Universidad de Guanajuato

Division de Ciencias Naturales y Exactas

Desarrollo de un modelo simplificado para la prediccion

de la produccion de potencia en sistemas de cogeneracion.

TESIS

Que para obtener el grado de:

Doctor en Ciencias en Ingenieria Quimica

Presenta

M. en 1. Francisco Martin Lara Barron

Co-Asesores

Dr. Martin Picon Nuiiez
Dr. Alejandro Zaleta Aguilar

Guanajuato, Guanajuato Mayo 2021




CON 70DO NI CARING 4 NIS #IJOS

QA7 A

Y

PATRICT0



Agradecimientos

A mi familia, mi esposa Martha Patricia, quien a pesar de las adversidades ha sabido apoyarme
en todo momento. A mis padres Agustin y Alma Rosa, gracias a su infinito e incondicional apoyo

me han sabido guiar y aconsejar oportunamente hasta ahora.

A mis hermanos Tadeo y Alma, ustedes también son parte fundamental de este logro

apoyandome siempre para seguir adelante en lo personal y lo profesional.
A mis asesores, Dr. Martin Picon Nuifiez y Dr. Alejandro Zaleta Aguilar por aceptarme como su
asesorado, por su apoyo y asesoria en el desarrollo de este trabajo, por sus atinados comentarios

para su buen término y principalmente por haberme tenido la paciencia para culminarlo.

A mis compafieros y amigos con quienes he compartido buenos momentos y experiencias a lo

largo de mi formacién académica y profesional.

A mis sinodales, por formar parte de este trabajo.

Al CONACYT por el apoyo otorgado para la realizacién de mis estudios de posgrado.

A todos, he aqui un logro mas, tan importante para mi, que de alguna u otra manera, no hubiera

sido posible sin su ayuda.

Muchas Gracias.

Atte. M. en I. Francisco Martin Lara Barron



Resumen

Este trabajo presenta un modelo termodindmico mejorado para predecir el desempeiio térmico de
turbinas de vapor para el disefio y seleccion de sistemas de cogeneracion. Se desarrollan modelos
para turbinas a contrapresion y condensacion que se combinan para generar un modelo extendido
para predecir el desempefio térmico de turbinas de condensacién - extraccion hasta de 8
extracciones en sistemas de cogeneracion. El modelo estd validado en una amplia gama de
potencias y para casos que incluyen multiples extracciones. El modelo considera la variacion de
la eficiencia isentrépica de la turbina en funcién de la potencia de la turbina, la presion de entrada
de vapor, el nivel de sobrecalentamiento y la relacién de presiones. Para el caso de turbinas a
condensacion, el modelo considera el efecto de la presion de vacio. En este trabajo se analizan
turbinas a contrapresion con una capacidad maxima hasta de 75.98 MW vy turbinas a
condensacion con una capacidad maxima hasta de 24 MW. El modelo se valida con turbinas
reales que actualmente operan en un complejo petroquimico instalado en México y con modelos
ya publicados. Los errores calculados para todo el conjunto de turbinas a contrapresién de una o
multiples extracciones estdn en el orden de 7%. El error maximo para el caso de turbinas a

condensacién es del 11.1%.



Nomenclatura

TG Turbina de Gas

TV Turbina de Vapor

GV Generador de Vapor

GVRC Generador de Vapor Recuperador de Calor
P Presién [MPa]

Q Potencia Térmica [MW]

W Potencia Mecanica [MW]

H, h Entalpia especifica [kl/kg] [MJ/t]

E,e Exergia [kJ/kg] [MW]

T Temperatura [°C]

S,s Entropia Especifica [kJ/kg-K] [MJ/t-K]
u Exergia Quimica [MW]

n Eficiencia [-]

rpm Revoluciones por minuto [1/min]

w Velocidad de un alabe rotatorio [1/s]

w Trabajo especifico [kl/kg] [MJ/t]

F Fuerza tangencial actuando sobre un alabe [N]
1% Velocidad lineal [m/s]

m Flujo masico [kg/s] [t/h]

8

Aceleracién de la gravedad [m/s?]

R Fraccién de energia liberada en un alabe giratorio [MW]
q Carga térmica [kJ/kg] [MJ/t]

€ Coeficiente de trabajo ecuacion 2.19 [MW/°C]

FC Factor de la ecuacién 2.22 [MW-t/MJ-°C]
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Capitulo 1

Capitulo 1

Introduccion

1.1 INTRODUCCION.

Para poder entrar en el contexto de este trabajo es importante definir primero el concepto de
Sitios Totales (Total Sites, en inglés). Un Sitio Total se puede definir como un conjunto de
diferentes procesos productivos que pueden o no vincularse entre si para cumplir con un objetivo

especifico de produccion.

Este trabajo se enfoca en el estudio de sistemas de Servicios Auxiliares que operan dentro de un
Sitio Total. Los Sitios Totales se componen de uno o varios procesos industriales, donde para

cumplir con los objetivos de produccion se requiere de fuentes internas o externas de energia.

La energia generalmente se suministra mediante una serie de equipos tales como calderas,
calentadores, turbinas, bombas, compresores, etc. Al conjunto de subprocesos que contribuyen
con las necesidades energéticas del Sitio Total generalmente se les conoce como Servicios

Auxiliares (ver la Figura 1.1).

Cuando por necesidades de produccién o por situaciones ajenas a los procesos y a los Servicios
Auxiliares la necesidad de energia se reduce o incrementa, se requiere un sistema de suministro o
eliminacién de calor generalmente llamado Sistema de Distribucion de Vapor que estd
conformado por un sistema de lineas de conduccion de vapor de diferente presion y usuarios de
vapor o intercambiadores de calor, los cuales, tienen la funcidén principal de suministrar o

eliminar calor a las corrientes de proceso.



Capitulo 1

<

Vapor Muy Alta Presion

Generador Electico

Generador de Vapor 1

Turbina de Vapor

I\ I l IVapor Alta Presion

I l y 'y I por Media Presién

Generador de Vapor 2

| I Vapor Baja Presién

AN

‘Z

Generador de Vapo

Proceso A Proceso B Proceso C

Figura 1.1. Representacion simplificada de un Sitio Total con su Sistema de Servicios

Auxiliares.

Por lo tanto, de manera simple y de acuerdo con los procesos que lo componen, un Sitio Total se
puede definir como el acoplamiento de una serie de procesos productivos interactuando con un

sistema de servicios auxiliares y con una red de distribucion de vapor.

1.2 INTERACCION DE LOS COMPONENTES DE UN SITIO TOTAL.

Ahora bien, dentro del contexto de este trabajo, se debe de definir y relacionar la funcién de cada
uno de los componentes de un sitio total desde el punto de vista energético, de tal manera que nos
permita acotar el campo de aplicacién del estudio que se pretende desarrollar. Por lo tanto, un

Sitio Total estd compuesto por tres grandes grupos energéticos:

1. Los procesos productivos
2. Los servicios auxiliares

3. Lared distribucion de vapor.
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Los procesos, como parte fundamental para lograr una meta de produccién son la parte medular
del Sitio Total, y estos, a su vez, son la razén de ser de los servicios auxiliares y de la red de

distribucion de vapor debido a las necesidades energéticas que proveen.

Dicha interaccion se ilustra en la Figura 1.2, en donde la red de recuperacién de calor interactia
de forma simultdnea con los procesos y los servicios auxiliares para proporcionar enfriamiento o
calentamiento y, los servicios auxiliares, interactian con los demds procesos suministrando
principalmente energia en forma de vapor y potencia mecdnica o eléctrica para la operacion de
torres de destilacidn, reactores, calentadores, hornos, intercambiadores de calor, turbinas,

eyectores, bombas, agitadores y compresores, ventiladores, molinos, entre otros.

Servicios Auxiliares

Red de distribucién de
vapor

*turbinas de
vapor

*turbinas de
gas

*Cabezales

*Cambiadores
de vapor

de calor

Procesos
Industriales
*Torres de
Destilacion
*Reactores

*Hornos
*Tanques
*Eyectores,
etc.

*bombas

*compresores

*torres de
enfriamiento

Figura 1.2. Interaccion entre los tres grupos energéticos que conforman un Sitio Total.
1.3 ALCANCE

Los procesos industriales que operan bajo el concepto de Sitio Total, generalmente requieren

vapor a diferentes niveles de presion y temperatura para satisfacer principalmente sus
necesidades de calentamiento. Por lo cual, es necesario definir si:
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e el vapor se suministrard en las condiciones de presidn y temperatura a las requeridas por

cada proceso y estar en condiciones de cumplir con el objetivo de produccion.

O bien

e ¢l vapor se suministrard en un nivel de presion y temperatura alto y posteriormente se
acondicionard a los requerimientos de cada proceso, de igual manera, para poder cumplir

con el mismo objetivo de produccion.

Por otro lado, los procesos también requieren cubrir sus necesidades energéticas de potencia
mecdnica y eléctrica a fin de estar en condiciones de operar motores para bombas, compresores,

ventiladores, agitadores, etc. Este tipo de energia puede ser generada de dos formas:

e De manera auténoma mediante turbinas de vapor o de gas.

O bien

e Consumiendo la energia de la red eléctrica externa.

Todas estas necesidades de energia normalmente se cubren a través de un sistema de servicios
auxiliares que se acopla al sitio total. Cuando la planta de servicios auxiliares proporciona de
manera simultdnea calor y potencia al proceso, entonces el sistema se conoce como sistema

integrado de calor y potencia o sistema de cogeneracion.

Técnicamente, el termino cogeneracion se refiere a la generacién simultdnea de calor y potencia
para su uso en algun proceso productivo. Por lo general, para un sistema de servicios auxiliares,
el vapor se genera a través de calderas y la potencia ya sea eléctrica 0 mecdnica es generada a
través de turbinas de vapor, que, a su vez, tienen la capacidad de aportar calor al Sitio Total a
diferentes niveles de presion, tal que, se pueden cubrir los requerimientos energéticos al tiempo

de cumplir con los objetivos de produccion, Figura 1.3.
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Figura 1.3. Ilustracion de servicios auxiliares operando bajo el concepto de cogeneracion.

En un Sitio Total que opera bajo el concepto de cogeneracidn, se utiliza vapor como medio de
calentamiento para satisfacer las demandas energéticas de los procesos, esto se provee mediante
el sistema de servicios auxiliares. Es comin entonces que los equipos empleados para el

suministro simultdneo de calor y potencia sean turbinas de vapor.

Una turbina de vapor puede suministrar energia en forma de calor y potencia eléctrica a un
proceso en uno o mas niveles de presidon, dependiendo de las extracciones que tenga. Cada nivel
de presion en la turbina se le conoce como extraccion, es decir, las turbinas que se utilizan para la
cogeneracion en un sitio total pueden ser de una sola o de multiples extracciones, a condensacion

total o bien una combinacién de las anteriores, es decir, a extraccion-condensacién (Figura 1.4).
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Figura 1.4. Configuraciones tipicas de turbinas de vapor utilizadas en los sitios totales para

cogeneracion.

La configuracion de las turbinas que se van a utilizar para el suministro de energia en el sitio total
estd definida al momento de disefiar los procesos y tiene una relacion significativa con el

potencial de cogeneracion del Sitio Total.
1.4 DESCRIPCION DEL PROBLEMA

Este trabajo esta dirigido a evaluar las turbinas de vapor en sus diferentes configuraciones que
son utilizadas en los procesos en donde se lleva a cabo la produccién de calor y potencia, mejor
conocida como cogeneracion. El problema al que se trata de dar solucién se describe a

continuacion.
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Para un sitio total que opera bajo el principio de cogeneracion, se puede considerar que del 100%
de la energia que se suministra en forma de combustible para generar el vapor, en promedio, el
20% se transforma en energia eléctrica o mecdnica que produce la turbina, el 60% se envia a
través de las diversas extracciones de la turbina en forma de vapor a los procesos y el 20%
restante se puede contabilizar como las pérdidas de calor por ineficiencias de los equipos,

pérdidas por gases en las calderas y pérdidas de calor en tuberias (Figura 1.5).

PERDIDAS DE CALOR:
20%

ENERGIA ELECTRICA O MECANICA:

SISTEMA DE COGENERACION TURBINA DE VAPOR
20%

ENERGIA DEL COMBUSTIBLE: ENERGIA DEL VAPOR DE EXTRACCION:
100% 60%

Figura 1.5. Distribucion tipica de la energia en un sistema de cogeneracion con turbina de

vapor.

Por lo tanto, en un Sitio Total que opera bajo el concepto de cogeneracion con turbina de vapor,
el consumo tipico de energia en la turbina es del 80% de la energia proveniente del combustible.
Esta energia se utiliza para desarrollar potencia (20%) y suministrar vapor (60%) a los procesos,
de tal manera que los principales componentes del costo del combustible en un sitio total que
opera bajo el concepto de cogeneraciéon son la produccién de calor y potencia, por tal motivo
basados en el consumo de energia de las turbinas de vapor, es de suma importancia dar un

seguimiento adecuado a su comportamiento por lo que se debe dar atencién a sus pardmetros a
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fin de conocer su comportamiento a diferentes condiciones de operacion. Dichos pardmetros que
permiten dar el seguimiento adecuado al consumo de energia de una turbina de vapor son su
eficiencia térmica y su generacion de potencia. Por lo cual, es necesario relacionar estos

parametros con la operacion de la turbina.

A partir de la revisidon bibliografica en que se fundamenta este trabajo, no existe un modelo
sencillo que permita predecir el comportamiento de turbinas de vapor en sistemas de
cogeneracién en un rango amplio de condiciones de operacion. Contar con un modelo de este
tipo, permitird realizar andlisis de desempefio e incluso se podrd emplear en el disefio de sistemas

de cogeneracion.

Por lo tanto, en esta tesis se propone y desarrolla un modelo termodindmico, para predecir los
parametros energéticos que definen el desempeifio de las turbinas de vapor como lo son: a) La
generacion de potencia y b) su eficiencia. Se pretende obtener estos pardmetros como una funcién
del potencial de cogeneracion, es decir, flujo de vapor o carga térmica que entrega la turbina y las
condiciones del vapor a la entrada y a la salida de la turbina. El desarrollo del modelo se realiza y
valida para un total de 14 casos de estudio en donde se analizaron 40 turbinas, de las cuales 29
son a contrapresion, 10 a condensaciéon y 1 a condensacion — extraccion. Los rangos de potencia
en los cuales el modelo presenta un rango de aproximacion aceptable son de 4.13 MW hasta
75.98 MW para turbinas a contrapresion con un rango de error de 0.4% a 20.1% y para turbinas a

condensacién de 3.10 MW hasta 24 MW con un rango de error de 0.32% a 11.1%.

1.5 JUSTIFICACION

En México y el mundo, las plantas termoeléctricas, la industria alimenticia, los ingenios
azucareros, complejos quimicos, complejos petroquimicos, las refinerias y la industria del papel,
entre otras, elaboran diversos productos para satisfacer las diferentes necesidades de la cadena
productiva y, comiinmente, esto lo logran suministrando su demanda energética basando su
generacion de potencia y calor en el uso de procesos de cogeneracién. Como ya se ha descrito,

para generar energia térmica y eléctrica 0 mecdnica para sus procesos, se requiere una gran
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cantidad de energia proveniente de combustible f6sil, de la cual hasta un 80% es utilizado por la

turbina de vapor.

Debido a la gran cantidad de energia que una turbina de vapor puede consumir, queda claro que,
para poder dar una mejor rastreabilidad al consumo energético, es necesario tener seguimiento
estrecho de las variables operativas que provocan un aumento o disminucion en el consumo de la
energia, a fin de mantener de manera simultdnea la sustentabilidad financiera y la generacion de

energia eficiente en los sistemas de cogeneracion presentes en los sitios totales.

Aun cuando en su mayoria, las grandes plantas de cogeneraciéon cuentan con un sistema de
control distribuido, que ademdas de permitir operar entre otros equipos las turbinas de vapor de
forma automdtica, recolecta la informacién mas relevante que impacta en el desempefio de las
mismas mediante el sistema de instrumentacion, en la mayoria de los casos, esta aplicacion no
tiene la ventaja de determinar de forma directa los pardmetros energéticos de las turbinas de

vapor como lo son la potencia generada y la eficiencia.

Si bien en ocasiones la potencia es una variable instrumentada, no se tiene la capacidad de
estimarla para diferentes condiciones operativas de manera fécil y rapida, por lo que es necesario
apoyarse de modelos y ecuaciones que permitan determinar dicho pardmetro y esta tarea en
ocasiones suele ser demasiado tediosa y con grandes inversiones de tiempo debido a la
complejidad de los modelos o al tiempo que se debe de invertir en suministrar la suficiente
informacién al modelo, lo mismo sucede cuando se quiere determinar la eficiencia de la turbina.
Ademas, en algunos modelos de determinacién se considera la caracteristica geométrica de los
internos de las turbinas, la cual, la mayoria de las veces no estd completamente disponible sino es

que a turbina abierta.

Por tal motivo, el contar con un modelo que prediga de manera simple y lo mas apegado a la
realidad la potencia y eficiencia de una turbina de vapor que cuenta con una o varias
extracciones, independientemente de que opere a contrapresion, condensacion o una combinacién

de ambas puede ser de gran utilidad al momento de realizar estudios de redisefio, optimizacion y
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evaluacién de escenarios hipotéticos en las turbinas de vapor que existen en un sistema de

servicios auxiliares de algtn Sitio Total que opere bajo el concepto de cogeneracion.

Si bien en la literatura existen varios modelos propuestos para determinar el comportamiento de
turbinas de vapor para sistemas de servicios auxiliares operando bajo el concepto de
cogeneracion, en donde se consideran desde conceptos exergéticos, variacion de la eficiencia con
respecto a la carga de la turbina, modelos iterativos complejos y modelos que consideran la
eficiencia de la turbina constante sin importar el tamafio de la turbina y sus condiciones
operativas. No existe un modelo que demuestre su validez y aplicacién en un rango amplio de

condiciones operativas de la turbina, asi como para las diferentes configuraciones de estas.

Basado en lo anteriormente expuesto, en este trabajo se justifica el proponer un modelo
termodindmico para aplicarlo a un amplio universo de turbinas de vapor sin importar su
condicién operativa y su configuraciéon. Compararlo con resultados de los modelos ya existentes
y aplicarlo a una serie de turbinas reales permitira validarlo y determinar su rango de error en las

predicciones de la potencia y eficiencia de turbinas de vapor.

1.6 OBJETIVO GENERAL.

El objetivo de este trabajo es contar con un modelo termodindmico que prediga, con un margen
de error aceptable, la potencia y eficiencia de las turbinas de vapor considerando un rango amplio
de capacidades de produccion y de condiciones de vapor. Sin importar el nimero de extracciones
y si la turbina opera a contrapresion, condensacion o una combinacion de ambas. El modelo serda
una funcién de los pardmetros operativos medibles de la turbina y que son de f4cil obtencién

como lo son: temperaturas, presiones y flujos de vapor en su entrada y salidas.
En este sentido se demostrara la confiabilidad del modelo termodindmico propuesto a partir del

andlisis de 14 casos de estudio, los cuales, se distribuyen en 29 turbinas a contrapresion y 10

turbinas a condensacién y 1 turbina a condensacion — extraccidn.

10
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Para turbinas a contrapresion el intervalo de error esperado va desde 0.4% hasta 20.1% con un
error promedio de 7.1% para potencias entre 4.13 MW < W < 75.98 MW. Por debajo de 4.13

MW se podria esperar un error hasta de 81.3% principalmente para potencias menores a 1 MW.

Para turbinas a condensacion el intervalo de error va desde 0.32% hasta 11.1% con un error

promedio de 5.61% para potencias entre 3.1 MW < W <24 MW.

Con el objetivo general definido, a continuacidn, se presentan los objetivos especificos.

1.7 OBJETIVOS ESPECIFICOS

1.- Conocer las limitaciones de los modelos existentes de prediccion para turbinas de vapor para

identificar las dreas de oportunidad tal que éstas permitan la creacion del nuevo modelo.

2.- Desarrollar un nuevo modelo termodindmico de turbinas de vapor tanto para turbinas a
contrapresion como para turbinas a condensacion que sea funcion unicamente de las variables
disponibles de la turbina como los son el flujo de vapor, las temperaturas y presiones a la entrada
y salida de la turbina en un amplio rango de presiones de vapor de entrada entre 12 MPa y 0.2

MPa, temperatura del vapor a la entrada de 557 °C a 129°C y con hasta 8 extracciones.

3.- Demostrar la validez del modelo, aplicdndolo en casos de estudio relevantes presentados en la
literatura y posteriormente aplicindolo a casos de estudio reales conocidos con el fin de
determinar el rango de exactitud en la prediccion de la potencia y eficiencia de turbinas en rangos
operativos mucho mds amplios que los presentados en la literatura para definir el rango de

potencia en el cual el nuevo modelo termodindmico propuesto es valido.

Los modelos en los que se enfoca la comparacion del nuevo modelo son los modelos mds
representativos que durante afios han sido base para los andlisis de integracion energética en
sistemas de cogeneracion como lo son Mavromatis et al. (1997), Varvanov, et al. (2007) y
Medina y Picén (2010), cuyos modelos toman en cuenta la variacion de la eficiencia con respecto

a la carga de la turbina y las condiciones operativas del vapor.

11
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1.8 HIPOTESIS

A través de un modelo lineal es posible determinar el desempefio termodindmico de turbinas de
vapor a contrapresion, condensacién o combinacién de ambas de hasta 8 extracciones en funcién
de las condiciones del vapor de alimentacién a la turbina, las condiciones de salida de las
extracciones y el flujo de vapor que atraviesa la turbina para un amplio conjunto de turbinas en

un rango amplio de condiciones del vapor tanto a la entrada como a la salida.

1.9 ORGANIZACION DE LA TESIS

Esta tesis estd organizada de la siguiente manera. El capitulo 1 presenta el contexto, alcance y

objetivo del proyecto de investigacion.

En el capitulo 2 se presenta la revision bibliografica y el estado del arte sobre los modelos
existentes mds referenciados para estimar la potencia y eficiencia de turbinas de vapor. Se hace
una revision completa tomando en cuenta las primeras aproximaciones cuyo enfoque estd basado
en el andlisis exergético del sistema de turbinas, posteriormente, se extiende el estudio a los
modelos termodindmicos y, se hace referencia a algunos modelos basados en las caracteristicas
geométricas internas de las turbinas. También se describen las ventajas y limitaciones de cada

uno de ellos.

Este capitulo proporciona informacion fundamental para comprender el desarrollo del nuevo
modelo termodindmico propuesto. No obstante, es importante mencionar que, en la mayoria de
los trabajos consultados, el objetivo del estudio y desarrollo del modelo se enfoca a utilizar el
modelo de turbina para la sintesis y optimizacién de sistemas de calor y potencia y no ahondan en

si el modelo termodindmico de la turbina es valido o no en un universo de turbinas mas amplio.
El capitulo 3 presenta el planteamiento y desarrollo de un nuevo modelo termodindmico basado

en las variables que los demds modelos consultados no toman en cuenta. Se demuestra que, bajo

cierto rango de potencia, el comportamiento entre la potencia y eficiencia de la turbina se puede

12
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considerar lineal. Se toman en cuenta las condiciones del vapor a través del uso de regresiones
lineales de las curvas de eficiencia vs potencia con lo que se predice la eficiencia de turbinas de
vapor de contra presion de una o multiples extracciones, asi como para turbinas a condensacion
basado en la informacion obtenida reportada en la literatura. Los modelos permiten evaluar el

desempefio de las turbinas sin importar el nimero de extracciones o niveles de presion presentes.

En el Capitulo 4 se aplica el nuevo modelo termodindmico a 14 casos de estudio, que se

descomponen en 29 turbinas a contrapresion, 10 a condensacién y 1 a condensacion — extraccion.

Los casos de turbinas analizadas se dividen en turbinas a contrapresién con una o varias
extracciones, turbinas a condensacion y turbinas a condensacién — extraccion. Se verifica la
exactitud y validez del nuevo modelo y define el intervalo de potencias para las cuales se pueden
esperar resultados satisfactorios, tanto para turbinas a contrapresion como para turbinas a

condensacién o una combinacion de ambas.

Se compara con los resultados de los modelos més representativos para comprobar su validez, el
rango de potencia de las turbinas analizadas va desde 4.13 MW hasta 75.98 MW con intervalo de
error entre 0.4% y 20.1% para turbinas a contrapresion y de 3.1 MW hasta 24 MW para turbinas
a condensaciéon con un intervalo de error entre 0.32% y 11.1%. Estos resultados incluyen el

andlisis para turbinas reales instaladas en complejos industriales reales.

En el Capitulo 5 se presentan las conclusiones generales a las que se han llegado en este trabajo,

las propuestas y andlisis para un trabajo futuro.

Posteriormente se presentan las referencias bibliograficas consultadas para el desarrollo de esta

tesis.

Finalmente, en el Anexo, se muestra evidencia de la presentacion del articulo producto de este

trabajo.

13
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Capitulo 11

Modelos de turbinas de vapor: Estado
del arte

2.1 INTRODUCCION

En los tltimos afios se ha observado un progreso considerable en la comprension y desarrollo de
modelos integrales para estudiar y optimizar los procesos combinados de calor y potencia (CHP,
por sus siglas en inglés), también conocidos como procesos de cogeneracion. El objetivo principal
es el desarrollo de expresiones que relacionen los requisitos de calor y potencia de los procesos
como una funcién de las variables operativas de los niveles de vapor y de los procesos presentes
en el Sitio Total. Asi, es posible determinar las mejores configuraciones para que el consumo de
combustible y/o costos de produccidn sean minimos, siempre tratando de integrar los tres grupos
energéticos que conforman un Sitio Total, el proceso con sus sumideros y fuentes de energia, la

red de distribucién de vapor y el sistema de servicios auxiliares (Figura 2.1).

14



Capitulo 11

-
H
|

|

|
|
o | POTENCIA!

Figura 2.1 Interaccion de los componentes energéticos mas importantes de un Sitio Total.

Ya que el objetivo de este trabajo es desarrollar un modelo termodindmico lineal que permita
determinar las caracteristicas energéticas principales de una turbina de vapor, como lo son su
potencia y eficiencia, buscando proponer un modelo que se acerque a la prediccién mds exacta de
dichas caracteristicas, se ha realizado el estudio de los principales enfoques que otros autores han
propuesto como lo son: enfoques exergéticos y enfoques termodindmicos. Ademads, de analizar
algunas metodologias que se basan en determinar las caracteristicas de las turbinas de vapor como
funcion de sus caracteristicas geométricas de sus componentes internos, reglas heuristicas y

pruebas de laboratorio.

Como se estudiard en este capitulo, existen bastantes modelos que predicen las caracteristicas
energéticas de las turbinas de vapor pero, s6lo han sido desarrollados principalmente para ser
utilizados de manera puntual, es decir, unicamente para casos de optimizacién de un sitio
especifico, con ciertas condiciones operativas en los niveles de vapor y los requerimientos de calor
y potencia se encuentran en un rango muy pequefio, por lo que no se comprueba su validez para un

conjunto amplio de turbinas y condiciones operativas para diversos niveles de vapor.

En el caso de las metodologias propuestas que son basadas en el disefio especifico de la geometria

de las turbinas, estos modelos se hacen demasiado puntuales y dificiles de aplicar debido a que no
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siempre se cuenta con las caracteristicas geométricas de las turbinas y mucho menos si se quiere
establecer una metodologia tnica para diversos tipos de turbina ya que cada turbina tiene

caracteristicas y estd construida de manera diferente.

Se presenta un compendio de la revision bibliografica o el estado del arte que guarda el modelado
o andlisis de turbinas de vapor que permite determinar sus caracteristicas mas importantes como

son: la potencia generada y su eficiencia.

El estudio bibliogréfico que se presenta se muestra en orden cronoldgico y a la vez intenta mostrar
como han ido evolucionando los modelos. La presentacion de dichos modelos se divide en tres
secciones: modelos exergéticos, modelos que involucran caracteristicas geométricas de los internos
de las turbinas de vapor y modelos termodindmicos, sobre estos ultimos es donde se pretende

desarrollar el nuevo modelo propuesto.

Cabe senalar que, en 1a mayoria de los trabajos consultados, el objetivo principal no es el desarrollo
de un modelo termodindmico para turbinas de vapor, sino que el modelo se desarrolla para el
célculo y la optimizacién de sistemas de servicios auxiliares de un Sitio Total, es decir, los estudios
se enfocan en los resultados de optimizacién. Los modelos estudiados se centran en el andlisis de:
a) Turbina de vapor con una sola extraccion y b) Turbina de vapor con a lo mucho dos o tres
extracciones. No se observan desarrollos tan extensos para turbinas a condensacién o una

combinacion de turbinas a condensacidn — extraccion.

2.2 MODELOS EXERGETICOS.

En esta seccidon se presenta un andlisis de los primeros modelos desarrollados para sistemas
combinados de calor y potencia, CHP, que se encuentran en un Sitio Total, su uso estd encaminado
a un estudio total del sitio, pero no se hace un andlisis puntual a los sistemas de servicios auxiliares
donde se muestre de manera explicita el comportamiento de las turbinas de vapor. Aun asi, estos

modelos han sido la base del desarrollo de modelos posteriores.
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2.2.1 EL ENFOQUE EXERGETICO PARA EL DISENO DE SISTEMAS DE
VAPOR Y ENERGIA.

De los primeros estudios en el andlisis de sistemas combinados de calor y potencia estdn Nishio et.
al. (1980). El trabajo que presentan pretende construir una base sdlida para obtener un andlisis
sobre la transformacion de la energia a través del sistema de servicios auxiliares dando un enfoque
exergético. En este trabajo, el sistema de servicios auxiliares que proporciona calor y potencia
forma parte de un denominado Sistema Total (Figura 2.2). Se considera también que los procesos
y el sistema de servicios auxiliares son elementos principales del Sitio Total y son mutuamente
dependientes. Ademads, el sistema de servicios auxiliares debe suministrar vapor a ciertos niveles

de presion y temperatura y la energia eléctrica requerida por los procesos.

Materia Prima

| .
[ I
Combustible + aire + agua: GUZ ' | : Q perdido

Figura 2.2 Representacion del Sistema Total considerado por Nishio et al., (1980).

Para determinar el disefio y estructura del sistema de servicios auxiliares, se define y analiza el
concepto de energia disponible o exergia. Asi mismo, para la representacion matemdtica del
comportamiento y su solucién se usé reglas heuristicas. El objetivo era mejorar la eficiencia del
sistema de servicios auxiliares disminuyendo las pérdidas de energia disponible o exergia con el

propdsito de minimizar el consumo de combustible y los costos de produccion.
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En este trabajo, la metodologia utilizada para el disefo del sistema de servicios auxiliares consiste,
primero, en establecer la presion y temperatura maxima de vapor que podrd suministrar el sistema
de generadores de vapor y que serd suministrado a las turbinas de vapor que, a su vez, suministraran
potencia eléctrica y calor al Sitio Total. Posteriormente se define si el sistema de servicios
auxiliares se cataloga como de potencia dominante o de calor dominante a fin de determinar la
configuracién y tipo de turbinas de vapor a utilizar. El caso de potencia dominante supone que el
calor a suministrar puede ser facilmente suministrado con las turbinas a contra presion
seleccionadas, sin embargo, serd necesario considerar turbinas a condensacién que si bien, no
aportaran calor a los procesos, servirdn para cumplir con los requerimientos de potencia, en este
caso se considera potencia dominante. Por otro lado, el caso de calor dominante supone que sélo
es necesario el uso de turbinas a contra presion para satisfacer las necesidades de calor aportando

sOlo la potencia generada por las turbinas de vapor.

El modelo considera que se conoce la cantidad de calor requerido por el proceso y considera que
la mayor diferencia de exergia se da por el cambio de presion entre un nivel de presion y otro. Se
estiman las pérdidas de exergia y la potencia que la turbina puede entregar entre cada nivel de

presion. La expresion para su cédlculo es:

Ty Ty 2.1
w=|1-=|H,-|1-=|H,-E
[ Tl] 1 [ Tz] S

Donde E = H — T,S. Se desprecia la exergia quimica (u) de las corrientes de vapor.
Por lo tanto, el cambio de exergia puede presentarse como se muestra en la Figura 2.3, en el que la

diferencia de valores en el eje horizontal entre los estados 1 y 2 indica la diferencia de exergia que

corresponde al trabajo producido por la turbina.
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Figura 2.3 Diagrama diferencia de exergia por cambio en los niveles de presion para
determinar la potencia de una turbina (Nishio et. al., 1980).

En conclusion, el trabajo presentado por Nishio et. al. (1980), se limita al estudio de los sistemas
de servicios auxiliares en donde las turbinas de vapor presentes son analizadas a través de balances
de masa y exergia considerando demandas constantes de calor y potencia. Si bien presentan un
estudio de caso real, no se determinan las desviaciones o errores comparando los resultados del
modelo contra las mediciones reales. Ademas, este modelo debe de ser resuelto de forma iterativa
cuando sea necesario cambiar las condiciones de los niveles de presion. Por otro lado, tampoco se
presenta de manera clara cémo estimar la eficiencia de la turbina de vapor. Asi, al ser un modelo

iterativo, se complica al momento de analizar turbinas con méas de una sola extraccion.

2.2.2 ANALISIS EXERGETICO DE SITIOS TOTALES PARA SERVICIOS
AUXILIARES.

El andlisis exergético de la red de turbinas de vapor en un sitio total, desarrollado por Dhole y
Linnhoff (1993), es una extension del analisis pinch, que aborda el disefio de procesos combinados
de calor y potencia. El potencial de cogeneracién en un proceso se puede aproximar representando
la Gran Curva Compuesta en términos del factor Carnot. El estudio se divide en dos pasos. El

primero establece objetivos energéticos e identifica las opciones mds prometedoras (andlisis pinch)

19



Capitulo 11

y la segunda etapa establece disefos de sistemas integrados de calor y potencia para cumplir estos

objetivos.

El trabajo se enfoca en determinar la ubicacién de los niveles de vapor que maximizard la
recuperacion de calor en el Sitio Total. Esto se logra al superponer el sistema de servicios auxiliares

en la curva compuesta del sitio (Figura 2.4).

__ VAPOR DE MUY AITA
PRESION

...VAPOR DE ALTA
PRESION

- VAPOR DE MEDIA
PRESION

... \APOR DEBAIA
PRESION

= H

Figura 2.4 Perfil de Sitios Totales para determinar la interaccion entre el sistema de
servicios auxiliares y los procesos (Dhole y Linnhoff, €1993).

Superponiendo los perfiles de vapor de la Figura 2.4, se obtiene la gran curva compuesta del sitio
total (Figura 2.5). En analogia con las curvas compuestas del andlisis Pinch, las curvas compuestas
del Sitio Total muestran un cuello de botella en la recuperacioén de calor. Las curvas compuestas
del sitio proporcionan las cargas de vapor que se generan y que se consumen en cada nivel. La
informacion se extrae de la gran curva compuesta de la Figura 2.5 (a), que representa el balance de
vapor en cada nivel de presion y de la Figura 2.5 (b) el potencial de cogeneracion que fluye a través

de las turbinas del sistema de servicios auxiliares.
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(b)

VAPORDE MUY ALTA
PRESION

VAPOR DEALTA
PRESION

. MAPORDE MEDIA
PRESION

.. VAPOR DE BAJA
PRESION

H

Figura 2.5 Gran curva compuesta del sistema de servicios auxiliares representando
a) el balance de energia en cada nivel de presion y b) el potencial de cogeneracion del
sistema de servicios auxiliares

El modelo exergético propuesto por Dhole y Linnhoff (1993), al igual que el propuesto por Nishio
et. al. (1980), se basa en el cdlculo del cambio de exergia que acompaiia a la expansion del vapor
a través de una turbina, donde, para el cambio de exergia entre el nivel de vapor de muy alta presion

(MAP) y el nivel de alta presion (AP) se tiene la siguiente expresion:

To

TMAP

To
Tap

(2.2)

88 = 1= =] Quar - [1 - =] 0ur

Donde Q es la carga térmica del vapor a la temperatura T correspondiente al nivel de vapor

analizado y AE es el cambio de exergia.

Debido a que las turbinas de vapor operan bajo el principio del ciclo Rankine (Figura 2.6 a), Dhole
y Linnhoff (1993) realizaron una simplificacién la cual consistié en aproximar los cambios de
estado del vapor a través del ciclo mediante lineas rectas correspondientes a la temperatura de
saturacion para cada nivel de presion (Figura 2.6 b). El cambio de exergia entonces se puede

representar como un drea sombreada entre los niveles de vapor en la Figura 2.6 (b).
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11l (a] ( b'

-  APORDE MUYALTA
: 4 PRESION

VAPOR DE ALTA
PRESION

L 3

Figura 2.6 Cambio de exergia (a) real y (b) aproximado, para el modelo propuesto por
Dhole y Linnhoff (1993).

De la figura anterior cada segmento consiste en: (1-2) calentamiento del agua, (2-3) evaporacién y

(3-4) el sobrecalentamiento del vapor.
En consecuencia, la potencia de la turbina se calcula mediante la siguiente expresion:

W = AEng 2.3)
Donde 7 es la eficiencia exergética de la turbina de vapor.
Este modelo proporciona un método sencillo y directo para calcular el potencial de trabajo que
puede desarrollarse por las turbinas de vapor en un sistema combinado de calor y potencia. Sin
embargo, una turbina de vapor real opera bajo el principio de operacién del ciclo Rankine por lo

que la eficiencia de la turbina de vapor muestra un comportamiento diferente a la eficiencia basada

en el ciclo de Carnot.
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La eficiencia exergética, g, no toma en cuenta la expansion, por lo tanto, de acuerdo con los
resultados obtenidos por Dhole y Linnhoff (1993) se pueden obtener errores de hasta 30% en

comparacion con resultados obtenidos mediante simulacion.

2.3 MODELOS BASADOS EN LA GEOMETRIA E INTERNOS DE LA TURBINA.

En esta seccion se presentan metodologias para la estimacion de los pardmetros energéticos mds
importantes de una turbina de vapor, los cuales, principalmente estdn basados en pardmetros
geométricos caracteristicos de una turbina como lo es la geometria de los dlabes y en condiciones

operativas de turbinas que se encuentran en operacion, ademds de considerar reglas heuristicas.

2.3.1 EL METODO DE LA EVALUACION Y MEJORA DEL RENDIMIENTO DE
TURBINAS DE VAPOR PARA PRODUCCION DE ELECTRICIDAD.

K. C. Cotton (1963) publicé un estudio amplio sobre la evaluacién y mejora del rendimiento de
turbinas de vapor destinadas a la generacion de energia eléctrica con potencias que van desde 16.5
MW y mayores. Presenta el andlisis para determinar la eficiencia de una turbina de vapor como
una funcién de los pardmetros que se mencionan a continuacion: datos de disefio, geometrias de
los alabes, relaciones de presiones, flujos de vapor, condiciones del vapor, algunos conceptos
termodindmicos y ecuaciones matematicas que fueron desarrolladas a partir de diversas pruebas de

laboratorio y de la observacion y experiencia.

El anélisis estd basado en que la eficiencia de una turbina de vapor se puede predecir con bastante

aproximacion a partir de los siguientes parametros:

Flujo de vapor a través de la turbina.
Relacion de presiones entre la entrada y la salida de la turbina.
Condiciones iniciales de presion y temperatura del vapor.

Etapas de gobierno y nimero de valvulas de admision.

A e

Cargas parciales.
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6. Pérdidas de energia cinética en el escape.
7. Perdidas mecdnicas en la turbina.

8. Perdidas eléctricas en el generador eléctrico.

Esta metodologia fue desarrollada para el andlisis de grandes turbinas de vapor con alta eficiencia
que estdn disefiadas para operar en un proceso de generacion de energia eléctrica bajo el concepto

operativo del ciclo Rankine con recalentamiento regenerativo como el que se muestra en la Figura

2.7.
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Figura 2.7. Ciclo Rankine con recalentamiento regenerativo. Cotton (1974)

K. C. Cotton (1963) divide su andlisis en las tres secciones de turbina las cuales son: a) seccion de
alta presion, b) seccidon de media presion y c) seccion de baja presion. Posteriormente para cada
tipo de turbina, de acuerdo con su experiencia y pruebas de laboratorio, propone una eficiencia
base promedio que después corrige de acuerdo con los siguientes parametros: Flujo de vapor a

través de la turbina, relacion de presiones, condiciones iniciales del vapor y cargas parciales.
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La eficiencia base para cada tipo de turbina de acuerdo con sus caracteristicas propuesta por Cotton

(1963) se presenta en la Tabla 2.1.

Tabla 2.1. Eficiencia base de acuerdo con el tipo de turbina. Cotton (1974).

Tipo de Secciones sin Seccién de Seccidén de Secciones con
turbina | recalentamiento alta presion media recalentamiento
presion
3600-rpm 3600-rpm 3600-rpm 3600-rpm 3600-rpm
a condensacion Sin Sin Sin A condensacion
2 etapas de condensacién | condensacion | condensacion sin etapa de
gobierno 1 etapa de 2 etapa de sin etapa de gobierno
gobierno gobierno gobierno
Funcion del
flujo de
Eficienci 89.48 % 87.00 % 84.00 % vapor y la 91.93 %
a base relacion de
presiones

Ademads de las correcciones a la eficiencia base por flujo de vapor, la relacién de presiones y
geometria de los dlabes en la turbina, Cotton (1963) propone corregir la eficiencia de la turbina por
pérdidas de energia cinética en la salida de las etapas de baja presion. Ademas, se corrige por las
pérdidas mecdnicas. Para mds detalle acerca de los cdlculos y las consideraciones hechas para las

correcciones es necesario consultar el articulo presentado por Cotton (1963).

Si bien este método predice el rendimiento de las turbinas a cargas médximas y parciales sobre
diversas condiciones de vapor, estd orientado a turbinas disefiadas con un alto nivel de rendimiento
debido a que toda la energia del vapor que utilizan se debe de aprovechar para generar energia
eléctrica. No asi es el caso de las turbinas de vapor utilizadas en los procesos de cogeneracion,
motivo de este trabajo, en las cuales gran parte de la energia del vapor que entra la suministran
como calor a diversos procesos tomando sélo la energia restante para la generacién de energia

eléctrica.

2.3.2 METODO DEL ANALISIS DEL DESEMPENO DE LAS TURBINAS POR
ETAPA DE ALABES.

25



Capitulo 11

Diversos autores han presentado un amplio estudio sobre la evaluacion del rendimiento de turbinas
de vapor en donde la eficiencia de una turbina es una funcién de la geometria de los alabes y

velocidad del vapor a través de ellos.

Por otro lado, todos los autores que estudian la eficiencia de una etapa de turbina consideran que
la eficiencia de la etapa ademds de depender de pardmetros como las pérdidas por friccion, relacion
de presion entre etapas, y pérdidas por fugas en sellos, también depende de la relacion entre la
velocidad (w) de los 4labes rotatorios y la cantidad de energia en la etapa (VZ/2g). La relacién

entre la velocidad de los alabes y la velocidad del fluido, W /Vo,tiene mayor efecto en la pérdida de

eficiencia que las pérdidas por friccién o fugas.

Considerando la etapa ideal de una turbina que se presenta en la Figura 2.8 se puede calcular la

fuerza tangencial actuando sobre el dlabe rotatorio a partir de:

m
F=E(Va+Vb)

(2.11)

Donde:

V, Es la componente tangencial de la velocidad relativa entrando al dlabe rotatorio.

V, Es la componente tangencial de la velocidad relativa saliendo del alabe rotatorio.

Vo (abs) Alabe
ﬁ VO -w (rel)
w
ﬁ
Vo —w(rel)
Vo — 2w (abs)
_

Figura 2.8. Etapa ideal de una turbina.
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La velocidad relativa que entra al 4labe rotatorio es:

V=V, —w=Vy/T—R,—w (2.12)
Donde:

V1=VO 1_Rx

R, Es la fraccion de energia liberada en el dlabe giratorio

La velocidad a la salida del dlabe giratorio, V}, se calcula utilizando el principio de conservacion de
la energia. Es decir, la energia que deja el dlabe, V2 /2g], es igual a la energia que entra al labe,

V,2/2g], més la energia liberada en el dlabe, R, = VZ/2g].

Sustituyendo el valor de V, de la ecuacion 2.12 y realizando algunos arreglos matematicos, la

expresion para la energia que sale del dlabe rotario es:

(2.13)

V, = \/(VO,/l —R, — W)2 + R, V?

Abhora bien, la potencia real desarrollada por esta etapa de turbina se puede calcular de la manera
siguiente:

. m (2.14)
Wreal,etapa = E (Vo + Vp)w

Y la potencia disponible se define como:

W _ 1V / (2.15)
disponible — Zg]

La eficiencia se define como la relacién de la potencia real desarrollada entre la potencia

disponible, por lo tanto, para la etapa de turbina analizada se tiene que:
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(2.16)

K. C. Cotton (1998) considera el efecto, aunque menor, de la rugosidad de la superficie del dlabe

en la eficiencia de etapa de una turbina, ademds considera la perdida por erosién como otro factor

que interviene en la estimacién, para lo cual propone un método grafico que permite estimar el

efecto de estos factores en la eficiencia.

La rugosidad en los dlabes puede ser ocasionada por depdsitos en la superficie. La Figura 2.9

muestra las pérdidas de eficiencia debidas a la rugosidad en la superficie del dlabe.

& 16 32 63 125 250 500

| | |
8 urface Fimsh, Micro-nches U.L.A. (Flow Across Lut)

16 3z 63 125 50 500 1000

| 1 1
urface Finish, Micro-Inches T.LA. -:FIowﬁdllﬁ Cul}

0.01 0.05 0.1 0.2 04 06 0810

Figura 2.9. Perdidas de eficiencia debidas a la rugosidad de su superficie en alabes. Cotton

(1998).

Las pérdidas en cada etapa son calculas determinado el aumento de area de los dlabes estacionarios.

Las dimensiones se presentan en la Figura 2.10.
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Isp=Longitud del lado convexo
del alabe

t=Espesor de la garganta

P=Pitch

e=Espesor del borde

d=Longitud del perfil perdido

Figura 2.10. Medidas requeridas para evaluar perdidas de eficiencia por erosion. Cotton
(1998).

El decremento en la eficiencia es relacionado con la disminucion de potencia por etapa por lo que
propone una expresion para determinar el decremento de la potencia como funcién de la erosion

de los alabes.

. 6.5 %Incremento de Area . (2.17)
Wperdida,erosion = E 100 real,etapa

La metodologia presentada por Cotton (1998) se observa un tanto laboriosa a la hora de considerar
un caso real, es decir, cuando se considera que las etapas de turbina no son ideales y se comienza
a tener dependencia de las velocidades de entrada y salida como una funcion del dngulo del alabe.
Por otro lado, al ser un método que determina la eficiencia y la potencia de una etapa de turbina,
es necesario calcular para cada una de las etapas con las que cuente la turbina por lo que el proceso
serd tardado y complejo ademads de que solo se conocerd la eficiencia y potencia por etapas y no
las globales. Finalmente, se observa que al ser un método que requiere medicion de los alabes y
sus rugosidades es necesario hacerlo cuando la turbina estd abierta, lo cual impide que esta

metodologia sea tomada como una metodologia general de facil uso.

2.4 MODELOS TERMODINAMICOS.
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En esta seccion se presentan los modelos mds citados acerca de la prediccién de potencia y
eficiencia isoentrépica de turbinas de vapor. Estos modelos se basan principalmente en las leyes
de la termodindmica, el concepto de operacion del ciclo Rankine y en diversas observaciones y
consideraciones realizadas por cada uno de los autores que los proponen. En la mayoria de los
casos, los modelos establecen expresiones algebraicas que dependen de las condiciones de entrada

y salida del vapor en la turbina.

2.4.1 EL MODELO TERMODINAMICO T-H DE PREDICCION DE POTENCIA

Uno de los primeros modelos termodindmicos para la prediccion de potencia en turbina de vapor
que mas ha sido citado es el presentado por Raissi (1994). El fundamento principal de este modelo

radica en la observacion realizada por Salisbury (1942), la cual se ilustra en la Figura 2.11.

A Condiciones fijas a la
entrada

Temperatura [°C]

desalida

N
/?‘-/m Diferentes presiones

Y

Tl---Q--@- -0 -9

I
|
Entalpia especifica [k)/kg] H

Figura 2.11. Observacion de Salisbury (1942).

La observacién de Salisbury (1942), consiste en que la carga térmica especifica (g = H — h) del
vapor a la salida de la turbina, es aproximadamente constante para todos los valores de presion de
escape. Donde H es la entalpia especifica de vapor a la salida de la turbina y h es la entalpia
especifica de liquido saturado a la misma condicién de presion. Esto se aplica cuando la salida de

la turbina esta sobrecalentada y cuando estd saturada.
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La validez de la observacién de Salisbury (1942) se ha verificado mediante la simulacién de una
turbina de vapor cuyas caracteristicas de vapor a la entrada y la eficiencia isoentrdpica se dejan
fijas y son: P; = 60 bar, T; = 425.6 °C y 15, = 70% respectivamente. La presion de salida, P,,
se vari6 desde 45 bar hasta 2 bar. La Figura 2.12 muestra la variacion de la carga térmica especifica
del vapor a la salida de la turbina frente a la presion de salida y la Figura 2.13 muestra como varia

la carga térmica con respecto a la temperatura de saturacion de salida.
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Figura 2.12. Variacion de la carga térmica de vapor con la presion de salida de la turbina
(Condiciones de entrada 60 bar y 425.6 °C, n;5, = 70%). Salisbury (1942).
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Figura 2.13. Variacion de la carga térmica de vapor con la temperatura de saturacion de
salida de la turbina (Condiciones de entrada 60 bar y 425.6 °C, 1,5, = 70%). Salisbury
(1942).
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De las Figuras 2.12 y 2.13, si se observa un comportamiento lineal en la carga térmica del vapor
de salida de la turbina para un amplio rango de presiones de vapor a la salida de la turbina, asi

como para sus respectivas temperaturas de saturacion.

Continuando con el andlisis, si se conoce el valor promedio de la carga térmica especifica “q”, y la

potencia térmica “Q”, la cual es la carga de calor que necesita un proceso y que serd suministrada
por la turbina en cualquier nivel de presion, entonces se puede estimar el flujo masico de vapor

necesario que pasard a través de la turbina “m”, de acuerdo con la siguiente expresion:

0 (2.18)
m=—
q

Salisbury (1942) observé también que el trabajo especifico “w” producido en la turbina muestra

una correlacion lineal con la temperatura de saturacion de salida (Figura 2.14).
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Figura 2.14. Trabajo especifico de la turbina como funcion de la temperatura de saturacion
a la salida de la turbina (Condiciones de entrada 60 bar y 425.6 °C, 1,5, = 70%). Salisbury
(1942).

A la pendiente de la linea recta de la Figura 2.14 la denomino coeficiente de trabajo “€”. Si se
conoce el coeficiente de trabajo, el trabajo especifico de la turbina de vapor se puede estimar

relacionando dicho coeficiente con las temperaturas de saturacion de entrada y salida de la turbina

mediante la siguiente expresion.
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w = E(Tl,sat - TZ,sat) (2.19)
Asi, la potencia, W, de la turbina se puede determinar mediante:
W = mw (2.20)

Basado en el modelo de Salisbury (1942), Raissi (1994) propone no considerar el
sobrecalentamiento del vapor a la entrada y salida de la turbina, ademads, considera que la carga
térmica especifica que requiere el proceso la entregara de forma total el vapor de salida hasta
exhaustarse completamente hasta la condicién de liquido saturado, de tal forma que graficamente

se genera un rectangulo en el diagrama temperatura vs entalpia (Figura 2.15).

Temperatura [°C]

g=H-h

-

Entalpia especifica [kl/kg]

Figura 2.15. Diagrama T-H de una turbina de vapor propuesto por Raissi (1994).

Al combinar las ecuaciones 2.18, 2.19 y 2.20, se obtiene una expresion para la potencia entregada
por la turbina en funcién de las condiciones de vapor a la entrada y salida y la carga térmica que

requiere el proceso.

. & .
W= 5 (Tl,sat - TZ,sat)Q (2.21)

Donde el drea del rectangulo de la Figura 2.15 es: Area = (Tl,sat - TZ,sat) )
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Raissi (1994) define la potencia de la turbina de la siguiente manera:

. £
W = aArea (2.22)

Se define el factor FC = 2, como una constante de proporcionalidad que relaciona la potencia de

la turbina con el drea del rectdngulo que se forma dependiendo de las condiciones de entrada y de

salida de la turbina.

La ecuacién 2.22 describe el modelo de prediccion de potencia propuesto por Raissi (1994) basado
en el diagrama T-H para un conjunto dado de condiciones de entrada de vapor (presion
temperatura) y eficiencia isoentropica de la turbina constante de 70%. La potencia de salida se
puede obtener simplemente multiplicando el drea del rectingulo por el factor FC, el cual es una

constante que depende de las condiciones de vapor a la entrada y a la salida de la turbina.

De las simulaciones que Raissi (1994) realiz6 para diferentes condiciones de entrada y salida de la

turbina, observé que la variacion de la carga de calor especifica “q” a la salida de la turbina es del

+10% de su valor promedio cuando la eficiencia de la turbina se mantiene fija.

Ademads, determina que el error en su modelo es de £1% en un rango de potencias de entre 58.4
kW y 503.4 kw con las condiciones de vapor a la entrada de la turbina fijas y un rango de presion
de salida de la turbina de 0.02 MPa a 0.45 MPa. Realiza una comparativa sus resultados con el
modelo exegético de Dhole y Linnhoff (1993) donde los rangos de error entre ambos modelos van
desde -12% hasta 31% en el mismo rango de potencias y condiciones de vapor tanto a la entrada
como a la salida de la turbina. Una de las desventajas de este modelo es que para todos los casos
considera una eficiencia de la turbina constante y las condiciones del vapor a la entrada de la turbina

se mantienen fijas para todos los casos.
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2.42 EL MODELO TERMODINAMICO DE PREDICCION DE POTENCIA
BASASO EN EL CICLO RANKINE.

Sorin y Hammache (2004) presentan un nuevo modelo T-H para analizar la produccién de potencia
en los sistemas de servicios auxiliares basado en el ciclo Rankine y en el modelo T-H propuesto
por Raissi (1994). Este modelo permite expresar el trabajo desarrollado por una turbina de vapor
como una funcién de las cargas térmicas y la diferencia de temperaturas expresadas en términos

del factor de Carnot entre la fuente de calor y el sumidero o disipador de calor.

0=1-1/Ts

e

l
/ W=Qe9H 'QseL
/ (,l ]

Entalia Especifica [kJ/kg]

v

Figura 2.16: Diagrama simplificado del ciclo Rankine utilizado por Sorin y Hammache
(2004).

El modelo consiste en desarrollar un balance de energia en el ciclo Rankine en donde se considera
que el trabajo desarrollado es igual a la diferencia de calores entre la fuente de calor y el sumidero,
considerando despreciable el trabajo de la bomba y alguna otra forma de transferencia de calor, de

tal manera que:

W =Q,04 — 0.6, (2.23)
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Donde 0 es el factor de Carnot y para la fuente de calor 8y = 1 — ;—H y para el sumidero 6;, = 1 —
0

T o .
—L. Ty y T, son temperaturas termodindmicas promedio.
To

La ecuacién 2.23 se reescribe en funcion del factor de Carnot y el trabajo ideal de tal manera que
el trabajo real puede ser calculado ya sea en funcién del calor de salida y la eficiencia isoentrépica
de la turbina tal como lo describe la siguiente expresion.

Ty — Tpiso (2.24a)
Niso) Tr + NisoTLiso

W = aniso (1—

De igual manera, es posible expresar la potencia de la turbina como una funcién del calor que se

suministra a la turbina obteniendo la siguiente expresion.

Ty — Tpiso (2.24b)
Ty

W = QeTiso
Para este modelo, Sorin y Hammache (2004) muestran su funcionalidad para un sistema de
servicios auxiliares que opera dentro de un Sitio Total con cinco niveles de presion (9 MPa, 4.6
MPa, 1.55MPa, 0.27 MPa y 0.005 MPa). Los resultados se comparan primero con los resultados
arrojados por la simulacién de un software, que no se especifica, donde se tienen desviaciones del
modelo respecto a dicha simulacién de 0.2%. También, se realiza la comparativa del modelo con
el modelo de Raissi (1994) en donde se tienen desviaciones entre un modelo y otro de entre 3.9%

y 12.2%.

Sorin y Hammache (2004) comparan sus resultados con el modelo de Raissi (1994) donde el rango
de error entre ambos modelos esta entre 3.9% a 12.2%. No se puede decir que este modelo tenga
validez a un amplio universo de turbinas, ya que solo se aplico a tres, por otro lado, este modelo al
igual que el de Raissi (1994) continda suponiendo una eficiencia isoentropica constante para todas

las turbinas de 70%. En contraparte, este modelo si considera el sobrecalentamiento del vapor.
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2.4.3 EL MODELO DE PREDICCION DE POTENCIA TURBINE HARDWARE
MODEL (THM)

Un nuevo modelo sobre el estudio del desempeio de las turbinas de vapor fue propuesto por
Mavromatis y Kokossis (1997). Este modelo es conocido como el Turbine Hardware Model
(THM). En comparacion con los modelos anteriormente analizados, éste toma en cuenta la

variacion de la eficiencia con el tamaiio de la turbina y las condiciones de operacion.

El modelo se deriva del andlisis de los principios bdsicos de las turbinas de vapor y los
conocimientos y experiencias adquiridos en el ambito industrial acerca de sistemas de servicios
auxiliares. El modelo THM propuesto por Mavromatis y Kokossis (1997) considera que la
eficiencia varia con respecto a la potencia producida por la turbina de una forma no lineal, Figura

2.17.

Eficiencia
de la turbina B
n

- -
Potencia W

Figura 2.17. Representacion de la no linealidad de la eficiencia con la carga de una turbina
de vapor. Mavromatis y Kokossis (1997).

Para poder desarrollar un modelo de prediccién para un amplio conjunto de condiciones de vapor
a la entrada de la turbina Mavromatis y Kokossis (1997) utilizaron datos tipicos sobre la eficiencia

de las turbinas publicadas por Peterson y Mann (1985), que a su vez fueron tomados de
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Transamerica Delaval (1983). En este tltimo documento se muestra un compendio de curvas de
eficiencia versus la potencia al freno en un rango de potencia de turbina de 0.15 MW (200 HP)

hasta 74.57 MW (100,000 HP), como se muestra en la Figura 2.18.
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Figura 2.18. Eficiencia tipica de turbinas de vapor para diferentes presiones de vapor en la
entrada. Transamerica Delaval (1983).

Para facilitar el uso de los datos de la Figura 2.18, Mavromatis y Kokossis (1997) propusieron

linealizar dichas curvas como se ve en la Figura 2.19.
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—h— 41 bar |

50 &0 Fit B0

0 10 20 30 40
Winax [MW]
Figura 2.19. Linealizacion de las curvas de eficiencia versus potencia. Mavromatis y
Kokossis (1997).

La familia de rectas de la Figura 2.19 la representaron de forma algebraica de acuerdo con la

siguiente expresion:

w . 2.25
— % = A+ BW an 225
77iso,max
Donde A y B son pardmetros de regresion dados por
A= a, + azTe’Sat (2-26)

B=b + bZTe,sat

Los valores de aq, a,, b1 y b, se presentan en la Tabla 2.2 y son los coeficientes de la regresion para el
rango de presiones de entrada desde 1.4 MPa hasta 10.2 MPa presentados en la Figura 2.18 para turbinas a

contra presion, asi mismo, se definen dos rangos para el uso de la correlacién para cuando 1.2MW <

Wmax.y para Wmax > 1.2MW.
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Tabla 2.2. Coeficientes de correlacion modelo de Mavromatis y Kokossis (1997).

Wonge < L2MW | W0 > 1.2MW
a, -0.538 -0.928
a 0.00364 0.00623
by 1.112 1.12
b, 0.00052 0.00047

Ahora bien, para encontrar el valor n Mavromtis y Kokossis (1997) partieron de la definicién

isomax’

de la eficiencia isoentrépica:

n. = w (2.27)
iso Ahiso

Sustituyendo la potencia maxima, W,y la ecuacién 2.27 se puede reescribir de la siguiente forma:

e (2.28)
niso,max MypaxAhiso

Para evitar el uso de tablas de vapor, utilizan una correlacién propuesta por Singh (1994), que
relaciona el cambio de entalpia isoentrépica, Ah;,, con la carga de calor especifica del vapor que
ingresa a la turbina, q,, y la diferencia de temperatura de saturacién de la zona de expansion. La

correlacion es de la forma:

_ Te,sat - Ts,sat (2-29)
1854 — 1931q,

Ahiso

El modelo propuesto se refiere a turbinas que operan entre dos niveles de vapor. Para extender su
aplicacion a turbinas complejas, es decir, para turbinas con mds de una extraccion, los autores
proponen considerar tales turbinas como un conjunto de varias turbinas a contra presion operando
en serie, como se muestra esquemadticamente en la Figura 2.20(a). La operacién de cada zona de
expansion es equivalente a la de una turbina simple que opera entre los niveles intermedios de
presion respectivos. Sobre la base de esta consideracion, de acuerdo con lo establecido por

Mavromatis y Kokossis (1997), cualquier turbina compleja puede descomponerse en una serie de
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turbinas simples, como se muestra en la Figura 2.20. La potencia total de la turbina con multiples
extracciones (turbina compleja) serd igual a la suma de cada una de las turbinas simples en las que

ésta se descompone.

VMAP
-‘_‘_‘_‘_‘_‘_‘_‘—-—-_
VAP
—
TVMP
——
VMP —
TVBP
-‘-‘-‘_‘_‘-‘-‘_‘_"‘-h-
VBP

Figura 2.20. Descomposicion de una turbina de ‘“n” extracciones en ‘“n”’ turbinas a
contrapresion en serie.

Dentro de su modelo Mavromatis y Kokossis (1997) proponen estimar el flujo masico de vapor,
m, que pasa a través de la turbina como una funcién de la carga térmica requerida para cada nivel

de vapor y las condiciones de presion que lo definen.

Lo anterior se logra bajo la suposiciéon de que la potencia que genera la turbina se base en los
requerimientos de calor (carga térmica), Q, de cada nivel de presién existente, ademds, de que el
vapor que se entrega a cada nivel de presion se entrega priacticamente a la temperatura de
saturacion, por lo tanto, la carga térmica especifica ,q, se puede aproximar al calor latente del vapor,
Ahyg, a las condiciones de presion del nivel de vapor. De esta forma, el flujo de vapor se puede

determinar de acuerdo con la siguiente expresion:

Q (2.30)

™= Bhy
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Para evitar el uso de tablas termodindmicas, proponen una correlacion para el calor latente de vapor

como una funcién de la temperatura de saturacion (T, ) a la presion del nivel de vapor analizado.

Ahyy = 2726 — 4.13T,,, (2.31)

€C_9

Para una turbina con “n” extracciones, el flujo masico total que entra a la turbina es igual a la suma
Ce_ %

de los flujos mésicos de vapor de cada una de las “n” extracciones referidos a una carga térmica

del proceso.

(2.32)

n
Miotal = Z my
1

Mavromatis y Kokossis (1997) realizan una comparativa del modelo propuesto con el modelo de
Raissi (1994), para un sistema de servicios auxiliares con tres niveles de presion para tres
escenarios de operacion diferentes en donde el porcentaje de error maximo entre modelos es de

9%.

Por otro lado, los resultados presentados por Mavromatis y Kokossis (1997), tienen un porcentaje
de error méximo de 1% con respecto a la simulacion para esos mismos escenarios. Cabe sefialar
que no se especifica qué software de simulacién es utilizado ni la eficiencia de las turbinas que se
considera para la simulacion. Por otro lado, los rangos de potencia de las turbinas analizadas van
de 0.42 MW a 2.87 MW por lo que se puede decir que el modelo propuesto por Mavromatis y

Kokossis (1997), no se valida para un amplio rango de potencias altas.

Este modelo estd basado unicamente en la temperatura de saturacion de entrada a la turbina por lo
que no toma en cuenta el sobrecalentamiento del vapor a la entrada ni a la salida de la turbina, asi
como el efecto de la contrapresion. Se debe considerar que la potencia calculada por este modelo

es referida a la potencia mecdnica de acuerdo con lo que presenta la Figura 2.18.
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2.4.4 EL MODELO DE PREDICCION DE POTENCIA TURBINE HARDWARE
MODEL MEJORADO (ITHM)

Varvanov et al. (2004), presentan un modelo en donde la finalidad es la prediccion de potencia y
eficiencia isoentropica de las turbinas de vapor, pero incorporando mejoras al modelo que no fueron
tomadas en cuenta por Mavromatis y Kokossis (1997). La principal caracteristica es que toma en

consideracion la presion de salida de la turbina.

Al igual que Mavromatis y Kokossis (1997), Varvanov et al. (2004) tratan de reproducir el
comportamiento de una turbina para varias condiciones del vapor a la entrada de la turbina, para lo

cual también se basan en las curvas presentadas en la Figura 2.18.

Para desarrollar las ecuaciones de su modelo, Varvanov et. al. (2004) también linealizan las curvas

de eficiencia versus potencia (Figura 2.21).

2

=

2

o

Winax /lpso,max [MW]
5

0 0 £0 30 40 L & o 80

Wmax [MW]

Figura 2.21 Linealizacion de las curvas de eficiencia vs potencia. Varvanov et al. (2004).

Al igual que el modelo de Mavromatis y Kokossis (1997), los autores proponen describir las

gréficas de la Figura 2.21 mediante la siguiente ecuacion genérica:
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I/i/iso,max =A+ BWmax (2.33)

Para encontrar los coeficientes de la Ecuacion 2.33, los autores las someten a un analisis de
regresion a las lineas de la Figura 2.21 basado en la diferencia de temperatura de saturacidn entre
las condiciones de entrada y salida de la turbina, en lugar de la temperatura de saturacién de entrada

solamente, como el caso del modelo propuesto de Mavromatis y Kokossis (1997).

A = by + by AT,y (2.34)
B = b2 + bBATsat

Los coeficientes en la Ecuacion 2.34 estdn relacionados con la caida de temperatura a través de la
turbina. Sin embargo, en el modelo propuesto, la caida de presién se reemplaza por su diferencia

de temperatura de saturacion.

Los valores de by, by, b, y b3 se presentan en la Tabla 2.3 y son los coeficientes de la regresion para el
rango de presiones de entrada desde 1.4 MPa hasta 10.2 MPa como se indica en la Figura 2.18 para turbinas

a contra presion, asi mismo, se definen dos rangos para el uso de la correlacién para cuando 2.0 MW <

Wmax y para Wmax > 2.0 MW.

Tabla 2.3. Coeficientes de correlacion modelo de Varvanov et al. (2004).

W onax < 20MW | W, > 2.0 MW
by 0 0
b, 0.00108 0.00423
b, 1.097 1.155
bs 0.00172 0.000538

El modelo propuesto es utilizado para realizar un estudio de optimizacién para un sistema de ocho
turbinas de vapor de las cuales seis tienen la aplicacion de generar energia eléctrica y las dos
restantes estdn dispuestas como equipo motriz para bombas, compresores o ventiladores. Estas
turbinas estdn dispuestas en un sistema de servicios auxiliares que consta de cuatro niveles de
presion (4.2 MPa, 0.96 MPa, 0.24 MPa y 0.012 MPa). La potencia de las turbinas a las cuales se
aplica el modelo oscila entre 0.2 MW y 3.5 MW, aunque dentro del estudio realizan la optimizacién

de dicho sistema de servicios auxiliares, no se especifica si el modelo se valida para las potencias
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de turbina antes mencionadas. Asi mismo, aun cuando el modelo sea valido para el rango de
potencias analizadas, no significa que sea valido para todo el rango de potencias de acuerdo con la
Figura 2.18 que va desde 0.149 MW a 74.57 MW, es decir, no se reportan las desviaciones o

porcentajes de error con respecto a un sistema definido que se pueda tomar como referencia.

Por otro lado, si bien este modelo toma en cuenta la presion de entrada y de salida de la turbina,
sigue sin tomarse en cuenta el sobrecalentamiento del vapor ya que s6lo se toman en cuenta las
temperaturas de saturacion de acuerdo con la presion del vapor a la entrada y la salida de la turbina.
Ademads, en este trabajo no se menciona que el modelo pueda ser utilizado para turbinas complejas,

0 sea, turbinas con mas de una extraccion.

2.4.5 EL MODELO TERMODINAMICO DE PREDICCION DE POTENCIA
BASADO EN LOS MODELOS THM E ITHM.

Medina y Picén (2010) presentan un modelo termodindmico para la prediccion de la potencia y la
eficiencia de turbinas de vapor a contrapresién con una o varias extracciones. El enfoque toma
como base los modelos anteriormente reportados como el de Mavromatis y Kokossis (1997) y
Varvanov et. al. (2004). Incorpora algunas mejoras que permiten la prediccion de la potencia bajo
cambios en las condiciones de operacidn, tales como la presion de cada una de las extracciones. El
modelo incorpora el cédlculo de las eficiencias isoentrépicas de cada etapa de turbina y lo validan

mediante su aplicacién a turbinas comerciales cuyos pardmetros son reportados en la literatura.
Los autores también toman como base la grifica de eficiencia isoentrpica vs potencia de eje de la
turbina presentado por Peterson y Mann (1985) y que fue tomada del autor original Transamerica

Delaval (1983).

Al igual que los dos modelos anteriormente analizados, Medina y Picon (2010), linealizan las

curvas de eficiencia vs potencia del eje (Figura 2.22).
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\¥ Niso

W (MW)

Figura 2.22. Linealizacion de las curvas eficiencia vs potencia de eje. Medina y Picon, 2010.

De igual manera, de las lineas de la Figura 2.22 se obtiene una expresion lineal que correlaciona la

eficiencia y la potencia del eje y que es de la siguiente forma:

114 . (2.35)
—=A+ BW

nlSO

Adicionalmente, los autores se auxilian de la ecuacidn de la Primera Ley de la Termodindmica para
hacer un balance de energia sobre la turbina considerdndola adiabdtica y encontrar una expresion

para la potencia de la turbina.
W = M (hent — hsar) (2.36)

Asi mismo de la definicién de eficiencia isoentrépica y sustituyendo en ella la expresion para la

potencia, se tiene:

Mm(hent—hsal) . 114 s
lent—hsad) - W _ i ARy,
m(hent_hsal,iso) Niso

(2.37)

Niso =
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Combinando las ecuaciones 2.35, 2.36 y 2.37 y resolviendo para la potencia, W

; 1 (2.38)
W = B (mAhig, — A)
La expresion anterior es el modelo de prediccion para la potencia de una turbina de vapor a
contrapresion propuesto por Medina y Picén (2010). Al igual que Mavromatis y Kokossis (1997),

para evitar el uso de tablas termodindmicas Medina y Picn (2010) proponen estimar la diferencia

de entalpias isoentrépica mediante la expresion mostrada en la Ecuacién 2.29.

A diferencia de los modelos propuestos por Mavromatis y Kokossis (1997) y de Varvanov et al.
(2004), Medina y Picén (2010) resuelven los coeficientes A y B como una funcién tnicamente de
la presion de entrada a la turbina, P,,,;, y dejan fija la presion de salida o de contrapresion para todo
el rango de potencia de eje mostrado en las lineas de la Figura 2.22. Por lo tanto, para cada

coeficiente se definen las siguientes expresiones.

A=Y+ QPey (2.39)
B=y+ 6Py

Los valores para y, ¢, y y 6 se muestran en la Tabla 2.4.

Tabla 2.4. Coeficientes de correlacion modelo de Medina y Picén (2010).
0.150 MW < W < 74.57MW
0.1854
0.0433
1.2057
0.0075

IR

Para turbinas de multiples extracciones proponen el andlisis para determinar las condiciones de
temperatura y entalpia en cada extraccion mediante el uso de correlaciones que son funcién

unicamente de la presion de extraccion.
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El modelo para multiples extracciones es basado en el modelo que desarrollaron los autores para
una turbina con una sola extraccién considerando que una turbina con multiples extracciones se

puede descomponer en varias de una sola extraccion (Mavromatis y Kokossis, 1997).

Los autores parten de la consideracion de que la potencia de eje desarrollada por una turbina con

“n” extracciones estd dada por la ecuaciéon que proponen Moran y Shapiro (2004).

(2.40)

W = Z my (hy — hy) + i lzN: mk‘ (hk = hys1)
k=1 =2 k=)

Donde h, es la entalpia especifica del vapor que entra a la turbina, h, la entalpia especifica de la
primera extraccién y hy y hj,4 son las entalpias especificas de las extracciones subsecuentes. El
valor de m;, se estima de acuerdo con la carga térmica requerida por el proceso “k” y tomando en

cuenta la consideracion para el célculo del flujo de vapor de extraccién hecho por Mavromatis y

Kokossis (1997).

De la definicion de la eficiencia isoentrépica de una turbina Medina y Picén (2010) proponen

estimar la entalpia del vapor para cada una de las extracciones de acuerdo con la Ecuacién 2.41.
hiee1 = hie = Niso (i = Rgeayiso) k= 1....N (2.41)

De la ecuacion anterior lo autores dejan como incégnita el término de la entalpia especifica en la
extraccion k (hy,1) ya que la eficiencia isoentrépica (1;5,) se calcula mediante el procedimiento
propuesto por los autores. Por otro lado, la entalpia especifica isoentrépica, hj1)iso, €5 Una
funcién de la entropia especifica a la entrada de la turbina y de la presion de la extraccion, las
cuales son variables que son conocidas siempre de las propiedades del vapor que suministra el

sistema de generadores de vapor del Sistema de Servicios Auxiliares bajo estudio.

Para determinar las correlaciones que definen las propiedades del vapor en cada una de las

extracciones, los autores toman dos casos de turbina (Tabla 2.5) considerando que las propiedades
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del vapor a la entrada de cada una permanecen fijas y lo que varian es la presion de cada una de las

extracciones.

Tabla 2.5. Parametros para dos turbinas comerciales de multiples extracciones.

Medina y Picon (2010).
Turbina 4 | Turbina 5

Temperatura de entrada (°C) 400 440

Presion de entrada (MPa) 2.76 6.0
Presion 1ra extraccion (MPa) 1.07 1.23
Presion 2da extraccion (MPa) 0.35 0.69
Presion 3ra extraccion (MPa) 0.12 0.27

Potencia nominal (MW) 8 35

Medina y Picén (2010), encontraron que mediante la variacion de las presiones en cada una de las
extracciones para la turbina 4, la eficiencia isoentrépica varia entre 72.2% y 76% mientras que para
la turbina 5 varia entre 76.3% y 78%. Por lo tanto, para encontrar las correlaciones de las
propiedades termodindmicas en cada extraccion para la turbina 4 definen una eficiencia promedio
para cada etapa de 74% y para la turbina 5 de 78% con lo cual la entalpia isoentrépica de la

Ecuacion 2.41 se puede calcular conociendo las condiciones del vapor a la entrada de la turbina.

Las correlaciones se presentan para calcular las siguientes propiedades termodindmicas del vapor:
Temperatura de la extraccidn, entalpia especifica de la extraccion, Temperatura de saturacion de la
extraccion y entalpia especifica de saturacion de la extraccion, como una funcidn unicamente de la

presion de extraccion y son de la forma siguiente:

Textraccion = Alpezxtraccion + /12Pextraccion + /13 [OC] (2'42)
hextraccion = /14Pe2xtraccion + ASPextraccion + /16 [k]/kg]

Los valores para A, 4,, A3, A4, A5 y A¢ son presentados de acuerdo con las condiciones del vapor

a la entrada de la turbina en las Tablas 2.6a y 2.6b.

Tabla 2.6a. Coeficientes Ecuacion 2.42. Medina y Picon (2010).
Parametro A, [°C/kPa?] A, [°C/kPa] A; [°C]
Typ -0.000007 0.0842 221.88
Tsat.mp -0.000003 0.0385 145.71
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Tgp -0.00003 0.4467 85.53
Teatop 20.0001 0.1761 89.19
A, [KJ/kg-kPa?] | Ac [kJ/kg-kPa] | Ag [kI/kg]
hyp -0.00001 0.1566 2870.29
Reat mp 20.00001 0.1704 58331
hgp -0.0005 0.8334 2639.67
Neat. 20.0004 0.749 369.04

Tene = 400°C, P,y = 2.76MPa, Nisopromedio = 74%

Tabla 2.6b. Coeficientes Ecuacion 2.42. Medina y Picon (2010).

Pardmetro | 1, [°C/kPa?] A, [°C/kPa] A5 [°C]
Typ -0.000006 0.0798 168.47
Teatip 20.000003 0.0385 14571
Tgp -0.00008 0.2537 72.23
Toatop 20.0001 0.1761 89.19

A4 [KJ/kg-kPa?] | As [kI/kg-kPa] | A [kI/kg]

hyp -0.00001 0.1424 2785.08
Rt atp 20.00001 0.1704 58331
hgp -0.0004 0.7399 2546.12
Noat 5 20.0004 0.749 369.04

Ten: = 440°C, P,y = 6.0MPa, Nisopromedio = 78%

Los rangos de presion de extraccion se definen de acuerdo con los rangos tipicos de los niveles de

presion propuestos por Peterson y Mann (1985) en la Tabla 2.7.

Tabla 2.7. Rangos tipicos de presion para niveles de vapor. Peterson y Mann (1985).

Nivel de presién del vapor Rango [MPa]

Alta presion (AP) 5.5<P<10
Media presién (MP) 0.8<P<5.49
Baja presion (BP) 0.15<P<0.79

De los resultados que obtienen Medina y Picon (2010), se comprueba la validez del modelo en tres
turbinas con una sola extraccioén y dos con multiples extracciones cuyos pardmetros operativos se
presentan en la literatura abierta y que pertenecen a turbinas que ofrecen los fabricantes para su uso

en la industria en sistemas de cogeneracion.
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Medina y Picén (2010) comparan sus resultados con los modelos de Mavromatis y Kokossis (1997)
y Varvanov et. al. (2004) obteniendo mejores aproximaciones con errores de entre -0.27% y
+0.16% para turbinas con una sola extraccion y de -0.75% a -0.14% para turbinas con multiples
extracciones. Comparado con Mavromatis y Kokossis (1997) cuyos errores van de -2.8% a —
10.29% para turbinas con una sola extraccion y de -3.58% a -1.89% para turbinas con muiltiples
extracciones. Mientras que comparados con Varvanov et. al. (2004) los errores van de +5.36% a
6.75% para turbinas con una sola extraccion y de +7.38% a 9.5% para turbinas de multiples

extracciones.

Dentro de las ventajas de este modelo es que se comprueba su validez en un rango més amplio de
potencias que va de 3 MW a 35 MW vy se aplica a un conjunto mds grande de turbinas (tres con
una sola extraccion y dos con multiples extracciones), ademds los coeficientes del modelo estdn
correlacionados como una funcién Unicamente de la presiéon de entrada y de cierta manera

considera el sobrecalentamiento en el mismo punto.

En contra parte, este modelo continda sin tomar en cuenta el efecto de la contra presion ni el sobre
calentamiento del vapor debido a que las curvas de la Figura 2.18 estdn realizadas para una presion
de salida de 1 atm y consideran un sobrecalentamiento del vapor a la entrada de 37.7 °C (100 °F)
sobre la temperatura de saturacion que corresponde a la presion de entrada. Asi mismo, se debe de
considerar que la potencia que se presenta en la Figura 2.18 es potencia de eje, por lo que, si los
resultados estan referidos a potencia eléctrica, se deberéd de considerar la eficiencia de conversion
en el generador eléctrico. Por tanto, todas estas consideraciones que no se han tomado en cuenta

en este modelo deberdn de incurrir en un error mayor que el Medina y Picén (2010) presentan.

Otro punto para considerar es que en el caso de turbinas con mdltiples extracciones se propone una
serie de correlaciones para determinar las propiedades del vapor en cada extraccién que estdn
desarrolladas en base en una eficiencia isoentropica promedio constante. Ademds, sélo se
consideran dos escenarios de vapor a la entrada de la turbina para todo el conjunto de presiones
propuesto en la Tabla 2.7, por lo que al considerar condiciones de presion y temperatura mas altas
que las consideradas para el desarrollo de las correlaciones, supone que se debe considerar un error

en los cdlculos que no se estima en este trabajo.
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2.4.6 EL MODELO TERMODINAMICO ITERATIVO BUTTOM TO TOP (IBT).

Otro modelo termodindmico para la prediccion de potencia en turbinas de vapor que operan en un
sistema de servicios auxiliares de un Sitio Total fue presentado por Ghannadzadeh et. al. (2011).
Consiste en un modelo iterativo de abajo hacia arriba (Iterative Buttom To Top Model - IBTM), el
cual calcula la temperatura de los niveles de vapor, el flujo de vapor para cada nivel y la potencia
de eje generada en las zonas de expansion de la gran curva compuesta del sitio total de abajo hacia

arriba, es decir, del nivel més bajo de presion (BP) hasta el nivel de muy alta presion (MAP).

La metodologia se basa en un modelo simple de expansion de turbina de vapor con una eficiencia
isoentrdpica constante para calcular la potencia del eje de las turbinas de vapor presentadas en el
diagrama de calor del sitio total y considera primero una etapa preparatoria, la cual consiste en los

siguientes puntos:

e Representacion grafica de la gran curva compuesta del sitio en un diagrama de temperatura

y carga térmica.

e Especificar los niveles de vapor presentes indexando con i desde el nivel de vapor de baja
presion. Es decir, 1 = 1 para baja presion (BP), 1 = 2 para media presiéon (MP), 1 = 3 para

alta presion (AP) y i = 4 para muy alta presiéon (MAP).

e Especificar los intervalos de temperatura presentes indexandolos con j de igual manera
comenzando desde abajo, es decir, j = 1 es para MP — BP, j=2 para AP — MP y j=3 para
MAP — AP.

e Se coloca una sola turbina de vapor entre cada nivel de vapor y también se indexa con j.
El diagrama de temperatura vs carga térmica resultado de la etapa preparatoria muestra la

configuracién de las turbinas de vapor y su interaccidn con el conjunto de nivele de vapor (Figura.

2.23) y que sirve como base para el modelo IBTM.
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A i = 4 (vapor MAP)

mj=3
— Qi=3
(&)
S . | i=3aporapr)
()
S
> .
® W=
—
()]
g‘ i =2 (Vapor MP)
(<)) =1
- . .
Wi_, Qi=2

i =1 (Vapor BP)

Qi—1
Carga Térmica [MW]

Figura 2.23. Diagrama Temperatura — Carga Térmica propuesto para el IBTM.
Ghannadzadeh et. al. (2011).

Para comenzar el célculo desde abajo, es decir, desde el nivel de vapor de baja presion, la
temperatura del vapor en este nivel debe especificarse en funcién de la cantidad deseable de
sobrecalentamiento. En este trabajo definen que el sobrecalentamiento en el nivel de baja presion
es deseable fijarlo entre 10 — 20 °C para evitar la condensacion excesiva. Por lo tanto, al principio,
la temperatura real del vapor en el nivel de baja presion BP (T/297VAL) se especifica agregando un
grado supuesto de sobrecalentamiento (DSH) a su temperatura de saturacion (T;247). Asi pues,
conociendo la temperatura y carga térmica del nivel de vapor de baja presion BP, se comienza a
realizar los cdlculos hacia arriba para conocer la temperatura de todos los demads niveles de vapor
mientras se mantiene el grado requerido de sobrecalentamiento de 10 — 20 °C en el nivel de vapor
de baja presion BP. A medida que se coloca una sola turbina de vapor entre los niveles de presion,

se sigue un procedimiento iterativo (Figura 2.24) para calcular las condiciones de entrada de la j-

ésima turbina (TjIN ACTUALY que opera entre el i + 1 el i-ésimo nivel de vapor.
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i I
| T!S, como una suposicién inicial
e cuEss suponer TEESS e |
| para T3y |
I | >
>
! I 1 18
'S
: P Apartir de tablas de vapor Apartir de tablas di;’[‘garnu”s I
|8  TH, (s, pAGUA ¢ hia&si [TEFSS, PSS l
<
z| | |
I
o T
& || !
4 | Compresién isoentropica : s{{{"4" = s{TVA* Expansion isoentrépica s'® = sj,; |
x +
g ! o
8 i l | 3
>
N | 2
| g R{CTUALG SACTUAL [TACTUAL pACTUAL] Apartir de tablas de vapor | . g
ln_ > RIS (s!S, pAcTuaLy | a 2
| O
I [
: TACTUAL _ T$AT 4 DSH Expansionreal : I
e — REACUAON = 1y (i~ ) |
19 |
a |
<
la Y |
| TACTUAL = FINACTUAL I
I ‘hEALCULADA — h;lCTIIALl < error I
: NO )\ sl !
|
I i=1? I
TINACTUAL _  TGUESS |
v

= Gb
Figura 2.24. Algoritmo para el calculo de la temperatura de entrada de la j-ésima turbina
T[N A¢TVAL Ghannadzadeh et. al. (2011).

ACTUAL
7}=1

Paso 1: Se supone que la temperatura en la salida de la j-ésima turbina ( ) es conocida: para

el primer nivel de vapor (i = 1), se define por el término DSH = 10 — 20 °C.

ACTUAL

Paso 2: Se supone que la presion del i-ésimo nivel de vapor (P;Z; ) se conoce y estd definida

por el Sitio Total. Por lo tanto, la entalpia especifica (h{:V4) y 1a entropia especifica (siq VAL
se pueden determinar en funcién de la temperatura y presion del nivel de baja presion. Significa

que las condiciones del nivel i = 1 en el diagrama que se muestra en la Fig. 2.25 son conocidas.

Paso 3: La presién PASTU4L del nivel de vapor i + 1 también es conocida. El vapor se comprime
desde PASTUAL isoentrépicamente hasta PASTUAL como se muestra en la Figura 2.25. Luego, la

temperatura isoentrépica /3, en el nivel (i + 1) se usa como dato de entrada supuesto (TZYE55).
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Paso 4: Se calcula la entalpia especifica estimada (h}, ;) y la entropia especifica estimada (s}, ;) en

GUESS
+

el nivel (i + 1) en funcién de la temperatura supuesta (T5Y ACTUALy

) y la presion real (P{}y
Paso 5: El vapor se expande a la presién del i-ésimo nivel P/AS"U4% en una turbina de vapor con
una eficiencia isentrdpica tipica (por ejemplo, 70%) como se muestra en la Figura 2.25. Luego, se

calcula la entalpfa del i-ésimo nivel (h{4-¢VL4P4) de acuerdo con la siguiente ecuacion.

EALCOLAOA = by = [/ (B — ) 24

CALCULADA ACTUAL
hi hi

Finalmente, se compara con calculada en el Paso 2. Si la diferencia entre estos

dos es menor que el error, la temperatura de entrada real de la j-ésima turbina

’I}IN ACTUALSCI'é. igual

a la temperatura supuesta (T5YE55). De lo contrario, se debe suponer una nueva temperatura hasta
que se logre la convergencia entre hFALCULADA v pACTUAL ‘Dye egta manera se pueden conocer la

entalpia especifica y temperatura de entrada y salida de las turbinas en todos los niveles de presion.

Isoentropico

[}
o
3
©
©
@,
o
=]
>
< 2
- =]
5 4
= )
L] ]
= %
i %
> 4 Pactual
Calculado
i
Entropia, s

Figura 2.25. Diagrama T-s algoritmo de Ghannadzadeh et. al. (2011).

Este procedimiento también permite calcular el flujo de vapor en cada una de las extracciones (11;).

USE (2.44)

. l
m; =
j ACTUAL __ J,REF
h; h;
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(Y3444
1

Donde Q5% es la carga térmica que requiere el proceso en el nivel de vapor “i” y h¥EFes 1a entalpia

({324
l

del condensado de retorno en el mismo nivel de vapor suponiendo que el calor que cede el

vapor al proceso es explotable hasta la condicién de liquido saturado.

Una vez calculado el flujo de vapor a través de cada turbina y las condiciones en la entrada y la
salida, es posible calcular la potencia de eje generada por cada turbina de acuerdo con la Ecuacién
2.45.

Wj = 1, (h{lflTUAL _ h{xCTUAL) (2.45)
Para mostrar la aplicabilidad del IBTM los autores realizan el andlisis de tres casos de sistemas de
servicios auxiliares donde destacan que la presion de entrada a la turbina de muy alta presion
(MAP) esta en el rango de 9 a 12 MPa y la presion de la turbina de baja presion (BP) esta en el

rango de 0.27 a 0.30 MPa, Consideran un DSH = 20°C — 40°C. La eficiencia isoentrdpica de cada

turbina se considera constante en un valor de 70%.

Los autores estiman resultados como el flujo masico que pasa a través de la turbina, la potencia de
eje y hasta el consumo de combustible. El rango de potencia en el cual aplican el modelo esta entre

0.8 MW a 17.1 MW.

Por otra parte, a diferencia de otros modelos, el IBTM si proporciona el grado de
sobrecalentamiento en los niveles de vapor, es decir, tanto en la entrada como en la salida de las

turbinas que conforman el sistema de servicios auxiliares.

Al ser un procedimiento iterativo en todos los niveles de vapor supone la inversion de gran cantidad
de tiempo para encontrar resultados aceptables. Ademas, el hecho de considerar una eficiencia
constante para las turbinas sin un fundamento concreto y considerar un sobrecalentamiento, aunque
fundamentado, pero a la vez arbitrario en el nivel de baja presiéon BP hace que el modelo sea algo

trivial.
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2.4.7 EL MODELO TERMODINAMICO ITERATIVE TOP TO BUTTOM (ITBM).

Un nuevo modelo para la prediccion de potencia en turbinas de vapor fue desarrollado por
Khoshgoftar Manesh et al. (2012) el cual consiste en exactamente el mismo procedimiento
presentado por Ghannadzadeh et. al. (2011) pero, en lugar de comenzar suponiendo la temperatura
del nivel de vapor de baja presion BP y de ahi conocer las condiciones de los niveles de vapor
superiores, es decir, de abajo hacia arriba, éste comienza suponiendo la temperatura del nivel mas
alto de presion MAP que es el primer vapor que entra a la turbina y de ahi calcular las condiciones
de los niveles de vapor inferiores. En este andlisis se conserva la consideracién de que en el nivel

de baja presion BP se debe de tener un sobrecalentamiento entre 10 — 20 °C.

El procedimiento consiste en definir primero el diagrama de temperatura vs carga térmica resultado
de la etapa preparatoria tal como se muestra en la Figura. 2.26, y que, de igual forma, sirve como
base para el modelo ITBM. En este caso el nivel i=1 corresponde al nivel de muy alta presion de
vapor (MAP). Asi mismo se definen las z turbinas de vapor entre los niveles de presion, z = 1, 2,

3. Las etapas del cdlculo son las siguientes:

b i = 1 (Vapor MAP)

My—1

Qi=1

i =2 (Vapor AP)

my,—,

i =3 (Vapor MP)
mz:3

Temperatura [°C]
N

W,y Qi=2

i = 4 (Vapor BP)

Qi=3

Carga Térmica [MW]

Figura 2.26. Diagrama Temperatura — Carga Térmica para el ITBM. Khoshgoftar Manesh
et al. (2012).
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Paso 1: Se fijan las condiciones del vapor a la salida de las calderas y que son las condiciones de
entrada a la turbina. Después se considera una expansion isoentropica entre dos niveles

subsecuentes de vapor.

Paso 2: Se estiman las condiciones de salida de la turbina con los datos del punto anterior, es decir

entalpia especifica y temperatura.

Paso 3: Estimar el flujo de vapor que pasa a través de la turbina. Cabe hacer mencién que esta
estimacion se realiza de la misma manera como lo proponen Mavromtis y Kokossis (1997) asi
como Ghannadzadeh et al. (2011).

Paso 4: Corregir la eficiencia utilizando la metodologia propuesta por Varvanov et al. (2004).

Paso 5: Recalcular las condiciones reales de salida de la turbina y el flujo masico de vapor que pasa

a través de ella con la eficiencia corregida del paso anterior.

Paso 6: La iteracion terminard hasta que se cumple el criterio siguiente para el flujo de vapor de

cada turbina.

. , 2 (2.46)
(mz,estimado - mz,calculado) < error

Paso 7: Cuando se termina con la iteracion, se verifica la temperatura del nivel de vapor de baja
presion BP. Si estd en el rango permitido, 10 — 20 °C, la iteracién termina, de lo contrario se debera
de suponer nuevamente las condiciones del nivel de vapor de muy alta presion MAP que es el que
entra a la turbina y repetir los pasos hasta alcanzar la cantidad deseable de sobrecalentamiento en

el nivel de vapor de baja presién BP.

El trabajo del eje de cada turbina se calcula de manera similar que el modelo analizado en el

apartado anterior, es decir:
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W, = i, (h; — hity) (2.47)

Se presenta el algoritmo del modelo en la Figura 2.27 para una mejor comprension.

W, = ain,Chy — hiyo)

Suponer temperatura Para cada turbina determinar

del vapor salida de la caldera T 1, n

l

Definir los niveles de vapor
P;,Tsat;

| >

Para las zonas de expansion definidas

Incrementar temperatura supuesta

de vapor salida de caldera

asumir expansion isoentrépica (n = 1) -

estimar flujo masico de vapor (m;)

l

Estimar el flujo masico

T vapor baja presion
> Tsar vapor baja presiéon + DSH

a través de cada turbina

1

Corregir la eficiencia

1

Para los niveles de presion

(i, = My muevo) < error

dados corregir h; y m; &
i=

Figura 2.27. Algoritmo propuesto del ITBM Khoshgoftar Manesh et al. (2012).

La mejora que presenta este modelo en comparacion del presentado por Ghannadzadeh et al. (2011)
consiste en ya no considerar una eficiencia isoentropica contante para todas las turbinas, sino que
la eficiencia isoentrdpica la calcula mediante el modelo propuesto por Varvanov et al. (2004).

Ademas de continuar considerando el sobrecalentamiento en la entrada y salida de las turbinas.

Para comprobar la validez del modelo lo aplican en un caso de estudio de la refineria en Milnerton,
Cabo, Sudafrica. Khoshgoftar Manesh et al. (2013), ademds lo aplican en dos de los casos de
estudio de Ghannadzadeh et al. (2011) en donde encuentran una diferencia de -38.36%. Si bien este
trabajo ya no considera eficiencia isoentrépica constante, sino que mas bien la considera variable

de acuerdo con la carga, no presenta la eficiencia calculada para poder visualizar la diferencia con
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el modelo de eficiencia constante. Ademads, no se especifica hasta qué error permisible se considera
que el flujo calculado es correcto con respecto con el flujo estimado. También, siguen sin
presentarse los valores operativos reales del proceso de la refineria con el fin de determinar si este

modelo tiene una mejor aproximacion.

248 EVALUACION DE LA EFICIENCIA DE TURBINAS DE VAPOR
UTILIZANDO FACTORES DE CORRECCION.

Bahadori y Vuthaluru (2010) presentan un método para determinar la eficiencia de una turbina de
vapor basado en la premisa de que los enfoques existentes, tales como los que hasta ahora se han
analizado, son mds complicados y necesitan de demasiados cdlculos. Por tal motivo proponen
estimar la eficiencia de una turbina como una funcién dnicamente de una eficiencia base que
depende de la potencia y las condiciones de entrada del vapor, asi como de factores de correccion
que dependen de las condiciones operativas de las turbinas como: el sobrecalentamiento del vapor

a la entrada, la relacién de presiones, ente otros.

El método consiste en estimar primero una eficiencia base, la cual es una funcidn de la potencia
actual de la turbina, W, y de la presién del vapor a la entrada, P,,;. Los autores proponen la

siguiente expresion para la eficiencia base.

b ¢ d (2.48)

Donde:

a = Ay + BiPeyy + C1 Py + D1 P2y,
b = A, + ByPey; + C,P2,: + D,P3, (2.49)
¢ =A3+ B3Py + C3Peznt + D3Pe3nt
d = A4+ ByPen; + C4Pe2nt + D4Pe3nt

Las constantes A;_4, B1_4, Ci_4 Y D;_4 se correlacionaron en funcién del rango de presién de
entrada del vapor y la potencia de la turbina y son aplicables para turbinas de contrapresion y de

condensacién de acuerdo con la Tabla 2.8.
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Tabla 2.8. Coeficientes de la ecuacion 2.49.

Coeficiente Turbina a contrapresion Turbina a condensacion
A 4.37877350555386 4.357952248849
B; -5.886246936292 x 10 1.442866040264652 x 107
Cy -4.37824615985392 x 107'% | -4.49835638024881 x 10
D, 4.9052617628984 x 107'* | 2.79985661346127 x 1013
A, -1.387851243025345 x 10> | -3.45898953966307 x 10!
B, -6.589550191385539 x 102 | -1.58632573100788 x 10!
C, 9.729602056575966 x 10° | 3.29243029645988 x 10!
D, -5.27789047337105 x 10°'% | -2.12357823149299 x 10
Ag 3.98069674568167 x 10* -3.7896243395658 x 10*
B, 2.980006167118549 x 10" | 1.113044136766883 x 10?
Cs -5.19648879302579 x 1073 -2.86203302643892 107
D, 3.2495031828337 x 10”7 2.033476179976455 x 10
A, -4.522126353628195 x 10° 1.6118197770998 x 10’
B, -5.198744177935268 x 10° | -3.03480606125437 x 10*
B, 1.06667544357578 8.7404857491443
D, -7.3315284072605 x 107 -6.61654062984245 x 10

Las eficiencias base para turbinas a contrapresion y condensacion las presentan de forma gréifica y

son muy similares a las que presenta Transamerica Delaval (1983). Estas graficas fueron

desarrolladas a partir de pruebas de laboratorio para potencias de turbina hasta de 10 MW y

presiones de vapor de entrada de hasta 12 MPa.

Efficiency, Percent

i =" 1 |==InletSteam Pressure, 500 kPa(abs)
| 77 * Data
4 i |=+-Intet Steam Pressure, 1100 kPa(abs)
| i | + Data
o= *++<Inlet Steam Pressure, 2100 kPafabs) —

i

| Data

! |==Inlet Steam Pressure, 4100 kP2(abs)
datag

i+ |==lnlet Steam Pressure, 12100 kPajabs)
i Data

1000 2000
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Figura 2.28b. Eficiencia vs potencia de
turbinas a condensacion. Bahadori y

Vuthaluru (2010).

Con la eficiencia de la turbina definida, los autores desarrollaron una serie de pruebas de laboratorio

con el fin de obtener de forma gréfica el comportamiento de cada factor que afecta a la eficiencia
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de la turbina como lo es: a) correccién por cargas parciales, b) correccion por velocidad de giro
diferente a 3600 RPM, c) correccién por relacion de presiones entre la salida y entrada de la turbina

y d) correccidn por sobrecalentamiento del vapor a la entrada de la turbina.

1 1.04 T
E 098 1.02 mmm e
E 096 g ST
'S " ]
5 osaps 2o :
-g' ] kS ——Powur. 500 KW
£ bt " = Number of Stages=1 ﬂn'g& _'__:::“_‘mm
5} * Daia el S 0.f| ¢ Dawa
= == Number of Stages=2 B — Powr, 1500 kW
g & Data eeeeee] S oozl ° Dawm o
L = Number of Stages=4 2 s B, 2600 KW Sl d
& o Data G ak| oo ~odh .
uuj == Number of Stages=6) i 7| | =e=rower, 5000 kW ‘\“-I:"-.._
u Data meseen] w 4 Data Ty
——Number of Stages=5 088" e power, 7500 kW : ! \
“ Data Data
! : ! ! i i i 088 | e prir, 10000 BW
0.8 1 Il L L Il ! 1 Data
50 55 G0 65 T0 75 BO a5 80 a5 100 0.84 B
Percent Power : = . Rated Sm:e:.[RPM.'IDDO) : = =
Figura 2.29a. Correccion a la eficiencia Figura 2.29b. Correccion a la eficiencia
base de turbina por cargas parciales. base de turbina por velocidad de giro RPM.
Bahadori y Vuthaluru (2010). Bahadori y Vuthaluru (2010).
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Figura 2.29¢. Correccion a la eficiencia Figura 2.29d. Correccion a la eficiencia
base de turbina por relacion de presiones. base de turbina por sobrecalentamiento del
Bahadori y Vuthaluru (2010). vapor a la entrada de la turbina. Bahadori
y Vuthaluru (2010).

Con los parametros mostrados en la Figura 2.29 (a-d) es posible calcular la eficiencia corregida a

las condiciones operativas actuales de la turbina mediante la siguiente ecuacion:

N = Npase * FCcp * FCrpy * FCs¢c * FCpp (2.50)
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La exactitud del modelo se probd para potencias de turbina de 0.5 MW a 9 MW reportando una
desviacion promedio de la eficiencia calculada por el modelo de 1.37% con respecto a los datos

reportados por las pruebas de laboratorio.

Dentro de las ventajas que ofrece este modelo, es que permite obtener expresiones para corregir la
eficiencia por factores que en los modelos hasta ahora analizados no han sido tomados en cuenta
como lo es: el sobrecalentamiento del vapor a la entrada, la relacion de presiones y las cargas
parciales, recordando que los modelos termodindmicos que se han analizado son funcién de curvas
generadas a condiciones del vapor a la entrada y a la salida fijas o bien son condiciones que se
suponen para comenzar un método iterativo. Lo que no toma en cuenta este modelo es la correccion
por presion de vacio para turbinas a condensacion. De hecho, no especifican a qué presion de vacio

fueron desarrolladas las curvas de eficiencia base presentadas en este trabajo.
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Capitulo 111

Planteamiento del nuevo modelo
termodinamico

3.1 INTRODUCCION.

En este capitulo se plantea y desarrolla un nuevo modelo termodindmico para determinar de manera
simultdnea las caracteristicas energéticas mds importantes que definen la operacién de una turbina
de vapor como lo es su eficiencia isoentrépica y la potencia generada. El modelo se desarrolla para
que sea flexible ante variaciones en las condiciones de operacion que le influyen tal como: flujo
masico de vapor a través de la turbina o bien carga térmica que la turbina suministra al proceso,
nimero de extracciones y presion de descarga de cada extraccion. Este modelo se desarrolla para
ser utilizado en casos de turbinas a contrapresion de una y multiples extracciones, asi como para

turbinas a condensacion y para una combinacion, es decir, turbinas a condensacion - extraccion.

El nuevo modelo estd basado y propone una contribucién importante con respecto a aquellos
modelos termodindmicos (Mavromatis y Kokossis, 1997; Varvanov et. al., 2004, Medina y Picon,
2010) publicados en la literatura y que han sido ampliamente citados por otros autores en el

desarrollo de estudios de sistemas de servicios auxiliares que operan dentro de Sitios Totales.

La contribuciéon principal del nuevo modelo consiste en que, a diferencia de los modelos
mencionados, considera expresiones lineales, que relacionan la eficiencia y la potencia mecénica
generada, dichas expresiones, al igual que los modelos antes mencionados, se desarrollan a partir

de las curvas originalmente presentadas por Transamerica DelLaval (1983), ademds, este nuevo
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modelo, considera el efecto en la eficiencia de factores como el sobrecalentamiento del vapor a la
entrada y salida de la turbina y la relacién de presiones. Ademads, para turbinas que generan energia
eléctrica, considera la correccion de la potencia de eje por las pérdidas mecanicas y eléctricas en el

generador eléctrico, permitiendo asi estimar la potencia eléctrica de la turbina.

Se definen ecuaciones lineales que relacionan la potencia y eficiencia de las turbinas de vapor para
simplificar la aplicacion y convergencia del modelo. Las ecuaciones son definidas en rangos de
potencia mecdnica que se seleccionaron de tal manera que el coeficiente de determinacién, R?, de
las expresiones que relacionan eficiencia y potencia de la turbina en cada intervalo de potencia sea
lo més cercano a la unidad, es decir, R? = 1, con lo cual se asegura que es valido suponer el

comportamiento lineal entre la eficiencia y potencia de la turbina en ese intervalo de potencia.

Los modelos analizados en el Capitulo 2 no toman en cuenta las correcciones a la eficiencia, lo
hacen parcialmente, o bien, toman la eficiencia de la turbina constante. Por tal motivo, el nuevo
modelo propuesto, toma en cuenta los principales factores que afectan el desempefio de la turbina
y se generan factores de correccion a fin de estimar lo més acertado la eficiencia en un amplio

rango de potencias y condiciones del vapor.

La validez del modelo se demuestra comparandolo con casos de turbinas de vapor presentados en
la literatura y con el comportamiento de turbinas comerciales instaladas en procesos reales, ademas
se pretende comparar el nuevo modelo propuesto con los resultados de los trabajos sobre los cuales

el nuevo modelo esta desarrollado.

3.2 CONSIDERACIONES PARA EL DESARROLLO DEL NUEVO MODELO
TERMODINAMICO.

La determinacion exacta del comportamiento de turbinas de vapor no es sencilla debido a que,
hasta la fecha, no existe un modelo que prediga exactamente la funcionalidad de cada una de ellas
porque dependiendo del fabricante y su aplicacion, éstas son disefiadas de manera distinta, vy,
aunque sean de la misma capacidad y mismas condiciones de vapor a la entrada presentardn

diferente comportamiento debido a su disefio.
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Cuando se cuenta con informacién sobre el desempefio de las turbinas normalmente siempre son
estimaciones preliminares, investigaciones o modernizaciones de las ya existentes, o bien,
comparativas con escenarios de operacion puntuales de pruebas de comportamiento o de puesta a
en servicio y, en la mayoria de los casos, no se tienen los balances térmicos a las diferentes cargas
y condiciones de operacion que permitan desarrollar un modelo de prediccién exacto y confiable.
De esta forma la informacion sélo existe para el tipo de turbina bajo estudio, haciendo imposible
la tarea de obtener un modelo de prediccién tinico y que a la vez sea confiable para todo el universo

de turbinas de vapor existente.

Para el desarrollo del nuevo modelo termodindmico, se trabajara con la informacién disponible que
ofrece la literatura suponiendo que todas las turbinas presentan el mismo comportamiento
independientemente del fabricante, inicamente diferenciando que la eficiencia de una turbina varia
con respecto a su carga. Para este estudio, se considera que la eficiencia varia con respecto a la

potencia mecédnica generada de manera lineal.

Para este modelo se considera un rango de potencias de eje de 0.745 MW a 74.5 MW (1,000 bhp a
100,000 bhp) para turbinas a contrapresion y de 0.745 MW a 30.0 MW (1,000 bhp a 60,000 bhp)

para turbinas a condensacion.

Para simplificar el desarrollo y método de solucién del modelo se propone considerar expresiones
lineales de la variacién de la eficiencia con respecto a la carga de la turbina en todo el rango de
potencias definidas en el parrafo anterior, tanto para turbinas a contrapresion como para turbinas a
condensacion a fin de encontrar una expresion simple de utilizar y que considere los factores que
afectan a la eficiencia y que hasta el momento no se han considerado en otros trabajos ampliamente

referenciados.

Para el desarrollo del nuevo modelo se toman como base los datos presentados por Transamerica
DeLaval (1983) y que posteriormente tomaron Peterson y Mann (1985). Los grupos de turbinas
que se toman en cuenta incluyen, por ejemplo, turbinas de contrapresiéon con una o varias

extracciones y turbinas a condensacion, de multiples etapas, como se muestra en la Figura 3.1.
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Figura 3.1. Curvas de eficiencia vs potencia de eje. Transamerica DeLaval (1983)

El rendimiento a carga parcial de una turbina de vapor es mds dificil de estandarizar que el
rendimiento a carga nominal o carga plena por la razén de que los fabricantes siempre presentan
las caracteristicas de la turbina a plena carga. Por lo tanto, para el desarrollo de este modelo se
considera una turbina hipotética a contrapresion que puede operar de 0.745 MW a 74.5 MW (1,000
bhp a 100,000 bhp) y una turbina hipotética a condensacion que puede operar de 0.745 MW a 30
MW (1,000 bhp a 40,000 bhp), siendo las potencias intermedias entre estos rangos consideradas
como cargas parciales para cada condicién de vapor a la entrada de la turbina tanto para turbinas a
contrapresion como para turbinas a condensacion, tal como se presenta en la Figura 3.1. Esto es,
se supondrd que dichas turbinas hipotéticas tendran el rango de generacion antes especificado para
cada condicién de vapor a la entrada de la turbina, siendo las potencias de eje intermedias
consideradas como cargas parciales, entre 0.745 MW y 74.5 MW (1,000 bhp a 100,000 bhp) para
turbinas a contrapresion y de entre 0.745 MW a 30 MW (1,000 bhp a 40,000 bhp) para turbinas a

condensacion.
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Las curvas que se presentan en la Figura 3.1 estdn generadas para un sobrecalentamiento del vapor
a la entrada de la turbina de 37.7 °C (100 °F) con respecto a la temperatura de saturacién
correspondiente para cada presion de vapor de entrada. Es decir, el sobrecalentamiento del vapor a
la entrada de la turbina es Topr — Tone sqr = 37.7°C, por lo que el nuevo modelo debe de considerar
un factor de correccidn a la eficiencia por sobrecalentamiento del vapor, FCg., para situaciones en
las cuales el sobrecalentamiento del vapor a la entrada de la turbina sea diferente a 37.7 °C (100

°F). Este factor de correccion aplicard para los dos tipos de turbinas analizadas.

De igual forma, las curvas de la Figura 3.1 estdn generadas para una presion de salida de la turbina
de 0.1013 MPa (1 atm), por lo que primero se deberan de corregir por el efecto que tiene la relacion
de presiones entre la entrada y la salida de la turbina en la eficiencia para las curvas dadas, y ya
corregidas, posteriormente se deberd de generar un factor de correccion por relacion de presiones,
FCrp, para corregir la eficiencia cuando la relacion de presiones entre la entrada y salida de la
turbina sean diferentes a la relacion de presiones para la cual fueron generadas las curvas

originalmente.

Para el caso de las turbinas a condensacion, las curvas de la Figura 3.1 se generan para una presion
de vacio de 0.0948 MPa (28 inHg) por lo que se deberd tomar en cuenta un factor de correccion a
la eficiencia, FCy4¢, para cuando la presion de vacio sea diferente a la que fueron generadas las

curvas originalmente.

El nuevo modelo propuesto ademds de ser lineal y considerar los factores de correccion por las
diferentes variables que afectan a la eficiencia de la turbina serd funcién de las variables facilmente
medibles de la turbina tales como presion de entrada a la turbina, la presion de salida de la turbina,
el flujo mésico de vapor que atraviesa la turbina o bien, la carga térmica que suministra la turbina

al proceso.
Para facilitar el andlisis de las turbinas de vapor con multiples extracciones (turbinas complejas),

éstas se consideran como el conjunto de varias turbinas operando en serie de tal manera que

permitan analizarlas de manera individual. Por lo tanto, siguiendo con este razonamiento, las
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condiciones de salida del primer cuerpo de turbina analizado serdn las condiciones de entrada del
segundo cuerpo de turbina analizado y asi sucesivamente. Las condiciones del vapor que entra a la
turbina (Pep; ¥ Tene) siempre son conocidas ya que son definidas por el sistema de generadores de

vapor que alimentaran a la(s) turbina(s) en el sitio total. Figura 3.2

VMAP

. - -

VAP

VMP |

VBP

Figura 3.2 Descomposicion de una turbina compleja (multiples extracciones).

La potencia que presenta la gréafica de la Figura 3.1 se refiere a la potencia de eje, por lo que para
turbinas que producen energia eléctrica, las perdidas mecdnicas y eléctricas en el generador
eléctrico deben ser consideradas y definir una expresion que permita determinar dichas perdidas

como una funcién del tamafio de la turbina.

3.3 NUEVO MODELO TERMODINAMICO PARA TURBINAS A CONTRAPRESION.

En esta seccion se presenta el desarrollo del modelo termodindmico para turbinas a contrapresion.

Se comienza con la reproduccion de las curvas de eficiencia vs potencia de eje que se presentan en

la Figura 3.1 para este tipo de turbinas.
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3.3.1 DETERMINACION DE LA EFICIENCIA BASE PARA TURBINAS A
CONTRAPRESION.

La metodologia consiste primero en digitalizar las curvas y posteriormente discretizarlas en el
software Engauge®, el cual permite extraer datos de una grafica para después almacenarlos y

procesarlos. Figura 3.3.
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Figura 3.3 Digitalizacion de las curvas eficiencia vs potencia de eje turbinas a
contrapresion.

Las curvas de la Figura 3.1 estdn desarrolladas para presiones de vapor de entrada a la turbina,
Pone, de 1500, 1200, 900, 600, 400 y 200 1b/in* manométricas. Las presiones del vapor en este
trabajo se manejan como absolutas y expresadas en Megapascales (MPa), por lo tanto, las presiones

equivalentes de las curvas son: 10.44, 8.37, 6.30, 4.24, 2.86 y 1.48 MPa.
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Con las curvas digitalizadas y discretizadas se extrajeron los datos de la eficiencia base para cada
una de las presiones de entrada para el rango de potencia de eje, W, de 0.745 MW a 74.5 MW
(1,000 bhp a 100,000 bhp).

Tabla 3.1. Obtencion de datos eficiencia base de la Figura 3.1 para turbinas a contrapresion
del nuevo modelo termodindmico.
Pent=10.44 Pent=8.37 Pent=6.30 Pent=4.24 Pent=2.86 Pent=1 A48
[MPa] [MPa] [MPa] [MPa] [MPa] [MPa]

Wmec NBASE
74.57 0.7875 0.7923 | 0.8000 | 0.8057 | 0.8163 | 0.8260
59.66 0.7846 0.7884 | 0.7944 | 0.8000 | 0.8122 | 0.8250
44.74 0.7769 | 0.7817 | 0.7888 | 0.7972 | 0.8076 | 0.8221
29.82 0.7653 0.7711 | 0.7796 | 0.7923 | 0.8000 | 0.8192
22.37 0.7557 | 0.7634 | 0.7722 | 0.7833 | 0.7972 | 0.8153
1491 0.7413 0.7500 | 0.7615 | 0.7740 | 0.7888 | 0.8115
11.18 0.7346 0.7403 | 0.7518 | 0.7666 | 0.7833 | 0.8086
7.46 0.7144 | 0.7250 | 0.7384 | 0.7537 | 0.7731 | 0.8000
5.96 0.7038 0.7144 | 0.7288 | 0.7480 | 0.7675 | 0.7972
4.47 0.6876 | 0.7000 | 0.7163 | 0.7365 | 0.7572 | 0.7900
2.98 0.6642 0.6806 | 0.6979 | 0.7192 | 0.7413 | 0.7790
2.23 0.6461 0.6632 | 0.6802 | 0.7019 | 0.7298 | 0.7681
1.49 0.6173 0.6346 | 0.6520 | 0.6750 | 0.7086 | 0.7471

1.1 0.5961 0.6125 | 0.6307 | 0.6541 | 0.6895 | 0.7317
0.745 0.5567 | 0.5759 | 0.5961 | 0.6211 | 0.6552 | 0.7038

Con los datos de eficiencia base de la turbina para todos los casos de presion de vapor a la entrada

se recrean las curvas.
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Figura 3.4 Reproduccion de las curvas eficiencia vs potencia de eje para turbinas a
contrapresién para 0.745 MW < W, < 74.5 MW.

La Figura 3.4 muestra la reconstruccion de las curvas de eficiencia base vs potencia de eje para las
diferentes presiones de vapor a la entrada de la turbina, P,,,;, recordando que estas graficas estdn
generadas para un sobrecalentamiento fijo del vapor a la entrada de la turbina de 37.7°C (100°F) y

una presion fija de salida de la turbina de 0.1013 MPa (1 atm).

La eficiencia mostrada en la Figura 3.4, de acuerdo con las condiciones del vapor a las cuales estdn
calculadas las curvas, se considera una eficiencia base, por lo que en la seccion 3.3.4 se corregirdn
las curvas de eficiencia base por la relacion de presiones que corresponde a cada curva y asi
determinar las curvas de eficiencia que serdn utilizadas para el desarrollo del nuevo modelo, para

lo cual, en las siguientes secciones, se hace el desarrollo de los factores de correccion.

3.3.2 CORRECCION DE LA EFICIENCIA POR RELACION DE PRESIONES, FCpgp:
TURBINAS A CONTRAPRESION.

Dentro de los factores por los cuales se debe de corregir la eficiencia de una turbina, de acuerdo
con la investigacion presentada por Bahadori y Vuthaluru (2010), se encuentra la relacion de

presiones. La relacion de presiones, RP, en una turbina de vapor a contrapresion se define como la
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relacion entre la presion del vapor a la salida (Pgg;) y la presion del vapor a la entrada de la turbina

(Pent)-

Psal (3.1)

RP =
Pent

Se debe de considerar que para turbinas con mds de una extraccion la presién de entrada para el
segundo cuerpo serd la presion de salida del primero y asi sucesivamente. Bahadori y Vuthaluru
(2010) presentan el efecto de la relacion de presion sobre la eficiencia en una turbina de vapor a

contrapresion para presiones de vapor de entrada hasta de 12 MPa. Figura 3.5.

1.02 T T T T T T T T
101 —"""""'; """"" :,;:' """" ""‘""'::""'::""':";“'r.'.,'I":: llll ;:l """"""""""""""""""""""""""""""
Ll e I,:‘_'_"_' ______________________________________________ . < . . S
o 098 o ARy SRRy JA R Sy +{ WL SOt Sy S——
[~
O ! : : : :
Y R e
0.9? _"""""'E""'""""""""""""""""E""""'"“E """""" 5-""""""5 """"" .“TI.'_ """"""
7] SRR S T " —— S— — — -
s R R R S N
0.05 01 0.15 0.2 0.25 0.3 0.35 0.4 0.45 0.5
P,
RP =—
Py

Figura 3.5. Efecto de la relacion de presion en la eficiencia de turbina a contrapresion.
Bahadori y Vuthaluru (2010)

Para poder encontrar una expresion matematica que permita prescindir de la Figura 3.5 y facilite
corregir la eficiencia para el nuevo modelo termodindmico, al igual que para las curvas de
eficiencia base de la Figura 3.1, la curva se digitaliza y se discretiza en el software Engauge®. Con
esto es posible reconstruir la curva y a su vez generar la nueva que, posteriormente, permita realizar

una regresion de los datos para poder definir la expresion matematica para FCrp.
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Figura 3.6. Reproduccion de la curva FCgp para turbinas a contrapresion.

Con la relacion de presiones, RP, caracterizada en la Figura 3.6, se realiz6 una donde se obtiene un
polinomio de regresién con un coeficiente de determinacién (R?) de 0.9985, lo cual indica que el
polinomio generado se apega bastante a los datos de la curva de la Figura 3.6. Por lo tanto, el factor
de correccion a la eficiencia por relacion de presiones para turbinas a contrapresion se expresa en

la siguiente ecuacion.

FCrp = 0.972031 + 0.361851 * RP — 0.824958 * RP? 3.2)

Donde RP = Zent

sal

3.3.3 CORRECCION DE LA EFICIENCIA POR SOBRECALENTAMIENTO DEL
VAPOR, FCgc: TURBINAS A CONTRAPRESION.

Como se observa en la Figura 3.1, las curvas deben ser corregidas para cuando el
sobrecalentamiento del vapor a la entrada de la turbina es diferente de 37.7°C (100°F) con respecto
a la temperatura de saturacion para cada una de las presiones dadas. Para el sobrecalentamiento del

vapor, Transamerica DeLaval (1983) propone un factor de correccion a la eficiencia base para un
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rango de sobrecalentamiento hasta 148.8 °C (300°F). Por otra parte, Bahadori y Vuthaluru (2010)
también presentan un factor de correcciéon con un rango de sobrecalentamiento mas amplio de

226.85°C (500K) por lo que para este caso tomaremos la grafica que proponen estos ultimos

autores.
1.015 T T T T
: | ; e
1.005 _1,_.—.#_,...-'.," .................. -
) 5 e
“ L [ SRR XX R .,-""‘ ......................................... .
e _ P _
0.995 _""""""""""E """"""""" ,' ;if’{ """""""""" é"""""""""""i """""""""" ]
0.99 ! o
~ : : :
0.98 _’,:'1 _____________________ Bommosemnes e ST P TR i
S : i 5
0.975 - : - ' :
0 26.85 76.85 126.85 176.85 226.85

SC=T, - Tl,sat [OC]

Figura 3.7. Efecto del sobrecalentamiento del vapor en la eficiencia de turbina a
contrapresion. Bahadori y Vuthaluru (2010).

Al igual que la metodologia utilizada para determinar el factor de correccion por relacion de
presiones, la curva del factor de correccién a la eficiencia base por el sobrecalentamiento del vapor
se digitaliza y se discretiza en el software Engauge®. Con esto se reconstruy6 la curva realizando
también una regresion cuadratica para definir la expresion matematica para FCs., la cual se muestra

en la Figura 3.8.
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Figura 3.8. Reproduccion de la curva FCg; para turbinas a contrapresion.

La regresion de los datos obtenida de la curva de la Figura 3.8 arrojé un polinomio con coeficiente
de determinacién (R?) de 0.9967, lo cual indica que el polinomio obtenido se apega bastante a los
datos de la curva. Por lo tanto, el factor de correccién a la eficiencia, por sobrecalentamiento de

vapor para turbinas a contrapresion se expresa de la siguiente manera:

FCgc = 0.976259 + 0.000274647 x SC — 5.77816x1077 = SC? 3.3

Donde SC s Tent - Tent,sat

3.3.4 CORRECCION DE LAS CURVAS DE EFICIENCIA BASE POR RELACION DE
PRESIONES.

Como ya se menciond, las curvas de la Figura 3.1 para turbinas a contrapresion estan desarrolladas
para una presién de salida constante de 0.1013 MPa (1 atm) para todas las presiones de entrada
consideradas. Por tal motivo, para poder desarrollar el nuevo modelo, es necesario ajustar dichas
curvas a la correccion por la relacion de presiones correspondiente. La Tabla 3.2 presenta la
relacion de presiones para cada caso de las curvas de la Figura 3.1 y su correspondiente factor de

correccidn para la eficiencia (ecuacién 3.2).
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Tabla 3.2. Relacion de presiones para la correccion de la eficiencia base.

Pene [MPa] | Pgy [MPa] RP FCrp pase
10.44 0.1013 0.009703 0.9755
8.37 0.1013 0.01210 0.9763
6.30 0.1013 0.01607 0.9776
4.24 0.1013 0.02389 0.9802
2.86 0.1013 0.03541 0.9838
1.48 0.1013 0.06844 0.9929

Capitulo 111

Con los datos anteriores, es posible recalcular la eficiencia base corregida por la relacién de

presiones. La eficiencia base se corrige de acuerdo con la siguiente expresion.

NBase,corr,Rp = NBase * FCrp pask

3.3

La eficiencia base, 17455, de 1a Tabla 3.1 se por el factor de correccion correspondiente de la Tabla

3.2 para cada presion de entrada, por tanto, la Tabla 3.3 presenta la eficiencia base corregida por la

relacién de presiones base considerando una presion de salida para todos los casos de Py, =

0.1013 MPa.

Tabla 3.3. Eficiencia base corregida por la relacion de presiones base.

P1=10.44 | P1=8.37 | P1=6.30 | P1=4.24 | P1=2.86 | P1=1.48
[MPa] | [MPa] | [MPa] | [MPa] | [MPa] | [MPa]

Winec T1BASE,CORR,RP
74.57| 0.7682 | 0.7735 | 0.7821 | 0.7897 | 0.8031 | 0.8201
59.66| 0.7654 | 0.7697 | 0.7766 | 0.7842 | 0.7990 | 0.8191
4474 0.7579 | 0.7632 | 0.7711 | 0.7814 | 0.7945 | 0.8163
29.82| 0.7466 | 0.7528 | 0.7621 | 0.7766 | 0.7870 | 0.8134
22.37| 0.7372 | 0.7453 | 0.7549 | 0.7678 | 0.7843 | 0.8095
1491] 0.7231 | 0.7322 | 0.7444 | 0.7587 | 0.7760 | 0.8057
11.18] 0.7166 | 0.7228 | 0.7350 | 0.7514 | 0.7706 | 0.8029
7.46 | 0.6969 | 0.7078 | 0.7219 | 0.7388 | 0.7606 | 0.7943
596 | 0.6866 | 0.6975 | 0.7125 | 0.7332 | 0.7551 | 0.7915
4.47 | 0.6708 | 0.6834 | 0.7003 | 0.7219 | 0.7449 | 0.7844
298 | 0.6479 | 0.6645 | 0.6823 | 0.7050 | 0.7293 | 0.7735
223 | 0.6303 | 0.6475 | 0.6650 | 0.6880 | 0.7180 | 0.7626
1.49 | 0.6022 | 0.6196 | 0.6374 | 0.6616 | 0.6971 | 0.7418
1.1 | 0.5815 | 0.5980 | 0.6166 | 0.6411 | 0.6783 | 0.7265
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‘O.745| 0.5431 | 0.5623 | 0.5827 | 0.6088 | 0.6446 | 0.6988

Con los datos obtenidos de la Tabla 3.3 se obtienen las nuevas curvas de eficiencia corregidas a la

relacién de presiones para el caso base donde la presion de salida es de 0.1013 MPa (1 atm).

0.85

0.8

0.75

=#=P1=1.48 MPa

MNiso

065 S A A

=7=P1=2.86 MPa

—+=P1=4.24 MPa

1] S I

——P1=6.30 MPa

—~P1=8.37 MPa

0.55| A e

==P1=10.44 MPa

0.5

0.25 1 100

10
Winec [MW]

Figura 3.9 Eficiencia base corregida por relacion de presiones basada en P>=0.1013 MPa.
Turbinas a contrapresién para 0.745 <W,,,. < 74.5 MW.

3.3.5 DESARROLLO DEL MODELO TERMODINAMICO PARA TURBINAS A
CONTRAPRESION.

Con las curvas de eficiencia vs potencia de eje corregidas por la relacién de presiones base, es
decir, la correccion hecha a las curvas para cada presion de entrada seleccionada y la presion de
salida de 0.1013 MPa (1 atm), constante para todos los casos, que muestra la Figura 3.9, por lo

tanto, es posible determinar el nuevo modelo termodindmico para las turbinas a contrapresion.
En la Seccion 3.2, se menciond que el modelo termodindmico propuesto se desarrolla mediante

expresiones lineales simples que relacionen la eficiencia y potencia de eje de la turbina en el rango

de potencia definido.
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La consideracién de una relacion lineal del comportamiento entre la potencia y eficiencia de la
turbina se lleva a cabo a fin de obtener expresiones mds simples de utilizar y faciles de resolver, de
tal manera, que permitan aplicar un método corto para los calculos y prescindir de expresiones

complejas que pueden ocasionar desviaciones a la hora de realizar las estimaciones o predicciones.

En los trabajos estudiados en la literatura que se basan en los datos presentados por Transamerica
DeLaval (1983), las curvas son linealizadas realizando algunos arreglos matematicos de tal manera
que les permite considerar todo el rango de potencia. Esta consideracion puede acarrear grandes
desviaciones considerando que el rango de potencias es bastante amplio y que la gréfica es una

curva logaritmica.

De acuerdo con lo anterior, y para demostrar la validez de tratar el comportamiento lineal entre la
eficiencia y la potencia de una turbina de vapor, en este trabajo se definen tres rangos de potencia

que permiten hacer més valida la consideracién de comportamiento lineal.

El sustento para considerar la linealidad de dichas variables consiste en que, para cada curva de
eficiencia vs potencia generada en cada uno de los rangos de potencia de eje definidos, nuevamente
se generaran las curvas de la Figura 3.9 para cada presion de entrada a la turbina, P,
posteriormente, a cada curva se le realiza una regresion lineal y se comprueba el grado de ajuste a
través de su coeficiente de determinacion, R?, que se obtiene de la regresion, el cual es una medida

de qué tan bien estan correlacionadas las dos variables (eficiencia y potencia).

La regresion deberd cumplir con la restriccién de que R? serd lo mas aproximado a la unidad (R? =
1). De tal manera que, si cada una de las ecuaciones de cada regresién cumple con la restriccion,
es valido entonces considerar el comportamiento lineal entre la eficiencia y la potencia de la turbina
en el rango analizado. Para el desarrollo del nuevo modelo se considera que es vélido un

comportamiento lineal entre la eficiencia y la potencia si se cumple que 0.85 < R? < 1.
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En las graficas que se generan a continuacién para comprobar y determinar las regresiones que
correlacionen la eficiencia (ordenadas) vs la potencia generada (abscisas) sigue graficindose de

forma logaritmica, pero en rangos de potencia mecdnica menores.

A continuacidn, se presenta la grafica de las curvas de descomposicidn que fueron generadas para
tres rangos de potencia a fin de obtener las regresiones correspondientes para el desarrollo del

nuevo modelo.
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Figura 3.10 Rango I de eficiencia vs potencia mecanica turbinas a contrapresion para 11.18
MW < W, < 74.5 MW.
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Figura 3.11 Rango II de eficiencia vs potencia mecanica turbinas a contrapresion para 2.23
MW < W, <11.18 MW.
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Figura 3.12 Rango III de eficiencia vs potencia mecanica turbinas a contrapresion para
0.745 MW < W, < 2.23 MW.

La Tabla 3.4 presenta los rangos de potencia en los cuales se dividi6 el rango completo considerado.
La definicion de cada uno de los rangos se basé en considerar el mayor intervalo de potencia de tal
manera que se obtuviera la menor cantidad de rangos y, verificar que en dichos intervalos de

potencia y rangos el comportamiento eficiencia vs potencia generada fuese lo més lineal posible,

es decir, que R? ~1.

Tabla 3.4. Rangos de potencia para el desarrollo del nuevo modelo de turbinas a

contrapresion.
Rango Potencia
I 11.18 MW < Wpor < 74.5 MW
11 2.23 MW < Wpoe < 11.18 MW
111 0.745 MW < Wppor <2.23 MW

A través de las Figuras 3.10 a 3.12 se obtienen las regresiones para cada curva en cada uno de los
tres rangos de potencia definidos. Las ecuaciones lineales obtenidas de la regresion presentan un
coeficiente de determinacién, R2, en un rango entre 0.86 y 0.94, por lo que se justifica el considerar

el comportamiento lineal entre la eficiencia y potencia en los rangos de potencia establecidos.
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Ahora bien, de las graficas de las Figuras 3.10 a 3.12 para cada presion de vapor de entrada a la

turbina, P,,;, se tiene una ecuacion lineal que relaciona la eficiencia y la potencia mecanica de la

turbina de la siguiente forma.

Niso = A+ B * Wmec (3.4)

Donde A y B son constantes que dependen de la presion de vapor de entrada a la turbina, P,,;. De

manera similar a lo propuesto por Medina y Picén (2010), para cada rango de potencia se realiza

una regresion de A y B de tal manera que se correlacionen con la presion de vapor de entrada a la

turbina, P,,;, para obtener una sola expresién de A y B para el rango de potencia correspondiente.

En las siguientes gréficas se presentan dichas regresiones para cada uno de los rangos de potencia.
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Figura 3.13. Regresion de los coeficientes A y B para turbinas a contrapresion.
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De la Figura 3.13 todas las regresiones de las constantes A y B son lineales y tienen un coeficiente
de aproximacion, R en el rango de 0.85 a 0.96. La Tabla 3.5 presenta el valor de las constantes A
y B para los tres rangos de potencia de turbinas a contrapresion definidos como una funcién de la

presion de vapor a la entrada de la turbina P,,;.

Tabla 3.5. Valores de A y B para turbinas a contrapresion.

Rango A B
I 0.80108 — 0.00910244P,,, | 0.00027342 + 0.0000566794P,,;
II 0.761836 — 0.014472P,,; 0.00394054 + 0.00052332P,,;
11 0.673581 — 0.0170434P,,; 0.0418893 + 0.00152296P,,;

Ahora bien, tomando como base las ecuaciones que definen el comportamiento térmico de una

turbina, Moran y Shapiro (2004) definen la eficiencia isoentropica de una turbina como:

1 _ hent — hsar 3.5)

iso —
hent - hsal,iso

Aplicando las correcciones a la eficiencia determinadas en secciones anteriores por

sobrecalentamiento del vapor a la entrada de la turbina, FC., y por la relacion de presiones entre

la entrada y salida de la turbina, FCgrp, la Ecuacion 3.5 se rescribe de la siguiente forma:

3.6)

hene — h
ent sal FCRPFCSC

ent — hsal,iso

Niso = A

Donde 4 es la entalpia especifica y los subindices ent y sal se refieren a las condiciones de entrada
y salida del vapor de la turbina respectivamente y hgg; ;5, €5 la entalpia especifica isoentrépica a la

salida de la turbina.

Para la potencia mecénica, haciendo un balance de energia en la turbina y despreciando
transferencia de calor desde la turbina hacia los alrededores y viceversa, ademdas de despreciar
cambios en la energia cinética y potencial entre la entrada y la salida de la turbina, la potencia

generada se puede determinar de la siguiente manera:
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H . Wmec .
Winec = m(hent - hsal) ; T hent — hsar (3.7)

Sustituyendo la Ecuacién 3.4 en la 3.6.

. hent — h 3.8
A+ BWmec — ent sal FCRPFCSC (3.8)
hent - hsal,iso
Finalmente, sustituyendo la Ecuacién 3.7 en la Ecuacién 3.8 y resolviendo para W,,,,..
AAhisom (3-9)

W, .=
mec FCRPFCSC - BAhlSOTfl

Las Ecuaciones 3.6 y 3.9 describen los pardmetros de eficiencia y potencia para turbinas a

contrapresion.
Donde:

Ahiso = hone — hsqriso> €8 €l diferencial de entalpia isoentropica (MJ/kg). En este trabajo se

determina mediante el uso de tablas termodinamicas.

hene: es la entalpia especifica (MJ/kg) definida por las condiciones de presion y temperatura del
vapor a la entrada de la turbina, P,,; y T,y En este trabajo se determina mediante el uso de tablas

termodindmicas.

m: es el flujo masico de vapor (kg/s) que atraviesa la turbina bajo andlisis.

El valor del flujo mésico de vapor que atraviesa la turbina es definido por el problema o bien, se
estima a partir de la cantidad de carga térmica que la turbina suministra al proceso y suponiendo

que el vapor de salida de la turbina cede totalmente el calor al proceso hasta regresar al ciclo como

liquido saturado.
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Figura 3.14. Diagrama de calor para la estimacion del flujo masico a través de una turbina
como funcion del calor suministrado al proceso.

El calor especifico, g, suministrado al proceso es la diferencia entre la entalpia de salida de la
turbina y la entalpia de saturacion del liquido a las condiciones de presion de salida de la turbina.
Por lo tanto, la potencia o carga térmica al proceso, meceso, es el producto del flujo mésico de

vapor y del calor especifico suministrado al proceso.

Qproceso =mq = m(hsal - hsal,sat) (3.10)

El flujo mésico que atraviesa una turbina se puede determinar entonces despejdndolo de la

Ecuacion 3.10 cuando no es previamente definido por el problema.

Las consideraciones y ecuaciones expuestas en las secciones anteriores representan la metodologia
del nuevo modelo termodindmico para la estimacién de la potencia y eficiencia de turbinas a
contrapresion. En la siguiente seccién se desarrolla el modelo termodindmico para turbinas a

condensacion.
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3.4 NUEVO MODELO TERMODINAMICO PARA TURBINAS A CONDENSACION.

En esta seccion se desarrolla el modelo termodindmico para turbinas a condensacién. El desarrollo
es el mismo que el realizado para turbinas a contrapresion en donde se comienza con reproducir

las curvas de eficiencia vs potencia de eje para turbinas a condensacién de la Figura 3.1.

De igual manera, se proponen rangos de potencia en los cuales se supone que el comportamiento
entre la eficiencia y la potencia de la turbina son lineales y se demuestra al momento de realizar la
regresion de las curvas generadas y determinando que el coeficiente de determinacién de las

regresiones se encuentra en el rango de 0.85 < R? < 1.

34.1 DETERMINACION DE LA EFICIENCIA BASE PARA TURBINAS A
CONDENSACION.

Para definir la eficiencia base de las turbinas a condensacion, se realiza la misma metodologia
utilizada para las turbinas a condensacién, en donde primero se digitalizan las curvas de eficiencia
vs potencia de eje para turbinas a condensacién de la Figura 3.1 y posteriormente discretizarlas en

el software Engauge®.

Las curvas para las turbinas a condensacion estdn construidas para presiones de vapor de entrada a

la turbina, P,,,;, absolutas de: 10.44, 8.37, 6.30, 4.24,2.86 y 1.48 MPa.
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Figura 3.15 Digitalizacion de las curvas eficiencia vs potencia de eje para turbinas a
condensacion en el software Engauge®.

Con las curvas digitalizadas y discretizadas se extrajeron los datos para cada una de las presiones

de entrada para el rango de potencia de eje, W), de 0.745 MW a 30 MW (1,000 bhp a 40,000

bhp). En este caso no fue posible extraer en un rango mds amplio a mayores potencias debido a la

calidad de las graficas que impide extraer de manera precisa los datos para algunas de las presiones

de entrada de vapor, por lo que se acot6 al rango de potencias mencionado.

Tabla 3.6. Obtencion de datos de la Figura 3.1 para turbinas a condensacion del nuevo
modelo termodindmico.

Pent=10.44 Pent=8.37 Pent=6.30 Pent=4.24 Pent=2.86 Pent=1.48
[MPa] [MPa] [MPa] [MPa] [MPa] [MPa]
Wmec NBASE
29.82 0.7846 0.7923 | 0.7942 | 0.7961 0.8 0.8028
22.37 0.7788 0.7826 | 0.7875 | 0.7932 | 0.7971 0.8
1491 0.7692 0.773 0.7788 | 0.7826 | 0.7923 0.798
11.18 0.7619 0.7653 | 0.7711 0.775 0.7846 | 0.7932
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7.46 0.748 0.7538 | 0.7576 | 0.7634 | 0.7711 | 0.7865
5.96 0.7403 0.7461 0.75 0.7538 | 0.7634 | 0.7798
4.47 0.7288 0.7326 | 0.7384 | 0.7384 | 0.7542 | 0.7711
2.98 0.7086 0.7153 | 0.7211 | 0.7259 | 0.7384 | 0.7605
2.23 0.6903 0.7 0.7076 | 0.7134 | 0.7269 0.75
1.49 0.6634 0.6721 | 0.6807 | 0.6884 | 0.7057 | 0.7326
1.1 0.6437 0.65 0.6615 | 0.6711 | 0.6894 | 0.7182
0.745 0.6 0.6104 | 0.6229 | 0.6179 | 0.6596 | 0.6903

Con los datos de la Tabla 3.6, se procede a recrear las curvas de eficiencia vs potencia para el rango

de potencia establecido y se presentan en la Figura 3.16.

...................................................................................................

0.85
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0.75
o
2 o7
S:' —EP1=148 MPa X
~5F-P1=2.86 MPa
(11 SRS 4
—xFP1=4.24 MPa [
~/TP1=6.3MPa /
—{FP1-8.37 MPa [
R ~CrPA=10.44 MPa
0.55
0.25

1

Winec [MW]

35

Figura 3.16 Reproduccion de las curvas eficiencia vs potencia de eje para turbinas a
condensacién para 0.745 MW < W,,... < 30 MW.

Las curvas de la Figura 3.16 muestran la eficiencia base vs potencia de eje para las diferentes

presiones de vapor a la entrada de la turbina, P,,;. De igual manera que para las turbinas a

contrapresion, estas curvas estdn generadas para un sobrecalentamiento fijo del vapor a la entrada

de la turbina de 37.7°C (100°F) y una presion fija de vacio de 0.09481 MPa (28 inHg), de tal

manera que se deberdn de determinar los respectivos factores de correccidon para cuando se tenga

un sobrecalentamiento y una presién de vacio diferentes a las condiciones en las cuales fueron

generadas las curvas de eficiencia base para turbinas a condensacion de la Figura 3.1.
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3.4.2 CORRECCION DE LA EFICIENCIA POR PRESION DE VACIO, FCyyc:
TURBINAS A CONDENSACION.

De acuerdo con lo que presenta Transamerica DeLaval (1983) la presion de vacio de una turbina a
condensacion tiene un efecto en su eficiencia, por lo cual, es necesario tomar en cuenta este efecto
a la hora de realizar las estimaciones de eficiencia y potencia mecdnica. Hasta ahora, se han tomado
en cuenta los factores de correccidon que propone Bahadori y Vuthaluru (2010) por el amplio rango
de valores que toman en cuenta para determinar el factor de correccion tanto por
sobrecalentamiento de vapor, como para la relacién de presiones. Sin embargo, para turbinas a
condensacién no toman en cuenta la correccidn a la eficiencia por presion de vacio cuando ésta es
diferente a la presion a la cual fueron desarrolladas las curvas. Por lo tanto, en esta seccion se

tomara en cuenta la correccion propuesta por Transamerica DeLaval (1983).

En la Figura 3.17 se presenta de manera grafica la correccioén por presion de vacio que propone

Transamerica DelLaval (1983).

o 1.040 SUPERH.

= CONDENSING

2 1.020 !

= 4000 |t

g » N
S A SUPERH. h
= 0980 7 TNONCONDENS
La_

“ 0960 !

VAC. IN Hg 26 27 28 29
EFF. CORRECT. FACTOR

Figura 3.17. Efecto de la presion de vacio en la eficiencia turbina a condensacion.
Transamerica DeLaval (1983).

Para poder encontrar una expresion matemadtica que permita prescindir de la Figura 3.17 y facilite
corregir la eficiencia para el nuevo modelo termodindmico en referencia a la presion de vacio al

igual que para las curvas de eficiencia, la curva se digitaliza y se discretiza en el software
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Engauge®. Posteriormente los datos extraidos se grafican y se genera la regresion para definir el

factor de correccion, FCy 4.

’ - —FCuc P P } P
-+ FCypc=1.26816 + 0.173148-Pypc - 0.00329022-Pypc2 pegggas | ;
0.99 \
‘ : : : : N
0.98

26 26.5 21 21.5 28 28.5 29 29.5
PVAC [InHG]

Figura 3.18. Reproduccion de la curva FCy 4, para turbinas a condensacion.

0.985

Se realiz6 una regresion cuadratica a la gréfica de la Figura 3.18 donde se observa que el polinomio
de regresion se apega de manera bastante aceptable a la prediccion de la curva con un coeficiente
de determinacién, R?, de 0.99. Por lo tanto, el factor de correccién a la eficiencia por la presion de

vacio para turbinas a condensacion se expresa de la siguiente forma:
FCyac = —1.26816 + 0.173149 * Py 4c man — 0.00329022 * P],Ac,man2 (3.11)
Donde Py ¢ man €s la presion de vacio manométrica en pulgadas de mercurio, inHG. Ya que en

este trabajo se consideran presiones absolutas, habrd que convertirlas a presiones de vacio

manométricas para poder utilizar la Ecuacion 3.11 de acuerdo con la siguiente expresion.

PVAC,man = Fatm — PVAC,abs [inHG] (3.12)

Donde P,;,, es la presion atmosférica en pulgadas de mercurio (P, = 29.92 inHG)
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34.3 CORRECCION DE LA EFICIENCIA POR SOBRECALENTAMIENTO DEL
VAPOR, FCg.: TURBINAS A CONDENSACION.

Para turbinas a condensacion la temperatura de vapor a la entrada a la turbina también tiene un
efecto en la eficiencia, por tanto, es necesario encontrar una correlacion que permita estimar tal

efecto sin necesidad de recurrir a graficas.

En el caso de las curvas de la Figura 3.16, originalmente también fueron generadas para un
sobrecalentamiento del vapor a la entrada de la turbina de 37.7°C (100°F) con respecto a la
temperatura de saturacion para cada una de las presiones de entrada consideradas. Para el
sobrecalentamiento del vapor en turbinas a condensacién Transamerica DelLaval (1983) considera
correcciones solo hasta un sobrecalentamiento de 148.8°C (300°F). Por otro lado, para turbinas a
condensacion, Bahadori y Vuthaluru (2010) presentan un factor de correccién con un rango de
sobrecalentamiento mas amplio de 226.85°C (500K) por lo que también para este caso se tomard
la grafica que proponen estos dltimos autores. La Figura 3.19 presenta la curva propuesta y la cual

serd tomada para discretizarla y generar la ecuacion para el nuevo modelo.

1.06 T T ! l

/] 26.85 76.85 126.85 176.85 226.85

SC=T, — Tl,sat [OC]

Figura 3.19. Efecto del sobrecalentamiento del vapor en la eficiencia de turbina a
condensacion. Bahadori y Vuthaluru (2010).
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Mediante el software Engauge® se discretiz6 la curva de factor de correccién por
sobrecalentamiento del vapor a la entrada de la turbina a condensacién y se generd la nueva,
realizando también una regresion para definir la expresion matematica para FCgsc. La Figura 3.20

presenta la recreacion de la curva con su respectiva regresion.

1.05

1.04

;chc : :
L ~+-FCg(=0.97687 + 0.000430386- SC - 7.88616E-07-SC%; R*=0.9989

200 250

0 50

100 o0 rC] 150

Figura 3.20. Reproduccion de la curva FCg; para turbinas a condensacion.

La regresion cuadrética a la cual se someti6 la curva de la Figura 3.20 arrojé un polinomio de
regresion que se apega de manera bastante aceptable a la prediccion de la curva con un coeficiente
de determinacién (R?) de 0.99. Por lo tanto, el factor de correccién a la eficiencia por

sobrecalentamiento de vapor para turbinas a condensacidn se expresa como a continuacion:
FCsc = 0.97687 + 0.000490386 * SC — 7.88616x10~7 x SC? (3.13)

Donde SC = Tent - Tent,sat
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3.44 DESARROLLO DEL MODELO TERMODINAMICO PARA TURBINAS A
CONDENSACION.

El desarrollo para el nuevo modelo de turbinas a condensacion se lleva acabo de la misma manera
que el desarrollado para turbinas a contrapresion, de tal manera que se considera también un
comportamiento lineal entre la eficiencia y la potencia mecdnica de la turbina dentro de ciertos
rangos de potencia definidos. Al igual que para las turbinas a contrapresion, esta consideracion es
realizada con el fin de obtener expresiones mds simples de utilizar y fécil de resolver, evitando

grandes desviaciones debido al amplio rango de potencias graficadas de manera exponencial.

El sustento para considerar la linealidad el comportamiento entre la eficiencia y la potencia
generada en turbinas a condensacion se basa en definir también el minimo nimero de rangos de
potencia de tal manera que me permitan obtener el comportamiento lineal entre ambas variables y
cumpliendo que para cada rango de potencia las regresiones de las curvas generadas para cada
presion de entrada a la turbina, P,,, el coeficiente, R?, de su regresién lineal deber4 ser lo mas
aproximado a la unidad (R? ~ 1). Para este caso se considera también que 0.85 < R? < 1 para las

regresiones realizadas.
En las curvas y regresiones que se presentan a continuacién, y que correlacionan la eficiencia

(ordenadas) vs la potencia mecdnica (abscisas) sigue graficindose de forma logaritmica, pero en

rangos de potencia mecanica menores.
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Figura 3.21. Rango I de eficiencia vs potencia mecanica turbinas a condensacion para 7.5

MW < W,,..c <30 MW.
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Figura 3.22. Rango II de eficiencia vs potencia mecanica turbinas a condensacion para 2.2

MW < W0 <7.5 MW.
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Figura 3.23. Rango III de eficiencia vs potencia mecanica turbinas a condensacién para
0.745 MW < W, < 2.2 MW.

La Tabla 3.7 presenta los rangos de potencia en los cuales se dividi6 el rango de potencia completo
considerado para turbinas a condensacién. La definicién de cada uno de los rangos se basé en
considerar el mayor intervalo de potencia de tal manera que se obtuviera la menor cantidad de
rangos y, verificar que en dichos intervalos de potencia y rangos el comportamiento eficiencia vs

potencia generada fuese lo m4s lineal posible, es decir, que R? ~1.

Tabla 3.7. Rangos de potencia para el desarrollo del nuevo modelo de turbinas a

condensacién.
Rango Potencia
I 7.5 MW < Wy <30 MW
11 22 MW < W <7.5 MW
111 0.745 MW < W, o <2.2 MW

En las Figuras 3.21 a 3.23 se grafica el comportamiento entre la eficiencia y la potencia mecénica
para turbinas a condensacion en los tres rangos de potencia definidos. De manera similar se obtiene
la regresiéon para cada curva, en donde las ecuaciones lineales presentan un coeficiente de
determinacién, R?, en un rango entre 0.80 y 0.98, por lo que se justifica el considerar el

comportamiento lineal entre la eficiencia y potencia mecédnica en los rangos establecidos.
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Ahora bien, al igual que en el caso de las turbinas a contrapresion, la ecuacion lineal resultante para
las regresiones del comportamiento eficiencia vs potencia mecdnica de turbinas a condensacién
tiene la misma forma de la Ecuacién 3.4. Donde A y B también son constantes que dependen de la
presion de vapor de entrada a la turbina, P,,;. En base a lo anterior, se aplica la misma metodologia,
donde para cada rango de potencia se realiza la regresion de A y B en todo el intervalo de presiones

de vapor de entrada. Figura 3.24.
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Figura 3.24. Regresion de los coeficientes A y B para turbinas a condensacion.

Todas las regresiones de las constantes A y B son lineales y tienen un coeficiente de aproximacion,
R?, de entre 0.80 a 0.91. La Tabla 3.8 presenta el valor de las constantes A y B para los tres rangos

de potencia de eje definidos con anterioridad.
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Tabla 3.8. Valores de A y B para turbinas a condensacion.

Rango A B
I 0.783367 — 0.00443027P,,; | 0.000828629 + 0.000087791P,,,;
11 0.735115 — 0.00637446P,,;, | 0.00688453 + 0.000389633P,,;
11 0.670148 — 0.0106469P,,; 0.0364394 + 0.0022675P,,;

Con las constantes A y B definidas para los tres rangos de potencia, se sigue la misma metodologia
aplicada con las turbinas a contrapresion, en donde se retoman las Ecuaciones 3.4 a 3.7 y se realizan
los mismos arreglos de tal manera que la Ecuacién 3.9 para turbinas a condensacion se escribe de

la siguiente manera:

_ AAhisom (3-14)
N FCVACFCSC - BAhlSOTfl

Wmec

Donde £ es la entalpia especifica y los subindices 1 y 2 se refieren a las condiciones de entrada y
salida del vapor de la turbina respectivamente. h,;,, es la entalpia especifica isoentrépica a la salida

de la turbina.

h,: es la entalpia especifica (MJ/kg) definida por las condiciones de presién y temperatura del
vapor a la entrada de la turbina, P; y T;. En este trabajo se determina mediante el uso de tablas

termodinamicas.

Ahiso = hy — hys,, €s el diferencial de entalpia isoentrépica (MJ/kg). Para este trabajo se

determina mediante el uso de tablas termodinamicas.

m: es el flujo masico de vapor (kg/s) que atraviesa el cuerpo de turbina y que posteriormente se

envia a condensacion.

El valor del flujo mésico de vapor que atraviesa la turbina, se estima de manera similar que el
estimado en las turbinas a contrapresion, sélo que, en este caso, al ser una turbina a condensacion,
la energia del vapor que sale de la turbina no se transfiere al proceso, sino que mds bien, se
transfiere en el condensador. De ahi que la Ecuacion 3.10 también puede ser utilizada para la

estimacion de dicho flujo cuando se conoce la carga térmica que remueve el condensador.
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3.5 ESTIMACION DE LA POTENCIA ELECTRICA A PARTIR DE LA POTENCIA
MECANICA Y EL TAMANO DE LA TURBINA.

Durante el desarrollo de este Capitulo el enfoque ha sido el de determinar el modelo termodindmico
que contenga las expresiones para estimar las caracteristicas energéticas mas relevantes de una
turbina, como lo son su eficiencia y su potencia. En este caso, la potencia que puede ser estimada
por el modelo desarrollado en secciones anteriores, se refiere a la potencia mecanica, debido a que
las curvas de donde ha sido generado estdn reportadas de esta manera. Los modelos publicados en
la literatura y que han sido ampliamente citados por otros autores en el desarrollo de estudios de
sistemas de servicios auxiliares, ninguno de ellos toma en cuenta este detalle presentando sus
resultados como potencias eléctricas 0 mecanicas de manera indistinta. Por lo anterior, para contar
con un modelo mds adecuado y realista, es necesario encontrar una expresién que permita
determinar la potencia eléctrica que puede generar una turbina de vapor ya sea a condensacion, a

contrapresion, 0 con una o varias extracciones.

Al igual que para los modelos sobre turbinas de vapor, es dificil encontrar en la literatura estudios
detallados sobre lo que pasa en la interaccion turbina — generador eléctrico que permita determinar
especificamente lo que sucede en el generador eléctrico, es decir, que sea posible estimar la razén
con la cual se aprovecha la energia mecénica proveniente de la turbina a ser transformada en
energia eléctrica por el generador. Normalmente, lo que se conoce acerca del comportamiento de
los generadores eléctricos es gracias a que los fabricantes realizan pruebas de rendimiento en las
centrales generadoras de energia eléctrica o bien en plantas de servicios auxiliares existentes en los

procesos industriales.

Algunos de los principales pioneros en el estudio del modelado, predicciéon y mejora del
comportamiento de turbinas de vapor son Cotton, Spencer y Cannon (1963) quienes a base de
pruebas de laboratorio han desarrollado expresiones para el andlisis de turbinas que principalmente
operan en plantas de generacion eléctrica en rangos de potencia mayores a 16.5 MW. Estos autores
ademds de proponer expresiones para determinar el comportamiento de las turbinas de vapor,
también proponen expresiones para el comportamiento del generador eléctrico permitiendo estimar

las pérdidas tanto mecdnicas como eléctricas como una funcién del tamafo del generador eléctrico.
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Lo que Cotton, Spencer y Cannon (1963) proponen se basa en el principio de que el generador
eléctrico recibe toda la energia mecdnica de la turbina y a su vez este la trasforma en energia
eléctrica, pero con ciertas pérdidas, las cuales se descomponen principalmente en pérdidas
mecdnicas y perdidas eléctricas. En las siguientes Figuras se presentan los resultados en forma
grifica que presentan dichos autores acerca de las perdidas mecdnicas y eléctricas como una

funcién de la capacidad del generador eléctrico.
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Figura 3.25. Perdidas en un generador eléctrico a) mecanicas y b) eléctricas. Cotton,
Spencer y Cannon (1963).

Siguiendo el objetivo de este trabajo, para la estimacion de la potencia eléctrica de las turbinas,
dentro del analisis bibliografico que se realizé para el desarrollo del actual modelo, se encontré un
estudio, en donde recopilan informacion acerca de la interaccion entre la potencia mecdnica de la
turbina y la potencia eléctrica que entrega el generador eléctrico, el trabajo que presenta este tipo
de andlisis es el de Siddhartha y Rajkumar (1999) en donde hacen un andlisis a los equipos
principales de veintidds centrales de generacion eléctrica, entre ellos las turbinas de vapor en rangos

de generacion eléctrica entre 30 MW a 500 MW.

En su estudio la relacién entre la potencia eléctrica entregada por el generador y la potencia

mecdanica que entrega la turbina la definen como la eficiencia de un generador eléctrico, 7 gep.
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n — Welect (3.15)
gen Wmec

Presentan los resultados obtenidos de forma tabular en donde relacionan la potencia eléctrica

entregada con la eficiencia del generador (Ver Tabla 3.9).

Tabla 3.9. Relacion de la potencia mecanica y eléctrica con la eficiencia del generador
eléctrico. Siddhartha y Rajkumar (1999).

Welect [MW] Wmec [MW] Ngen
500 507 0.9862
210 213 0.9855
110 111.7 0.9845
62.5 63.58 0.983

30 30.58 0.981

En la Figura 3.26 se presenta como varia la eficiencia del generador eléctrico con respecto a la

potencia mecénica que entrega la turbina al generador eléctrico.

0.987
0.986
0.985
c0.984
[
(=)

&~ 0.983

0.982

0.981

25 125 225 325 425 525
Wiec [MW]

Figura 3.26. Variacion de la eficiencia del generador eléctrico vs potencia mecanica de la
turbina. Autoria propia.
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Ahora bien, ya que el modelo termodindmico desarrollado en este trabajo de tesis se enfoca en
determinar la potencia mecdnica y la Figura 3.26 estd basada en dicha potencia, es posible entonces
desarrollar una expresion que permita calcular la eficiencia del generador y a su vez la potencia
eléctrica generada a partir de la potencia mecénica de la turbina. Para ello, primero acotaremos el
rango de potencia mecdnica de la Figura 3.27 aproximadamente para hacerlo coincidir con los
rangos de potencia que se han definido en donde serd vélido el modelo termodindmico propuesto

tanto para turbinas a contrapresion como para turbinas a condensacion.

En la Figura 3.27 se presenta la variacion de la eficiencia del generador eléctrico vs la potencia
mecdnica que le entrega la turbina en el rango promedio de potencia que se definié para el
desarrollo del nuevo modelo termodindmico tanto para turbinas a contrapresion como para turbinas

a condensacion.

0.986

0.984

Tgen

0.982}

O ngen
- 11gen=0-979933 + 0.0000422557-W, ; R2=0.9645

0.98 : : : ;
20 40 60 80 100 120

Winec [MW]

Figura 3.27. Variacion de la eficiencia del generador eléctrico vs potencia mecanica de la
turbina para el rango de potencia promedio definido para el nuevo modelo termodinamico.

Como puede observarse, para determinar la expresion que relaciona la eficiencia del generador
eléctrico vs la potencia mecdnica que le transmite la turbina se hizo algo similar a lo que se ha
realizado para encontrar expresiones tales como los factores de correccion a la eficiencia, es decir,

se realizé una regresion lineal a la curva a lo cual se obtuvo la siguiente expresion:
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Ngen = 0.979933 + 0.0000422557 * Wy, (3.16)

Donde la ecuacién 3.16 tiene un coeficiente de determinacién, R? = 0.9645. Por lo tanto,
combinando las ecuaciones 3.9 y 3.14 con la ecuacién 3.15 se puede obtener la expresion de la

potencia eléctrica tanto para turbinas a contrapresion como para turbinas a condensacion.
Para turbinas a contrapresion

AAhisom % (3-17)
FCopFCse — BAhyggm  19em

Weiec =
Para turbinas a condensacion

AAhigom . (3.18)
FCVACFCSC - BAhlSOTfl ngen

Welec =
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Capitulo IV

Casos de Estudio: Aplicacion del nuevo
modelo termodinamico.

4.1 INTRODUCCION.

En el presente Capitulo se aplica el nuevo modelo termodindmica a una serie de casos de estudio
que considera turbinas a contrapresion, turbinas a condensacién y turbinas a condensacién —
extraccion. Los casos de estudio se dividen primero en turbinas a contrapresion con una o varias
extracciones, después, en turbinas a condensacion. Estos casos de estudio no necesariamente son
casos de estudio de turbinas reales, pero son tomados de los casos propuestos por los autores méas
representativos en el desarrollo de modelos termodindmicos basados en los datos propuestos por
Transamerica Delaval (1983). También, se toman en cuenta casos de estudio reales cuyas
caracteristicas son tomadas de Cotton (1998), Luo et. al. (2011) y un sistema de turbinas de vapor

que abastecen de vapor y energia eléctrica a un complejo petroquimico real en México.

Finalmente, se realiza un sumario de resultados para identificar el error maximo y minimo esperado
por el nuevo modelo termodindmico, ademds de identificar el rango de potencias en el cual se
puede aplicar tanto para turbinas a contrapresion como para turbinas a condensacién con un rango

de aproximacién aceptable.
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42 CASOS DE ESTUDIO REPRESENTATIVOS PARA TURBINAS A
CONTRAPRESION CON UNA O MULTIPLES EXTRACCIONES.

En esta seccion se presenta la aplicacion del nuevo modelo termodindmico a diversos casos de
estudio propuestos por los autores mas citados en el modelado de turbinas de vapor en donde los
servicios auxiliares son propuestas hipotéticas para que los autores apliquen su modelo o bien, son
casos reales que estan instalados en complejos industriales. Los diversos casos de estudio que en

esta seccion se presentan consisten en turbinas a contrapresion con una o multiples extracciones.

Debido a que el nuevo modelo termodindmico genera un sistema de varias ecuaciones y, ademads,
se requiere el uso de tablas de vapor para estimar las propiedades termodindmicas a la entrada y
salida de las turbinas, en la solucidén de los casos de estudio, se utiliza el software comercial
Equation Engineering Solver® (EES), el cual, no es limitativo, s6lo que, ademds de permitir
resolver el sistema de ecuaciones de manera rapida y sin complejidad desde el punto de vista de

programacion, tiene la cualidad de permitir el cdlculo de las propiedades termodindmicas del vapor.

Los datos de entrada para el nuevo modelo termodindmico son: la temperatura y presion a la entrada
de cada una de las turbinas, la presion de salida de cada turbina y la carga térmica que cada turbina
suministra al proceso para estimar el flujo mésico que la atraviesa, o bien, unicamente el flujo

masico de vapor para poder estimar la carga térmica que aporta la turbina.

4.2.1 CASO DE ESTUDIO 1: MAVROMATIS Y KOKOSSIS (1997).

Mavromatis y Kokossis (1997), fueron de los primeros autores en presentar un modelo
termodindmico en donde se estiman las caracteristicas de una turbina como funcién de la carga. El
caso de estudio que se analiza y compara aqui es el Ejemplo 1 del trabajo que presentan dichos
autores. Este Ejemplo consiste en un sistema de servicios auxiliares de cuatro niveles de presion

cuyas caracteristicas principales se muestran en la Figura 4.1.

104



Capitulo IV

W = 0.52 MW
7n=0.53

VAP:4.6 MPa_ Ty, = 258.8°C

Q:=10.63 MW
W =1.98 MW
7=0.68

VMP:1.55 MPa_ T = 199.9°C

Q,=6.88 MW

W =1.87 MW
n=0.74

VBP:0.27.MPa.. Tsq = 130°C

Q3 =16.25 MW

Figura 4.1. Caso de estudio 1. Mavromatis y Kokossis (1997).
La Tabla 4.1 muestra los resultados obtenidos y su comparativa con los modelos mads
representativos al aplicar el nuevo modelo termodindmico al Ejemplo 1 del trabajo de Mavromatis

y Kokossis (1997).

Tabla 4.1. Comparacion de modelos Caso de Estudio 1 Mavromatis y Kokossis (1997).

Mavromatis y Kokossis. (1997)
Turbina 1 Turbina 2 Turbina 3
Potencia W [MW] 0.52 1.98 1.87
Varvanov et. al. (2004)
Turbina 1 Turbina 2 Turbina 3
Potencia W [MW] 0.93 2.30 1.93
AW [MW] +0.41 +0.32 +0.06
Error abs [%] 78.8 16.1 3.2
Medina y Picén (2010)
Turbina 1 Turbina 2 Turbina 3
Potencia W [MW] 0.45 2.0 1.8
AW [MW] -0.07 +0.02 +0.07
Error abs [%] 13.4 1.0 3.7
Nuevo Modelo Termodinamico
Turbina 1 Turbina 2 Turbina 3
Potencia W [MW] 0.67 1.94 1.74
AW [MW] +0.15 -0.04 -0.13
Error abs [%] 28.8 2.0 6.9
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Para los tres casos en la Turbina 1 se observa la mayor desviacién. Analizando de manera
individual, el modelo de Varvanov et. al. (2004) tiene un rango de error entre 3.2% y 78.8%. El
modelo de Medina y Picon (2010) con un rango de error entre 1% y 13.4% y finalmente el modelo

propuesto con un rango de error entre 2.0% a 28.8%.

4.2.2 CASO DE ESTUDIO 2: VARVANOYV ET. AL (2004).

Varvanov et. al. (2004), quienes han sido ampliamente referenciados, aplican su modelo a un
sistema de servicios auxiliares. Las turbinas que se analizan son: Turbina T1, T3 y T4, que son de
generacion eléctrica, y las turbinas DRV 1 y turbina DRV2 cuya aplicacion es para movimiento de
equipos dindmicos por lo que unicamente generan potencia mecanica. Estas turbinas forman parte
del escenario operativo 1 optimizado del trabajo de Varvanov et. al. (2004), el cual se refiere a un

sistema de servicios auxiliares complejo como se muestra en la Figura 4.2.

Fuel Gas : 10.15th Fuel Gas :11.00 Uh Mat Gas : 6.31Uh GT
Fuel Ol : 2.73th Fuel Ol : 1.21th s
B1 B2 HRSG
Current : 105.4 th Current : 100.0 th Current : 150.0 th 26.1 MW
Min  : 70.0th Min  : 100.0th Min  : 50.0vh
Max : 173.0th v Max 1 245.0 th v Max 1 150.0th Y
HP: 42 bara, 400 °C
1.605 MW 0,000 MW 4545 MW 4,686 MW
Y Y v : » 188.0th
T T2 T3 T4 ¥ oouh
Cur:  14th Curr : 0.0th Curr : 636th Curr : 67.4Vh
m : 42.3& Min : 0.0th Min : 19.2th Min : 15.2th 143 th
= L Max : 30.0 th Max : 63.6th Max : 67.4th
Y Y Y A - Leles MP: 9.6 bara
Curr : 250th Cur: 0.0th 2.750 MW 1000Mw ¥ = 450th
Min @ 03th Min :  29th 2 DRV1 ' DRV2 ~ 298 th 0.0 th
Max : 25.0th Max : 20.0th Fe— XP: 4.4 bara
Curr : 524 th Curr : 194 th v $ e
Min : 28th Min : 28th WV 208th
157.7 th Max : 53.0th ) Max : 20.0 th ¥ "‘ 56.0 th
LP: 2.41 bara
w LP: 2.40 bara
0.0th i
'o.uoo MW ‘ 0.000 MW 4 vent
T5 T6 y 4 02m
> LP: 2.39 bara
Curr : 00 th Curr :  0.0th 182.7 th To De-Aerator
Min © 47 th Min - 11.0tn > 2321h e L5

Max : 251 th ¥ Max : ZE.BVh‘-

COND: 0.12 bara,

Site Power Site Costs Site Annualised Cost 49.45°C
OnSite : 40.764 MW Fuel : 301128 MM§ly  Optimal : 44.1099 MMS/y
Imported : 12986 MW  Power Import : 4.8871 MM$/y Reduction: 7.3508 MMS/y

Figura 4.2 Caso de estudio 2. Varvanov et. al. (2004).

Las turbinas T1, T3 y T4 operan de forma paralela, la turbina T1 con la caracteristica de que esta

conformada de dos extracciones, una que descarga al nivel de vapor de media presion (Pyyp =
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0.96 MPa), y la otra que descarga al nivel de vapor de baja presion (Pygp = 0.24 MPa) por lo que
es necesario su andlisis descomponiéndola en dos turbinas de contrapresion y tomando las
consideraciones para turbinas complejas, mientras que las turbinas T3 y T4 son de una sola
extraccion y descargan al cabezal de vapor de media presion (Pyyp = 0.96 MPa). Todas ellas

alimentadas del cabezal de vapor de alta presién (Py4p = 4.2 MPa, Ty 4p = 400 °C).

Las turbinas DRV 1 y DRV 2 son turbinas de una sola extraccién y operan de forma paralela, pero
entre los niveles de vapor de media presion (Pyyp = 0.96 MPa) y nivel de vapor de baja presion

(PVBP - 024‘ Mpa).

La Tabla 4.2 presenta los resultados obtenidos y su comparativa con los modelos mas
representativos al aplicar el nuevo modelo termodindmico al escenario operativo 1 optimizado de

Varvanov et. al. (2004).

Tabla 4.2. Comparaciéon de modelos Caso de Estudio 2: Varvanov et. al. (2004).

Varvanov et. al. (2004)
T1 T3 T4 DRV1 DRV2
Potencia W [MW] 3.68 4.545 4.686 2.75 1.00
Mavromatis y Kokossis. (1997)
T1 T3 T4 DRV1 DRV2
Potencia W [MW] 3.2 4.80 5.12 3.16 1.07
AW [MW] -0.48 +0.255 +0.434 +0.41 +0.07
Error abs [%] 13.0 5.7 9.4 14.9 7.0
Medina y Picén (2010)
T1 T3 T4 DRV1 DRV2
Potencia W [MW] 3.29 5.04 5.36 3.1 1.028
AW [MW] -0.39 +0.495 +0.674 +0.35 +0.028
Error abs [%] 10.5 11.01 14.5 12.7 2.8
Nuevo Modelo Termodinamico
T1 T3 T4 DRV1 DRV2
Potencia W [MW] 3.337 4.573 4.858 3.020 1.106
AW [MW] +0.343 +0.028 +0.172 +0.27 +0.106
Error abs [%] 9.3 0.61 3.67 9.8 10.6

El modelo de Mavromatis y Kokossis (1997) presenta un rango de error absoluto entre 5.7% a

14.9%, El modelo de Medina y Picon (2010) presenta un rango de error entre 2.8% y 14.5%
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mientras que el error para el nuevo modelo termodindmico esta entre 0.61% y 10.6%. En este caso
de estudio para la turbina DRV1 es donde se observa el mayor porcentaje de error para los tres

casos de estudio comparados.
4.2.3 CASO DE ESTUDIO 3: MEDINA Y PICON (2010).

Medina y Picon (2010) presentaron un modelo mejorado al de Mavromatis y Kokossis (1997) y
Varvanov et. al. (2004), definieron una sola expresion para todo el rango de potencias como funcion
unicamente de la presion de entrada a la turbina, dejando de lado la dependencia de las temperaturas

de saturacién en cada uno de los niveles de vapor.

Medina y Picén (2010) analizan cinco turbinas, tres con una sola extraccidén y dos con mds de una
extraccion. Los datos fueron tomados de la literatura abierta que presentan los fabricantes. El
primer caso que se analizan corresponde a una turbina de la marca TGM. La Figura 4.3 muestra

los datos de la turbina como los presenta el fabricante.

Pyap:8.5 MPa
Tyap: 520°C
™:108 t/h

[

TURBINA 1 4@4&1: 11.00 MW

\

Pypp:1.6 MPa

PROCESO 1

Figura 4.3. Caso de estudio 3 Turbina 1. Medina y Picén (2010).

La Tabla 4.3 muestra los resultados obtenidos y su comparativa con los modelos mds
representativos al aplicar el nuevo modelo termodindmico a la turbina 1 del trabajo de Medina y

Picon (2010).
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Tabla 4.3. Comparaciéon de modelos Caso de Estudio 3: Medina y Picon (2010) Turbina 1.
Fabricante TGM

TURBINA 1

Potencia [MW]

11

Mavromatis y Kokossis. (1997)

Potencia [MW] 10.7
AW [MW] -0.3
Error abs [%] 2.72

Varvanov et. al. (2004)

Potencia [MW] 11.77
AW [MW] +0.77
Error abs [%] 7.0
Medina y Picén (2010)
Potencia [MW] 10.97
AW [MW] -0.03
Error abs [%] 0.27

Nuevo Modelo Termodinamico

Potencia [MW] 10.33
AW [MW] -0.67
Error abs [%] 6.0

De acuerdo a la potencia que reporta el fabricante, el modelo de Medina y Picon (2010) presenta
un error absoluto de 0.27%, después, el modelo de Mavromatis y Kokossis (1997) presenta un error
absoluto de 2.72%, enseguida el nuevo modelo termodindmico con un 6% de error absoluto y

finalmente el modelo de Varvanov et. al. (2004) con un error absoluto de 7%.
4.2.4 CASO DE ESTUDIO 4: MEDINA Y PICON (2010).
El caso de estudio que aqui se analiza se refiere a la Turbina 2 del trabajo de Medina y Picon

(2010), la cual es una turbina de la marca General Electric cuyas caracteristicas se presentan en la

Figura 4.4.
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Pyap:11.3 MPa
Tyap: 538°C
h:196.9 t/h

[

TURBINA 2 ® / W = 25.00 MW

Pypp:1.27 MPa

PROCESO 2

Figura 4.4. Caso de estudio 4 Turbina 2. Medina y Picén (2010).

El problema define todas las variables necesarias para que el nuevo modelo termodindmico pueda

converger. La Tabla 4.4 muestra los resultados obtenidos y su comparativa con los modelos més

representativos.

Tabla 4.4. Comparacion de modelos Caso de Estudio 4: Medina y Picon (2010) Turbina 2.

Fabricante General Electric
TURBINA 2
Potencia [MW] 25
Mavromatis y Kokossis. (1997)
Potencia [MW] 24.77
AW [MW] -0.23
Error abs [%] 0.92
Varvanov et. al. (2004)
Potencia [MW] 26.37
AW [MW] +1.37
Error abs [%] 54
Medina y Picéon (2010)
Potencia [MW] 24.69
AW [MW] -0.31
Error abs [%] 1.24
Nuevo Modelo Termodinamico
Potencia [MW] 23.38
AW [MW] +1.62
Error abs [%] 6.4
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Con respecto a lo que presenta el fabricante, Mavromatis y Kokossis (1997) presentan un error
absoluto de 0.92%, después Medina y Picén (2010) presentan un error absoluto de 1.24%,
enseguida el modelo de Varvanov et. al. (2004) con un error absoluto de 5.4% y finalmente el

nuevo modelo termodinamico con un error absoluto de 6.4%.
4.2.5 CASO DE ESTUDIO 5: MEDINA Y PICON (2010).

El siguiente caso de turbinas a contrapresion que se analiza también es extraido de Medina y Picén
(2010) donde se trata de una turbina a contrapresion cuyas caracteristicas las reporta la EPA
(Environmental Protection Agency) sin especificar la marca y cuyas condiciones del vapor se

presentan en la Figura 4.5.

Pyap:4.8 MPa
Tyap: 344°C
1:43.9t/h

/
TURBINA 3 @q i

N, / W =3.00 MW
\

Pygp:1.00 MPa

PROCESO 3

Figura 4.5. Caso de estudio 5 Turbina 3. Medina y Picén (2010).
La Tabla 4.5 muestra los resultados obtenidos y su comparativa con los modelos mds

representativos al aplicar el nuevo modelo termodindmico a la turbina 3 del trabajo de Medina y

Picon (2010).
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Tabla 4.5. Comparacion de modelos Caso de Estudio 5: Medina y Picon (2010) Turbina 3.

EPA
TURBINA 3
Potencia [MW] 3
Mavromatis y Kokossis. (1997)
Potencia [MW] 2.92
AW [MW] -0.08
Error abs [%] 2.66
Varvanov et. al. (2004)
Potencia [MW] 3.1
AW [MW] +0.1
Error abs [%] 3.33
Medina y Picén (2010)
Potencia [MW] 3.1
AW [MW] +0.1
Error abs [%] 3.33
Nuevo Modelo Termodinamico
Potencia [MW] 2.94
AW [MW] -0.06
Error abs [%] 2.0

El error absoluto con respecto a la potencia reportada por EPA para el nuevo modelo
termodindmico es de 2%, después el modelo de Mavromatis y Kokossis presenta un error de 2.66%
y finalmente los modelos de Varvanov et. al. (2004) y Medina y Pic6n (2010) ambos con 3.33%

de error absoluto.

4.2.6 CASO DE ESTUDIO 6: MEDINA Y PICON (2010).

El sexto caso de estudio es referido a una turbina de la marca General Electric y corresponde a la
turbina 4 del trabajo de Medina y Pic6n (2010). La Figura 4.6 muestra las condiciones del vapor a
la entrada de la turbina y en cada una de sus extracciones. En este caso los autores analizan por
separado cada etapa de turbina de acuerdo con las extracciones y las potencias que calculan se

muestran en la misma Figura.
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Pyyap:2.76 MPa
Tymap: 400°C

TURBINA4_1

TURBINA4_2 TURBINA4_3 4@ W =17.94 MW

Pyapi1.07 MPa Pyyp:0.35 MPa Pyyp:0.12 MPa

iy =49.17t/h 1y = 31.53 t/h 1y 3 =13.86 t/h
Wy, =5.27MW Wyp=2.31MW W, 3=0.36 MW

PROCESO 4_1 PROCESO 4_2 PROCESO 4_3

Figura 4.6. Caso de estudio 6 Turbina 4. Medina y Picén (2010).

La Tabla 4.6 muestra los resultados obtenidos y su comparativa con los modelos mas
representativos al aplicar el nuevo modelo termodindmico a la turbina 4 del trabajo de Medina y
Picén (2010). Ya que el fabricante tinicamente presenta la potencia total generada por la turbina,
para la comparacion de los modelos se realizard con respecto a lo presentado por Medina y Picén

(2010).

Tabla 4.6. Comparacion de modelos Caso de Estudio 6: Medina y Picon (2010) Turbina 4.
Medina y Picon (2010)

T4 1| T4.2 | T4 3
Potencia [MW] | 5.27 | 2.31 0.36
Mavromatis y Kokossis (1997)
T4 1| T4 2 | T4 3
Potencia [ MW] | 5.09 | 2.17 0.46
AW [MW] -0.18 | -0.14 0.1
Error abs [%] 3.4 6.06 27.7

Varvanov et. al. (2004)
T4 1| T4 2 | T4 3
Potencia [MW] | 5.65 | 2.55 0.64
AW [MW] 0.38 | 0.24 0.28
Error abs [%] 7.2 10.3 77.7
Nuevo modelo termodinamico
T4 1| T4.2 | T4 .3
Potencia [MW] | 5.05 | 2.43 0.15
AW [MW] -0.22 | 0.12 | -0.21
Error abs [%] 4.1 5.1 58.3
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Para la Turbina T4_1 el modelo de Mavromatis y Kokossis (1997) presenta el 3.4% de error
absoluto, enseguida el nuevo modelo termodindmico con un error absoluto de 4.1% y finalmente

Varvanov et. al. (2004) con un error de 7.2%.

Para la turbina T4_2 el nuevo modelo termodindmico presenta un error absoluto de 5.1%, seguido
por el modelo de Mavromatis y Kokossis (1997) con un error absoluto de 6.06% y finalmente el

modelo de Varvanov et. al. con un error de 10.3%.

Para la turbina T4_3 Mavromatis y Kokossis (1997) presentan la mejor aproximacién con 27.7%
de error absoluto, seguidos por el nuevo modelo termodindmico con un 58.3% de error y finalmente

el modelo de Varvanov et. al. con un error de 58.3%

Se observa que para la turbina T4_3 los tres modelos comparados presentan un alto porcentaje de

€1Tor.

4.2.7 CASO DE ESTUDIO 7: MEDINA Y PICON (2010).

El presente caso de estudio se refiere a la turbina 5 del trabajo de Medina y Pic6n (2010), es una

turbina de la marca Toshiba cuyas caracteristicas se presentan en la Figura 4.7.

Pyyap:6.00 MPa
Typap:400°C

|

TURBINAS_1

TURBINAS 2 TURBINAS_3 @%vﬁ 34.95 MW

Pyypi1.23MPa Pyyp:0.69 MPa Pygp:0.27 MPa

it = 149.07t/h s, = 118.40t/h g3 =48.60t/h
W5, = 28.91 MW Wy, = 4.43 MW Wy =1.61MW

PROCESO5_1 PROCESO5_2 PROCESO 5.3

Figura 4.7. Caso de estudio 7 Turbina 5. Medina y Picén (2010).
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Los autores dividen la turbina de acuerdo al nimero de extracciones y analizan cada una de ellas

por separado ya que el fabricante inicamente presenta la potencia total. La Tabla 4.7 muestra los

resultados obtenidos y su comparativa con los modelos méds representativos.

Tabla 4.7. Comparaciéon de modelos Caso de Estudio 7: Medina y Picén (2010) Turbina 5.

Medina y Picén (2010)
T5_1 | T5.2 | TS 3
Potencia [MW] | 2891 | 4.43 1.61

Mavromatis y Kokossis (1997)

T5_1 | T5.2 | T5_3

Potencia [MW] | 28.59 | 4.15 1.61
AW [MW] -0.32 | -0.28 0
Error abs [%] 1.10 6.32 0

Varvanov et. al. (2004)

T5_1 | T5.2 | T5_3

Potencia [MW] | 30.53 | 5.07 2.19

AW [MW] +1.62 | +0.64 | +0.58

Error abs [%] 5.6 144 | 36.02

Nuevo modelo termodinamico

T5_1 | T5.2 | T5_3

Potencia [MW] | 27.02 | 5.08 0.30
AW [MW] -1.89 | +0.65 | -1.31
Error abs [%] 6.5 14.6 81.3

De acuerdo con los resultados que presentan Medina y Picon para la turbina T5_1 el modelo de

Mavromatis y Kokossis (1997) presenta un error absoluto de 1.10% enseguida Varvanov et. al.

(2004) con un error absoluto de 5.6% y finalmente el nuevo modelo termodindmico con un error

absoluto de 6.5%.

Para la turbina T5_2 el modelo de Mavromatis y Kokossis presenta un error de 6.32%, y enseguida

el modelo de Varvanov et. al. (2004) y el nuevo modelo termodindmico con 14.4% y 14.6%

respectivamente.

Para la turbina T5_3 se observa un error absoluto de 0% en el modelo de Mavromatis y Kokossis

(1997), después, el modelo de Varvanov et.al. (2004) con 36.02% y por ultimo, el nuevo modelo

termodinamico con un error absoluto de 81.3%.
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Se observa que para la turbina T5_3 los modelos de Varvanov et. al. y el nuevo modelo

termodindmico presentan un error considerablemente alto.

4.2.8 CASO DE ESTUDIO 8: ALI GHANNADZADEH ET AL. (2011) Y MANESH ET. AL.

(2012).

En este caso de estudio se comparan los resultados obtenidos por los modelos més representativos

y el nuevo modelo termodindmico con los que presentan los autores Ali Ghannadzadeh et al. (2011)

con su modelo Iterative Buttom To Top (IBTM) y Manesh et. al. (2012) con su modelo Iterativo

Top To Buttom Model (ITBM). Se hace la comparativa de forma simultdnea ya que estos autores,

dentro de su andlisis, analizan el mismo caso de estudio. La configuracion de las turbinas, asi como

las caracteristicas del vapor en cada uno de los niveles de presion se presentan en la Figura 4.8.

Tymap: 357 °C
..................... Pymap: 12 MPa

Wiy
14.99 MW (Ali Ghannadzadeh et al)

14.74 MW (Khoshgoftar Manesh et. al)

Q =50 MW

"""" Py,p:5 MPa
WTZ
T2 14.37 MW (Ali Ghannadzadeh et al)
13.52 MW (Khoshgoftar Manesh et. al)
"""" Pyyp:1.4 MPa
Q =40 MW

Y

Q =85 MW

WT3

9.75 MW (Ali Ghannadzadeh et al)

9.71 MW (Khoshgoftar Manesh et. al)

Pygpp:0.3 MPa

Figura 4.8. Caso de estudio 8, Ali Ghannadzadeh et al. (2011) y Manesh et. al. (2012).
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La Tabla 4.8 muestra los resultados obtenidos y su comparativa con los modelos mas
representativos al aplicar el nuevo modelo termodindmico al caso propuesto por Ali Ghannadzadeh

et al. (2011) y Manesh et. al. (2012).

Tabla 4.8. Comparacion de modelos Caso de Estudio 8: Ali Ghannadzadeh et al. (2011),
Manesh et. al. (2012).

Ali Ghannadzadeh et al. Manesh et. al. (2012)
(2011)
T1 T2 T3 T1 T2 T3
Potencia [MW] 14.99 14.37 9.75 14.74 13.52 9.71
Mavromatis y Kokossis (1997)

Potencia [MW] 16.82 15.43 10.2 16.82 15.43 10.2
AW [MW] +1.83 +1.06 +0.45 +2.08 +1.91 +0.49

Error abs [%] 12.2 7.3 4.6 14.1 14.1 5.0

Varvanov et. al. (2004)

Potencia [MW] 18.83 16.18 10.42 18.83 16.18 10.42
AW [MW] +3.84 +1.81 +0.67 +4.09 +2.66 +0.71

Error abs [%] 25.6 12.5 6.8 27.7 19.6 7.3

Medina y Picén (2010)

Potencia [MW] 16.8 15.7 10.2 16.8 15.7 10.2
AW [MW] +1.81 +1.33 +0.45 +2.06 +2.18 +0.49

Error abs [%] 12.0 9.2 4.6 13.9 16.1 5.0

Nuevo modelo termodinamico

Potencia [MW] 16.19 14.73 9.85 16.19 14.73 9.85
AW [MW] +1.2 +0.36 0.1 +1.45 +1.21 +0.14

Error abs [%] 8.0 2.5 1.0 9.8 8.9 1.4

Con respecto a los resultados de Ali Ghannadzadeh et.al. (2011) para la turbina T1 el nuevo modelo
termodindmico presenta un porcentaje de error absoluto de 8%, seguido por los modelos de Medina
y Picon (2010) y Mavromatis y Kokossis (1997) con errores absolutos de 12% y 12.2%

respectivamente; finalmente, el modelo de Varvanov et. al. con un error absoluto de 25.6%.

Para la turbina T2 el nuevo modelo termodindmico presenta un error absoluto de 2.5%, después
estd el modelo de Mavromatis y Kokossis (1997) con 7.3%, enseguida el modelo de Medina y
Picon (2010) con un error absoluto de 9.2% y finalmente el modelo de Varvanov et. al. (2004) con

un error absoluto de 12.5%.
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Para la turbina T3 el nuevo modelo termodindmico presenta un error absoluto de 1%, a
continuacion, los modelo de Mavromatis y Kokossis (1997) y Medina y Picén (2010) con un error

absoluto de 4.6% y finalmente el modelo de Varvanov et. al. con un error absoluto de 6.8%.

Abhora bien, respecto a los resultados que presenta Manesh et. al. (2012) para la turbina T1 el nuevo
modelo termodindmico presenta un error absoluto de 9.8%, después el modelo de Medina y Picén
(2010) presenta un error absoluto de 13.9%, enseguida Mavromatis y Kokossis (1997) con 14.1%

y finalmente Varvanov et. al. con 27.7%.

Para la turbina T2 nuevamente el nuevo modelo termodindmico presenta un 8.9% de error absoluto,
seguido del modelo de Mavromatis y Kokossis (1997) con un error absoluto de 14.1%, después el
modelo de Medina y Picén (2010) con un error absoluto de 16.1% y finalmente Varvanov et. al.

con un error de 19.6%.

Para la turbina T3 el nuevo modelo termodindmico presenta un error absoluto de 1.4%, seguido
por el modelo de Medina y Picén (2010) y Mavromatis y Kokossis (1997) ambos con un error

absoluto de 5% y finalmente con un error absoluto de 7.3% el modelo de Varvanov et. al.

4.3 CASOS DE ESTUDIO REPRESENTATIVOS PARA TURBINAS A CONDENSACION
CON UNA O MULTIPLES EXTRACCIONES.

En un sistema de cogeneracion como los que hasta ahora se han analizado y sobre los cuales se
desarrolla el nuevo modelo termodindmico, el método de disefio satisface primero el requerimiento
de calor para los procesos y posteriormente la energia eléctrica requerida, por tanto, el sistema de
servicios auxiliares debe disefiarse para que el vapor requerido por los procesos y la energia
eléctrica se satisfaga a través del uso de turbinas a contrapresion, de tal manera que, si llega a existir
una demanda extra de energia eléctrica en el sitio total, ésta se pueda satisfacer a través de turbinas

a condensacion.

Por tal motivo, en los sistemas de cogeneracion no es muy comun encontrar s6lo turbinas a

condensacion, ya que, estas no cumplen del todo con el fin de la cogeneracion, el cual, es producir
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al mismo tiempo calor y energia mecanica o eléctrica. Por lo anterior, no es muy comuin encontrar
en la literatura casos de estudio que se puedan tomar como ejemplos para la aplicacién del nuevo
modelo termodindmico, aunque existe una combinacion de turbinas a contrapresion y turbinas a

condensacion, que comtinmente se le llama turbinas a condensacidn-extraccion.

De tal manera que, esta seccidn presenta los resultados que se obtienen al aplicar el nuevo modelo
termodindmico a casos de estudio representativos de turbinas a condensacién seleccionados de la
literatura. Aunque el andlisis de estas turbinas no es tan extenso como el que se presenta para las
turbinas a contrapresiéon, nos permite determinar el comportamiento del nuevo modelo

termodinamico en el analisis de turbinas a condenacion.

El nuevo modelo termodindmico para turbinas a condensacion se desarrolla bajo las mismas
consideraciones que para el caso de turbinas a contrapresion, por lo tanto, también genera un
sistema de varias ecuaciones y, también, requiere el uso de tablas de vapor para estimar las
propiedades termodindmicas tanto en la entrada como en la salida de la turbina. Por lo tanto, para
la solucién del nuevo modelo termodindmico para turbinas a condensacion se utiliza también el

software comercial Equation Engineering Solver® (EES), el cual, no es limitativo.

Cabe hacer mencion que los unicos modelos que definen expresiones para el andlisis de turbinas a
condensacion son el de Varvanov et. al. (2004) y el nuevo modelo termodindmico, para los demés
se consideran las mismas que se aplican para turbinas a contrapresion.

4.3.1 CASO DE ESTUDIO 9: CHUNG-CHOU Y SHIANG SHIH (1987)

En este caso de estudio se analiza la turbina a condensacién que presentan Chung Chou y Shiang

Shih (1987). La Figura 4.9 presenta las condiciones del vapor en la entrada y salida de la turbina.
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Pymap:5.96 MPa

Tymap: 427°C
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TURBINA @w= 10.2 MW

Pyac:0.0135 MPa
m =41.4t/h

CONDENSADOR

Figura 4.9. Caso de estudio 9, turbinas a condensacion.

La Tabla 4.9 muestra los resultados obtenidos y su comparativa con los modelos mds

representativos al aplicar el nuevo modelo termodindmico al caso propuesto por Chung Chou y

Shiang Shih (1987).

Tabla 4.9. Comparacion de modelos Caso de Estudio 9: Chung Chou y Shiang Shih (1987),

Chung Chou y Shiang Shih (1987)
Potencia [MW] 10.2
Mavromatis y Kokossis (1997)
Potencia [MW] 9.07
AW [MW] -1.13
Error abs [%] 11.07
Varvanov et. al. (2004)
Potencia [MW] 9.89
AW [MW] -0.31
Error abs [%] 3.03
Medina y Picén (2010)
Potencia [MW] 9.34
AW [MW] -0.86
Error abs [%] 8.43
Nuevo modelo termodinamico
Potencia [MW] 9.21
AW [MW] -0.99
Error abs [%] 9.7

120



Capitulo IV

Varvanov et. al. (2004) presenta un error absoluto de 3.03%, posteriormente el modelo de Medina
y Picén (2010) con 8.43%, seguido por el nuevo modelo termodindmico con 9.7% y finalmente el

modelo de Mavromatis y Kokossis (1997) con 11.07%.
4.3.2 CASO DE ESTUDIO 10: BAHADORI Y VUTHALURU (2010)

Este caso de estudio es referido al trabajo presentado por Bahadori y Vuthaluru (2010). La turbina
a condensacion que se analiza genera 4.5 MW y las condiciones del vapor se muestran en la Figura

4.10.

Pymap: 4.0 MPa
Tymap: 400°C

TURBINA @wzzm.sMw

Pyac:0.010 MPa
m = 20.83t/h

CONDENSADOR

Figura 4.10. Caso de estudio 10, turbinas a condensacion.
La Tabla 4.10 muestra los resultados obtenidos y su comparativa con los modelos mas
representativos al aplicar el nuevo modelo termodindmico al caso propuesto por Bahadori y

Vuthaluru (2010).

Tabla 4.10. Comparacion de modelos Caso de Estudio 10: Bahadori y Vuthaluru (2010).

Bahadori y Vuthaluru (2010)
Potencia [MW] 4.5
Mavromatis y Kokossis (1997)
Potencia [MW] 4.31
AW [MW] -0.19
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Error abs [%] 4.2
Varvanov et. al. (2004)
Potencia [MW] 4.73
AW [MW] +0.23
Error abs [%] 5.1
Medina y Picén (2010)
Potencia [MW] 4.39
AW[MW] -0.11
Error abs [%] 2.4
Nuevo modelo termodinamico
Potencia [MW] 4.35
AW [MW] -0.15
Error abs [%] 33
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Para este caso de estudio Medina y Picon (2010) presentan un error absoluto de 2.4%, seguido por

el nuevo modelo termodindmico con un error absoluto de 3.3%, enseguida el modelo de

Mavromatis y Kokossis (1997) con 4.2% de error absoluto y finalmente el de Varvanov et. al. con

5.1%.

4.3.3 CASO DE ESTUDIO 11: BABCOCK & WILCOX (2005)

El dltimo caso de estudio aplicado a turbinas de condensacion se toma del Capitulo 2 del Handbook

“Steam its generation and use” de Babcock & Wilcox (2005), del cual se analiza una turbina a

condensacion que se utiliza como motriz para una bomba de agua de alimentacién a caldera que

forma parte de una planta de generacion eléctrica supercritica de 718 MW. Las caracteristicas de

la turbina se presentan en la Figura 4.11.
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Pymap:1.05 MPa
Tymap: 331.9°C

TURBINA @W=22.04MW

Figura 4.11. Caso de estudio 11, turbinas a condensacion.

Pyac:0.0084 MPa
m =116.1t/h

CONDENSADOR
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La Tabla 4.11 muestra los resultados obtenidos y su comparativa con los modelos mds

representativos.

Tabla 4.11. Comparacion de modelos Caso de Estudio: Babcock & Wilcox (2005).

Babcock & Wilcox (2005)
Potencia [MW] 22.04
Mavromatis y Kokossis (1997)
Potencia [MW] 22.38
AW [MW] +0.34
Error abs [%] 1.5
Varvanov et. al. (2004)
Potencia [MW] 22.18
AW [MW] +0.14
Error abs [%] 0.63
Medina y Picén (2010)
Potencia [MW] 22.21
AW [MW] +0.17
Error abs [%] 0.77
Nuevo modelo termodinamico
Potencia [MW] 23.96
AW [MW] +1.92
Error abs [%] 8.7
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Varvanov et. al. (2004) presenta un error absoluto de 0.63% seguido de Medina y Pic6n (2010) con
0.77%, después estd el modelo de Mavromatis y Kokossis (1997) con un error absoluto de 1.5% y

finalmente el nuevo modelo termodinamico con 8.7%.

4.4 CASOS DE ESTUDIO PARA TURBINAS REALES

Hasta este punto el nuevo modelo termodindmico se ha aplicado a casos de estudio tomados y
comparados con los modelos termodindmicos mas representativos. Los resultados obtenidos de la
comparativa solo sirven para determinar qué tan desviado estd el nuevo modelo termodindmico
con respecto a dichos modelos representativos ya que al no tener la certeza de que los casos de
estudio sean casos reales no se puede seguir un criterio para definir si el nuevo modelo
termodindmico predice con una exactitud aceptable las caracteristicas de una turbina de vapor. Por
lo tanto, en esta seccidn se trata de dar esa certidumbre al nuevo modelo termodindmico aplicdndolo
a casos de estudio que se consideran reales ya que son tomados de balances térmicos presentados
en la literatura y a partir de curvas de comportamiento de turbinas reales instaladas en un complejo
petroquimico en México. Los casos de estudio de casos reales consideran turbinas a contrapresion,

condensacién y una combinacion de ambas hasta con 8 extracciones.

4.4.1 CASO DE ESTUDIO 12: K.C. COTTON (1998).

El caso de estudio 12 es referido al que se presenta en la Figura 4.12 el cual es referido a una turbina
de vapor con tres extracciones que corresponde a un balance térmico que presenta K. C. Cotton
(1998). Se presentan todas las condiciones del vapor en la entrada de la turbina y las tres
extracciones lo cual permite determinar las potencias para cada turbina aplicando balances de masa
y energia para posteriormente realizar la comparativa con los modelos mas representativos y el

nuevo modelo termodinamico.
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Pyyap:8.72 MPa
Tymap: 501.6°C

TURBINA1

TURBINA 2

Pyupi1.48 MPa
Tyap: 273.4°C

Pyyp:0.57 MPa
Tyyp: 193.8°C

TURBINA 3

&H

Pyp:0.13 MPa
Tygp: 107.8°C

1y = 527.68 t/h 1, = 47.05t/h 1y = 82.33t/h
W, =75.98 MW W, =5.02 MW W; =3.41 MW
PROCESO 1 PROCESO 2 PROCESO 3

Capitulo IV

Figura 4.12. Caso de estudio 12, turbinas reales.

La Tabla 4.12 muestra los resultados obtenidos por el nuevo modelo termodindmico y su

comparativa con los modelos mas representativos para el caso de estudio tomado de K. C. Cotton
(1998).

Tabla 4.12. Comparacion de modelos Caso de Estudio 12: K. C. Cotton (1998).

K. C. Cotton (1998)
Turbina 1 | Turbina 2 | Turbina 3
Potencia [MW] 75.98 5.02 3.41
Mavromatis y Kokossis (1997)
Potencia [MW] 70.31 5.89 4.94
AW [MW] -5.67 +0.87 +1.53
Error abs [%] 7.4 17.3 44.8
Varvanov et. al. (2004)
Potencia [MW] 73.24 6.14 5.00
AW [MW] -2.74 +1.12 +1.59
Error abs [%] 3.6 22.3 46.6
AW [MW] Medina y Picén (2010)
Potencia [MW] 70.08 5.91 4.74
-5.9 +0.89 +1.33
Error abs [%] 7.7 17.7 39.0
AW [MW] Nuevo modelo termodinamico
Potencia [MW] 67.45 6.03 4.73
AW [MW] -8.53 +1.01 +1.32
Error abs [%] 11.2 20.1 38.7
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Con respecto a las potencias calculadas por turbina, en base al balance térmico que presenta K. C.
Cotton (1998) para la turbina 1 el modelo de Varvanov et. al. (2004) presenta el error absoluto
menor con 3.6%, enseguida se encuentran con un error absoluto muy similar los modelos de
Mavromatis y Kokossis (1997) y Medina y Picén (2010) con 7.4% y 7.7% respectivamente, por

ultimo, el nuevo modelo termodindmico con un error absoluto de 11.2%.

Para la turbina 2 los modelos de Mavromatis y Kokossis (1997) asi como el de Medina y Picon
(2010) presentan un error muy similar con 17.3 y 17.7% respectivamente, enseguida el nuevo
modelo termodindmico con un error absoluto de 20.1% y finalmente el modelo de Varvanov et. al.

(2004) con 22.3% de error absoluto.

Finalmente, para la turbina 3 el nuevo modelo termodindmico presenta un error absoluto de 38.7%,
seguido por el modelo de Medina y Picén (2010) con un error absoluto de 39% y los modelos de
Mavromatis y Kokossis (1997) con 44.8% y Varvanov et. al. (2004) con un error absoluto de
46.6%. Cabe resaltar que para esta turbina los cuatro modelos presentan un porcentaje de error muy

por encima del error promedio que han venido presentando.

4.4.2 CASO DE ESTUDIO 13: LUO ET. AL. (2011).

El caso de estudio que se analiza aqui se extrae del trabajo presentado por Luo et. al. (2011). La
turbina que presentan es una turbina que opera en un complejo petroquimico en China que cuenta
8 extracciones, las cuales se descomponen en 5 extracciones a contrapresion y 3 extracciones a

condensacion, Figura 4.13.
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P, =9.5MPa
T, =538
my =336.24/h

V1 V2 V3 Va4 V5 V6 V7 vs — | ||

Prr=216MPa | Pears=148MPQ| Pyyry=1.27MPa | Pyyqs=0.206MPa| Pyyrg = 0.0879MPG] py,. = 0,025 MPq Parro = 00059 MPa
T”TZ:354.56”C|X Tixrs =316.41°Cx7 Tpyry =300.68°C, 57 Tpyps = 129.56° Tpxre = 96.04°C Toyry = 65.66°GY  Terrs = 35.86°C
Meyrs =481t/h | meyrg=5.73t/h mm7=2.94t/i?f Mgyrg = 90.28t/h

Mggry = 11.83t/h |  Mpyrs =18.68t/h] mpyyy, =91.97¢/h
Wgeo =8.0MW | Wges =4 13MW| oo = 1S8MW | Wyges =9.23MW | Wiggey =3.00MW | 1y =3.50MW | Wiees =386 MIW

’rocess roceso roceso roceso roceso5  Condensador1 Condensador2 Condensador3

Figura 4.13. Caso de estudio 13, turbinas reales.

Los datos presentados en la Figura 4.13 permiten calcular la potencia individual para cada turbina
mediante la aplicaciéon de balances de masa y energia. La Tabla 4.13 muestra los resultados

obtenidos y su comparativa con los modelos mas representativos para el caso de estudio de Luo et.

al. (2011).

Tabla 4.13. Resultados obtenidos caso de estudio 13: Luo et. al. (2011).

V1 | Tv2 | TV3 | Tv4 | TV5 [ TV6 | TV7 | TV8
Xianglong Luo et. al. (2011)
Potencia
[MW] 18.25 8.00 4.13 1.58 9.23 3.10 3.58 3.86
Mavromatis y Kokossis (1997)
Potencia
[MW] 19.75 8.6 4.57 1.49 8.86 3.32 1.59 1.71
AW
[MW] +1.5 +0.6 +0.44 -0.09 -0.37 +0.22 -1.99 -2.15
Error
abs [%] 8.2 7.5 10.6 5.6 4.0 7.0 55.5 55.6
Varvanov et. al. (2004)
Potencia
[MW] 21.49 9.33 5.09 1.83 8.97 3.56 0.406 0.408
AW
[MW] +3.24 | +1.33 +0.96 | +0.25 -0.26 +0.46 -3.17 -3.45
Error
abs [%] 17.7 16.6 23.2 15.8 2.8 14.8 88.6 89.3
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Medina y Picon (2010)
Potencia
[MW] 19.86 8.83 4.69 1.53 8.83 2.93 1.10 1.04
AW
[MW] +1.61 +0.83 +0.56 -0.05 -0.4 -0.17 -2.48 -2.82
Error
abs [%] 8.8 10.3 13.5 3.1 4.3 5.4 69.2 73.0
Nuevo modelo termodinamico
Potencia
[MW] 19.02 8.95 5.44 2.39 8.42 3.09 3.98 3.91
AW
[MW] +0.77 +0.95 +1.31 +0.81 -0.81 -0.01 +0.4 +0.05
Error
abs [%] 4.2 11.8 31.7 51.2 8.7 0.32 11.1 1.2

Para la turbina TV1 el nuevo modelo termodindmico presenta un error absoluto de 4.2%, seguido
por Mavromatis y Kokossis (1997) con un error absoluto de 8.2%, con un porcentaje de error muy
parecido se encuentra el modelo de Medina y Picon (2010) con 8.8% y finalmente el modelo de

Varvanov et. al. (2004) con 17.7% de error absoluto.

Para la turbina TV2 Mavromatis y Kokossis (1997) presentan un error absoluto de 7.5%, seguidos
por Medina y Picén (2010) con 10.3% de error absoluto; el nuevo modelo termodinamico presenta

una desviacién de 11.8% y finalmente Varvanov et. al. con 16.6% de error absoluto.

Para la turbina TV3 Mavromatis y Kokossis (1997) junto con Medina y Picon presentan errores
absolutos en el orden de 10.6% y 13.5% respectivamente, enseguida Varvanov et. al. con 23.2%

de error y finalmente el nuevo modelo termodindmico con 31.7%.
Para la turbina TV4 Medina y Picon (2010) presentan un error absoluto de 3.1% seguidos de
Mavromatis y Kokossis (1997) con 5.6%, posteriormente Varvanov et. al. (2004) presenta 15.8%

de error absoluto y al final el nuevo modelo termodindmico con un error absoluto de 51.2%.

Para la turbina TVS Varvanov et. al. (2004) presenta un error absoluto de 2.8%, después, esta el

modelo de Medina y Picon (2010) con 4.3% de error absoluto seguidos por Mavromatis y Kokossis
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(1997) con 4% de error absoluto y al final el nuevo modelo termodindmico con 8.7% de error

absoluto.

Para la turbina TV6 el nuevo modelo termodindmico presenta un error absoluto de 0.32%, seguido
por el modelo de Medina y Picén (2010) con 5.4% de error absoluto, posteriormente el modelo de
Mavromatis y Kokossis (1997) con un error absoluto de 7% y al final el modelo de Varvanov et.

al. (2004) con un error absoluto de 14.8%.

Para la turbina TV7 el nuevo modelo termodindmico presenta un error absoluto de 11.1%, seguido
por Mavromatis y Kokossis (1997) con 55.5% de error absoluto, posteriormente, el modelo de
Medina y Picén (2010) con 69.2% y finalmente el modelo de Varvanov et. al. (2004) con 88.6%

de error absoluto.

Para la turbina TV8 el nuevo modelo termodindmico presenta 1.2% de error absoluto seguido por
Mavromatis y Kokossis (1997) con 55.6%; Medina y Pic6n (2010) presentan un error absoluto de

73% y finalmente el modelo de Varvanov et. al. (2004) con un error absoluto de 89.3%.

443 CASO DE ESTUDIO 14: SISTEMA DE TURBINAS INSTALADO EN UN
COMPLEJO PETROQUIMICO EN MEXICO.

El caso de estudio 14 se refiere a un complejo petroquimico real instalado en México que cuenta
con un sistema de servicios auxiliares compuesto de 3 turbinas. Las turbinas generan energia
eléctrica y suministran vapor al cabezal de vapor de media presiéon (VMP) todo para autoconsumo
de los procesos que constituyen el complejo petroquimico. Las turbinas operan entre tres niveles
de presion; la turbina ST1 es una turbina a contrapresion con una sola extraccién que opera entre
el nivel de vapor de alta presion (VAP) y el nivel de vapor de media presion (VMP), su generaciéon
maxima es de 21 MW. La turbina ST2 es una turbina que opera a condensacion — extraccion entre
el nivel de vapor de alta presion (VAP), el nivel de vapor de media presién (VMP) y el nivel de
vapor de vacio (VACIO), su generacién maxima es de 32 MW. Finalmente, la turbina ST3 la cual
opera Unicamente a condensacion entre el nivel de vapor de alta presion (VAP) y el nivel de vapor

de vacio (VACIO), su generacion maxima es de 24 MW. En la Figura 4.14 se muestra de forma
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esquematica la distribucion de las turbinas y los cabezales de vapor, asi como las condiciones del

vapor en cada uno de ellos.

PVAP = 581MPa

Ty = 418

VAPOR ALTA Vap 478°C

PRESION (VAP)

TV2 — ]

VAPOR MEDIA

PRESION (VMP)

PVMP =204 MPa
VACIO

Pmm = 0016 MPﬂ

Figura 4.14. Caso de estudio 14 complejo petroquimico, turbinas reales.

Las condiciones del vapor en el cabezal de vapor de alta presiéon (VAP) son 5.81 MPa y 478 °C,
mientras que en el cabezal de vapor de media presion (VMP) es de 2.04 MPa. La presion en el

cabezal de vacio es de 0.016 MPa.

Para observar la prediccion del nuevo modelo termodindmico en el comportamiento de las turbinas
del complejo petroquimico para el caso de la turbina TV1 se han propuesto cinco escenarios de

operacion, los cuales se identifican en la Figura 4.15.
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Figura 4.15. Curva de operaciéon TV1 complejo petroquimico.

La Tabla 4.14 muestra los resultados obtenidos y su comparativa con los modelos mas

representativos.

Tabla 4.14. Resultados obtenidos caso de estudio 14: TV1 complejo petroquimico.

Escenario (a) | Escenario (b) \ Escenario (c) \ Escenario (d) \ Escenario (e)

TV1
Potencia
[MW] 9 12 15 18 21
Mavromatis y Kokossis (1997)
Potencia
[MW] 11.23 13.88 15.83 18.06 20.3
AW [MW] +2.23 +1.88 +0.83 +0.06 -0.7
Error abs [%] 24.7 15.6 5.5 0.33 3.33
Varvanov et. al. (2004)
Potencia
[MW] 12.01 14.74 16.75 19.05 21.35
AW [MW] +3.01 +2.74 1.75 1.05 0.35
Error abs [%] 334 22.8 11.6 5.8 1.66
Medina y Picén (2010)
Potencia
[MW] 11.5 14.14 16.09 18.32 20.55
AW [MW] +2.5 +2.14 +1.09 +0.32 -0.45
Error abs [%] 27.7 17.8 7.2 1.77 2.14
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Nuevo modelo termodinamico
Potencia
[MW] 10.59 12.9 14.94 17.05 19.35
AW [MW] +1.59 +0.9 -0.06 -0.95 -1.65
Error abs [%] 17.6 7.5 0.4 5.2 7.8

De los resultados obtenidos de la TV 1 para el escenario (a) con respecto a los datos que muestra la
curva de operacion el nuevo modelo termodindmico presenta un error absoluto de 17.6%, seguido
por el modelo de Mavromatis y Kokossis (1997) con un error absoluto de 24.7%, después el modelo
de Medina y Picén (2010) con 27.7% de error absoluto y finalmente el modelo de Varvanov et. al.

(2004) con un error absoluto de 33.4%.

Para la misma TV1, pero para el escenario (b), el nuevo modelo termodindmico presenta un error
absoluto de 7.5%, seguido por el modelo de Mavromatis y Kokossis (1997) con 15.6% de error
absoluto y después con 17.8% de error absoluto el modelo de Medina y Picén (2010) y finalmente

el modelo de Varvanov et. al. (2004) con un error de 22.8%

En el escenario (c), el nuevo modelo termodindmico presenta un error absoluto de 0.4%, seguido
por Mavromatis y Kokossis (1997) con 5.5% de error absoluto, después el modelo de Medina y
Picon (2010) con 7.2% de error absoluto y al final el modelo de Varvanov et. al. (2004) con un

error absoluto de 11.6%.

Para el escenario (d) Mavromatis y Kokossis (1997) arrojan un error absoluto de 0.33%, seguidos
por el modelo de Medina y Picon (2010) con 1.77% y finalmente el nuevo modelo termodindmico
y el modelo de Varvanov et. al. (2004) que presentan un porcentaje de error absoluto bastante

similar con 5.2% y 5.8% respectivamente.

Finalmente, para el escenario (e), el modelo de Varvanov et. al. (2004) con 1.66% de error absoluto
seguido del modelo de Medina y Picon (2010) con 2.14%, enseguida el modelo de Mavromatis y
Kokossis (1997) con 3.33% de error absoluto y, por tltimo, el nuevo modelo termodindmico con

7.8% de error absoluto.
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A continuacidn, se analiza la prediccién del nuevo modelo termodindmico para la turbina TV2, la

cual es una turbina que opera a condensacion — extraccion, para tal efecto, también se definen cinco

escenarios. Tanto la curva de operaciéon como los cinco escenarios se muestran en la Figura 4.16.

Las condiciones de entrada del vapor a la turbina son 5.81 MPay 478 °C, la presion de la extraccion

es de 2.04 MPa y la presion de vacio es de 0.016 MPa (4.72 inHG).

Pyap=5.81 [MPa] Tyap=478 [°C]

Pymp=2.04 [MPa]

Pyacio=0.016 [MPa]

240 ‘
EXT 200 [t/h]
—@ -@ @

210 EXT 180 [t/h] © ® T ® ﬁ'

o

® ° /
180 /»
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150 ° ( /|| . /

@ (b)

108 [t/h] / P _—

consumo de vapor [t/h]
© M
o o

2}
(=)

| EXT 72 [t/h]

°
EXT 36 [t/h] ®

a) W=15 MW; m1=90 t/h; mEXT=36 t/h
b) W=20 MW; m1=135 t/h; mEXT=72 t/h |

(2]
(=]

c) w=32 Mw; rq1=200 t/h; rr‘1EXT=108 i/l}
d) \(V=12 Mw; rq1=160 t/h; n‘1EXT=144 t/||1

e) W=16 MW; m1=215 t/h; mEXT=200 t/h

o

Figura 4.16. Curva de operaciéon TV2 complejo petroquimico.

5 10 15

20

25 30 35

Potencia Generada [MW]

La Tabla 4.15 muestra los resultados obtenidos y su comparativa con los modelos mas

representativos.

Tabla 4.15. Resultados obtenidos caso de estudio 14: TV2 complejo petroquimico.

Escenario (a) | Escenario (b) ‘ Escenario (¢) ‘ Escenario (d) ‘ Escenario (e)

TV2
Potencia
[MW] 15 20 32 12 16
Mavromatis y Kokossis (1997)
Potencia
[MW] 16.03 20.89 31.05 13.34 16.98
AW [MW] +1.03 +0.89 -0.95 +1.34 +0.98
Error abs [%] 6.8 4.4 2.9 11.1 6.1
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Varvanov et. al. (2004)
Potencia
[MW] 16.84 21.82 32.14 14.35 18.10
AW [MW] +1.84 +1.82 +0.14 +2.35 +2.10
Error abs [%] 12.2 9.1 0.43 19.5 13.12
Medina y Picén (2010)
Potencia
[MW] 16.4 21.25 31.41 13.71 17.34
AW [MW] +1.4 +1.25 -0.59 +1.71 +1.34
Error abs [%] 9.3 6.2 1.84 14.2 8.3
Nuevo modelo termodinamico
Potencia
[MW] 15.51 20.07 29.83 12.79 16.17
AW [MW] +0.51 +0.07 2.1 +0.79 +0.17
Error abs [%] 34 0.35 6.5 6.5 1.0

Para el escenario (a) de la turbina TV2 el nuevo modelo termodindmico presenta un error absoluto
de 3.4%, seguido por el modelo de Mavromatis y Kokossis (1997) con 6.8% de error absoluto,
después, el modelo de Medina y Picon (2010) con 9.3% y finalmente el modelo de Varvanov et.

al. (2004) con error absoluto de 12.2%

Para el escenario (b), el nuevo modelo termodindmico presenta un error absoluto de 0.35%,
enseguida el modelo de Mavromatis y Kokossis (1997) con 4.4%, seguidos del modelo de Medina
y Picén (2010) con 6.2% de error absoluto, y, por tltimo, el modelo de Varvanov et. al. (2004) con

un error absoluto de 9.1%.

En el escenario (c) el modelo de Varvanov et. al. presenta un error absoluto de 0.43%, después el
modelo de Medina y Picén (2010) con 1.84% de error absoluto, seguidos del modelo de
Mavromatis y Kokossis (1997) con 2.9% y finalmente el nuevo modelo termodindmico que

presenta un error absoluto de 6.5%.
El escenario (d) el nuevo modelo termodindmico presenta un error absoluto de 6.5%, enseguida, el

modelo de Mavromatis y Kokossis (1997) con 11.1%, después, el modelo de Medina y Picén

(2010) con 14.2% vy al final el modelo de Varvanov et. al. (2004) con un error absoluto de 19.5%.
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En el escenario (e) el nuevo modelo termodindmico arroja un error absoluto de 1.0%, seguido de
Mavromatis y Kokossis (1997) con 6.1%, después el modelo de Medina y Picén (2010) con 8.3%

y al final el modelo de Varvanov et. al. (2004) con 13.1% de error absoluto.

Para terminar con el andlisis del nuevo modelo termodindmico para turbinas reales, se realiza el
andlisis de la turbina TV3, la cual, es una turbina que opera a condensacién y cuyas condiciones
del vapor son a la entrada 5.81 MPa y 478 °C, y la presion de vacio absoluta es de 0.016 MPa (4.72
inHG). Para este caso también se definen cinco escenarios de operacion, los cuales se muestran en
la Figura 4.17, la cual es también la curva de operacién de la turbina.

110 Pyap=5.81 [MPa] Tyap=478 [°C] Pyacio=0.016 [MPa]

100

®¢) 24 MW; 96 th

90

80 d) 20 MW; 82 t/h

70
60

c) 15 MW; 60 th
50

40

b) 10 MW; 40 th

consumo de vapor [t/h]

30

20| a) 5 MW; 21 t/h

10

0 5 10 15 20 25 30
Potencia Generada [MW]

Figura 4.17. Curva de operacion TV3 complejo petroquimico.

La Tabla 4.16 muestra los resultados obtenidos y su comparativa con los modelos mas

representativos.
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Tabla 4.16. Resultados obtenidos caso de estudio 14: TV3 complejo petroquimico.

Escenario (a) | Escenario (b) \ Escenario (c) \ Escenario (d) \ Escenario (e)

TV3
Potencia
[MW] 5 10 15 20 24
Mavromatis y Kokossis (1997)
Potencia
[MW] 4.69 9.5 14.56 20.12 23.67
AW [MW] -0.31 -0.5 -0.44 +0.12 -0.33
Error abs [%] 6.2 5.0 2.9 0.60 1.3
Varvanov et. al. (2004)
Potencia
[MW] 5.1 9.9 15.07 20.69 24.26
AW [MW] +0.1 -0.1 +0.07 +0.69 +0.26
Error abs [%] 2.0 1.0 0.46 34 1.0
Medina y Picén (2010)
Potencia
[MW] 4.9 9.7 14.82 20.38 23.93
AW [MW] -0.1 -0.3 -0.18 +0.38 -0.07
Error abs [%] 2.0 3.0 1.2 1.9 0.29
Nuevo modelo termodinamico
Potencia
[MW] 4.77 9.25 13.99 19.31 22.74
AW [MW] -0.23 -0.75 -1.01 -0.69 -1.26
Error abs [%] 4.6 7.5 6.7 3.4 5.2

Para el escenario (a) de la TV3 los modelo de Varvanov et. al. (2004) asi como el de Medina y

Picén (2010) presentan un error absoluto de 2%, seguidos del nuevo modelo termodindmico con

4.6% de error absoluto y por ultimo el modelo de Mavromatis y Kokossis (1997) con 6.2% de error

absoluto.

En el escenario (b) el modelo de Varvanov et. al. (2004) presenta un error absoluto de 1%, seguidos

por el modelo de Medina y Picén (2010) con 3% de error absoluto, enseguida el modelo de

Mavromatis y Kokossis (1997) con 5% de error absoluto y finalmente el nuevo modelo

termodinamico con 7.5% de error absoluto.
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Para el escenario (c) el modelo de Varvanov et. al. (2004) presenta un error absoluto de 0.46%,
seguido por el modelo de Medina y Picén (2010) con un error absoluto de 1.2%, después el modelo

de Mavromatis y Kokossis (1997) con 2.9% y al final el nuevo modelo termodinamico con 6.7%.

Para el escenario (d) el modelo de Mavromatis y Kokossis (1997) presenta un error absoluto de
0.60%, posteriormente, el modelo de Medina y Picon con 1.9% de error absoluto y finalmente el
nuevo modelo termodindmico y el modelo de Varvanov et. al. (2004) con un error absoluto de

3.4%.

Finalmente, en el escenario (e), Medina y Picén presentan un error absoluto de 0.29%, después el
modelo de Varvanov et. al. (2004) y Mavromatis y Kokossis (1997) con errores absolutos muy
similares de 1.0% y 1.3% respectivamente, por tltimo, el nuevo modelo termodindmico con 5.2%

de error absoluto.

4.5 ANALISIS Y DISCUSION DE RESULTADOS.

A continuacion, se presenta de manera resumida la comparativa del nuevo modelo termodindmico
con los modelos mas representativos. En general, considerando los esquemas de produccién de
cada uno de los 14 casos, se analizaron un total de 40 turbinas, de las cuales 29 son de contrapresion,
10 de condensacién y 1 a condensacion — extraccion. Los casos de estudio analizados abarcan una
amplia gama de potencias de produccidn, lo que permite tener un panorama mads claro en cuanto a
determinar el tipo de modelo que mejor se adapta a las necesidades de prediccion de potencia para

realizar estudios de integracion energética y optimizacion en turbinas de vapor.

Con el propésito de definir la aproximacién del nuevo modelo termodindmico respecto a los
modelos més representativos, en las Tablas 4.17 y 4.18 se muestra un sumario de resultados para
turbinas a contrapresion y condensacion respectivamente, donde, para cada turbina de cada caso
de estudio, se presenta el error absoluto calculado con respecto a la potencia de referencia. La
potencia de referencia se entiende como la potencia que se reporta para cada caso ya sea por el

autor del caso de estudio o bien en base lo reportado por el fabricante en el caso de turbinas reales.
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Error absoluto promedio

9.49

18.98

Caso de Potencia | Mavromatis | Varvanov | Medinay | Nuevo
estudio | Turbina | referencia | y Kokossis et. al.
1 1 0.52 78.8
1 2 1.98 16.1
1 3 1.87
2 T1 3.68
2 T3 4.54
2 T4 4.68
2 DRVI 2.75
2 DRV2 1
3 1 11
4 2 25
5 3 3
6 T4_1 5.27
6 T4 2 2.31
6 T4_3 0.36
7 T5_1 28.91
7 T5_2 4.43
7 T5_3 1.61
8 1* 14.99 12.2 25.6 12.0
8 2% 14.37 7.3 12.5 9.2
8 3% 9.75 4.6 6.8 4.6
8 1% 14.74 14.1 27.7 13.9
8 2%* 13.52 14.1 19.6 16.1
8 3k 9.71 5.0 7.3 5.0
12 1 75.98 7.4 7.7 11.2
12 2 5.02 22.3 17.7 20.1
12 3 341 44.8 46.6 39
13 TV1 18.25
13 TV2 8.0
13 TV3 4.13
13 TV4 1.58
13 TVS 9.23
14 TV1 (a) 9
14 TV1 (b) 12
14 TV1 (¢) 15
14 TVI (d) 18
14 TV1 (e) 21

Casos con mejor aproximacion

10

* Ali Ghannadzadeh et al. (2011)

#% Manesh et. al. (2012)
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Para turbinas a contrapresion, el nuevo modelo termodindmico presenta un error promedio de
13.99%, mayor al que presentan Mavromatis y Kokossis (1997) y Medina y Picén (2010) con
9.49% y 9.88% respectivamente y menor al que presenta Varvanov et. al. (2004) con 18.98%. El
nuevo modelo termodindmico, sin embargo, presenta una cantidad mayor de casos con la mejor
aproximacion con 17 de 36, contra 10 de 33 de Mavromatis y Kokossis (1997), 4 de 31 de Varvanov
et. al. (2004) y 5 de 30 de Medina y Pic6n (2010).

Al nuevo modelo termodindmico se le observa un porcentaje mas alto de error debido a los errores
tan altos que presenta dentro de cierto rango de potencia. Se identifican errores mayores a 20.1%
para potencias entre 0.36 MW y 4.13 MW, donde el porcentaje de error va desde 28.8% hasta
81.3%.

Para definir el rango de potencia en el cual el nuevo modelo termodindmico tiene un rango de error
aceptable, de la Tabla 4.17 se descartan los casos en los cuales el nuevo modelo termodindmico
presenta un error mayor al 20.1%, los cuales son: Turbina 1 del caso 1 (28.8% error), Turbina T4_3
del caso 6 (58.3% de error), Turbina T5_3 del caso 7 (81.3% de error) y Turbina 3 del caso 12
(38.7% de error), TV3 y TV4 del caso 13 (31.7% y 51.2% de error).

Por tanto, descartando dichos casos de estudio podemos definir que el nuevo modelo
termodindmico tiene un rango de error absoluto de entre 0.4% y 20.1% con promedio de 7.12%.

La potencia en la cual se puede esperar este rango de error es de 4.13 MW a 75.98 MW.

Se observa que para potencias menores a 2 MW el nuevo modelo termodindmico puede llegar a

presentar porcentajes de error absoluto hasta de 81.3%.

A continuacién, se presenta el sumario que se obtiene para los casos de estudio de turbinas a

condensacion.
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Tabla 4.18. Sumario de resultados. Turbinas a condensacion.
Caso de Potencia | Mavromatis | Varvanov | Medinay | Nuevo
estudio | Turbina | referencia | y Kokossis et. al. Picén modelo

9 1 10.2 11.07 8.43 9.7
10 1 4.5 4.2
11 1 22.04 1.5
13 TV6 3.10 7.0
13 TV7 3.58 55.5
13 TV8 3.86 55.6
14 TV3 (a) 5
14 TV3 (b) 10
14 TV3 (c) 15
14 TV3 (d) 20
14 TV3 (e) 24
Error absoluto promedio
Casos con mejor aproximacion

De acuerdo con lo presentado en la Tabla 4.18, para turbinas a condensacion, el nuevo modelo
termodindmico presenta un mejor porcentaje de error absoluto con 5.61%, enseguida el modelo de
Mavromatis y Kokossis (1997) con 13.72%, después, el de Medina y Picén (2010) con 15.24% y
finalmente el de Varvanov et. al. (2004) con 19.03%. Sin embargo, el modelo que presenta una
cantidad mayor de casos con la mejor aproximacion es el de Varvanov et. al. (2004) con 5 de 11,
seguido por el nuevo modelo termodindmico y el modelo de Medina y Picn (2010), ambos con 3

de 11, y finalmente el de Mavromatis y Kokossis (1997) con 1 de 11.

Los modelos mas representativos presentan porcentajes de error hasta de 89% por lo que esto los
hace mas inexactos y no tan confiables al momento de aplicarlos a un caso de estudio de turbinas
a condensacién en comparacién con el nuevo modelo termodindmico que mantiene un rango de
error de 0.32% a 11.1%, mas cercano al promedio. El rango de potencia en donde el nuevo modelo

termodindmico presenta este comportamiento es de 3.1 MW a 24 MW.

Si bien, los resultados obtenidos por los modelos més representativos son muy aceptables, por lo
que no existe evidencia clara de que alguno de ellos sea superior, se puede afirmar que el nuevo
modelo termodindmico es mas confiable en los rangos de potencia definidos tanto para turbinas a

contrapresion, turbinas a condensacion y turbinas a condensacion — extraccion.
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El caso de la Turbina TV?2 del caso de estudio 14, la cual es una turbina real, refuerza la afirmacion
del parrafo anterior, ya que si bien no fue posible descomponerla en turbina a contrapresioén y
turbina a condensacion es posible determinar cudl de los modelos fue mas acertado como se observa
en la Tabla 4.19. Se observa que el nuevo modelo termodindmico presenta el mayor nimero de
casos con la mejor aproximacién, asi como un error absoluto promedio por debajo del que

presentan los demds modelos analizados.

Tabla 4.19. Sumario de resultados. Turbinas a condensacion - extraccion.

Caso de Potencia | Mavromatis | Varvanov | Medinay | Nuevo
estudio | Turbina | referencia | y Kokossis et. al. Picén
14 TV3 (a) 15 6.8 12.2 9.3
14 TV3 (b) 20 4.4 9.1
14 TV3 (c) 32 2.9
14 TV3 (d) 12 11.1
14 TV3 (e) 16 6.1
Error absoluto promedio 6.2
Casos con mejor aproximacion 0

141



Capitulo V

Capitulo V

Conclusiones y trabajo futuro.

5.1 INTRODUCCION

En este Capitulo se presentan las conclusiones generales derivadas de este trabajo, en donde se
describen las caracteristicas y limitantes principales de los modelos a través del estudio del estado
del arte. Ademas, se describen las mejoras que el nuevo modelo ofrece con relacion los casos de
estudio presentados en el estado del arte, los principales logros alcanzados y las limitantes que se
tienen al aplicar el nuevo modelo termodindmico. También, se habla acerca del trabajo futuro que

se puede llevar a cabo partiendo del hasta ahora realizado.

5.2 CONCLUSIONES

La revisiéon del estado del arte en el desarrollo de modelos que predicen el comportamiento
termodindmico de una turbina de vapor nos indica que, si bien existen diversos modelos
establecidos que permiten determinar la potencia eficiencia de una turbina de vapor, hasta ahora,
las conclusiones generales que se obtienen para cada uno de los modelos se describen a

continuacion.
Para los modelos exergéticos se debe de calcular una eficiencia exergética la cual difiere de la

eficiencia isoentrépica por lo que los resultados obtenidos, en comparacién con los modelos

termodindmicos, pueden variar hasta en 30%.

142



Capitulo V

En el caso de los modelos que involucran geometrias, las variables son especificas y diferentes
para cada turbina, de acuerdo con su disefio, configuracion y aplicacién. Por lo anterior, es
necesario conocer detalladamente el disefio de los internos de las turbinas y en el caso de que se
conocieran, el procedimiento para desarrollar el célculo de la eficiencia de una turbina se torna
complejo debido a que, para cada marca y tipo de turbina, las caracteristicas son muy diferentes
haciendo casi imposible definir un modelo que pueda predecir la potencia y eficiencia de todo el

universo de turbinas existente de manera sencilla.

En lo que respecta a los modelos termodindmicos, sobre los cuales estd basado el modelo
propuesto, el estudio del estado del arte nos muestra que los primeros que se desarrollaron ya
toman en cuenta, aunque constante, una eficiencia para las turbinas analizadas, lo cual supone

cierto error.

Por otro lado, se encontré que existen modelos iterativos que suponen temperaturas ya sea de
entrada o de salida de la turbina, los cuales, por el hecho de ser iterativos, consumen tiempo para

su solucion, ademds resultan triviales debido a la suposicion de las temperaturas del vapor.

Los udltimos modelos desarrollados, los cuales son los modelos mas representativos en el estudio
e integracion de sistemas energéticos que operan bajo el concepto de cogeneracion, se observaron
mas completos en el sentido de que consideran la variacion de la eficiencia de la turbina con la
carga, sin embargo, no toman en cuenta factores que afectan la eficiencia como lo es el
sobrecalentamiento del vapor a la entrada de la turbina y la relacién de presiones, asi como la

correccidn por presion de vacio para turbinas a condensacion.

Asi mismo, estos ultimos modelos se desarrollaron en base a curvas que fueron parametrizadas en
un rango demasiado amplio, de 0.746 MW a 74.6 MW, considerando que son curvas logaritmicas
esto supondria cierto error también. Ademads, las curvas originales fueron generadas a partir de
diferentes condiciones del vapor a la entrada de la turbina, manteniendo la presién de salida de la
turbina fija para todos los casos por lo que para condiciones diferentes se debe de considerar

correcciones al célculo de la potencia o eficiencia.
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Otro punto importante para considerar acerca de los modelos mds representativos es que si bien,
cada autor presenta resultados aceptables, solo abarcan un universo muy pequefio de turbinas con
un maximo de 4 turbinas analizadas, y, por lo tanto, también un rango muy pequefio de potencia

generada y condiciones de vapor.

Ademads, en su mayoria, todos lo modelos representativos consideran turbinas a contrapresion con
maximo dos extracciones, y no presentan un modelo bien definido para turbinas a condensacion

por lo que tampoco presentan casos de turbinas que operen a condensacion — extraccion.

En consecuencia, los modelos termodindmicos mas representativos s6lo abordan parte del

problema.

Por lo tanto, el nuevo modelo termodindmico propuesto toma como base las omisiones de los
modelos termodindmicos mads representativos y las convierte en dreas de oportunidad de tal
manera que el nuevo modelo termodindmico si considera las condiciones reales del vapor tanto a
la entrada como a la salida de la turbina, es decir, se considera el sobrecalentamiento del vapor,

asi como la relacion de presiones entre la entrada y salida de la turbina.

A diferencia de los modelos termodindmicos presentados por los principales autores como
Mavromatis y Kokossis (1997), Varvanov et. al. (2004) y Medina y Picén (2010), el nuevo
modelo termodindmico ofrece expresiones lineales en intervalos de potencia mds reducidos con
la finalidad de reducir el error obtenido, también, toma en cuenta variables que afectan el
comportamiento de una turbina como lo es temperatura del vapor sobrecalentado en la entrada y
la salida, presion de salida de la turbina y en su caso presiéon de vacio ofreciendo factores de
correccion para cuando las condiciones del vapor son diferentes a las condiciones a las cuales las

curvas fueron generadas.
Asi mismo, se comprob6 la aplicacion del nuevo modelo termodindmico en un universo mds

amplio de turbinas de vapor con 14 casos de estudio de los cuales 3 casos consideran turbinas

instaladas en complejos reales. En total se analizaron 29 turbinas a contrapresiéon, 10 a
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condensacion y 1 a extraccién — condensacion, dando un total de 40 turbinas. Se analizaron casos

de turbinas hasta con 8 extracciones.

Se resalta el desarrollo y definicién de manera clara del modelo para turbinas a condensacion, el
cual, en conjunto con el modelo de turbinas a contrapresion sirve para analizar las turbinas a

condensacion — extraccion.

Se comprobo la confiabilidad del nuevo modelo termodinamico en un rango de potencia de 4.13
MW a 75.98 MW esperando errores entre 0.4% y 20.1% para turbinas a contrapresion. Para
turbinas a condensacion el rango de potencia donde se comprobd la confiabilidad del nuevo

modelo termodindmico fue de 3.10 MW a 24 MW con errores esperados entre 0.32% y 11.1%.

En contraparte, para turbinas a contrapresion cuya potencia esta entre 1.58 MW y 4.13 MW se
podrian esperar errores hasta de 38.7%, mientras que por debajo de 1.58 MW el error podria ser
hasta 81.3%. Por tanto, el rango de potencia confiable para turbinas a contrapresion del nuevo

modelo termodinamico es de 4.13 MW a 75.98 MW.

Para turbinas a condensacién el rango presentado, de 3.10 MW a 24 MW es el tnico donde se
comprob6 el nuevo modelo termodindmico por lo cual, para potencias diferentes se tendria que

hacer un poco mas de analisis.

Finalmente, el nuevo modelo termodindmico puede aplicarse en casos cuando se conoce la
cantidad de vapor que atraviesa la turbina o conjunto de turbinas o cuando se conoce la cantidad

de carga térmica que la o las turbinas suministran al proceso.

Se concluye también que el nuevo modelo termodindmico aplica para cualquier condicién de
vapor a la entrada de la turbina por debajo del punto supercritico del vapor, ya que, los casos de
estudio analizados comprenden presiones de vapor en un rango de 0.2 MPa a 12 MPa y rango de

temperatura de vapor de 129°C a 557°C.
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5.3 TRABAJO FUTURO

Como trabajo futuro se pretende seguir recabando informacién de casos de turbinas reales ya sea
en la literatura o bien en complejos industriales de tal manera que dicha informacién permita
reforzar la hipétesis de que el nuevo modelo termodindmico es un modelo que puede ser utilizado

de forma genérica con muy buena aproximacion.

De igual manera, se pretende extender la aplicacion del nuevo modelo termodindmico a turbinas
a contrapresion con potencias mayores a 75.98 MW vy para turbinas a condensacion con potencias
mayores a 24 MW, lo anterior con la expectativa de que el nuevo modelo pueda cubrir también la
aplicacion a turbinas de vapor instaladas en centrales de generacion eléctrica, cuyas turbinas

tienen capacidad de producir potencias mayores a 100 MW.

Seria interesante documentar el estado del arte que guarda el desarrollo de modelos de prediccion

para turbinas de gas y verificar la factibilidad un modelo similar al presentado en este trabajo.
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Anexo

Se presenta evidencia de la presentacion del articulo producto de este trabajo cuyo titulo es
“Modeling backpressure and condensing steam turbines for cogeneration systems” presentado en
el 4th Sustainable Process Integration Laboratory Scientific Conference Energy, Water, Emission

& Waste in Indutry and Cities” 18-20 November 2020, SPIL“20. En donde se obtuvo

reconocimiento por obtener una de las mejores evaluaciones
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Figura A2. Reconocimiento por ser uno de los trabajos mejor evaluados en SPIL20.
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