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PREFACIO

El desarrollo de esta tesis se llevé a cabo dentro del Grupo de Exergia, en el marco del
Programa Institucional de Investigacién del Medio Ambiente y Seguridad (PIMAS), proyecto
D 00018 “Investigacion y Desarrollo Tecnologico de procesos de Destilacién Diabatica” a

cargo del Dr Ricardo Rivero Rodriguez y en el departamento de termoenergia de la UNAM

Para el desarrollo de la investigacion se contd con la asesoria del Dr Ricardo Rivero
Rodriguez, Jefe del grupo de Exergia del IMP vy director de la tesis Por parte de la UNAM, la

asesoria fue brindada por el Dr Jaime G Cervantes de Gortari, co-director de la tesis

La realizacién de esta tesis fue posible gracias al apoyo econdémico otorgado por el
Consejo Nacional de Ciencia y Tecnologia (CONACYT) y el Instituto Mexicano del Petrdleo
(IMP)

Para la simulacion de los ciclos de potencia de esta tesis se utilizd el simulador de

procesos Aspen Plus 10 2

La presente tesis consta de seis capitulos En el primer capitulo se describen los
fundamentos termodinamicos aplicables a esta tesis, en el segundo capitulo se describe a la
cogeneracion y su tecnologia, en el tercer capitulo se describen los antecedentes del ciclo de
Kalina, en el capitulo cuarto se menciona las caracteristicas de la mezcla agua — amoniaco vy la
estrategia seguida para la seleccion del método de propiedades, en el capitulo cinco se
menciona el problema del suministro de energia eléctrica en las refinerias de PEMEX vy se
plantea una posible solucién, en el capitulo seis se comparan los resultados y se dan las

conclusiones

Adrian Vidal Santo
Septiembre de 2002
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INTRODUCCION

El ciclo de Rankine es el mas utilizado para la generacién de energia eléctrica, sin
embargo, éste no opera eficientemente con fuentes de calor de desecho Debido a la importancia
que ha tomado el ahorro de energia se han propuesto sistemas energéticos avanzados para
producir energia eléctrica en forma eficiente con fuentes de energia de baja temperatura como

son: ¢l ciclo de Kalina, el ciclo Trilateral y el ciclo de Cheng

La escala de las operaciones realizadas en la destilaciéon del petrdleo es generalmente
grande, debido a que tales operaciones se realizan en varios procesos en las refinerias, que
cuentan con equipos que demandan grandes cantidades de energia; por lo tanto, {a optimizacién
del disefio y de la operacidn es muy importante, lo cual conduce a buscar nuevas alternativas en
‘materia de ahorro de energia como es el caso de la aplicacién del ciclo de Kalina paia
suministrar los requerimientos de energia eléctrica demandados por las refinerias El ciclo de
Kalina [11] fue creado en 1984 para sustituir al ciclo de Rankine en la parte baja de un ciclo
combinado La caracteristica principal de este ciclo es que utiliza la mezcla agua — amoniaco
como fluido de trabajo en vez de agua pura Cuando se calienta esta mezcla en un ciclo de
potencia, el amoniaco se evapora mas rapidamente y a menor temperatura que el agua pura; este
efecto hace que se pueda transferir mayor cantidad de calor v evaporar, por lo tanto mayor flujo
masico de la mezcla Se genera asi, mayor energia eléctrica de manera mas eficiente que con el
ciclo de Rankine Esta tecnologia fue probada en 1991 en una planta piloto de 3 MW ubicada en
Canoga Park, California, USA

El objetivo de esta tesis es integrar el ciclo de Kalina con cogeneracién al proceso de
destilacion del petréleo y mostrar que termodinamicamente es mejor que el ciclo de Rankine Se
tomo como base la demanda eléctrica y de vapor de la refineria “Ing Antonio M Amor”

ubicada en Salamanca, Guanajuato

Se realizd el analisis exérgico de ambos ciclos para conocer como se esta utilizando la
energia en los diferentes componentes del ciclo Los resultados obtenidos fueron representados

graficamente para su mejor interpretacion



Los ciclos de Kalina y de Rankine fueron simulados con el simulador de procesos Aspen
Plus version 102 [17]

En el Capitulo I, Fundamentos de Termodinamica, se describen los conceptos de la
primera y segunda ley de la Termodinamica, el anélisis de exergia, los balances de energia y
exergia y los parametros exérgicos Se incluye también una Tabla con los balances de exergia
y la generacién de irreversibilidad de los principales equipos de proceso que se simularon en

esta tesis

En el Capitulo II, Cogeneracion, se define qué es la cogeneracién, se describen las
tecnologias y sistemas de la cogeneracidn y se enuncian las consideraciones béasicas para su
implementacién Por ultimo se exponen algunos de los indices necesarios para medir la

eficiencia de los sistemas de cogeneracion

En el Capitulo III, Aspectos tedricos del ciclo de Kalina, se mencionan los
antecedentes del ciclo de Kalina, se describe la operacion de la configuracion original del ciclo
de Kalina, se menciona y se muestra esquematicamente por qué el ciclo de Kalina es mejor
que. el ciclo de Rankine Se menciona también la importancia de usar el subsistema de
destilacién - condensacién para lograr la condensacién de la mezcla agua — amoniaco y se
concluye con las configuraciones vy aplicaciones mas importantes que se han dado para el

ciclo de Kalina

En el Capitulo IV, Caracteristicas de la mezcla agua — amoniaco y estrategia de
seleccion del método de propiedades, se dan a conocer las caracteristicas del fluido de
trabajo del ciclo de Kalina (la mezcla agua — amoniaco), se mencionan las ecuaciones de
estado recomendadas para esta mezcla y se comparan con datos experimentales disponibles

en la literatura Estas comparaciones se muestran en graficas de equilibrio vapor - liquido

En el Capitulo V, Planteamiento y solucién del problema, se plantea el problema
que se tiene con el suministro de energia eléctrica en el proceso de destilacion del petroleo y
se muestra esquematicamente cémo se suministra la energia eléctrica y térmica en la mayoria
de las plantas de PEMEX



Se plantea como una solucién al problema de suministro de energia eléctrica la
integracién de un arreglo de ciclo combinado operando con el ciclo de Kalina en la parte
inferior del ciclo Se describe la simulacién de los ciclos de Kalina y de Rankine como
componentes en la parte inferior del ciclo combinado y se anexan los esquemas de las

configuraciones y la tabla de parametros

En el Capitulo VI, Resultados y Conclusiones, se detallan y comparan los resultados
de cuatro configuraciones: dos con el ciclo de Kalina y dos con el ciclo de Rankine Se
muestra graficamente el porcentaje de las pérdidas de exergia para tales configuraciones con
dichos ciclos y con base en los resultados obtenidos se concluye cuél de las configuraciones
es mas eficiente Por dltimo, se dan alganas recomendaciones que deberan tomarse en cuenta
si se desea instalar el ciclo de Kalina y se sefialan aquellos aspectos que se podrian considerar

como continuacion a este trabajo de tesis



CAPITULO I

CAPITULO I

FUNDAMENTOS DE TERMODINAMICA

En este primer capitulo se describen aquellos conceptos de termodinamica que
constituyen: la primera v la segunda ley de la termodinamica, el analisis de exergia, los
balances de energia y exergia y los parametros exérgicos; importantes herramientas en el

desarrollo de esta tesis
1.1 Primera ley de Ia termodindmica y balance de energia.

En el disefioc y analisis termodinamico de sistemas que involucren el uso o la
.generacion de energia, se usa la primera ley de la termodinamica para determinar la condicién
del fluido de trabajo a través del sistema Esta ley establece que la energia se conserva a través
de un sistema; por lo tanto, se puede hacer un balance de energia en un proceso © sistema para

explicar el cambio en la energia Para un sistema sin movimiento se tiene entonces:

Q-W =AU (11
donde
AU = Uﬁnal - U:'m‘cial (1 2)
Para un sistema en movimiento se tiene:
O-W=AE (13)
donde
AE = AU + AEamérz‘ca + A'Epa!em:ial (I 4)

Para un proceso ciclico se tiene, en forma diferencial:



CAPITULO 1

$dQ = §aw (15)

La primera ley de la termodindmica trata con las cantidades de energia transferida entre
el sistema y sus alrededores y con los cambios en la energia almacenada en el sistema; sin
embargo, no proporciona informacién a cerca de la calidad de la energia Se necesita a la
segunda ley de la termodinidmica para establecer la diferencia en calidad entre la energia

mecanica y térmica y para indicar las direcciones de los procesos espontaneos

1.2 Segunda ley de I2 termodindmica y produccién de entropia
Para un sistema aislado la entropia nunca puede disminuir, lo cual se expresa como:

(AS)aa’sfado 2 0 (] 6)

donde el signo de igualdad corresponde al caso ideal de un proceso reversible.

Los procesos reversibles no ocurren en el mundo real y por lo tanto los procesos de
transferencia de calor o la conversion de calor a trabajo siempre resultan con alguna pérdida
de trabajo El hecho de que estas pérdidas ocurran en los procesos energéticos significa que
cada vez que el fluido de trabajo en un sistema pasa a través de un proceso, algo del trabajo
disponible inicial en el fluido se pierde Debido a estas pérdidas, el fluido de trabajo no puede
regresar a su estado inicial, previo al proceso, sin la ayuda de un trabajo externo, bajo estas
condiciones el proceso es irreversible La irreversibilidad de un proceso se explica en la

segunda ley de la termodindmica y se indica por un incremento en la produccién de entropia

La segunda ley de la termodinamica establece que el ciclo de Carnot es el ciclo mas
eficiente para desarrollar la conversion de calor a trabajo; sin embargo, esta maxima eficiencia
estéd disponible Gnicamente bajo condiciones de desempefio ideales. En el ciclo de Carnot, que
eété formado por procesos reversibles, Figura 11 (a), el proceso de compresion (4-1) y de

expansion (2-3) son isentrépicos y el incremento en la entropia durante el suministro de calor



CAPITULO 1

(s2-5;) es igual a la disminucidén de entropia durante el rechazo de calor (ss-s3) En ciclos de
potencia reales, ver figura 1 1 (b), los procesos de compresion (4-17) y expansion (2-3 ) son
irreversibles y no isentrépicos, de manera que se tiene un incremento en la entropia de (s; - s4)
y (s3 - s2) respectivamente La transferencia de calor a través de una diferencia finita de
temperatura es otro de los factores en la produccion de entropia en los sistemas energéticos.
Las pérdidas irreversibles causadas por este fendmeno habian sido generalmente despreciadas
en el analisis termodinamico de los sistemas energéticos y disefio; sin embargo, con la
importancia que estd tomando el ahorro de energia, estas pérdidas llegan a ser representativas
porque la tendencia a operar ciclos combinados y sistemas energéticos integrados y novedosos

va en aumento

T A 1
Ty | ¢

Tef_o 4 3

To

(a) (b)

Figura 1.1. Diagrama T- S para los ciclos; (a) de Camnot; (b) de potencia real, adaptada de la referencia [6]

Lo que se aprende al trabajar con la segunda ley de la termodinamica es que la
produccién de entropia se debe minimizar para tener un ahorro de energia eficiente. El trabajo
perdido a través de la produccion de entropia se analiza a través del método de exergia, el cual

se describe enseguida



CAPITULO I

1.3 Andlisis de exergia,

La primera ley de la termodindmica establece que en todo proceso la energia se
conserva, que no puede ser creada ni destruida La segunda ley establece que en todo proceso
la energia se degrada, que su calidad disminuye [1]

Segun este principio de la termodindmica, el trabajo es una forma de energia de mas
calidad que el calor En efecto, ¢l trabajo puede transformarse integramente en calor, pero sélo
una parte del calor cedido por una fuente puede ser transformado en trabajo

Para aplicar pricticamente la segunda ley de la termodinamica, es decir, para
cuantificar, localizar y reducir la degradacidn de la energia en sistemas industriales reales, se
utiliza una herramienta muy poderosa que se denomina el analisis de exergia o simplemente

analisis de segunda ley [1]

Exergia: La exergia se define como el trabajo maximo que se puede obtener de una forma
dada de energia usando los parametros del medio ambiente como estado de referencia La
palabra exergia fue acufiada por Rant en 1956 (“Exergie”) La exergia de un sistema se define

mediante la expresion general:

Ex=(H-H)~T,(5-8,) (17)

donde: H = Entalpia, S = Entropia, T = temperatura y el subindice 0 indica las condiciones del

ambiente

Las caracteristicas fundamentales de la exergia son:

o Laexergia de un sistema es la energfa neta (util) que se puede obtener del conjunto sistema
- medio ambiente al llevarlo al equilibrio

+ La exergia de un sistema es la capacidad del sistema para producir un cambio, para hacer
que un proceso se efectue

e Laexergia de un sistema es la medida de la calidad de la energia contenida en el sistema
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La exergia tiene entonces implicaciones no sélo energéticas sino al mismo tiempo
implicaciones econdmicas y ecoldgicas, por tal motivo se realizan también analisis
exergoecondmicos y exergoecoldgicos formandose asi el modelo de las 3E S Energia-

Economia-Ecologia [2]

Ademas de la energia transformable, existe la energia de la que no puede obtenerse
trabajo, como por gjemplo, el calor a la temperatura ambiente o la energia interna de un fluido
en equilibrio termodinamico con el medio ambiente Esta energia, que no tiene capacidad para
ser transformada en trabajo, no se debe considerar como si no tuviera ningln interés, ya que
existe la posibilidad de “bombear” calor del ambiente mediante una bomba de calor y elevar

su calidad con respecto a su reservorio para ser utilizado con fines de calefaccién [3]

Enla Tabla 1 1 se muestra esquematicamente las formas de exergia'

Tabla 1.1, Formas de Exerpgia, tomada de la referencia [4].

Funcién de transferencia Forma de energia asociada

Exergia del Trabajo Ex, =W Ordenada
i Desordenada
Exergia del Calor E.xQ =06=001-T,/I) esordena

Funcion de Estado

Exergia de 1a Materia Exm = Ex, + Exs
Exergia Inercial Ex, = Ex'g +Ex, Ordenada
Exergia Potencial Ex, = g(z-z,)

Exergia Cinética 1
Ex, = E(V - v0)2

Exergia Sustancial Ex, = Ex, +Ex, Desordenada

' Si se quiere profundizar mas al respecto se recomienda consultar las referencias [4, 5, 6]
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Exergia Fisica Exf = [(H “Ho)_ TO(S - SO)] a X constante

Exergia Quimica Ex [(H - FH o ) - ‘I(‘) (S - S0 )] a T, P constante

q

H

Usualmente los anélisis de procesos fisicos requieren la diferencia en exergias fisicas

de dos estados en vez de la del estado de referencia; para tal caso se tiene:

Exp —Expy = (B =h)=T,(5 —5;) (18)

1.3.1 Balance de Exergia

Tomando en cuenta la superficie de control de la Figura 1 2 el balance de exergia se

puede escribir como:

éx‘e+£.2.x'gex£§xf+ﬁ/f+} (19)
donde:
éxe =Zr;1ex (110)
ent
Ex, =Zl;1ex (111)
sal
. To
Exp =00=0(1-22) (112)
il
T=T|S ms,-Smes, -T2 (1 13)
sal ent g TH
V2
e =(h =T8)= (b = Ty5)) ey, + -+ g2, (114)
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La velocidad v, y la altitud Z, se evaliian con respecto a los niveles del medio

ambiente.

La exergia quimica, e, , se puede evaluar separadamente o se puede obtener de tablas

de exergia quimica estdndar, como las del modelo de Szargut et al. [7]. En los casos de
procesos fisicos en los cuales no haya intercambio de materia entre la regién de control y el

medio ambiente, la exergia quimica y el término (&, —T;s,) se cancelarédn en el balance de

exergia. La ecuacién (1.9) con base en la Figura 1.2 expresa la ley de la degradacion de la
energia, la cual en términos de exergia se expresa como:

El flujo de exergia que entra a la regién de control es siempre mayor que el que sale
La diferencia entre las dos, es decir, la rapidez de pérdida de exergia, se le llama r-'apfdez de
generacion de irreversibilidad Este enunciado es aplicable a todos los procesos reales. A la

ecuacion (1.13) se le ha denominado también teorema de Gouy-Stodola.

Fuente de calora Ty

Oy {|E X0, / Superficie de control

Volumen de
Entrada de |:> c.ontro] :> Salida de
! ) > . -
Materia: E X, 120 Materia: E x,

i .-
7777

Medio ambiente a To,Py, X0 .

Figura 1.2, Proceso en estado estacionario en un volumen de control, adaptada de la referencia [5]

La Tabla 1.2 resume el balance de exergia para los diferentes equipos que se simularon

en este trabajo.

TESIS CON
FALLA DE ORIGEN 10
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Tabla 1.2. Balance de exergia e irreversibilidad de equipos de proceso.

Equipo de proceso

Balance de exergia

Irreversibilidad

Intercambiadores de calor del
tipo contraflujo:
Condensadores, Calentadores,
Recalentadores y HRSG

1a 2p

v

2a lb

a = corriente caliente
b = corriente fria

Suposicién de irreversibilidad:
Se supone la diferencia finita de
temperatura AT como dnica
fuente de irreversibilidad.

En condiciones de enfriamiento a P, ¥
calentamiento a P,y de forma
isobérica, los cambios en la exergia
de las corrientes son igual a los
cemponentes térmicos de la exergia:

Ex, - Evse =(AEx,)y
Exy —Ex, =(AE%,)y

con W;=0y Ex,=0

y tormando en cuenta la suposicién de
irreversibilidad, el balance de exergia
para este tipo de intercambiador de
calor es:

Del teorema de Gouy — Stodola y tomando
en cuenta la suposicién de irreversibilidad
la rapidez de irreversibilidad se denota
mediante }a siguiente expresion:

}AT =T, Szb—-étb + S2a‘_l§la

Turbina

£

En cantidades especificas y con
€00 = 0, el balance de exergia se

expresa como;
e

1 —-exz '—_-Wﬂ +1

8i se considera que la turbina trabaja
adiabéaticamente, el teorema de Gouy -
Stodola se expresa como:

i=T,(s,~s

t Jadia

Con 4=0y €0 =0 ¢l balance de

exergia se expresa como:

e, =e,+i

Del balance de exer‘gia; se tiene para el
teorema de Gouy — Stodola:

i=(h—hy)-Ty(s,—s,)
si el proceso es adiabatico, caracterizado
por h = constante se tiene:

i=Ty(s,—5;)

TESIS CON
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Equipo de proceso

Balance de exergia

Irreversibilidad

Mezclador

la mo 15 mu

2 Yo

Para un proceso de mezclado sin
transferencia de calor el balance de
exergia se expresa como:

- .

l:?.x',a +Ex,~Ex,=1

El teorema de Gouy — Stodola para un
proceso de mezclado sin transferencia de
calor se expresa como:

I =Tb|:m|a(sz =S )+mlb (.5'2 =515 ):|

Tanque separador
Z Ex,
P
Productos

—M

Mezcla

calor y/o trabajo.

Observacién para el balance:
Generalmente en el proceso de
separacidn en un tanque de
flasheo no existe transferencia de

El balance de exergia para un tanque
separador tomando en cuenta la
observaciéon para el balance se
expresa como:

P
Exy = (Hyy —Ho)=To(S, ~Sp)

Expy=(Hp ~Hy)=Ty(Sp —S)

Expy =(Hpy ~Hy)=To(Spy —Sp)

El teorema de Gouy - Stodola se puede
obtener facilmente del balance de exergia

Bomba
2

El balance de exergia se expresa de la
siguiente manera:

W, =E..'x'2—1;£'.x,+}

Del balance de exergia se tiene para el
teorema de Gouy — Stodola:

I=Ty(s;—5,)

12
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1.3.2 Parametros exérgicos.

Eficiencia de segunda ley En general, cualquier clase de eficiencia 77 se puede expresar

como:
_ salida (115)
entrada
o bien
_ lo que se obtiene (116)

lo que se paga

Si todas las magnitudes que aparecen en la ecuacidn (1 15) o en la (1 16) se expresan
como unidades de exergia, se obtiene entonces una eficiencia exérgica o de segunda ley Dado
que puede haber diferentes interpretaciones de lo que se entiende por salida y por entrada, se
puede entonces tener diferentes expresiones para la eficiencia de segunda ley para un mismo
proceso Sin embargo, independientemente de como se interprete lo que es salida y entrada en
un proceso determinado, lo importante es observar que el limite superior de la eficiencia de
segunda ley es del 100 %, que corresponde al caso ideal en que no se presente una destruccién

de exergia [8] Se expresa entonces de manera general la eficiencia de segunda ley como:

_ 2 B -1 Irreversibilidades

My = = (117)
g Z Exemraa'a Z Ex?ntrada

O bien

s =T?_] (1 18)

La eficiencia de segunda ley es independiente de la funcion del sistema [1], puesto que
no todas las entradas de exergia al sistema son “combustibles” ni todas las salidas son
“productos utiles” Con objeto de considerar si el sistema cumple adecuadamente su funcién,

es decir, el efecto al que esta destinado, se requiere otro parametro: la efectividad exérgica de

13
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proceso; que es la relacion de la exergia neta producida (Ex,, ) a la a la exergia neta

suministrada ( £x, ):

Ex,, _ W prod —q- [rreversibilidades (119)
AlRx W, - AlXx Ex

bombas

‘ procese Ex

&

nts gases comb + agua enf nts

La Exergia neta producida para el caso con cogeneracion es la suma del trabajo producido
(W .4 ) mas la energia térmica producida (AEx,,,, )

Como lo menciona Rivero [1]: “La efectividad exérgica es entonces la medida de la
capacidad del sistema para producir el efecto deseado En otras palabras es la fraccién de la
exergia neta suministrada requerida por el sistema para efectuar su funcién”

“El término “neto” implica aqui que ya no se consideran sumas de exergia como en el
caso de la eficiencia de segunda ley, sino restas o “deltas” tanto en el numerador como en el
denominador de la ecuacidén (1 19) La exergia neta producida por un sistema es igual al
incremento de exergia que experimentan las corrientes de exergia que representan los
depdsitos (los productos) mientras que [a exergia neta suministrada es igual a la disminucién
de exergia que experimentan las corrientes de exergia que representan las fuentes (los
combustibles)”

“La eficiencia y la efectividad son dos parametros de funcionamiento consistentes

desde el punto de vista de la segunda ley y aplicables a cualquier sistema”

Ademas de la irreversibilidad (7), definida en la seccién anterior, y las ecuaciones

(1.17) a (1 19), existen otros parametros exérgicos, pero no hubo la necesidad de aplicarlos en

este trabajo.

14
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CAPITULO II

COGENERACION

Este capitulo describe de manera breve los sistemas y tecnologias de la cogeneracion, asi

como las consideraciones bésicas para su implementacion
II.1 Definiciéon de cogeneracién

La cogeneracién se define como la produccidén simultinea de potencia (eléctrica o
mecanica) y calor util (p ej; vapor para proceso) con el calor rechazado de un proceso, siendo
utilizado este ultimo como energia de entrada a un proceso subsecuente, de manera que el
combustible se usa mas eficazmente. La cogeneracién es un proceso efectivo para incrementar la

eficiencia de la energia y reducir los costos de esta 0iltima

Los procesos de cogeneracion aprovechan el calor de desecho, con esto se ahoira dinero

usando una sola fuente de combustible para producir dos formas de energia util [9]
I1.2 Tecnologia de la cogeneracion

La tecnologia de la cogeneracion se refiere al procedimiento ingenieril expresado para el
disefio v construccion de cualquier sistema capaz de generar potencia eléctrica y energia térmica

secuencialmente de la misma fuente de combustible

Dependiendo de como la cogeneracidn se integra dentro de un proceso de produccion, la
tecnologia de la cogeneracién se clasifica en dos grupos: ciclo superior (“topping cycle” en

inglés) y ciclo inferior (“bottoming cycle™)

En el ciclo superior, que es el tipo mds frecuente de cogeneracién [3], la energia
eléctrica (0 mecanica) es generada en la primera etapa, a partir de la energia quimica de un
combustible; y la energia térmica resultante, el denominado calor residual, es suministrada a los

procesos térmicos constituyendo la segunda etapa, ver Figura 2 1

15
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Ciclo superior Ciclo inferior
Cabezal de vapor p/potencia Calor
residual

GE

GE ™ _O
G
v

Alimentacibn
-»>
Cabezal de vapor p/proceso l
Combustible - —

Combustible
Producto

Gases al
ambiente

Figura 2.1 Esquema de los sistemas de cogencracion, adaptada de la referencia [3]

En un ciclo inferior la energia térmica residual de un proceso se utiliza para producir
electricidad Los ciclos inferiores estan normalmente asociados con procesos industriales en los
que se presentan altas temperaturas, por ejemplo las que se encuentran en la produccion de

productos quimicos, tales como amoniaco, etileno, étc

Los ciclos superiores, por el contrario, pueden ser aplicados a procesos que requieren
temperaturas moderadas o bajas Por esta razén tienen un campo de aplicaciéon mucho mas

amplio y permiten una mayor versatilidad en la seleccion del equipo

I1.3 Sistemas de cogeneracién

Generalmente un sistema de cogeneracidén consiste de un dispositivo para generar
energia térmica (p ¢j; una caldera), un dispositivo impulsor (p ¢j; una turbina de vapor), un

generador eléctrico y un intercambiador de calor

Los sistemas de cogeneracién disponibles comercialmente incluyen turbinas de vapor,

turbinas de gas con intercambiadores para el calor de desecho, ciclos combinados y méquinas

16
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diesel Tradicionalmente las turbinas de vapor han sido mas frecuentemente usadas por la
industria de la cogeneracion para producir cantidades relativamente pequeiias de electricidad que
no excedan la potencia eléctrica necesaria de los procesos industriales y como consecuencia

extraer grandes cantidades de vapor

La principal clasificacién de los sistemas de cogeneracion, es la que se basa en el motor

principal empleado para la generacion de energia térmica:

Cogeneracion con Turbina de Vapor- En este sistema, la energia térmica del vapor
sobrecalentado, generado por una caldera convencional, se transforma en energia mecanica
producida por una turbina de vapor, la cual se convierte en energia eléctrica por ésta a través de
un generador Las turbinas de vapor se dividen en tres tipos: a contrapresion, a extraccién y a
condensacién El vapor de salida de las turbinas a contrapresiéon a una presion superior a la
atmosférica, asi como el de las extracciones, es el que se envia directamente a procesos Las
turbinas de vapor de condensacion, en las cuales se tiene extracciones de vapor para uso en
procesos y el vapor de escape, a una presion inferior a la atmosférica, se envia a un condensador

donde el fluido de trabajo pasa de la fase de vapor a la fase liquida

Cogeneracién con Turbina de Gas - En este sistema se genera energia eléctrica con una
tutbina de gas, y los gases de escape producidos a alta temperatura por dicho equipo son
aprovechados como energia térmica en diferentes procesos, siendo uno de los principales la

generacion de vapor sobrecalentado

Cogeneracién con Ciclo Combinado - Este se caracteriza porque emplea una turbina de gas y
una turbina de vapor para la generacion de energia eléctrica Los gases de escape producidos por
la turbina de gas, se emplean para la generacién de vapor sobrecalentado mediante una caldera
del tipo recuperacion de calor, el cual es posteriormente alimentado a la turbina de vapor En
este caso, se presentan diferentes arreglos para la produccion de energia térmica utilizada en el

Proceso

Cogeneracion con Motor Alternativo - En este sistema el motor alternativo genera la energia

eléctrica requerida Como este tipo de equipo tiene una alta eficiencia de generacidn, los gases

17
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residuales producidos por éste, son aprovechados en la generacion de vapor de baja presion, o

calentamiento de agua, util para proceso

La Tabla 21 resume los rangos de capacidad y algunas de las caracteristicas mas

importantes de los motores térmicos utilizados en los sistemas de cogeneracion

Tabla 2.1. Caracteristicas basicas de motores térmicos [10]

Motor dé com lISthl:l mterna T Turbina VTurbma de vapor
Tipo de motor Alta Media y baja de #as De De
velocidad velocidad 5 contrapresion | condensacion
Tipos de combustibles usados Gas, Gas, diesel, gasoleo, Gas, Practicamente todo tipo de
diesel combustdleo diesel combustibles
Eficiencia de¢  generacién
eléctrica (%) 15a35 30a40 25a33 25230 25235
Eficiencias posibles de uso de
energia térmica (%6) = 52 % 30 % 50 =40 ~30
Eficiencia total esperada (%) 67 287 50290 76 a83 65a70 55a65

I1.4 Consideraciones bdsicas para Ia aplicacién de un sistema de cogeneracion,

Se deben tomar en cuenta en el analisis del sistema de cogeneracién las siguientes

consideraciones:

1 - Las caracteristicas de consumo de energia eléctrica y de energia térmica, es decir, los perfiles

de demandas en periodos diferentes: diarias, semanales, mensuales, etc

2 - Relacion calor/electricidad, la cual es de gran importancia para saber qué tipo de tecnologia
se puede aplicar en el sistema de cogeneraciéon En la Tabla 2 2 se pueden observar los rangos de
la relacién de megawatts térmicos (MW,) entre megawatts eléctricos para las diferentes

tecnologias, ademas de las potencias y temperaturas disponibles

TS oy
FALLA DE ORIGEN

—

18




CAPITULO 1I

Tabla 2.2. Rangos para seleccionar la tecnologia de cogeneracién [10].

DISTEMA . Siidos

O oA 4.4-mayores 0.75-1000 120-400 liquidos

. : 2ase0s0S

CON TURBINA Liquidos

¥ IURS 23-48 0.5-200 120-500 g252050
CON MOTOR DB iqui

COMBUSTION 06-12 0.00746-47 76 80-120 L;‘j:;‘jg;

INTERNA s

3.- El tipo, disponibilidad y precio de la fuente energética primaria, ya sea que se trate de un
combustible industrial, un subproducto de algin proceso interno o una fuente alterna como la
energia solar o la energia geotérmica. El gas natural es quizd el combustible ideal para las
turbinas de gas, ya que se obtienen combustiones completas empleando un menor exceso de aire
que el usado par otros combustibles y los productos de la combustién estan exentos de azufie
por lo que no producen acciones corrosivas, como ocuire con otros combustibles, éstas y otras
caracteristicas hacen que el consumo del gas natural vaya en aumento, pero se debetd verificar
que en el lugar donde se vaya a instalar la planta de cogeneracién haya un gasoducto cerca, ya

que de no ser asf el proyecto de cogeneracidn podria resultar incosteable.

4 - El modo de utilizacién de las energias. El namero de horas de funcionamiento debe ser el
mayor posible. Ello petmitird obtener una mas ripida amortizacién de la inversién requerida.
Asi mismo, es obvio que la maquina elegida debe funcionar el mayor tiempo posible a su

potencia nominal.

5.- Proteccién ambiental. Los limites de emisiones establecidos para la proteccién ambiental son
de suma importancia en la evaluacién de un proyecto, por su impacto en los costos de inversién

y opetacién de las plantas de cogeneracidn.

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

Esto significa que en el caso de procesos que impliquen variaciones rdpidas en el consumo de

TESIS CON 19
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vapor se recomienda el uso de turbinas de vapor con extraccién y a condensacién en forma
directa o integradas en un ciclo combinado. Esta solucidn requiere que las calderas generen una
cantidad mayor que la demanda del proceso. El vapor excedente va a condensacion y la

electricidad excedente a la red publica.

7 - Agua de enfiiamiento. En zonas de escasez de agua, donde se deben considerar sistemas de

enfriamiento tipo seco, la turbina de gas tiene claras ventajas frente a la turbina de vapor.

8.- Los costos de inversién, de operacién y de mantenimiento del sistema de cogeneracion

comparados con los costos sin cogeneracién.

9.- Situacion geografica. Por razones técnicas y econémicas las plantas de cogeneracién deberdn
instalarse lo més cerca posible al consumidor de vapor de proceso. Los factores ambientales mas
importantes son: altura sobre el nivel del mar y temperatura ambiente. Con la consideracién
apropiada de estos factores en los criterios de seleccién y el conocimiento de los diferentes
elementos que integran el sistema, se puede lograr un proyecto “a la medida” de las necesidades

de cada usuario.

Para poder comparar las eficiencias de los sistemas de cogeneracién y de estos con el
sistema convencional de generacion se utilizan diferentes indices, los tres m4s empleados se

citan a continuacién:

a) Indice de Calor Neto (Net Heat Rate): Este indice expresa la relacidn entre el
combustible utilizado que se puede atribuir a la energia eléctrica producida y la
produccién de electricidad de las instalaciones. El combustible que se atribuye a la
energia eléctrica generada se calcula testando del combustible total utilizado el que
hubiera sido necesario para producir el vapor generado en una caldera de vapor

convencional.

oy
ICN = QF nw’n’dem .
KW, +kW

neto aux cold
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donde

Q‘v (kWt) = Energia suministrada

Qﬁn , (kWt) = Energia (til para proceso

N vatdera Eficiencia de la caldera que se va a sustituir

kW, .., kWe)= Energia eléctrica generada excluyendo auxiliares
ka cotd (KWe) = Energia eléctrica de auxiliares de la caldera a sustituir.

Evidentemente, cuanto mas bajo es el valor de este indice, significa qué tan

eficientemente se ha utilizado el combustible para la generacién de energia eléctrica.

b) Indice de Energia Calor/Electricidad (Power to Heat Rate): Esta relacién también se
usa a la inversa, es decir, expresada como Electricidad/Calor y su manejo es de forma
indistinta. Es un indice de gran importancia para saber, en cada caso, el tipo de

tecnologia que se puede aplicar.

W,
kW

e

IEC =

c) Ahorro de Combustible: Otro criterio también utilizado consiste en comparar el
consumo de combustible en la planta de cogeneracién con el que se requeriria para
satisfacer esa misma demanda de electricidad y calor, si ambas fieran producidas de
forma convencional en instalaciones independientes, esto es, en una central de potencia

con eficiencia 77, y en una caldera con eficiencia 7, .

AF=%+.W€.—F
nb nc
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donde:
F'= m,PCI =Combustible suministrado al sistema
m, = Consumo de combustible en el intervalo de tiempo considerado.

PCI = Poder Calorifico Inferior por unidad de masa.

Q, = Calor Util.

Relacionado con este concepto, se define también el denominado Indice de Ahorro de
Energia (IAE) esto es el ahorto de combustible AF por unidad de energia requerida en la

situacién convencional,

nb nc

En ingenieria se hace uso extensivo de estos indices de rendimiento; sin embargo, las
expresiones que definen a éstos estdn basadas en la aplicacién de la primera ley de Ia
termodindmica. Cuando se realizan andlisis de la segunda ley todos estos indices son
innecesarios ya que ¢l pardmetro de efectividad nos mide directamente la capacidad que tiene el
sistema con respecto a otro para producir el efecto deseado que en este caso seria la produccion

de electricidad y vaper.
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CAPITULO III

ASPECTOS TEORICOS DEL CICLO DE KALINA

En este capitulo se explica por qué es atractivo usar el ciclo de Kalina [11] para la
generacion de potencia. Se describe la operacién del ciclo con el esquema original propuesto por
su creador y se anexa la tabla de pardmetios con los cuales operaba el ciclo originalmente.
También se detalla el funcionamiento del Subsistema de Destilacién Condensacién (SSDC), ya
que éste forma parte importante dentro de este nuevo ciclo de potencia. Se concluye con los
esquemas de algunas de las configuraciones mas importantes que se han desarrollado desde la

creacion del ciclo de Kalina.
IH.1 Antecedentes del ciclo de Kalina

El ciclo de Kalina (en adelante cK) fue creado para reemplazar al ciclo de Rankine (en
adelante cR) de la parte inferior del arreglo de ciclo combinado y generar electricidad usando
fuentes de calor de baja temperatura. La caracteristica principal del cK es el uso de la mezcla
agua-amoniaco (H>O-NHs); con este ciclo se pudo lograr una eficiencia de casi 2 veces més que
con el ciclo de Rankine y un incremento en la eficiencia total del ciclo combinado de 20% a las
mismas condiciones de operacion. La teoria del cK ha sido validada por una planta piloto de 3
MW ubicada en Canoga Park, California, EUA. Las pruebas de operacién de esta planta
comprendieron el periodo de diciembre de 1991 a octubre de 1992. En 1996 la planta fue

convertida para generar 6 MW de potencia nominal [12,13].
II1.2 Descripcion del ciclo de Kalina

A continuacién se describe la operacién del cK, tomando como base el amreglo
originalmente propuesto, ver Figura 3.1, Vale la pena mencionar que para el caso propuesto en

este trabajo, se hardn algunas modificaciones de este esquema, que serdn descritas mas adelante.

Este ciclo opera de la siguiente manera: El flujo en el punto 1 es un fluido
completamente condensado llamado “composicién basica”, éste se bombea a la presién y

temperatwa indicada en el punto 2 de la Tabla 3.1, el cual se calienta en un economizador a
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CAPITULO 1II

contraflujo (proceso de 2 a 3) v después en un calentador a contraflujo (proceso de 3 a 4) para
después set separado en una cortiente liquida “pobre en amoniaco” y en una corriente de vapor
“rica en amoniaco” (corrientes 6 y 5 respectivamente); una parte del liquido pobre en amoniaco
(corriente 7) se afiade al vapor “rico en amoniaco” para obtener la concentracién deseada de
amoniaco en el fluido de trabajo (corriente 8), este fluido de trabajo se envia al economizador de
contraflujo para precalentar al fluido entiante descrito anteriormente (proceso de 8 a 10) y
después se condensa completamente (proceso de 10 a 13), este liquido se bombea a una alta
presion (proceso de 13 a 14) y se envia a la caldera donde se evapora completamente y se
sobrecalienta (proceso de 14 a 15). La caldera es del tipo de recuperacién de calor, en este
ejemplo se recuperan los gases de escape de la turbina de gas del ciclo superior (corriente 25). El
fluido de trabajo que sale de la caldera como vapor sobrecalentado se envia a seis turbinas
consecutivas del tipo radial, donde es expandido para producir el trabajo mecanico (procesos de
15 a 21), ¢l cual es considerado superior al logrado con el ¢cR convencional El vapor caliente
que. sale de la ultima turbina se enfiia en el calentador (proceso de 21 a 22) y en el economizador
(proceso de 22 a 23) respectivamente. Después el fluido de trabajo se combina con el liquido
obtenido del separador, este liquido fue previamente enfriado en el economizador (proceso de 9
a 11), después se hace pasar a través de un reductor de presidn para igualar la presién a la del
fluido de trabajo de la corriente 23 (proceso de 11 a 12). Como resultado de dicha combinacién

se obtiene la composicién del punto 24, donde el ciclo inicia nuevamente.
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CAPITULO 1l

Figura 3.1. Arreglo esquemitico del ciclo de Kalina.

donde:

BA = Bomba de alimentacion GE = Generador eléctrico

BC = Bomba de condensado HRSG = Caldera del tipo recuperacion de calor
CAL = Calentador SMB =  Separador de mezcla basica

CD = Condensador IV = Turbina de vapor

EC = Economizador VE =  Vilvula de expansion

SIS CON
FALLA DE ORIGEN
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CAPITULO 1II

Tabla 3.1. Pardmetros del ciclo de Kalina, adaptada de la referencia [11]

Comiente | T(C) | P(kPa) | Fracc. Masa NH, | h(kikg) | M,/ ms
x =#corriente

1 15.55 53,61 0.2954 -145.55 5.1670
2 1555 | 229.60 0.2954 ~145.55 5.1670
3 5444 | 22540 0.2954 30.90 51670
4 6111 | 229,60 0.2954 190.23 5.1670
5 6111 | 22960 0.9312 1446.87 0.3704
3 L1 | 23960 0.2463 33.23 4.7966
7 SL1I | 229.60 0.2463 9323 0.6296
8 GLIL | 22960 0.5000 504,67 10000
5 61.11 | 229.60 0.2463 93.23 4.1670
10 4617 | 22960 0.5000 355.87 1.0000
11 4542 | 22960 0.2463 19.87 4.1670
12 2952 | 58.61 0.2463 15.87 4.1670
13 1555 | 229.60 0.5000 -185.42 10000
14 15.55 | 8273.71 0.5000 -185.42 1.0000
15 53222 | 8273.71 0.5000 3037.47 1.0000
16 48232 | 603202 0.5000 3916.14 1.0000
17 42060 | 3964.49 0.5000 2768.88 1.0000
18 353.89 | 2482.11 0.5000 2613.00 10000
19 23452 | 861.85 0.5000 2346.89 1.0000
20 169.3 | 220.63 0.5000 2080.55 1.0000
21 6944 | 158.61 0.5000 _ 1892.32 1.0000
2 6111 58.61 0.5000 1327.31 1.0000
23 40.11 5861 05000 702.02 1.0000
% 3163 5361 0.2954 151.85 5.1670
25 560,00 Gas 519.66 62019
26 65.55 Gas 0 69019
27 12.78 Agua
28 29.44 Agua

L3 Comparacién de la utilidad del agua pura y la mezcla agua — amoniaco en el HRSG.

El que el cK sea mejor que el cR se debe principalmente a que las pérdidas de exergia
se ven reducidas al lograrse un mayor acercamiento de perfiles de temperaturas (A7) de la
fuente de calor sensible y del fluido de tiabajo (mezcla agua-amoniaco). Dos trabajos
importantes en los que se puede apreciar la eficiencia de los intercambiadores de calor al
sustituir el agua pura por la mezcla agua amoniaco son los de: Le Goff y Rivero [14] y Kustiin
y Tuma [15]. Si el fluido de trabajo fuera agua pura como en el cK se necesitaria suministrar
una gran cantidad energia para lograr la ebullicién del agua, ya que el proceso de cambio de
fase se lleva a cabo a presién y temperatura constante, lo que no ocurre con la mezcla agua-
amoniaco. El punto de ebullicién del amoniaco a presién atmosférica es de — 33 °C y el del

agua es de 100 °C; por lo tanto, esta mezcla zeotiOpica y a la composicién adecuada, para
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CAPITULO III

obtener la maxima potencia de salida, inicia a cambiar de fase desde que comienza a recibir
energia calorifica de la fuente de calor; de esta manera el calor sensible de la fuente de calor se

aprovecha mejor reduciendo con ello las pérdidas de exergia. Esto se puede apreciar mejor en

la Figura 3.2.
8 =l—%‘5 0= l-%
A T°C 4 T°C
soo L A L A 1 n 1 L L A L A 500 A o L A L 1 1 1
Gases de combustion
400 | . 1 200 1
300 ] i 200 4
%0 Vapor de 200
H:0
160 | 100 J
13 ’ 0 Y T —t T T T >
0 5 15 25 38 45 80 0 5 15 25 35 45 50
Q (MW) Q (MW)

Figura 3.2 Perfiles de temperatura de los gases de combustion, agua pura y la mezela agua - amoniaco en una
caldera del tipo recuperacién de calor.

La eficiencia lograda en las calderas del tipo recupetacion de calor (HRSG, del inglés
Heat Recovery Steam Generator) al usar la mezcla agua - amoniaco como fluido de trabajo
depende de varios factores como: el combustible que se quema en la turbina de gas, el
acercamiento de temperatura minimo de la fuente de alta y de baja (punto pinch), la
temperatura a la que entra el fluido de trabajo al HRSG y la temperatura minima a la que

deben ser expulsados los gases al ambiente.

Los trabajos hasta ahora realizados para demostrar la efectividad del cK han utilizado
los productos de la combustién del gas natural (con casi nulo contenido de azufie) en el
HRSG, logrando cbn esto expulsar los gases al ambiente a temperaturas de aproximadamente
100 °C, mejorando asi la eficiencia del HRSG, lo cual conduce a una mayor efectividad del

ciclo.
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CAPITULO 1II

En este trabajo se utilizaron los productos de la combustién del gas de refineria para
simular el cK; pero este gas contiene azufte, ver Tabla 3.2, por lo que fue necesario elevar la
temperatura de los gases expulsados al ambiente para evitar problemas de cortosién. Lo
anterior provoca una separacién en el punto pinch que evita la optimizacién del HRSG y
consecuentemente resulta menos eficiente que usar agua pura. Se construyeron graficas para
mostrar estos efectos, tomando en cuenta las mismas condiciones térmicas de frontera para el

agua pura y la mezcla agua —amoniaco (caso I), las cuales son:

Temperatura de los gases de escape a la entrada del HRSG =400 °C.
Temperatura del fluido de trabajo a la entrada del HRSG = 60 °C.
Diferencia de temperatura minima entre los gases de escape y el fluido de trabajo al
comienzo de la ebullicién (punto pinch) AT =17 °C,

¢ Diferencia de temperatura minima entre los gases de escape y el fluido de trabajo al final
del sobrecalentamiento AT =30 °C,

» Flujo mésico de los gases de escape: 130.3 kg/s.

Tabla 3.2. Composicion tipica del gas de refinerfa y del gas natural [16]

Gas de refineria ~ Gas natuzal
Componente | 70 Mol | Componente | % Mol
CH, 66.9 |{CO, 0.86
CoH, 8.7 |INa 0.30
C,H, 1.4 |CHy 95.71
CsHg 2.9 | CsHs 2.94
CsHg 0.7 |CiHg 1 0.16
1C4H o 0.7 |1C4H;0 0.02
NC4Hyp 0.6 [NC/H;y 1 0.01
NCsHj, 0.2
IC5HI12 0.2
CeH 14 0.2
CO, 0.6
H,S 1718
H, 10.0
N» 5.1
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CAPITULO III

En la Tabla 3 3 se muestran los resultados de la efectividad del HRSG para ambos
ciclos. Se utilizd la ecuacidn (1.19) del Capitulo I, para el calculo de ésta.

Tabla 3.3. Comparacidn de la eficiencia de usar la mezcla agua — amoniaco en un HRSG en vez de agua pura.

Comparacion, cas
Efect1v1dad exérgica del HRSG
" Teémpetatina deilds pases de éscape al anibiente
jo bar

7386

Perfiles de temperatura en un HRSG, T vs Q, caso |

L

P '
100 —e— Agua - Amoninaco

50 / o Agua I

Gases de combustién
0 T T L T L) T T 1

0 5000 10000 15000 20000 25000 30000 35000 40000 45000
Q (kw)

Figura 3.3a. Perfiles de temperatura de los gases de combustién, agua y la mezcla agua - amoniaco, a las mismas
condiciones de frontera térmica, caso I, T vs Q.
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Perfiles de temperatura en un HRSG, 6 vs Q, caso |

——— Agua - Amoniaco

01 sl AGUR
e (32565 de combustion
0 T T ¥ T ) T Y ) T
o] 5000 10000 15000 20000 25000 30000 35000 40000 45000

Q (kW)

Figura 3.3b. Perfiles de temperatura de los gases de combustién, agua y 1a mezcla agua - amoniaco, a las mismas
condiciones de frontera térmica, caso I, O vs Q

Como se puede apreciar en la Tabla 3 .3, la efectividad exérgica en el HRSG es mayor
utilizando la mezcla; sin embargo, esta comparacién es poco realista ya que normalmente el
agua pura antes de entrar al HRSG pasa por un proceso de precalentamiento de manera que la
temperatura a la entrada del HRSG es del orden de los 115 °C Los productos de la
combustién del gas de refineria deberan ser arrojados al ambiente a no menos de 150 °C
Tomando en cuenta estas consideraciones se volvié a evaluar la efectividad exérgica del

HRSG y los resultados se muestran en la Tabla y Figura 3 4

Tabla 3.4, Comparacién de 1a eficiencia de usar la mezcla agua - amoniaco en un HRSG en vez de agua pura,
caso I1.
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Figura 3.4, perfiles de temperatura de los gases de combustion, agua y la mezcla agua - amoniaco, caso I,

(@) IvsQ ®)OvsQ
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CAPITULO 1II

Como se habia predicho, la efectividad exérgica del HRSG resultd ser menor para la mezcla
debido a que no se puede lograr un mayor acercamiento del punto pinch por limitaciones en la
temperatura de los gases que se arrojan al ambiente; pero atn cuando el HRSG resultd con menot
efectividad exérgica, se logrd tener mayor efectividad de proceso con el cK que con el ¢R, como se

detallara en el Capitulo VI

II1.4 Subsistema de destilacién - condensacién (SSDC)

Se ha mencionado anteriormente la ventaja de usar la mezcla agua - amoniaco en un
generador de vapor; sin embargo, si ésta se tratara de condensar de la manera convencional
como en el cR, usando agua de enftiamiento a temperatura ambiente, s6lo se lograria una
condensacién parcial; esto se debe a que la mezcla también se condensa a temperatura
variable. La mezcla comenzaria a condensarse suministrando agua de enfriamiento en el
condensador a temperaturas por debajo del ambiente v conforme el vapor vaya teniendo
menor contenido de amoniaco la tempetatura de condensacidn iria incrementando hasta lograr
la condensacién completa; este procedimiento, si se realizara, resultaiia ineficiente ya que se
necesitaria un sistema de refrigeracién para el agua de enfriamiento, lo que conduciria a un
alto consumo de energia. La alternativa para condensar la mezcla de manera convencional
serfa elevar la presion de escape de la turbina de vapor, con lo que se incrementaria también
la temperatura de condensacién y entonces podria haber una condensacién total usando agua
de enfriamiento a temperatura ambiente. Este procedimiento también resultaria ineficiente ya-
que la potencia de salida se veria disminuida considerablemente y de nada habria servido el

ahorro de energia logrado en el generador de vapor.

Para resolver este problema Kalina aplico los principios de refrigeracion por absorcién,
ver Figura 3.5, usando el calor remanente del escape de la turbina de vapor para crear un
compresor térmico, mejor conocido como SSDC, el cual consta de una serie de
intercambiadores de calor de tubos y coraza y de separadores. El objetivo del SSDC ser4,
entonces, condensar la mezcla agua - amoniaco a bajas presiones y a la temperatura ambiente
del agua de enfriamiento; esto se logra disminuyendo la concentracién de la corriente de

escape de la turbina de vapor.

32



CAPITULO 1II

Un modelo del SSDC creado con el simulador de procesos Aspen Plus 102 [17] se
puede ver en la Figura 3.5. El pardmetro principal usado para asegurar el buen desempefio del
SSDC es la diferencia de presiones creada entre los condensadores de alta y baja presién. La
presién del condensador de baja, que conresponde a la del escape de la turbina, se fija por la
temperatura y composicién del liquido saturado saliendo del condensador de baja (CB). La
presion del condensador de alta, que corresponde a la del separador, se determina por la

temperatura y composicién del liquido saturado saliendo del condensador de alta (CA).
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aes
>
Figura 3.5. Subsistema de destilacion - condensacion
donde:
aee = Agua de enfriamiento de entrada CMT = (Calentador de mezcla de trabajo
aes = Agua de enftriamiento de salida DIV =  Divisor
BA = Bomba de alimentacion mt =  Mezcla de trabajo
BC = Bomba de condensado mitt = Mezcla de trabajo de la turbina de vapor
CB = Condensador de baja presién MX = Mezclador
CA = Condensador de alta presion SMB = Separador de mezcla basica
CMB = (Calentador de mezcla bésica VE = Vilvula de expansion
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N
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IIL.S Configuraciones del ciclo de Kalina

La configuracién del cK dependeré de la fuente o fuentes de calor de desecho que se
tengan; Jo mas comun es acoplar el cK en la parte inferior de un ciclo combinado y aprovechar
los gases de escape de la turbina de gas para vaporizar la mezcla agua - amoniaco. Después de
la configuracién propuesta por Kalina en 1984 han surgido muchas variantes; entre las mas
importantes esta el trabajo de Olsson et al. [18], que consiste en un ciclo combinado con
cogeneracidn aplicando la tecnologia del cK como se observa en la Figura 3.6. Otro trabajo
importante es el de Marston et al. [19], que aprovecha un fluido geotérmico como fuente de
energia para vaporizar la mezcla agua-amoniaco en el ciclo Kalina como se indica en la Figura
3.7. También se pueden usar los gases de escape, agua de enfriamiento y el aceite de
lubricacién de un motor de combustion interna como fuente de energia en el cK. Todas estas
configuraciones han demostrado en diferentes proporciones ser més eficientes que el ciclo de
Rankine, no asi, la cdnﬁguxacién propuesta por Dejfors et al en 1998 [20], la cual resulté ser
menos eficiente que el ciclo de Rankine; esto se debid principalmente a que la presién de

condensacién no era tan baja y consecuentemente la generacién de potencia se veia reducida.
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Gasesa la
atmosfera

Red de
calen-
tamiento a
edificios et

Gases de combustion Agua de enfriamiento

Composicién de trabajo ==+~ = = = Vapor rico en amoniaco

Composicién bésica = T 7T T Liquido pobre en amoniaco

Figura 3.6. Arreglo esquemdtico del ciclo de Kalina con cogeneracién, adaptada de la referencia [18].

donde:

BA = Bomba de alimentacion HRSG = Caldera del tipo recuperacidn de calor
BC = Bomba de condensado SMB = Separador de mezcla bésica

CA = Condensador de alta presién TG = Tutbina de gas

CB = Condensador de baja presidn v = Turbina de vapor

CO = Compresor de ajre VE = Vilvula de expansion

GE = Generador eléctrico
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o ———— Mezcla de trabajo

Fluido geotérmico

— 0 w0 —

Agua de enfriamiento

Figura 3.7. Ciclo de Kalina con aplicacidn geotérmica, adaptada de la referencia [19]

donde:

BA =  Bomba de alimentacion IC = Intercambiador de calor

CD = Condensador IVA =  Turbina de vapor de alta presién
GE = Generador eléctrico VB = Turbina de vapor de baja presién
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CAPITULO IV

CAPITULO IV

CARACTERISTICAS DE LA MEZCLA AGUA-AMONIACO Y
ESTRATEGIA DE SELECCION DEL METODO DE PROPIEDADES.

En este capitulo se dan a conocer las caracteristicas de la mezcla agua - amoniaco y se
describe la estrategia seguida pata seleccionar la ecuacién de estado que proporcione a

determinados rangos de presidn y temperatura propiedades termodinamicas confiables

1V.1 Caracteristicas de la mezcla agua - amoniaco

La mezcla agua - amoniaco es un importante fluido de trabajo en los ciclos de
refrigeracidn por absorcién y bombas de calor Esta mezcla ha sido considerada recientemente
como un fluido de trabajo en plantas futuras de generacidn de potencia basadas en la

tecnologia del cK

La mezcla agua-amoniaco se considera como zeotrépica debido a que en un proceso de
destilacion se pueden obtener ambos componentes de la mezcla en su estado puro Una mezcla

zeotropica contiene al menos dos componentes, éstos con diferentes puntos de ebullicién

La mezcla agua-amoniaco es altamente polar Se dice que una sustancia es polar si sus
moléculas tienen un momento de dipolo (x) distinto de cero El agua tiene un momento de

dipolo” =19 D y el amoniaco x#=15 D por lo tanto ambas sustancias son consideradas

como fuertemente polares [21]

Para el disefio y simulacién del cK se necesita una correcta descripciéon de las

propiedades termodinamicas de la mezcla agua — amoniaco para un amplio rango de presién y

" 4 tiene dimensiones de carga x longitud y su unidad en el SI es el coulomb (C) + metro (m)
1 debye (D) =3 3357 x 10™° Cem
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temperatura; por eso es importante analizar las diferentes ecuaciones de estado 0 métodos de

propiedades fisicas que modelen adecuadamente la mezcla.

IV.2 Ecuaciones de estado disponibles en el simulador de procesos Aspen Plus para la

mezcla agua — amoniaco

Para estudiar procesos continuos en la industiia petroquimica que implican redes de
flujo complejas, las cuales incluyen intercambiadores de calor, turbinas, bombas, mezcladores,
separadores, tanques de flasheo, etc., se utilizan los simuladores de proceso. El uso de estos
simuladores requiere seleccionar modelos tetmodinamicos apropiados, suministrados en el
simulador, tal como la ecuacion de estado de Peng-Robinson (PR). Alternativamente el
usuario puede incorporar un modelo termodinamico desarrollando un ¢6digo computacional

apropiado [22].

Aspen Plus recomienda para sistemas con componentes polares usar los siguientes
métodos de propiedades: SR-POLAR, PRWS, PRMHV2, RKSWS, RKSMHV?2, PSRK,
WILSON, NRTL, VANLAAR o UNIQUAC.

Por medio del soporte técnico de Aspen Plus, particularmente para la simulacién del
cK, se ha recomendado el método de propiedades SR-POLAR. Por otro lado la literatura
recomienda ampliamente la ecuacién de estado de Peng-Robinson (Kalina [11] y Enick
[22,23]). Este tltimo autor realizé un excelente trabajo, para el cual consulté una amplia
literatura, seleccionando las fuentes més recientes y que tuvieran datos en rangos de presion y
temperatura asociados con el cK, vale la pena citar de esa literatura el trabajo minucioso de
Reiner Tillner-Roth y Friend (1998) [24].
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IV.3 Modelos termodinamicos del sistema agua-amoniaco citados en la literatura

En 1976 Peng y Robinson propusieron un modelo termodinamico para estudiar el
comportamiento de la fase de la mezcla agua-amoniaco (A New Iwo-Constant Equation of
State), este trabajo ha sido el punto de partida de otros investigadores que han modificado la
ecuacion de estado logrando ampliar el rango de temperatura y presidon para asoctarlos con
ciclos de potencia Se pueden mencionar trabajos muy importantes como Ziegler y Trepp
(1984) que presentd correlaciones para las propiedades de la mezcla agua - amoniaco y que
mas tarde fueron incorporadas en un cddigo computacional por Herold et al (Ammwat 1988)
El-Sayed y Tribus (1985) propusieron un modelo para el sistema agua - amoniaco basado en
correlaciones para el punto de burbuja, el punto de rocio, energia libre de Gibs, etc Marston
(1989) cred después un programa computacional para la correlacién de El-Sayed y Tribus
Otro trabajo relevante y de gran importancia es el de Jarvis (1995), quien propuso una
ecuacién de estado de cuatro parametros y la incorpord en el simulador de procesos Aspen
para el disefio de ciclos de potencia Kalina Fue una combinacién de la ecuacion de estado de
Lee-Kesler, la cual modelé el comportamiento general del sistema agua - amoniaco, y la
ecuacidn de estado de Keenan, la cual fue usada por la naturaleza polar del sistema [22] Este
modelo fue incorporado a Aspen como modelo de usuario y no estd disponible de manera

comercial

También fue creado el Software WATAM, el cual es un codigo apropiado para calcular
las propiedades termodindmicas y de transportes de la mezcla agua-amoniaco Este codigo fue
desarrollado por Exergy, la compaifiia fundada por Alexander Kalina, para ser usado en el

disefio de ciclos Kalina [22]

IV.4 Ecuaciones citbicas de estado

La ecuacion simple de estado es la ley del gas ideal:

p=2L @1
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La ley del gas ideal supone que las moléculas no tienen tamaiio (el volumen ocupado
por las propias moléculas es insignificante en comparacion con el volumen total) v que no
existe interacciones intermoleculares Para los gases reales ambos factores son apreciables y la

magnitud de ellos depende de la naturaleza, temperatura y presion gaseosa

Van der Waals fue el primero en reconocer la influencia del tamafio molecular y las
fuerzas intermoleculares en la presiéon de un gas e introdujo una ecuacion cubica de estado en
1873, la cual fue concebida como una correccién a la ecuacion del gas ideal Desde entonces
se han hecho muchos intentos para predecir las propiedades termodinamicas y el equilibrio
vapor-liquido (EVL) de mezclas usando ecuaciones cubicas de estado, ademas de que son mas

simples de usar que otras formas

La ecuacion de van der Waals ha sido modificada para mejorar las predicciones de las
propiedades termodinamicas [22] Estas modificaciones han resultado en ecuaciones cubicas
de estado, de las cuales destacan las ecuaciones de Redlich-Kwong (RK) 1949, Soave (SRK)

1972 y Peng-Robinson (PR) 1976 y pueden ser generalizadas mediante la expresion:

p:(RT a 42)

V-8) V?+ubV +wh

Una forma equivalente de la ecuacién (42) es el polinomio cubico en la

compresibilidad (Z):

73 —(1+B ~uB)Z? +(A" +wB? ~uB" ~uB)Z - A'B' ~wB? ~wB® =0  (43)

donde

A*:R‘f; (4 4)
Y

B* =;’€—’; (4 5)
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Para estas ecuaciones, ¥ y w toman valores enteros enlistados en la Tabla 4 |

Tabla 4.1, Constantes para cuatro ecuaciones cubicas de estado, tomada de la referencia [26]

Ecuacién u | w b a
RT 7 R*T?
van der Waals 0] o0 < 2R,
8P, 64 P
0 08664R7T, 0.42748R*7*°
Redlich-Kwong 110 i —————— d
PC })‘T]:'Z
042748RT?
N+ foll - 172 ))?
o b roli-17)
0 08664R1T,
Soave 1|0 —p donde
¢ Ir =TIT,
fo=048+1 5740 -0 1760°
045724R*T? [1+ fa)(l—Tr”z)]z
0.07780R7, £,
Peng-Robinson 2 |- —_—
P donde

for=0737464 +1 54226 — 0 26992>

Posteriormente se fijo la atencién en mejorar la prediccién del EVL de mezclas,
comprendiendo las altamente polares y de moléculas asimétricas Las nuevas aproximaciones
para las mezcla estan basadas en la modificacion de las reglas de mezclado para los
parametros en la ecuacién Tipicamente una regla de mezclado expresa un parametro de

mezcla (0 en términos de composicion y pardmetros de los componentes puros de acuerdo

con la siguiente ecuacion:

O =22y.y,Q, (4 6)
En la ecuacion (4 6) la fraccion mol y, y y, pueden aplicarse a la fase liquida o vapor Q, vy

@, nvolucran propiedades de los componentes puros / y j . Por ejemplo, (), puede ser la

temperatura critica del componente puro 7. La dificultad crece cuando los términos de
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interaccién (), son considerados Las reglas usadas para encontrar {J, son llamadas reglas
combinadas Si O, es igual al promedio aritmético o media geométrica, la doble sumatoria en

la ecuacién (4 6) se reduce a una simple sumatoria

Para Q, = % O =§?J’,Qf (47)
Para ij = (Qiin )”2 @, = (Z y;Qiuzj (48)

Donde O, v {, son la misma cantidad Las ecuaciones (4 7) y (4 8) corresponden a las reglas

combinadas y de mezclado propuestas originalmente por van der Waals para su ecuacién Para

mejorar ¢l desempefio, se acostumbra afiadir parametros de interaccidn binaria £, a las

expresiones para (), Una posibilidad podria ser:

kO, +0. )

Qij = M (49)
2

Los valores de %, pueden ser tomados como la unidad [26] y los valores de %, para

todos los pares binarios posibles podrian ser determinados a partir de datos experimentales

Los pardmetros de interaccion binaria %, para muchos pares de componentes estan

disponibles en los simuladores de proceso
IV.5 Correlacion de los datos experimentales de la mezcla agua-amoniaco

Se ha mencionado en este trabajo diferentes ecuaciones de estado para modelar la
mezcla agua - amoniaco a altas presiones y temperaturas como se usa en ciclos de potencia,

pero surge la duda a cerca de qué ecuacion de estado proporcionard propiedades

termodinamicas confiables. Para despejar esta duda se han correlacionado datos
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experimentales de la mezcla con las ecuaciones cibicas de estado mencionadas en la literatura

y la recomendada por Aspen Plus.

Los datos experimentales fueron tomados del trabajo de Rizvi [25] y las ecuaciones
cubicas de estado fueron PR (Peng-Robinson), PR-BM (Peng-Robinson- Boston-Matias), SR-
POLAR (Schwarzentruber y Renon) y PRMHV?2 (Peng-Robinson Matias Heron-Vidal 2)

El trabajo de correlacion consistio en comparar las predicciones del EVL de los datos
experimentales y los generados por Aspen Plus con las ecuaciones cubicas de estado, ya

mencionadas, para temperaturas desde 305 6 a2 618 K (32 5 a 345 °C)

En las graficas de la Figura 4 1 se puede observar que las ecuaciones de PR y PR-BM
son adecuadas para la mezcla en el rango de temperaturas entre 32 5 °C y 108 78 °C y hasta
una presion méxima de 7400 kPa, esto en ambas fases, no asi para la ecuacién SRP, la cual
solo se ajusta a los datos experimentales en la fase de vapor, por lo que las propiedades
termodindmicas de la mezcla que circula por los intercambiadores de calor del SSDC
(corriente mtt a mt de la Figura 4 2) se obtuvieron con la ecuacién de estado de PR La
ecuacion PRMHV2 no se incluyé en estas graficas porque los resultados fueron muy distantes

de los datos experimentales para el rango de temperaturas especificado

Las propiedades termodinamicas de la mezcla que circula por el economizador (EC) y
el evaporador (EV) del HRSG-II (ver Figura 4 2), en un rango de temperaturas de 50 °C a 230
°C y a una presion de 10 000 kPa, también fueron obtenidas con la ecuacion de estado de PR,
la cual se ajusta mejor a los datos experimentales de la Figura 4 3 En el sobrecalentador (SC),
en el cual la mezcla circula totalmente en forma de vapor fue apropiado usar la ecuacion de

estado PRMHV2
Si se requiere ser mas riguroso en la obtencién de las propiedades termodinidmicas de

la mezcla agua —~ amoniaco se puede, como ya se ha mencionado, incorporar en el simulador

de procesos un modelo termodinamico, desarrollando un cédigo computacional apropiado
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Instituciones de investigacién como

el Instituto Americano de Ingenieros Quimicos

(Aiche) o la Dechema han realizado trabajos experimentales con mezclas binarias como el

agua — amoniaco, los cuales estan disponibles comercialmente

P-xyparaH20/NH3 aT=325°C

1400
E JE:
% (Exp. - ¥ (EXp.
1200 e x(PR-BM) o y(PR-BM) x = Liquido
+ x(SRP o Y (SRR = Vapor
— 1000 L2
3 . /- Q&
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= 800
p ¢
o 600 /./
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200 % / /0
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Figura 4.1. Grifica de equilibrio vapor - liquido de datos experimentales v datos generados con Aspen Plus para

tres ecuactones de estado a (a) 32 5°Cy (b) 108 78 °C

TESIS CON
FALLA DE ORIGEN

45




CAPITULO IV

donde:

acp =
ace =
aes =
BA =

CB
CA
CMB
CMT
Div
EC

il

HRSG-1 HRSG-TI
get  vp ga mt
l} Tl 1 l 12

EC2

Ev2

mt

MB2
CMT

MX1

Figura 4.2. Diagrama de flujo del ciclo d¢ Kalina

Agua condensada de proceso EV = Evaporada

Agua de enfriamiento de entrada ga = (Gases al ambiente

Agua de enfriamiento de salida get Gases de escape de la turbina de gas
Bomba de alimentacién mt Mezcla de trabajo

Bomba de condensado mit = Mezcla de trabajo de la turbina de vapor
Condensador de baja presion MX = Mezclador

Condensador de alta presion SC = Sobrecalentador

Calentador de mezcla basica SMB Separador de mezcla bisica
Calentador de mezcla de trabajo v = Turbina de vapor

Divisor VE = Valvula dc expansién
Economizador vp = Vapor para proceso
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P-xy para H2O/NH3a T=178.4°C
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Figura 4.3. Gréfica de equilibrio vapor - liquido de datos experimentales y datos generados con Aspen Plus para
tres ecuaciones de estado a (2) 178 4 °Cy (b) 253 °C
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CAPITULO V

PLANTEAMIENTO Y SOLUCION DEL PROBLEMA

En este capitulo se plantea el problema de suministro de energia eléctrica y de vapor en
la refineria de PEMEX Ing Antonio M Amor (RIAMA), ubicada en Salamanca, Guanajuato
Para la solucién del problema se planted la integracion del ciclo de potencia de Kalina en la
parte baja de un ciclo combinado para producir electricidad de manera més eficiente que con
el ciclo convencional de Rankine; ambos ciclos fueron simulados y evaluados

termodindmicamente como se describe en este capitulo

V.1. Problema: El suministro de energia eléctrica en el proceso de destilacién del
petroleo.

En el proceso de refinacion del petidleo se obtienen por destilacion los hidrocarburos o
familias de hidrocarburos Para obtener los diversos productos (combustibles, asfaltos, grasas,
azufre, materia prima para la industria petroquimica base, etc ) es necesario someter la materia
prima a una serie de pasos de transformacién, que se dividen en tres grupos principales; a)
destilacion, b) desintegracion y c¢) purificacion En cada etapa del proceso de refinacion del
petrdleo se requiere de energia eléctrica y térmica, esta energia se genera por medio de
calderas que operan a fuego directo y a diferentes niveles de presion; la presion a la que sale el
vapor depende del uso qué se le vaya a dar, ya sea para operar los turbogeneradores,

turbocompresores ¢ cComo vapor para proceso, ver Figura 5 1

El esquema de la Figura 5 1 ha sido y continiia siendo en la mayoria de las plantas de
PEMEX la forma de generar la energia eléctrica y térmica, esta ultima al 100 %, mientras que
con la CFE se tienen convenios de respaldo de la energia eléctrica; sin embargo, muchas veces
se presentan fallas con el suministro [16] que repercuten en horas de paro de la planta y
consecuentemente en pérdidas economicas; por esta razdn la tendencia, no sélo de PEMEX

sino, de muchas industrias es generar su propia energia eléctrica y térmica

El cR es el mas utilizado para la generacion de eneigia eléctrica con turbinas de vapor,

pero cuando la fuente de calor es de baja temperatura (300 a 400 °C) [37] su efectividad se
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reduce considerablemente con respecto al cK, por tal motivo surgié el interés en el Grupo de
Exergia del Instituto Mexicano del Petrdleo (IMP) y en este proyecto de tesis en demostrar
termodinamicamente que el cK es mas eficiente que el cR a las mismas condiciones térmicas

de frontera

Se propuso generar el 100% de energia eléctrica en un arreglo de ciclo combinado
turbina de gas — ciclo de Kalina v se compar6 con el arreglo turbina de gas — ciclo Rankine; se
obtuvieron eficiencias de primera ley y se realizd el anélisis exérgico En un segundo caso se
simuld el ciclo combinado con cogeneracidn para ambos ciclos de Kalina vy Rankine e

igualmente se evaluaron termodindmicamente

Tomando como base la demanda energética de la refineria RIAMA [16] se tienen que
generar 81 MW de energia eléctrica y 691 1 ton/h de vapor de media presién (19 kg/cm?)
Existe también consumo de vapor de alta y baja presion, pero para el caso de cogeneracidén
solo se simuld la produccion de vapor de media, el cual se requiere a 280 °C Para cubrir esta
demanda se seleccionaron dos modelos de turbinas de gas: La W251B11/B12 y la V64 3A,

ambas de Siemens Westinghouse [28], cuyas especificaciones se detallan en la Tabla 5 1

TURBOGENERADORES

UNIDADES
DE PROCESO
ey

R RESERO

Figura 5.1 Diagrama de generacién de vapor para potencia y calentamiento, adaptada de la referenéia 27
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Tabla 5.1, Especificaciones de dos modelos de turbinas en condiciones ISQ*

Modelo W251B11/12 V64.3A

Afio 1982 1996

Potencia MW 49.50 67. 00

Consumo especifico de

combustible kJ/KWh 11024 10371

Relacién de compresién 15.3 15.8

Flujo méasico kg/s 175.25 191.13

Velocidad  rpm 5425 5400

Temp. entriada a la TG °C 1177 1315

Temp. Escape de la TG °C 514 589 |

Los modelos de turbinas de la Tabla 5 1 se simularon con el software Thermal [29], a las
condiciones del sitio que son:

Condiciones climatolégicas del lugar (Salamanca, Gto.):

Elevacidn sobre el nivel del mar: 1723 m
Presion atmosférica; 631 mmHg = 08413 bar = 84 13 kPa

Temperatura Bulbo seco (°C) Bulbo hiimedo (°C)
Maxima 420

Minima 35

Promedio 210

Media Anual 288 280
Humedad Relativa Porcentaje

Maxima 900

Minima 190

Promedio en 30 dias 450

Los resultados de la simulacion de las turbinas de gas en condiciones del sitio se
detalian en la Tabla 5 2

* Condiciones ISO: P=latm, 1 =15°C
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Tabla 5.2. Resultados de la simulacidn de las turbinas de gas en condiciones del sitio

Modelo W251B11/12 ‘V64.3A
Potencia MW 33.56 4572
Consumo especifico de

combustible _kI/KWh 1h7e3as 1115560
Flujo masico kg/s 130.45 142.27
Temp. Escape °C . 550 628
Eficiencia Térmica % 30.607 32.275

Para cubrir la demanda eléctrica se deberan instalar dos de cada uno de los modelos de
las turbinas de gas seleccionadas En el Capitulo VI se analiza y discute la distribucion que se

le puede dar a los excedentes de energia eléctrica

La simulacién de la parte baja del ciclo combinado se realizé con el simulador de
procesos Aspen Plus 10 2, tanto para el ciclo de Kalina como para el de Rankine Los datos
obtenidos del simulador Thermal fueron introducidos al simulador Aspen plus 102 Se
considerd el gas de refineria como el combustible a quemar en la cAmara de combustion de 1a

turbina de gas y la composicion de los gases de escape fueron tomados de la referencia [16]

Se utilizd la ecuacidén de estado de Peng-Robinson - Boston-Matias (PR-BM) para
evaluar las propiedades termodindmicas de los gases de escape; esta ecuacidén de estado es
recomendada por Aspen Plus para la simulacion de procesos de generacidn de potencia, para
la aplicacidén particular de la combustidn Las propiedades termodinédmicas del agua fueron
calculadas con las tablas de vapor y para la mezcla agua — amoniaco se utilizaron las
ecuaciones de estado de Peng — Robinson (PR) y Peng —~ Robinson - Matias — Heron- Vidal
(PRMHV?2) como se describi6 en el Capitulo IV

Por cada modelo de turbina de gas se realizaron cuatro simulaciones, arregladas de la

siguiente manera;

=  Ciclo combinado de Kalina con turbina de gas: W251B11/12 y V64 3A.

* Ciclo combinado de Kalina con cogeneracion, turbina de gas: W251B11/12 y V64 3A
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» Ciclo combinado de Rankine con turbina de gas: W251B11/12 y V64 3A

* Ciclo combinado de Rankine con cogeneracién, turbina de gas: W251B11/12 y
V64 3A

Se realizaron ocho simulaciones con estas configuraciones, mas 16 que se realizaron

con el modelo de turbina W251B11/12 para los casos con y sin cogeneracidn para

temperaturas desde 300 a 550 °C y 10 mas con el modelo de turbina V64 3A para el caso con

cogeneracion para temperaturas entre 300 y 500 °C; todas necesarias para poder demostrar la

éfectividad del ciclo de Kalina al operar con fuentes de calor de baja temperatura

V.2 Suposiciones y pardmetros fijos

Las suposiciones y parametros fijos usados en la simulacién y calculos se dan en la
Tabla 53 Las caidas de presidén en los ciclos, se supone que se concentran en los HRSG que

aunque ocurren en todo el ciclo, su valor se engloba en esta seccidén

Tabla 5.3 Valores de suposiciones y pardmetros fijos

ran

Eficiencia isentropica de la turbina % 0.85
Eficiencia isentropica de la bomba % 0.80
Eficiencia mecanica y eléctrica % 0.96
Presion de trabajo maxima en el CK  bar 100
Presion de trabajo maxima en el CR  bar 100
Presion de trabajo minima en el CR  bar 33
Temperatura de entrada del agua de enfriamiento  °C 28.8
Calidad minima del vapor % 0.90
Caida de presion en el HRSG del cK 5 % Preavajo
Caida de presion en el HRSG del cR 4 % Pirabaio
AT minima en intercambio de calor vapor — vapor °C 30

AT minima en intercambio de calor vapor - liquido °C 15

AT minima en intercambio de calor liquido — liquido °C 5
Elevacidn de temperatura del agua de enfriamiento  °C 15

La fraccidn masica de amoniaco del fluido de trabajo en el cK es funcion de muchos
parametros de disefio Marston et al [35] obtuvieron la composicion optima utilizando el
método de optimizacién propuesto por Luus y Jaakola [36] En este trabajo la fraccion masica

de amoniaco en la mezcla fue de 07 para 7 =300°C y de 0 6 para temperaturas superiores
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Estos valores de fraccion de amoniaco fueron los adecuados para obtener la mayor efectividad
del ciclo, pero la seleccidn se hizo a “prueba y error”, de manera que si se necesita ser mas
riguroso en la seleccion de esta composicidn es recomendable obtenerla a través de un método
de optimizaciéon En el ¢R la efectividad del ciclo varia con la presidn de trabajo, se simuld el
ciclo a 33 bar para 7 =300°C, a 60 bar para temperaturas de 300 a 400 °C y a 100 bar para
temperaturas de 450 a 550 °C En ambos ciclos se cuidd que la calidad del vapor:fuera igual o

mayor a 90 %

V.3 Descripcion del proceso

Se seleccionaron dos configuraciones para ser descritas, una del ¢K y otra del cR,

ambas con cogeneracion, las cuales se describen a continuacion:

Ciclo de Kalina con cogeneracion, turbina de gas modelo: W251B11/12

En la Figura 5 2 se presenta el diagrama de flujo del ciclo de Kalina con cogeneracién
y la Tabla 5 4 detalla los pardmetros de operacion del ciclo Es importante mencionar que el
stmulador de procesos Aspen plus 102 no es apto para simular ciclos cerrados, pero la
estrategia que se siguid para la simulacion de los ciclos es que la corriente de entrada y de
salida del fluido de trabajo (p, €j; 12 y 33 de la Figura S 2) deberan estar a las mismas
condiciones para que se puedan tomar como ciclo un cerrado El objetivo de este ciclo es
generar energia eléctrica y vapor de media presién para proceso de manera mas eficiente que
con e} ciclo convencional de Rankine Este ciclo lo dividiremos en dos secciones para su

mejor apreciacion: Seccién de generacion de vapor y trabajo y Seccion de condensacién

Seccién de generacién de vapor y trabajo.

El HRSG-I recibe los gases de escape de la turbina de gas a 550 °C, los cuales ceden
energia (proceso de 1 a 4) al agua que entra a 115 °C y 1961 bar y sale como vapor
sobrecalentado a 280 °C y 18 63 bar (proceso de 8 a 11) El HRSG-I estd formado de: Un
economizador (EC), un evaporador (EV) y un sobrecalentador (SC) y opera a un solo nivel de

presién
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El HRSG-II recibe los gases de escape del HRSG-I (corriente 4) a 400 °C, para este
caso, y ceden energia a la mezcla agua — amoniaco (fluido de trabajo) que entra a 54 5 °C y
100 bar y sale como vapor sobrecalentado a 370 °C y 95 bar Los gases de escape son
arrojados al ambiente (corriente 7) a 150 °C El HRSG-II tiene las mismas caracteristicas que

el HRSG-I

El Vapor sobrecalentado (corriente 15) generado en el HRSG-II entra a ia turbina de

vapor, donde se expande, genera trabajo y sale a 103 °Cy 2 7 bar

Seccion de condensacion,

En esta seccidn se lleva a cabo la condensacion de la mezcla, la cual se logra a través

de un proceso complejo que involucra varios equipos y se detalla a continuacion:

La corriente 16, que proviene del escape de la turbina de vapor, a 103 °C, 27 bar y
0 60 fraccidén de amoniaco, se hace pasar a través de un intercambiador de calor a contra flujo,

donde cede energia para precalentar la “solucion basica”

Del calentador de mezcla basica CMB2 sale la cortiente 17 2 83 °C y 2 7 bar, la cual se
mezcla con la corriente 27, que es un liquido “pobre” en amoniaco, a 38 9 °C, a la misma
presion que 17 y a 0 2939 fraccién de amoniaco El resultado de la mezcla (corriente 18) es

una composicion “basica” a 55 °C, 2 7 bar v 0 3733 fraccién de amoniaco

La composicion “basica” se convierte en liquido en el condensador de baja presion, el
cual sale a 33 8 °C y 2 7 bar Este liquido se bombea a 7 bar (corriente 20), después se divide
en las corrientes 29 y 21 La corriente 29 es una pequefia fraccion de 20, que se usa para diluir

el vapor rico en amoniaco y restituir la mezcla de trabajo

La corriente 21, composicién “basica”, se debera separar en vapor “rico” y liquido
“pobre” en amoniaco en un tanque de flasheo SMB, por eso se precalienta en el calentador de
mezcla basica CMB!1 y el CMB2
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La composicidn béasica entra al tanque de flasheo a 82 5 °C y 7 bar Este tanque opera a
presion constante y carga térmica cero De aqui se obtienen como productos: vapor “rico” en
amoniaco a 0 9520 fraccién de amoniaco y liquido “pobre” en amoniaco a 0 2939 fraccidn de

amoniaco, ambos productos a las mismas condiciones de T y P que la corriente 23

El liquido “pobre” se pasa a través del CMBI para precalentar la composicion basica y
después se pasa por un valvula reductora de presidn, donde disminuye su presion de 7a 27

bar (corriente 27) y se mezcla con la corriente 17 para formar la composicion “basica”

El vapor “rico” se pasa a través del calentador de mezcla de trabajo CMT para
precalentar la mezcla de trabajo y después se mezcla con la corriente 29 para restituir la
composicion de trabajo (corriente 30) La corriente 30 a 57 °C, 7 bar y 060 fraccion de
amoniaco se convierte en liquido en el condensador de alta presion, el cual salea 338 °Cy 7
bar Este liquido se bombea a 100 bar (corriente 32), después se precalienta en el calentador

CMT a 54 5°C (corriente 33 6 12), se envia nuevamente al HRSG-II y el ciclo se repite
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HRSG-I HRSG-II

get vp ga mt

L f % T

EC2

EV2
5

Figura 5.2. Diagrama de flujo del ciclo de Kalina

donde:
acp = Apgua condensada de proceso EV = Evaporador
ace = Aguade enfriamiento de entrada ga = (ases al ambiente
aes = Agua de enfriamiento de salida get = (ases de escape de la turbina de gas
BA = Bomba de alimentacién mt = Mezcla de trabajo
BC = Bomba de condensado mtt = Mezcla de trabajo de la turbina de vapor
CB = Condensador de baja presion MX = Mezclador
CA = Condensador de alta presién SC =  Sobrecalentador
CMB = Calentador de mezcla bisica SMB = Separador de mezcla basica
CMT = Calentador de mezcla de trabajo v =  Turbina de vapor
DIV = Divisor VE = Vdlvula de expansion
EC = Economizador vp = Vapor para proceso
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CAPITULO V

No de corriente
Temperatura °C

Presion bar

Flujo masico de NH3 kg/hr
Flujo méasico total kg/hr
Entalpia kJ/kg

Entropia kJkg K

Fraccion vapor

Fraccion liquido

No. de corriente
Temperatura °C

Prasion bar

Flujo masico de NH3 kg/hr
Flujo masico total kg/hr
Entalpia kJ/kg

Entropia kJ/kg K
Fraccidn vapor

Fraccién liquide

No de corriente
Temperatura °C

Presién bar

Flujo masico de NH3 kg/hr
Flujo masico total kgihr
Entalpia kJ/kg

Entropia klikg K
Fraccion vapor

Fraceion liquido

No. de corriente
Temperatura °C

Presién bar

Flujo masico de NH3 kg/hr
Flujo mésico total kgfhr
Entalpia kJ/kg

Entropia kJikg K
Fraccién vapor

Fraccion liquido

No. de corriente
Temperatura *C

Presién bar

Flujo masico de NH3 kg/hr
Flujo masico total kg/hr
Entalpia kJ/kg

Entropia kJkg K

Fraccién vapor

Fraccién liquido

1
550 00
110
0
469,468
-820 64
118
100
000

7
150 M1
08s
0
469,468
-128310
046
100
000

13
17262
98 33
33.082
55,136

-8,136 80
-833
000
100

19
3380
270
79,526
213,190
-11 602 00
-984
Q00
100

25
8265
7.00
46,440
158,047
-12,308.00
-900
000
100

2
539.01
108
0
469,463
-833 93
115
100
000

8
11500
1961
0
33,540
-15.487 00
-795
aQo
100

14
23837
95 66
33,085
55,141
-6,760 00
-551
100
000

20
3385
700
79,526
213,190
-11,602 00
-984
000
100

26
3888
7.00
46,440
158,047
+12,515.00
-962
000
100

3
425 51
101

-0
469,468
-969 22

099

100

000

9
21090
1942
0
33.540
-15,069 00
-6 99
000
100

15
37000
95 00
33085
55,142
-6,346 00
478
1.00
000

21
3385
700
67,005
179,623
-11,602 CO
-9 84
000
100

27
3894
270
46,440
158,047
-12,515 00
961
000
100

4
400.05
099
0
469,468
-989 07
095
100
000

10
21013
1912
0
33,540
-13176 00
-307
100
000

16
103 04
270
33085
55,142
-6,859 20
-4 49
085
005

22
6829
700
67,005
179,623
11,421 00
-928
o001
099

28

50 32

7.00
20,564
21,675

-3,324.80

-6 84

o092

ocos

5
358 22
095
o)
469,468
-1 047 70
08s
100
000

1"
280.00
18 63
0
33,540
12,990 00
270
100
000

17
8329
270
33,085
55,142
-7,669 30
-6 42
06
034

23

82 65

700
67,005
179,623

-11,203.00

-866

012

088

29
3385
700
12,522
33,567
11,602 00
884
0.00
100

Tabla 5.4 Parametros del ciclo de Kalina con cogeneracién para el modelo de turbina de gas W251B11/12

g
21615
092
0
469,468
-1209 40
06t
100
000

12

54 30
100 GO
33082
55136

-8,764 20

996

000

100

18

55 14

270
79,526
213,190

-11,262 00

877

017

083

24
82 85
700
20,564
21575
-3,094 70
617
100
000

30
57 39
700
33,086
55,143
-8,363.30
-8 66
03
0869
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CAPITULO V

No. de corriente 3 32 33 34 35 36
Temperatura °C 33 80 3532 54.44 2880 43 .89 28 80
Presién bar 7 00 10000 100 00 200 200 200
Flujo masico de NH3 kg/hr 33,086 33,086 33,086 0 0 0
Flujo masico total kg/hr 55,143 55,143 55,143 1 152,850 1,152,850 444,435
Entalpia KJ/kg -8,870 40 -8 854 50 -876440  -1585000 1578700 -15,85000
Entropia kJ/kg K -1025 -10 24 -9 96 -900 -8 80 -900
Fraccidén vapor 0.00 0Go 000 Q00 000 000
Fraccion liquido 1.00 100 100 100 1.00 t 00
No.de corriente 37

Temperatura °C 43 88

Presidn bar 200

Flujo méasico de NH3 kg/hr 0

Flujo masico total kg/hr 444,435

Entalpia kJ/kg -16,787 00

Entropia kJikg K -880

Fraccién vapor 000

Fraccidn liquido 100

Ciclo de Rankine con cogeneracion, turbina de gas modelo: W251B11/12

En la Figura 53 se presenta el diagrama de flujo del ciclo de Rankine con
cogeneracion y la Tabla 5 5 detalla los parametros de operacion del ciclo El objetivo de
este ciclo es generar energia eléctrica y vapor de media presion para proceso de manera

eficiente

El HRSG-I recibe los gases de escape de la turbina de gas a 550 °C, los cuales ceden
energia (proceso de 1 a 4) al agua que entra a 115 °C y 19 61 bar y sale como vapor
sobrecalentado a 280 °C y 18 63 bar (proceso de 8 a 11) El HRSG-I estd formado de: Un
economizador (EC), un evaporador (EV) v un sobrecalentador (SC) y opera a un solo nivel

de presidn

El HRSG-II recibe los gases de escape del HRSG-I (corriente 4) a 400 °C, en este
caso, vy ceden energia al agua (fluido de trabajo) que entraa 111 5 °C y 60 bar y sale como
vapor sobrecalentado a 370 °C y 57 6 bar Los gases de escape son arrojados al ambiente

(corriente 7) a 246 °C El HRSG-II tiene las mismas caracteristicas que el HRSG-I

El vapor sobrecalentado (corriente 15) generado en el HRSG-II entra a la turbina de

vapor, donde se expande, genera trabajo y salea 111 5°Cy 1.5 bar.
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CAPITULO V

La cormiente 16 se divide en las corrientes 17 y 19, esta Ultima es una pequefia
fraccion de vapor que sera usada para eliminar los gases no condensables en el deareador
La corriente 17, que representa el fluido de trabajo, se condensa y se envia al deareador
donde por contacto directo con el vapor (corriente 19) se eliminan los gases no
condensables a la misma vez que se precalienta El resultado es un liquido precalentado
(corriente 20) a 111 °C y se bombea a 60 bar y entra nuevamente al HRSG-II a 111 5 °C

para repetir el ciclo

En ambos ciclos Kalina y Rankine el agua que entra al HRSG-I (corriente 8) forma
parte del ciclo de vapor para proceso de la refineria y no fue simulado en este trabajo, sélo
se simuld la aportacidon que corresponde a vapor de media, generada en el HRSG-I

(corriente de 8 a 11)
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donde:

acp
ace
aes
BA
CD
DEA
DIv
EC

I

tt

HRSG-1 HRSG-II
gat vp ga
l] Tn 7T in
sC1 EC2

EV2

scz2

21

20

Figura 5.3. Diagrama de flujo del ciclo de Rankine

Agua condensada de proceso
Agua de enfriamiento de entrada
Agua de enfriamiento de salida
Bomba de alimentacion
Condensador

Deareador

Divisor

Economizador

EV

ga
get

8C
v

Evaporador

Gases al ambiente

Gases de escape de la turbina de gas
Fluido de trabajo

Sobrecalentador

Turbina de vapor

Vapor para proceso
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CAPITULO V

Tabla 5.5 Pardmetros del ciclo de Rankine con cogeneracién para el modelo de turbina de gas W251B11/12.

No. de corriente 1 2 3 4 5 6 7
Temperatura *C 55000 539 09 425.69 400 30 381 84 289 82 24612
Presién bar 110 106 103 099 0.95 092 088
Flujo masico kg/hr 469,207 469,207 469,207 489,207 469,207 469 207 468,207
Entalpia kJ/kg -820 61 -833.80 -968 98 -998 76 -1,020 30 -1,12620 117570
Entropia kJ/kg K 116 115 098 085 093 077 089
Fraccién vapor 100 100 100 1.00 100 100 100
Fraccion liguido 000 000 000 Q00 000 000 000
No. de corriente 8 S 10 11 12 13 14
Temperatura °C 11500 21077 21098 28000 11150 27472 27383
Presién bar 19 61 19 37 19 45 18 83 60 00 59 20 £8 40
Flujo masico kg/hr 33,475 33475 33,475 33,475 31,518 31,516 31516
Entalpia kJ/kg -15 487 00 -1507000 -1317500 -12,990 00 1549900 -14,76200 -1318500
Entropia kJfkg K 795 -6 98 -308 271 -799 -6 41 -352
Fraccidon vapor 000 000 100 100 000 000 100
Fraccién liquido 100 100 0.00 000 100 100 Qo0
No. de corriente 15 16 17 18 19 20 21
Temperatura °C 37000 111.36 111 36 3380 11138 11089 11171
Presién  bar 57 60 150 150 150 150 150 6000
Fiujo masico kg/r 31,516 31,516 27,205 27,205 431 31,516 31,516
Entalpia kJ/kg -12,865 00 -13.48800 +13,46800 -1582900 ~13,46800 -15,50600 -1549300
Entropia kJikg K -297 -2 70 -270 -893 270 -8 00 -799
Fraccién vapor 100 091 o9 000 o9 oJule] 000
Fraccidn liquido 000 009 009 100 (1 21)] 100 100
No. de corriente 22 23

Temperatura °C 28 80 43 81

Presién bar 200 200

Flujo masico kgthr 1 025,360 1,025,360

Entalpia kJ/kg -15,850 00 -15.787 00

Entropia kJ/kg K -9 00 -8 80

Fraccidn vapor 000 000

Fraccién liquido 100 100
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CAPITULO VI

CAPITULO VI

CONCLUSIONES

En este capitulo se detallan los resuitados del andlisis de los ciclos de Kalina y de
Rankine, en configuraciones sin y con cogeneracién. Se hicieron anélisis de la primera y la
segunda ley y se obtuvo la efectividad exérgica de cada configuracidén con las ecuaciones que
se presentaron en el Capitulo I y con base en los resultados obtenidos se sugirié la
configuracién mas adecuada. Se concluye con comentarios que se deberdn tomar en cuenta a

cerca del disefio del ¢cK y del cuidado que se debe tener al manejar la mezcla agua — amoniaco.
Resultados

En la Tabla 6.1 se presentan los tesultados de la simulacién de los ciclos ¢K y cR, para
el caso sin cogeneracién en un rango de temperatura de la fuente de calor de 300 a 550 °C.
Con estas configuraciones ambos pardmetros de medicién, eficiencia de la primera ley (1) v
efectividad exérgica (g) resultaron ser mayores para el cK en el rango de temperatura
establecido.

La presién de trabajo (Pt) fue constante para el cK, 100 bar, mientras que para el cR
vario de 33 a 100 bar, esta limitacién fue impuesta por la temperatura de saturacién del agua,
ya que, si se intentaba trabajar a 100 bar y a bajas temperatutas, p. ej; 300 °C, la temperatura
de saturacién del agua era mayor que la temperatura de la fuente de calor (gases de escape de
la turbina de gas) y el vapor generado en el HRSG no era adecuado para operar la turbina de
vapor por su baja calidad Otro pardmetro importante es la presién de vacio (Pv), esta varié
desde 8 hasta 2.5 bar para el cK y de 2.2 hasta 1.5 para el ¢cR. El ¢K normalmente trabaja con
Pv arriba de la presién atmosférica, dependiendo de la composicién de la mezcla y de la
temperatura del agua de enftiamiento; sin embargo una Pv por arriba de la presion atmosférica
para el cR es relativamente alta, lo que provocé una gran pérdida de exergia en la turbina de
vapor, como se puede ver en las gréficas de las Figuras 6.3 y 6.4; sin embargo no hay que

olvidar que la configuracién de estos ciclos es de un solo nivel de presién y no hay
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CAPITULO VI

extracciones en la turbina de vapor para recalentamiento y precalentamiento, por lo que, si
tratamos de bajar mas la Pv nos enfrentariamos al problema de la humedad a la salida de la
turbina; lo que conduciria a problemas de erosién de los alabes. Por lo tanto para estas
configuraciones del cK y del cR, los valores de las Pv que se muestran en las tablas resultaron
ser las apropiadas para que la calidad del vapor a la salida de la turbina se encuentre en los
limites de disefio y, las temperaturas de precalentamiento de la mezcla a tiavés de los

precalentadores y del agua a través del deareador sean adecuadas.

La fraccién de amoniaco que hace Optimo al ¢K fue de 0.6 para el rango de

temperaturas establecido, excepto para la temperatura de 300 °C que fue de 0.7.

En la grafica de la Figura 6.1 se puede apreciar como varia la efectividad exérgica de
los ciclos con la tempexatﬁra, la mayor efectividad exéigica se da a los 500 °C y es de 52.58 %
para el cK, ésta es 14. 9 % mayor que la del cR; sin embargo, como ya se habia predicho ¢l cK
es atn més ventajoso que el cR al operar con fuentes de calor de baja temperatura. P. ¢j; la
efectividad del cK es de 30 a 60 % mayor que la del ¢R al operar con fuentes de calor de 400 a

300 °C respectivamente.

Tabla 6.1. Resultados del ciclo inferior de la configuracidn en ciclo combinado sin cogeneracién

Dif¢rencia-;

e -4

%

>cI( ¢R . cK cR ' éK . ¢R cK cRH cK ‘cR“ cK WchscR

300 | 1817 | 1727 | 38.08 | 23.71 389130 150540,100 | 33 |80} 22 07 60 61
350 | 2341 | 1849 | 4882 | 2702 | 689460 | 220450100 | 60 {29 | 38 086 8068
400 | 2456|2289 | 505 | 3868 909570 518170100 60 [ 27 | 15 06 3056
450 | 2573 | 2582 | 51.76 | 4343 | 11,501 00| 7,31540 {100 | 100 { 26 | 1.5 08 19.18
500 | 2675 2641 (5258 | 4573 | 1403200 | 10,31410 | 100 | 100 | 26 | 15 086 14 98
550 | 2690 | 2656 | 65189 | 4669 | 16,27500 | 13,32028 | 100 | 100 | 25 | 156 086 11.14
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Figura 6.1. Comparacioén de las efectividades de los cK y cR sin cogeneracion para ¢l rango
de temperatura de 300 a 550 °C.

En la grifica de la Figura 6.2 se muestra la produccién total de irreversibilidad
(pérdidas de exergia) de cada ciclo para el rango de temperaturas establecido, y como se
aprecia en dicha gréfica en el rango de temperatura de 350 a 300 °C la diferencia en la
produccién de irreversibilidad es mds pronunciada para el cK que para el ¢R, 23 2 39 %

respectivamente, pero ain asi, es en este rango donde el ¢cK es mas efectivo.
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18,000
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Figura 6.2, Comparacién de las pérdidas de exergia en los ¢cK y c¢R para el rango de
temperatura de 300 a 550 °C.

En las Tablas 6.2 y 6.3 se da la descripcién de los equipos de los ¢cK y cR
respectivamente. En las Figuras 6.3'y 6.4 se presentan grédficamente los kW de pérdidas de

exergia pata los equipos del cK y el cR sin cogeneracién respectivamente.
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Tabla 6.2. Equipos del ciclo de Kalina

Clave [ Descnpudn ) [
- Caldera del tipo recuperacién de calor, simulada en Aspen con el modelo HeatX
HRSG |
_|. ubicado en la carpeta Heat Exchangers.
: Calentador de mezcla basica 1y 2, ‘intercambiador de calor a contra flujo
- CMB# |:
o _simulado en Aspen con el modelo HeatX.
" Condensador de baja presuSn intercambiador de calor a contra flujo simulado en
CB
Aspen con el modelo HeatX
IV Turbina de vapox sin extracciones ya condensacién, simulada en Aspen con el
o] modelo Turbine, ubicado en la carpeta Pressure Changers.
_ Mezclador 1y 2, simulado en Aspen con el modelo Mixer, ubicado en la carpeta
MX#
: Mixers and Splitters.
" Condensador de alta presién, intercambiador de calor a contra flujo simulado en
CA |
. Aspen con el modelo HeatX
Calentador de la mezcla de trabajo, intercambiador de calor a contra flujo
CMT |
: simulado en Aspen con el modelo HeatX.
BA Bomba de alimentacién, simulada en Aspen con ¢l modulo Pump, ubicado en la
' carpeta Pressure Changers. |
Separador de mezcla basica, Tanque separador simulado en Aspen con el modelo
SMB |
: . Flash 2, ub1cado enla carpeta Separators. - N
vE | Vélvula de expansién, vélvula reductora de presién simulada en ASpen con el
| modelo Valve, ubicado en la carpeta Pressure Changers, B
BC | Bomba de condensado, s:mulada en Aspen con el modulo PUMP |

Tabla 6.3. Bloques del ciclo de Rankine (la descripcién de estos equipos es igual a las del ¢K)

: c:

Clave e ' Descnpclén - i
HRSG | Caldera del tipo recuperacion de calor 1
v f e vapor T
| T Condonmador T
WMl Deareador N
A l R |
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Figura 6.3. Pérdidas de exergia en los equipos del ¢K sin cogeneracién.
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300 °C
0 350 °C
E 0 400 °C
= W 450 °C
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?g 500 °C
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HRSG cD TV MX BA

Equipos

Figura 6.4. Pérdidas de exergia en los equipos del ¢R sin cogeneracién

En las grdficas de las Figuras 6.3 y 6.4 se puede notar que la mayor pérdida de exergia
se dan en los equipos de transferencia de calor particularmente en el HRSG para el ¢K y en ¢l
HRSG y CD para el ¢R, ésta aumenta con la temperatura de operacién de los ciclos; esto se
debe a la naturaleza misma de estos equipos, ya que entre mayor sea la temperatura de los
fluidos que circulan por el intercambiador mayor es la generacion de entropia y por lo tanto
mayor es la pérdida de exergia,. Sin embargo aunque estos equipos pot naturaleza sean muy
irreversibles, se han buscado métodos para reducir las pérdidas de exergia, lo cual ha
consistido como lo menciona Bejan [38] en cambiar el disefio de éstos, como podria ser el uso
de intercambiadores de calot de placas, la reduccién del tamafio del paso, el uso de tubos
aletados, usar el espesor dptimo del aislamiento e incluso la introduccién de mecanismos que
generen turbulencia en las corrientes y mejoren el contacto térmico entre la pared y el fluido y
consecuentemente disminuyan la generacién de entropia, pero se debe tener cuidado porque
este Gltimo método también aumenta la irreversibilidad generada por la caida de presién. Las
TV también forman parte de los equipos con mayores pérdidas de exergia, esto debido las

causas que se mencionaron anteriormente,

~ TESIS CON
FALLA DE ORIGEN
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La fuente de calor para la simulacién de ambos ciclos cK y ¢R sin cogeneracion en el
rango de temperatura de 300 a 550 °C fue tomada del modelo de la turbina de gas
W251B11/12, cuya temperatura de los gases de escape en condiciones del sitio es de 550 °C.
Para realizar la simulacién a temperaturas menores a 550 °C se fijé la temperatura en el HRSG
al valor deseado (300 a 500 °C), esta opcidn es poco 1ealista dado que la temperatura de 550
°C fue obtenida para las condiciones de sitio, por lo tanto y dado que se necesita vapor para
proceso en la refineria, se ided anexar un primer HRSG para disminuir la temperatura de los
gases de escape hasta temperaturas adecuadas para operar eficientemente el cK v a la vez
pxbducir parte del vapor de media presién demandado en la refinetia; convirtiendo asi el ciclo
combinado en un ciclo combinado con cogeneracidén que, aunque no son los usuales ciclos
combinados con cogengx'agién “superior” e “inferior”, si se puede considerar como un ciclo de
cogeneracidn dado que se estd logrando la produccién de dos tipos de energfa con una sola
fuente. Los resultados para este caso se dan en las Tablas 6.4 y 6.5 para los modelos de las
turbinas de gas W251B11/12 y V64 3A respectivamente. En las Figuras 6.5 (a) y (b) se
presenta graficamente la variacién de la eficiencia de cogeneracién y la efectividad exérgica
respectivamente, de los ¢K y cR para el modelo de turbina de gas W251B11/12. En dichas
graficas se puede apreciar que paia el caso de cogeneracidn la diferencia en la eficiencia y la
efectividad del cK sobre el cR es relativamente pequefla. En el mejor de los casos la
efectividad exérgica del cK fue 9.91 % mayor que la del cR, que corresponde a la temperatura
de 400 °C. De la misma forma que enla Figura 6.5, las graficas de las Figuras 6.6 (a) y (b)
corresponden al modelo de turbina de gas V64.3A, en este caso la efectividad exérgica del cK

fue de 8 54 % rriayor que la del ¢R, que corresponde a la temperatua de 500 °C.
Las temperaturas reportadas en las Tablas y en las Gréficas para el caso con

cogeneracion, corresponden a las temperaturas de los gases (fuente de calor) a la entrada del
HRSG-II.
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Tabla 6.4. Resultados del ciclo inferior de la configuracién en ciclo combinado con cogeneracion para el modelo

de TG W251B11/12 _
i e el PR i pt leeren(:la Dife?éﬁtia
Rl St “eog A: & HE Wn KW (t/h) ' Tlcog o, | 8%
cK cR cK cR cK cR cK cR cKvscR | ¢cKvscR
300 6.59 3.23 | 69.35 | 66.80 | 5574 | 5545 39728 1 15054 | 553 3.68 0.52
350 11.46 525 | €525 | 60.75 | 56.62 | 51.64 6,907.7 | 22142 | 445 7.41 9.64
400 15.09 | 11.41 | 60.38 | 656.58 | 55.13 { 50.16 9,097.3 | 5,208.7 33.5 6.72 © 9,91
450 19.02 | 16.78 | 55.58 | 51.60 | 54.07 | 49.34 | 11,473.0 { 7.3164 | 225 7.71 9.59

Tabla 6.5. Resultados del ciclo inferior de la configuracién en ciclo combinado con cogenerac:én para ¢l modelo
de TG V64 3A

o L e g e “Vpo| D_i_fe;gp}c:a' | Diferenciz
I : C TII % R nr 5o ] st | i wn lﬁw i (Uh) Nncog% 8 %
cK cR cK cR cK cR cK cR cKvscR | cKvscR
300 5.49 257 | 85.20 | 8252 | 5586 | 56.65 | 4354.2 | 1654.1 79.7 3.25 -1.39
350 9.52 4.04 | 80.78 | 75.83 | 5660 | 52.75 7,555.7 2,389.8 68.1 8.53 7.30
400 12,55 8.97 | 75.45 [ 71.31 | 5541 | 51.55 9,948.2 5,667.5 56.1 5.81 7.49
450 1577 | 13.09 | 70.21 | 65.90 | 54.51 | 50.94 | 12,506.9 7,679.0 44.1 6.54 7.01
500 1936 | 1745 | 65.11 | 61.24 | 54.15 | 49.89 [ 15354.2 | 11,195.8 31.8 6.32 8.54

En la Tabla 6 6 se presenta la produccién total de energia eléctrica y térmica operando
el par de turbinas de gas en la configuracion de ciclo combinado con cogeneracién en el rango

de temperatura establecido.

Tabla 6.6. Produccitn total de energfa eléctrica y de calor operando 2 turbinas de gas en  ciclo combinado con
cogeneracion.

cK
300 75.60 70.13 110.6 100.14 94.74 1569.4
350 80.93 71.54 89.0 106.55 96.22 136.2
400 85.31 77.53 67.0 111.33 102,77 112.2
450 90.06 81.75 45,0 116.45 107.39 88.2
500 - - - 122.14 113.83 63.6

En la seleccién de la tutbina de gas se pretendié simular una que suministrara en
arreglo de ciclo combinado la energfa eléctrica demandada por la RIAMA, pero no se dispuso
de la temperatura de entrada a la turbina, por lo que fue necesario elegir dos turbinas de menor
potencia; ademas de que esto resultaria ventajoso debido a que si una de ellas 1lega1'a afallarla

otra suministraria parte de la demanda eléctrica, reduciendo asi la compra de energia eléctrica

de respaldo. : . TESIS CON
FALLA DE ORIGEN

1 Los valores de % NH3, Pty Pv para el rango de temperaturas establecido son iguales a los de la tabla 6.1.
* El vapor producido para proceso es igual con cualquiera de los ciclos.
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En la gréfica de la Figura 6.7 (a) se comparan las pérdidas de exergia de ambos ciclos cK y
cR, para el rango de temperaturas establecido y para el modelo de turbina de gas
W251B11/12. En dicha grafica se muestra que a la temperatura de 400 °C la diferencia en
pérdida de exergia del cK sobre el cR es la menor, 8.3 %, con respecto a las otras temperaturas
y contrario al caso sin cogeneracién aqui si corresponde que a menor pérdida de exergia del
ciclo se tiene mayor efectividad exérgica. De igual manera para el modelo de turbina de gas
V64.3A, ver Figura 6.7 (b), la menor diferencia de pérdida de exergia se da a los 500 °C, ésta
es de 2.8 % y también corresponde a la mayor efectividad exérgica. Se concluye entonces que
para estas configuraciones con cogeneracién el cK es mds eficiente que el cR en el rango de

temperatura de 400 a 500 °C.

En las Figuras 6.8 y 6.9 (a) se presentan grificamente los kW de pérdidas de exergia
para los equipos del cK y del cR con cogeneracién respectivamente y para el modelo de
turbina de gas W251B11/12. De igual manera que para el caso sin cogeneracién las mayoies
pérdidas de exergia se dan en los HRSG, TV y CD. Las pérdidas de exergia para los equipos
del cR y ¢cK para el modelo de turbina de gas V64.3A se presentan en las Figuras 6.9 (b) y
6.10,
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Conclusiones

Para el caso de ciclo combinado sin cogeneracién el cK resulté tener mayor efectividad
exérgica que el ¢R, en el rango de temperatura de la fuente de calor de 300 a 550 °C. El mayor
valor de la efectividad exérgica para el cK se da a la temperatura de 500 °C, ver Tabla 6.1, ésta
es de 52.58 % contra 45.73 % para el ¢R, es decir, el ¢K es casi 15 % mds efectivo que el cR
operando a las mismas condiciones térmicas de frontera; pero a la temperatura de 300 °C el ¢cK
tiene una efectividad de 38.08 % contra 23.71 % para el ¢R, es decir, el cK es casi 61 % mas
efectivo que el ¢R, 1o que es correcto de acuerdo con lo reportado en la literatura, porque el cK
fue disefiado para operar con fuentes de calor residual de baja temperatura. Por lo tanto, para
la configuracién de ciclo combinado sin cogeneracion el cK es mds efectivo que el cR, si €ste
opeta en el rango de temperatura de 300 a 400 °C, o incluso a temperaturas mds bajas, lo cual
permitiria el uso del calor residual de motores de combustién interna o de microtuxbinas de

gas.

Para el caso de ciclo combinado con cogeneracidn, para el modelo de turbina de gas
W251B11/12 la mayor efectividad exérgica para el cK se da a la temperatura de 350 °C, ver
Tabla 6 4, ésta es de 56.62 % contra 51.64 % para el cR, es decir el cK es 9.64 % mas efectivo
que el cR. Para el modelo de turbina de gas V64.3A la mayor efectividad exérgica para el cK
se da a la temperatura de 350 °C, ver Tabla 6.5, ésta es de 56.60 % contra 52.75 % para el cR,
es decir, el cK es 7.30 % mas efectivo que el cR, pero a la temperatura de 500 °C el cK resultd

ser 8.5 % mds efectivo que el cR.

Debido al mayor niimero de equipos de intercambio de calor en el ¢cK, las pérdidas de
exergia son mayores en éste que para el cR, aunque para el caso sin cogeneraciéon y a la
temperatura de 550 °C, ambos ciclos tienen casi la misma cantidad de pérdidas de exergia, ver
Figura 6.2. De igual forma para el caso con cogeneracidn, el K resulté con mayores pérdidas
de exergia que el cR, para los dos modelos de turbina de gas y para el rango de temperatura
establecido. Aunque el cK es mads irreversible que el cR, esto no impide que sea mas efectivo

excepto a la temperatura de 300 °C para el caso con cogeneracién y para el modelo de turbina
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de gas V64 3A, donde el cR resulté ser 1.39 % mds efectivo que el cK, ver Tabla 6 5 y Figura
6.6 (a).

Como se explicé en pdrrafos anteriores, los equipos en los que hay que trabajar para
reduci las pérdidas de exergia son los HRSG, las turbinas de vapor y los equipos de

transferencia de calor en genetral.

Aunque con el modelo de turbina de gas W251B111/12 el cK con cogeneracién resultd
ser méas efectivo, este modelo es muy antiguo (1982) con respecto al modelo de turbina de gas
V64.3A (1996); por lo tarito si este proyecto fuera 1ealizable se recomendaria seleccionar €l
modelo TG V64 3A para cubrir la demanda eléctrica en la RIAMA. Con dos turbinas de gas
de este modelo se generarian desde 23 % (19 MW) hasta 50 % (41 MW) més de la energia
eléctrica requerida en la refineria (81 MW), ver Tabla 6.6. Este sobrante de energia
seguramente se tendria que vender a la CFE, ya que la propuesta de abrir la industria eléctrica
a la iniciativa privada sigue siendo sélo eso, una mera propuesta. Con este arreglo se aportaria
desde el 9 hasta 23 % del vapor de media requerido en la refinerfa (691.1 t/h) y como se
mencioné en el Capitulo V, la meta es generar el 100 % de energia eléctrica, asi que el resto
del vapor de media al igual que el de alta y baja presién se seguirian generando por medios

convencionales.

Por todo lo expuesto en los parrafos anteriores se concluye que el cK es
termodindmicamente més efectivo que el cR operando con fuentes de calor de baja
temperatura para el caso sin cogeneracidn, que es la configuracién en donde el cK es por
mucho maés efectivo que el cR, ya que para el caso con cogeneracién la diferencia en la
efectividad es poca y no se ve atractivo reemplazar el cR por el cK, dada la complejidad de
este ultimo. El préximo paso serfa la realizacion de un andlisis econdémico para ver la

rentabilidad de instalar este nuevo ciclo de potencia.

E8TA TESIS NG ALk
BT L RIBLIOTE A
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Comentarios

Aunque el ciclo de Kalina ha sido probado exitosamente en plantas piloto no deja de
ser preocupante usar amoniaco como compenente del fluido de trabajo en un ciclo de
potencia, debido a las altas temperaturas y presiones que en éste se manejan. Por tal motivo si

se planea instalar este nuevo ciclo es importante saber:

1. ;Cudles serian los nuevos dispositivos o mecanismos a usar si se pretende sustituir este
nuevo ciclo por un ciclo de Rankine ya existente?

Antes que todo se debe valorar si vale la pena usar las instalaciones ya existentes o si lo
maés conveniente es instalar el nuevo ciclo con todos sus componentes nuevos. Para el caso que
se estudié se sabe que la mayoria de los equipos tienen més de 20 afios de operacién® y algunos
hasta 30, lo cual repercute en una baja eficiencia de operacion. Bajo estas circunstancias no es
recomendable reusar los equipos existentes; lo recomendable seria entonces, instalar el ciclo de
potencia con todos sus componentes nuevos. Sin embatgo, si fuera posible “rescatar” algunos
componentes del ciclo se debe tehex cuidado de que éstos no estén construidos con materiales en
base cobre, ya que éstos estarian sujetos a la corrosién en presencia del amoniaco; por lo tanto,
se recomienda [30] usar equipos construidos en aceto inoxidable (p, ej; los serpentines del
HRSG) y Cromo/Molibdeno (p. ej; los alabes de la turbina).

2. (Cuénto se debe invertir y en qué tiempo se recuperaria la inversion?

Con respecto a los costos de instalacién, operacién y mantenimiento hay muy poca
informacién, pero no es dificil observar que con el nuevo ciclo la inversién inicial se
incrementaria con respecto al ciclo convencional de vapor, debido a que el nimero de equipos
de intercambio de calor se incrementa. La fabricacion de estos equipos se debera hacer con
materiales resistentes a la corrosiéon del amoniaco; lo que 1epresenta también un aumento en el
costo Inicial. Este incremento en el costo inicial tal vez sea un poco desalentador, pero no se
debe olvidar que el cK tiene la capacidad de producir trabajo de forma mis eficiente que el ¢R y

a mediano plaze podria ser m4s rentable.

§ Para mayor informacién de los equipos de generacidn de potencia de RIAMA, se recomienda consultar la
referencia [16].
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3. ¢ Qué efectos tendria si existiera una fuga del fluido de trabajo en el circuito?

El disefio, operacién y mantenimiento de una planta de potencia de cK desde el punto de
vista de seguridad es muy importante debido al uso de la mezcla agua — amoniaco como fluido
de trabajo. Afortunadamente, el amoniaco aunque es clasificado como una sustancia

peligrosa, tiene un niimero de caracteristicas favorables como son [11]:

% Olor distintivo facilmente detectable.
** Rango angosto de flamabilidad, es dificil de prender.
% Inofensivo cuando se diluye suficientemente con agua.

% Es gaseoso a presién atmosférica, es mas ligero que el aire y si escapa al ambiente, éste

se combina facilmente con el agua y CO; para formar compuestos no perjudiciales.

4. ;Cuales serian las mejores condiciones ambientales para su éptima operacion?

Un pardmetro importante en la optimizacién del cK es la temperatura del agua de
enfriamiento. En el proceso de simulacién del cK, en esta tesis, el agua de enfriamiento fue un
factor que pesé mucho para lograr tener mayor efectividad del cK con respecto al cR. La
temperatura del agua de enfriamiento a la entrada fue alimentada a 28.8 °C y las primeras
simulaciones del ¢K no demostraron ser més eficiente que el ¢R, pot lo tanto, a manera de
comparacion se alimenté el agua a 20 °C, logrando con esto una mayor eficiencia de primera ley
del cK sobre el ¢R (aproximadamente 5 %), pero esto es un poco realista, ya que la temperatura
real del sitio es de 28.8 °C. Se buscaron otros medios de optimizar el ciclo como fueron reducir
la concentracién de amoniaco en el fluido de trabajo y disminuir el A7 en los intercambiadores
de calor (en ambos ciclos) y s6lo asf las eficiencias de primera y segunda ley y la efectividad
fueron mayozes para el cK que para el cR como se describi6 en la Tabla 6.4. Este efecto de la
importancia de la temperatura del agua de ‘enfriamiento fue corroborado por Jonsson [31], quien

ha trabajado con el cK en diversas configuraciones y por Kalina [30].

** Para mayor informacién al respecto, se recomienda consultar la hoja de seguridad del amoniaco de la
referencia [34).
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5. Qué efectos cotrosivos tendria la solucién de amoniaco en contacto con los equipos?

Como se mencion6 en el punto 1 puede existir corrosion de equipos en presencia del
amoniaco si estos estdn construidos de cobre o con aleaciones de éste. Otro fendmeno
importante de mencionar es la disociacién del amoniaco. Este fendmeno fue discutido por
Silvestri [32], quien expone que al descomponerse el amoniaco en nitrégeno e hidrégeno este
Gltimo penetra en el metal; altera sus propiedades y provoca que se vuelva quebradizo. Al
respecto Kalina respondié [30]: “aunque este fendmeno ha sido mencionado como un problema
o barrera potencial, existe sin embargo, un nimero de factores que sustancialmente disminuyen

la probabilidad de disociacién y subsecuentemente los problemas con los materiales”.

Normalmente el amoniaco anhidro (sin agua) en presencia de un catalizador de hierro se
disociaria en hidrégeno y nitrégeno a temperaturas arriba de 300 °C; sin embargo, se ha
demostrado que pequefias cantidades de agua podiian “envenenar” el catalizador y prevenir la
disociacién. La cantidad substancial de agua en el fluido de trabajo (35 % en este trabajo) es en

orden de magnitud mayor al requerido pata prevenir la disociaci6n.

Es claro que la eleccién especifica de “materiales adecuados” bien conocida en la
tecnologia sintesis — amoniaco no tnicamente excluye la posibilidad de corrosidn si no que
también descatta la posibilidad de la descomposicién del amoniaco. Sin embargo, los no
condensables podrian estar presentes en el sistema debido a otros factores y la técnica de
1emocion de éstos es bien conocida y la energia suministrada para tal efecto es despreciable y

no afecta la eficiencia del sistema.

Con base en la configuracién inicial propuesta por Kalina [11], éste menciona: “Es
cierto que cierta cantidad de amoniaco debers ser afiadida al sistema, al igual que agua es
afiadida en un sistema de ciclo de potencia de vapor, no debida a la descomposicién, sino
meramente como un resultado de las fugas. Considerando el precio del amoniaco de § 160 por
tonelada, y tomando en cuenta que la cantidad total de amoniaco necesario para llenar el

sisterna es 5 toneladas, el costo adicional para reponer el amoniaco perdido es despreciable”.
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Para optimizar el ciclo de Kalina en este trabajo de tesis se redujo la presién de salida de
la turbina de vapor, lo cual se logré disminuyendo la concentracién de amoniaco en la
composicién de trabajo. Otro pardmetro importante en la optimizacién del cK es la relacidén de
flujos o relacién de recirculacion (K) como lo expresa Hanliang et al. [31], la cual se define
como ¢l flujo mésico a la entrada del tanque separador entre el flujo mésico a la entrada de la
turbina de vapor, es decir, para la configuracién de la Figwra 5 2, K se define como:

L] *

K =man/ms (61)

En esta tesis el valor del pardmetro X adecuado para optimizar el cK fue de 3.0 Este
pardmetro varia con la composicién de la mezcla, si se tiene mayor concentracién de amoniaco
en la mezcla mayor ser4 el valor de X y viceversa. El pardmetro X también esta relacionado con
la presién de salida de la turbina de vapor, entre mayor sea el valor de este pardmetro menor es
la presién de salida de la turbina y consecuentemente mayor es la potencia de salida, pero esto
no significa que la eficiencia térmica del ciclo sea mayor, ya que el trabajo de la bomba también
se incrementa, por lo que se debe realizar algunas pruebas (simulaciones) para determinar el
valor adecuado de K. Hanliang et al. [33] generaron gréficas que muestran la relacién entre Ky
la presién de salida de la turbina de vapor, pero éstas no son adecuadas para las condiciones a las

que se simulé el cK en esta tesis.
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Trabajo a futuro

Sobre el ¢cK hay mucho por investigar; enseguida se mencionan algunos de los posibles

temas que pueden ser continuacién de este trabajo:

L

Anélisis econdmico y ecolégico.

e Simulacién del ¢cK con dos o tres niveles de presién en la turbina de vapor y ver si

aumenta la efectividad del ciclo.
o Simulacidn dindmica del cK

» Desarrollo de un programa computacional para el célculo de las propiedades

termodinamicas de la mezcla agua - amoniaco.

» Integracién en el mismo simulador de procesos el desempefio de la turbina de gas, es

decir, simular el ciclo combinado completo.

¢ Simulacién del ¢K con fuentes de calor de desecho de las industrias cementeras o

siderizgicas

¢ Simulacién del ¢R con un fluido de trabajo que contenga bajo contenido de amoniaco

de manera que se pueda condensar de forma convencional.
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