la presién
atmosférica, por lo que se requiere que se suministre el combustible a presiones mayores a la
atmosférica.

Las principales ventajas de los motores supercargados o sobrecargados es el incremento en la
energia de salida y el incremento en eficiencia, lo anterior se logra debido a que en el cilindro
existe mayor cantidad de aire y por lo tanto mayor oxfgeno, el cual permite una mejor
combustién y mayor quemado de combustible. Por otro lado dado que el aire es comprimido
elevando su temperatura, ya que se desea la mdxima relacién de compresién, un interenfriador
es requerido para enfriar el aire. Este enfriamiento pude darse entre los pasos del turbocargador
o antes de entrar al cilindro.

Los motores sobre o turbocargados normalmente son més baratos, por kilowatt generado, que
los de aspiracién natural. '
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ESQUEMA DE COGENERACION DE AGUA CALIENTE
HASTA 99 °C CON MOTOR DIESEL

TANQUE DE AQUA DE
EXPANSION REPUESTO
© it
90 *C g -—
‘ 8 ALA
A g CARGA
MOTOR DIESEL e —
[
| —

A = INTERCAMBIADOR PARA EQUILIBRIO DE LA CARGA
B = INTERCAMBIADOR PARA LA CARGA
C = RECUPERADOR DE CALOR DE GASES DE ESCAPE

ESQUEMA DE COGENERACION DE AGUA SOBRECALENTADA
' HASTA 121 °C CON MOTOR DIESEL

TAPOM DE PRESION Y VALVULA . ) VALYULA DE SEGURIDAD
REGULADORA DE VACIO Ir
TANQUE DE AGUA DE
EXPANSION REPUESTO
C | 121 *c (MAX) /ll
] ~ —
I v .
TORRE DE ALA
MOTOR DIESEL A ENFRIAMIENTO CARGA
‘——.
—{ Dy ~]
L ] *c
a8 °C DE LA TORRE DE ENFRIAMIENTO
L) » A LA TORARE DE ENFRIAMIENTO
NOTA: La presién del refrigrante
= INTERCAMBIADOR
A PARA EQUILIBRIO DE LA CARGA debe ser 0.3 ber aprox. por eneima
8 = INTERCAMBIADOR PARA LA CARGA de 1a presién de saturacidn del
€ = RECUPERADOR DE CALOR DE GASES DE ESCAPE vapor del refrigerants a ls misme
D = ENFRIADOR DE ACEITE temperatura.
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ESQUEMA DE COGENERACION DE UN MOTOR DIESEL DE
AGUA SOBRECALENTADA HASTA 121 °C Y CALDERA DE

VAPORIZACION RAPIDA

VAPOR A PROCESO

VALVULA LIMITADORA
DE PRESION

VALVULA DE DERIVACION DEL VAPOR

DE LA TORRE BE
ENFRIAMIENTO

MOTOR DIESEL

@° b

J

»

A LA TORRE DE
ENFRIAMIENTO

APORTE DE

88 °C

(MAX)

DE LA TORRE DE ENFRIAMIENTO

AQUA

» A LA TORRE DE ENFRIAMIENTO

A = CALDERA DE VAPORIZACION RAPIDA

8 = INTERCAMBIADOR DE CALOR
C = RECUPERADOR DE CALOR DE GASES DE ESCAPE

ESQUEMA DE COGENERACION DE UN MOTOR DIESEL DE
ENFRIAMIENTO CON EBULLICION

VAPOR A PROCESO I_W VALVULA DE DERIVACION DEL VAPOR
VALVULA LIMITADORA

DE LA TORRE DE
ENFRIAMIENTO

>

]

MOTOR DIESEL

L

a8 °C
(MAX)

DE LA TORRE DE ENFRIAMIENTO

» A LA TORRE DE ENFRIAMIENTO

A = DOMO SEPARADOR DE VAFOR

B = INTERCAMBADOR DE CALOR :
C = RECUPERADOR DE CALDR DE GASES DE ESCAPE

D = ENFRIADOR DE ACEITE
E = DEPOSITO DE CONDENSADO
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2.5 RECUPERADORES DE CALOR

Para recobrar el calor que sale de las turbinas de gas y con ello generar vapor para abastecer
las demandas de vapor del proceso se utilizan los recuperadores de calor.

Los recuperadores de calor pueden ser en general de circulacién forzada o circulacién natural.
Los de circulacién forzada presentan las ventajas de requerir menor espacio para su instalacién
debido a que son erguidos de forma vertical, tienen un menor tiempo de arranque, requieren un
menor "Pinch Point" que se define como la diferencia de la temperatura de salida de los gases
del evaporador y la temperatura de saturacién correspondiente a la presién del vapor generado
en esa seccién.

La mayor ventaja de los recuperadores de circulacién natural es que no cuentan con bombas de
circulacién evitdndose fallas y mantenimiento.

Existen tres tipos o clasificaciones principales de recuperadores:

- Recuperadores de calor sin postcombustién
- Recuperadores de calor con postcombustién
- Recuperadores de calor con médxima postcombustién

RECUPERADORES DE CALOR SIN POSTCOMBUSTION (RCSP)

Los recuperadores de calor sin postcombustién RCSP, son los mds simples de los recuperadores,
pricticamente son intercambiadores de calor convectivos en los cuales se genera vapor mediante
el empleo \nicamente de los gases de descarga de las turbinas de gas. Los rangos de las
condiciones del vapor con que normalmente operan este tipo de recuperadores es de 10 bars con
vapor saturado a 110 bars y 512 °C. Los RCSP operan bajo las condiciones operativas impuestas
por la turbina de gas, que siguen la demanda de energfa eléctrica.

D DE CALOR CON POSTCOMB N P

El oxfgeno contenido en la descarga de la turbina de gas permite llevar a cabo una posterior
combustién y asf generar una mayor cantidad de vapor con respecto a la RCSP. Los RCCP
normalmente operan con temperaturas de gases después de la postcombustién no mayores a
970°C siendo posible llevar a cabo la combustién en ductos con quemadores, ya que de otra
forma se requerirfan paredes refrigeradas.
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Dado que la turbina de gas esencialmente opera como un precalentador del aire que ingresa al
recuperador, los RCCP requieren menor cantidad de combustible para generar la misma cantidad
de vapor que un generador de vapor convencional, pudiendo llegar a ser un 20% menos el
consumo de combustible.

Los RCCP son bdsicamente intercambiadores de calor convectivos que se disefian muy similares
a los RCSP. Sin embargo, la posibilidad de postcombustién provee Ia posibilidad de controlar
la produccién de vapor, dentro de la capacidad del sistema de quemadores, de forma
independiente al modo de operacién de la turbina de gas.

D R M T TION MP

Un RCCMP es. escencialmente un generador de vapor convencional con aire suministrado por
la descarga de la turbina. Un RCCMP con un exceso de aire de 10% puede producir de 6 a 7
veces el vapor que se obtiene con un RCSP, y debido a que parte del aire utilizado para la
combustidén est4 precalentado por la turbina el combustible requerido en un RCCMP puede ser
7 o 8% menor al requerido en un generador de vapor convencional.

Dado que este tipo de recuperadores pueden generar una cantidad muy grande de vapor, existen
muy pocas aplicaciones en la industrias, ya que se superan las relaciones calor/electricidad de

los procesos con gran facilidad. Las aplicaciones mds comunes de los RCCMP utilizan pequeiias
turbinas de gas.

A continuacién se hace mencidn a algunos puntos importantes para la seleccién y disefio de los
recuperadores de calor.

OPTIMIZACION DE LOS RECUPERADORES
La optimizacién de los recuperadores de calor debe seguir las siguientes COﬂdlClOﬂCS que pueden
llegar a ser contradictorias:

- Se debe conseguir la mayor eficiencia en la utilizacién del calor en los gases.

- Las pérdidas de presién en los haces de tubos debe ser minima para no afectar la
potencia de salida y eficiencia de la turbina de gas.

- Se debe evitar disminuir la temperatura de los gases a la salida del recuperador por

debajo de la temperatura mfnima de corrosién (entre 120 y 150 °C), que es cuando se
alcanza el punto de rocfo del 4cido sulfiirico.
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Cumplir al méximo los puntos anteriores es particularmente dificil, debido a que la transferencia
de calor a bajas temperaturas se realiza pricticamente por medio de conveccién, ya que el
mecanismo de radiacién es casi nulo, y para obtener una méxima utilizacién del calor contenido
en los gases se deben tener pequeiias diferencias de temperaturas entre los gases a la salida del
recuperador y el agua o vapor, lo que provoca que la superficie de intercambio de calor
requerida sea grande. Esto trae consigo una cafda de presién grande del lado gases, afectando
la potencia de la turbina, a menos que la velocidad del gas sea baja; lo que incrementa
nuevamente la superficie de intercambio de calor. Sin embargo, este problema puede ser
- solucionado usando tubos aletados y de didmetro pequeiio. Ademds otro efecto que se logra con
. tubos de didmetro pequefio es que existe una pequena cantidad de agua en el evaporador y la
capacidad térmica puede ser baja y favorecer asf los cambios rdpidos de carga.

Por otro lado, cuando se diseiia un recuperador de calor debe tenerse en cuenta no alcanzar la
temperatura minima de corrosion. Esto es, garantizar que todas las superficies en contacto con
los gases deben tener una temperatura superior al punto de rocfo de 4cido sulfiirico y cuando el
combustible utilizado est4 libre de azufre el Ifmite es determinado por el punto de rocfo del agua.

Sin embargo, debido a que la transferencia de calor del lado gases es menor que la transferencia
del lado agua, por un factor de aproximadamente 100, es prictica comin asumir que la
temperatura del metal de los tubos es la misma temperatura que la del agua o vapor y ya que
~ el ataque por corrosién no es rdpido si la temperatura disminuye ligeramente por abajo del punto
de rocfo del acido sulfiirico y 1a temperatura de la superficie de los tubos es realmente siempre
unos cuantos grados superior que la temperatura del agua, la temperatura del agua de
alimentacién cuando se utilizan combustibles con azufre puede ser de 5 a 10°C por abajo del
punto de rocfo tedrico. Sin embargo, introducir agua de alimentacién lo m4s caliente posible
siempre trae consigo ahorros energéticos en la operacién del recuperador.

ION DE 1. A GENERACI E VAPOR

Para estimar la generacién de vapor en estudios preliminares, se pueden aplicar cualquiera de
los siguientes dos métodos.

El primero consiste en asumir una efectividad del 85 al 87% para 1a combinacién de evaporador
y sobrecalentador. Donde la efectividad es simplemente la relacién de la caida de temperaturas
del gas al pasar a través del evaporador y sobrecalentadores y la caida de que deberfa haber
ocurrido si el gas que sale del evaporador hubiese sido enfriado a la temperatura de saturacién
del vapor dentro del evaporador.

El segundo método es el de considerar un “pinch point" de 10 a 15°C, es decir una diferencia

entre la temperatura de los gases saliendo del evaporador y la temperatura de saturacién
correspondiente al vapor generado en el mismo elemento.
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En la siguiente figura se muestra la generacién de vapor para un RCSP basada en una efectividad
del evaporador y sobrecalentador del 85 %..Estas curvas permiten una estimacién rédpida del flujo
de vapor para un determinado rango de condiciones del vapor y diferentes temperaturas y flujos
de gases de salida de la turbina.

GENERACION DE VAPOR VS FLUJO Y TEMPERATURA DE
GASES PARA UN RECUPERADOR SIN POSTCOMBUSTION

4 /
/[
s / // /104 ter
s [T [/ i1 tar 39320 ]
§ LYo ter e
§ ,; A7 L sl e b d0de dc
b o / . / 837.7 2
g 72 / A i
VIAYA P [
3 T a2 8
i‘ 27 /// //*/ e
/i - .
182 /( = 1= ] 408
// e A
138 = >
22 318 383

Flujo de gas en ol svaporader (1000's kg/tv) "
BASE : 83 % de efectividad en ol svaporador y en ol sobrecalentador

Figura 2.19

En la siguiente figura se muestra la generacién de vapor para un RCCP basada en una
- efectividad del evaporador y sobrecalentador del 85% y una temperatura de gases antes de la
postcombustién de 454°C. Estas curvas como las anteriores permiten una estimacién rdpida del
flujo de vapor para un determinado rango de condiciones del vapor y diferentes temperaturas y
flujos de.gases de salida de la turbina.
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GENERACION DE VAPOR CON ADICION DE COMBUSTIBLE
PARA UN RECUPERADOR CON POSTCOMBUSTION
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Figura 2.20

DE L PE RA AMBIE LA POTENCIA DE LA TURBINA DE
E ION DE VAPOR

La variacién de la temperatura ambiente afecta las condiciones de la descarga de la turbina de
gas y éstas reflejan en la generacién de vapor para el caso de un RCSP.

Si la turbina opera a su méxima capacidad a cualquier temperatura ambiente, los kilogramos por
hora de vapor generado se incrementan a menores temperaturas ambientes. Ahora bien si la
turbina de gas opera a una potencia constante entonces existe una disminucién de la capacidad
de produccién de vapor a menor temperatura ambiente.
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Esta caracterfstica inherente proporciona un incentivo para que el disefiador proyecte el sistema
para que se utilice a temperaturas ambientes bajas la méxima potencia de la turbina, si esto es
posible; lo anterior se muestra en a siguiente figura.

FLUJO DE VAPOR vs TEMPERATURA
AMBIENTE Y CARGA DE LA TURBINA

| o
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TEMPERATURA AMBIENTE °C

BASE : 1268 kW NEMA QT a nivel del mar con 78 mm H20 a is entrade y 284 H20 de ceida de presién
& la salide. Evaporador disefiado para 27240 kg/ir a 41.5 ber y 306.0 °C y 36.3 °C
Semperatura ambiente.

Figura 2.21

Por otra parte, la temperatura ambiente tiene poco efecto en la temperatura del vapor cuando
la turbina opera a mdxima capacidad, pero a potencia constante la temperatura del vapor decrece
conforme disminuye la ambiente.
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TEMPERATURA DE VAPOR vs TEMPERATURA
AMBIENTE Y CARGA DE LA TURBINA
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BASE : Las mismes condiciones de la figura anterior.

Figura 2.22

Las variaciones que se observan en las dos figuras anteriores estdn basadas en una operacién a
presién constante. :

Por lo tanto, en aplicaciones donde las turbinas de gas no pueden ser operadas a mdxima
capacidad y se requiere una generacién de vapor constante un RCCP debe ser considerado.

EL DE GA MPE EN LA D E
TURBINA
Tal como los cambios en la temperatura ambiente afectan el flujo de gases y temperatura de los

mismos de salida de cualquier turbina, afectando la generacién de vapor, el flujo de aire de
disefio de las turbinas también afecta la capacidad de generacién de vapor.
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En la siguiente figura se muestra la capacidad de generacién de vapor de dos turbinas A y B que

tienen dos diferentes flujos de aire de disefio, estdn conectadas a dos recuperadores iguales,

generan vapor a la misma presi6n, tienen el mismo consumo de combustible y son de la misma A
potencia pero la turbina B tiene 10% mds de flujo aire.

Se puede observar en dicha figura que se tiene mayor cantidad de vapor con la turbina A lo que
significa que si se necesita la diferencia de vapor (entre las turbinas A y B) se debe elegir la
turbina A.

EFECTO DEL FLUJO DE AIRE DE DISENO EN LA
CAPACIDAD DE GENERACION DE VAPOR

/
227 e
18.2 7 ///

VJ >
» A} A
13.6 Q/e@‘;’ = \‘;,,/w//
/ W 2

9.1 L—"] et

45

FLUJO DE VAPOR A 41.4 BAR (1000's kg/hv)

0.0
-17.7 8.6 4.4 15.5 320 7.7

TEMPERATURA AMBIENTE (°C)

BASE : El fiujo de aire de disefio de la turbina "B* es 10 % mayor al de la turbina "A"
y la temperatura de los gases de salida es 18.3 °*C menor que la de la turbina "A".

Figura 2.23
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2.6 CARATERISTICAS INHERENTES A CADA ESQUEMA

2.6.1. Indices utilizados para comparar las instalaciones de cogeneracién

Para poder comparar la eficiencia de los sistemas de cogeneracién entre si y de éstos con el
sistema convencional de generacién, se utilizan diferentes fndices, de los que los tres mds
empleados son los que se citardn a continuacién.

Indice de Calor Neto (Net Heat Rate).

‘ Este fndice expresa la relacién entre el combustible utilizado que se puede atribuir
{ a la energfa eléctrica producida, y la produccién de electricidad de las
f instalaciones. El combustible que se atribuye a la energfa eléctrica generada se
calcula restando, del combustible total utilizado, el que hubiera sido necesario
para producir el vapor generado en una caldera de vapor convencional.

Evidentemente, cuanto mds bajo es el valor de este indice, significa que tanto mds

eficiente se ha utilizado el combustible para la generacién de energfa eléctrica.

Como se ve, estd ligado con el denominado Consumo Térmico Unitario (Heat

Rate) de una planta de potencia convencional que, como se sabe, es el inverso del
’ rendimiento de la planta.

Indice Energfa Calor/Eléctrica (Power to Heat Rate)

Esta relacién también se utiliza a la inversa, es decir expresada como
Electricidad/Calor y su manejo es de forma indistinta.

Es la relacién entre la energia eléctrica y calor producido, es decir la energfa
térmica. Es un fndice de gran importancia para saber, en cada caso, el tipo de
tecnologfa que se puede aplicar segin las curvas de demanda de la energia
eléctrica y térmica.

La siguiente tabla muestra las relaciones tipicas que se obtienen en los tres tipos
bésicos de instalaciones de cogeneracién mds importantes.
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Turbina de vapor de contrapresién 4.4 - mayores ]'

mbustible Ah ] Savin

Este coeficiente representa el combustible desplazado de las grandes centrales para la
produccién de electricidad por unidad de vapor de proceso producido. El combustible
ahorrado por kWh de electricidad generada es la diferencia entre el heat rate de la planta
de potencia estdndar (que se puede considerar de 3) y el indice de calor neto, de la planta
de cogeneracién dividido por el indice energfa eléctrica/calor, es decir, ‘

ICA=(HR,-ICN) IEC

donde

ICA = Indice de combustible ahorrado

HR, = Heat Rate de la planta de potencia estdndar
ICN = Indice de calor neto

IEC = Indice de energfa/calor

Mientras el ICN muestra la manera en que el combustible es utilizado para generar electricidad,
el ICA indica los ahorros brutos de combustible.

Un sistema de cogeneracién puede presentarse atractivo bajo el punto de vista de uno de los
indices y desfavorable para otro.

Asf, comparando los valores tipicos para las distintas tecnologfas de cogeneracién, se llega a la
conclusién de que, si bien las turbinas de vapor producen electricidad muy eficientemente, el
ICN es bajo, sin embargo no producen una gran cantidad de electricidad extra, ya que el IEC
es bajo. Si todo el vapor de proceso necesario pudiera ser gencrado por cogeneracCién, se
ahorrarfa mds combustible utilizando un motor diesel que turbina de vapor. Por su parte, en el
motor diesel el IEC es muy elevado, y este es precisamente uno de sus inconvenientes.

Lo anterior se puede ver de manera esquemdtica en las siguientes figuras.
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AHORRO DE ENERGIA PRIMARIA EN FUNCION
DE LA RELACION CALOR / ELECTRICIDAD

AMORRO BE ENERGIA PRIMARIA (%)

0 1 2 3 4 ] L 7 ] ® 10 1 12 13
RELACION CALOR / RLECTRICIDAD

(Unidades trmicas / Unidades trmieas)

Figura 2.24

RENDIMIENTO DE SISTEMAS DE COGENERACION EN
FUNCION DE LA RELACION CALOR / ELECTRICIDAD

RENDIMIENTO DEL S$ISTEMA DE ENERGIA TOTAL (%)

0 1 2 8 4 5 e 7 8 [
RELACION CALOR / ELECTRICIDAD

(Unidades % / Unidades 16

Figura 2.25
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2.6.2. Condiciones de las corrientes energéticas

A continuacién se muestran los diagramas de Sankey tanto de la planta convencional de
generacién de electricidad como de los principales sistemas de cogeneracion.

PERDIDAS HUMOS

13
CONSUMOS PROPIOS,
PERDIDAS POR
7 leIANSI'OﬂTACION
100
GENERACION 30
CONVENCIONAL DE BORNAS USUARIG
ELECTRICIDAD
50
PERDIDAS
CONDENSACION
Figura 2.26
PERDIDAS HUMOS
13
OTRAS PERDIDAS,
4 PURGAS, RADIACION
H ALTERNADOR
100
COGENERACION VAPOR BAJA "\ 50
CON TURBINA PRESION
DE VAPOR
ENERGIA ELECTRICA

Figura 2.27

56




ENERGIA ELECTMICA ) 30
100
COGENERACION cENERGIA ™\ 55
CON TURBINA
DE GAS
OTRAS PERDIDAS,
2 REDUCTOR, ALTERNADOR
PURGAS, RADIACION
13
PERDIDAS EN GASES
: Figura 2.28
PERDIDAS EN GASES
DE ESCAPE
18
OTRAS PERDIDAS
100
COGENERACION
CON MOTOR
ALTERNATIVO

Figura 2.29
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Adem4s se pueden agregar las siguientes caracterfsticas de cada tipo de esquema.

Turbia de V e Con i

- Alto costo de inversién.

- No consume agua de enfriamiento.

- Genera poca energia eléctrica en comparacién con el consumo de vapor de proceso.

- El consumo de vapor de proceso define la capacidad generada. Considerando
extracciones se puede obtener un poco més de flexibilidad.

- Alta disponibilidad. :

~ - Equipo de limpieza de gases de muy alto costo si no se quema gas.
- No permite variacién grande y brusca de vapor a proceso.

i Vapor de e i¢n/con ion

- Muy alto costo de inversién.

- Alto consumo de agua de enfriamiento, excepto si se usa un aerocondensador.

- Operacién muy flexible. Permite control de potencia y vapor de proceso al mismo
tiempo y en forma independiente.

- Buena eficiencia térmica.

- Mayor generacién de electricidad al compararse con una turbina de contrapresién y con
el mismo consumo de vapor de proceso.

- Alta disponibilidad.

- Equipo de limpieza de gases de muy alto costos si no se quema gas.

- Permite variacién brusca de vapor a proceso.

Turbina de Gas con Caldera de Recuperacién.

- Bajo costo de inversién.

- No consume agua de enfriamiento.

- Baja eficiencia sobre todo a cargas parciales.

- Cantidad fija de vapor de proceso, la alternativa con combustién de combustible
adicional es un poco més flexible.

- Baja inversién en equipo de limpieza de gases por quemar gas.

- No permite variacién grande de vapor a proceso.

- Minimo requerimiento de espacio. F4cil de instalar o desmontar.

- Tiempo de arranque muy corto.
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Hlanta de Ciclo Combinado,

- Mediano costo de inversién. :

- Consumo medio de agua de enfriamiento.

- Muy alta eficiencia térmica.

- Operacién muy flexible con turbina de vapor de extraccién y condensacién.
- Alta produccién de electricidad con relacién al vapor de proceso.

- Muy baja emisién de contamminantes al quemar gas.

- Permite variacién grande y bruscas de vapor a proceso.

- Tiempo de arranque muy corto en la parte de turbogas.

Motor Alternativo Diesel,

- Bajo costo de inversién.

- Consumo medio de agua de enfriamiento.

- Alta eficiencia térmica.

- Generacién térmica principalmente de agua caliente.

- Operacién poco flexible la carga térmica depende fuertemente de la generacién
eléctrica.

- Alta produccién de electricidad con relacién a la carga térmica.

- Mediana emisién de contamminantes.

- Tiempo de arranque muy corto. _

- Requiere poco espacio para su instalacién.

- Tiempo corto de montaje. '

- Capacidades desde unos cuantos kW.

2.6.3. Paquetes de Cogeneracién (PC).

Los paquetes de cogeneracién han demostrado ser econémicamente rentables en pequeiias
industrias, granjas, balnearios, bafios piblicos y grandes edificios, tales como universidades,
hospitales y hoteles. Bisicamente estdn constituidos por primotores, sistemas de recuperacién
de calor, sistemas de rechazo de calor y equipo de control. Con la ventaja de ser médulos
prefabricados pudiéndose transportar e instalar ficilmente.

Quizis el aspecto méds destacado de estos médulos es su potencial para usos muy amplios. Las
unidades pueden ser proyectadas a la medida de cada usuario.
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Fué hasta principios de 1980 que el concepto de paquetes de cogeneracién comenz6 a tener auge.
Los PC consisten en una unidad integrada que se traslada y se arma en el sitio deseado, los
costos de diseilo se prorratean sobre las diversas unidades, asf como una importante reduccién
en los costos de fabricacién por tenerse lineas de ensamblaje en serie.

Actualmente existen médulos de PC en rangos de generacién desde 6 kilowatts hasta un poco
més de un megawatt.

Aunque existen médulos con turbina de gas y con turbinas de vapor de 600 o 700 kilowatts. Los
primotores normalmente son motores reciprocantes ya que la mayorfa de éstos paquetes estan
basados en variaciones de los motores automotrices y que operan con gas natural.

Los PC de usualmente hasta 150 kilowatts proporcionan \inicamente agua caliente, ya que el
enfriamiento con ebullicién y generacién de vapor no se encuentran generalmente en paquetes
de estas capacidades.

Los pequeiios PC usan generadores de induccién y debido a esto no son capaces de operar
independientemente, aunque existen algunos con excitadores estaticos. Los generadores sincronos
se utilizan para varios cientos de kilowatts o m4s.

Estos paquetes no incluyen, en los modelos de bajas capacidades, sistemas de control de calor,
por lo que no pueden operar a su capacidad nominal cuando no se tienen requerimientos de carga
térmica. los dispositivos de control de calor se tienen normalmente en capacidades de 100
kilowatts o mds.

Los controles representan una de las dreas de mayor innovacién tecnolégica dentro de los PC,
debido a la integracién de microprocesadores en sus sistemas bdsicos que ofrecen varias
funciones:
* - Seguridad en la operacién
- Monitoreo de la salida del generador y algunas veces controlando la interconexién con
la red .
- Acumula informacién para planear los mantenimientos programados
- Monitorea la operacién del equipo indicando las fallas que se presentan
- Registra la operacién del médulo proporcionando la informacién necesaria para
maximizar el ahorro de energia en la instalacién.
- Muchos de estos sistemas incluyen sistemas de telecomunicacién que permiten
monitorear y controlar la operacién de varios médulos de forma remota.

Algunos de los médulos cuentan con sistemas de refrigeracién por absorcién integrados en los
PC, lo cual les da una gran flexibilidad debido a que los sistemas de refrigeracién proveen una
carga térmica adicional durante los periodos en que no existen demandas térmicas de proceso,
permitiendo lo anterior incrementar las horas de operacién anuales y los ahorros asociados a la
utilizacién del calor de desecho. Solamente sistemas de absorcién de un efecto son utilizados en
los médulos de PC.
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3. CONSIDERACIONES DE DISENO DE LOS SISTEMAS

El disefio de un sistema de cogeneracion deberd realizarse para cada caso de aplicacién y el
desarrollo del disefio serd un proceso iterativo. Inicialmente varios esquemas podrdn ser
propuestos; sin embargo, el mds atractivo serd analizado en detalle.

Un andlisis detallado considera las variaciones en el tiempo de los requerimientos térmicos y
eléctricos, el comportamiento de los primotores a diferentes cargas, el costo y la disponibilidad
de diferentes combustibles y los costos de operacién y capital.

A continuacién, s¢ mencionardn algiinas reglas generales que pueden ser de ayuda.

Como se vié en los capftulos anteriores existen tres tipos de primotores comercialmente
disponibles para emplearse en sistemas de cogeneracidn: turbinas de vapor, turbinas de gas y
motores reciprocantes. Cada una tiene sus caracteristicas particulares y la eleccién del tipo de
primotor a emplear dependerd de las consideraciones técnicas y econémicas de cada aplicacién.

Durante los 10 tltimos afios se ha visto que los motores reciprocantes han acaparado el mercado
de pequefias instalaciones, las turbinas de gas el mercado de las aplicaciones de varios
megawatts.

Los requerimientos térmicos del usuario determinaran el primotor a seleccionar. La calidad de
los requerimientos térmicos y la relacién calor/electricidad deberdn considerarse.

La calidad térmica s¢ mide mediante la constancia de la presi6n y temperatura. Las turbinas de
gas y de vapor proporcionan una alta calidad térmica donde éstas Gltimas proveen m4s altas
presiones y temperaturas que las turbinas de gas, las que requieren de recuperadores de calor
con postcombustién para alcanzar valores similares de presiones y temperaturas; los motores
reciprocantes se encuentran limitados en este aspecto ya que su recuperacién de calor estd
limitada.

Las turbinas de vapor ofrecen gran flexibilidad respecto a la relacién calor/electricidad de salida.
La posibilidad de extraer vapor a diferentes presiones permite al sistema acoplarse casi a
cualquier demanda de calor/electricidad. Las turbinas de gas en combinacién con recuperadores
de calor con postcombustién también ofrecen gran variedad de relaciones térmicas y eléctricas
pero no tan altas como las de las turbinas de vapor. Los motores reciprocantes ofrecen las
relaciones mdés bajas.

La eficiencia eléctrica es también importante, los motores reciprocantes son los mds eficientes
en tamafios de pocos megawatts o menores. Los motores de baja velocidad y gran capacidad
tienen eficiencias de alrededor del 40%, las turbinas de gas de 3.5 megawatts o mds son
altamente eficientes. Las turbinas de vapor pueden alcanzar efeciencias adecuadas en sistemas
de 10 MW en adelante.
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El tipo de trabajo es de gran importancia para la seleccién de los primotores. Los motores
reciprocantes han demostrado ser superiores en aplicaciones de cargas pico. Las turbinas de
vapor encuentran su aplicacidn en cargas base, ya que si se operan en cargas pico se incrementan
sus costos de mantenimiento porque requieren de mantenimientos mayores en intervalos
menores.

Los motores reciprocantes se aplican en rangos de los 10 a los 1,500 kilowatts; para rangos
hasta 3,000 kilowatts se emplean motores reciprocantes de alta velocidad asi como turbinas de
gas. En este rango la decisién entre uno u otro depende de los requerimientos térmicos y la
disponibilidad de equipos en el mercado. Las turbinas se emplean para rangos de varios
megawatts en adelante.

El tamaiio de los primotores dependerd de la rentabilidad asociada con los siguientes modos de
operacion.

Un sistema de cogeneracién es tanto mds eficiente cuanto mayor sea la cantidad del calor
aprovechada, es por esto que el dimensionamiento de un sistema de cogeneracién éptimo deberd
estar basado en la premisa de satisfacer al 100% la energfa térmica que el proceso demande.
Esto trae consigo tres posibles escenarios.

El primero, en el que se abastece al 100% de energfa térmica al proceso y se tiene un déficit
de energfa eléctrica, es decir que se deberd comprar energia a la red eléctrica de igual forma que
como se realizaba antes de cogenerar, aunque en menor cantidad de como se venfa haciendo,
permitiendo lo anterior tener ahorros en la facturacién por concepto de consumo y demanda
méxima, ademds de poderse presentar la posibilidad de cambiar de tarifa y potencia contratada.

El segundo escenario es cuando al abastecer la demanda térmica del proceso se tengan
excedentes eléctricos, con lo cual se deberd vender éste ya sea a la red o bien a otra empresa
cercana, logrando con ello tener ingresos econémicos ademds de los ahorros en energéticos.

El tercer escenario es cuando se abastece la energn’af térmica y no existe excedente o déficit de
energfa eléctrica; este escenario es "imposible" en un proceso industrial real.

Si bien los dos primeros escenarios anteriores son los que se podrfan llamar idéneos, también
se pudiera tener el caso que por situaciones de requerimientos exigentes de continuidad del
proceso 6 falta de capacidad de abastecimiento de 1a empresa suministradora de electricidad, se
tuviese que cogenerar el 100% la demanda eléctrica y contar con excedente térmico; se podrd
mantener el punto 6ptimo de la instalacién siempre y cuando se tenga un receptor que pueda
consumir la energfa, ya sea otro proceso 6 bien mediante la venta de esta energia a otra
industria.

Por otro lado, es también muy importante tomar en cuenta Ja magnitud y tipo de la planta de

tratamiento de agua necesaria para abastecer a la tecnologfa de cogeneracién que se utilizard.
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Como se observa en la siguiente tabla en virtud de la presién a la cual se genera el vapor se
impone una determinada calidad del agua que se suministra a los equipos de generacién de
vapor.

L DE CONCENTRACION RECOMENDADOS PARA AGUA DE CALDERAS

| Presion de vapor de salida del Sélidos Alcalinidad Sélidos en

generador (P,.) (Psi) Totales, ppm | Total, ppm | Suspensién, ppm

0-300 3500 700 300
301450 3000 600 250
451-600 2500 500 150
601-750 2000 400 100
751-900 1500 300 60
901-1000 1250 250 40
1001-1500 1000 200 20
1501-2000 750 150 10

2001- y més altos 500 100 5

Tabla 3.1

En los equipos de generacién de vapor en los cuales se utiliza el condensado proveniente de
algin proceso limpio (expansién en una turbina), sélo se requiere la incorporacién de pequefias
cantidades de agua cruda (0.5 al 3%), para reemplazar la que se sale del sistema en forma de
condensado o por pérdidas de vapor; por lo tanto, el tratamiento del agua es minimo siendo la
planta de tratamiento y el costo del proceso de bajo costo.

Sin embargo, en las plantas industriales que consumen un elevado porcentaje de la produccién
de vapor en sus procesos de trabajo, puede llegar a necesitarse agua de reposicion (6 tratamiento
de los condensados) en cantidades que varfan de un 90% al 100% del flujo total de agua de
alimentacién, ocasionando con esto gastos de inversién y costos de operacién que pueden llegar
a ser puntos determinantes para definir la rentabilidad de un proyecto de cogeneracién.

Otro punto no menos importante a tomar en cuenta en el disefio de un proyecto de cogeneracién
es el referente a los niveles de tensién de generacién y utilizacién de la energfa eléctrica.

Ya que se deberdn uniformizar la tensién de utilizacién lo mds posible con objeto de no tener

gran cantidad de transformadores reductores y elevadores para evitar los costos de inversién y
mantenimiento innecesarios.
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