


TERMODINÁMICA
APLICADA



TERMODINÁMICA
APLICADA



 
MATERIAL DIDÁCTICO 

Ingenierías 

nº 11 
 



José María Sala Lizarraga
Luis María López González

Víctor de la Pe ña Aranguren

TERMODINÁMICA
APLICADA

Segunda  Edición

23�45+6�.�.�.5����+�78�

6��9�������������������	



 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Termodinámica aplicada 

de José María Sala Lizarraga, Luis María López González, Víctor de la Peña Aranguren (publicado por la Universidad 

de La Rioja) se encuentra bajo una Licencia  

Creative Commons Reconocimiento-NoComercial-SinObraDerivada 3.0 Unported. 

Permisos que vayan más allá de lo cubierto por esta licencia pueden solicitarse a los titulares del copyright. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

© Los autores 

© Universidad de La Rioja, Servicio de Publicaciones, 2011 

 publicaciones.unirioja.es 

 E-mail: publicaciones@unirioja.es 

 

ISBN: 978-84-694-1722-5 



6�����:������;�8�	%�,����

9������%������.��������:�&���'����������,����������,-���'�����,)���
8�%�������*��
���������(�2��.��%�-��%�;��"<�3����)%�;���,����2��=
>%�?�����������,�����@�������?��������(-4�������%�������
!�#����A���!#�������B'�
�����������
������%��%�������A���C
��	������0!#��"���
���9������%������������,)����8�%�������,-���'����������(�2��.��%�-��%�
*��
����������������>%�?�����������������@������?��������(-4�������%��

�����������"����#��

D��+���
E��,����2��"###
3��
�=�>%�?�����������,�����@��
�������������?��������(-4�������%��
F���2�����(��
����=��F������)%����D��-%�����)%
D�%/�����%��=�'�����,�%�
+������.�
��	������0!#��"���
F��)��
�������=�,���#��"###
���������%�3���2������(��%
����%�����%

LA VIDA
¿Qué es la vida

sino buscar,
hallar,
perder

y seguir buscando
de forma diferente?

¿Y la muerte?
¿Qué no es la muerte?

(LMLG)

A Chicho, in memoriam
A Eduardo, in vitam

A todos los Profesores de la Universidad
de La Rioja, in posterum



José María Sala Lizarraga
Luis María López González

Víctor de la Pe ña Aranguren

TERMODINÁMICA
APLICADA

Segunda  Edición

23�45+6�.�.�.5����+�78�

6��9�������������������	



















TERMODINÁMICA APLICADA A LOS MEDIOS CONTINUOS

20

el trabajo atraviesa los límites del sistema por unidad de área, en general varía, de
manera que tanto el calor como el trabajo deben ser calculados mediante integrales de
superficie extendidas a la superficie límite del sistema en el instante considerado.

Para el calor, esa integral se calcula a partir del vector flujo calorífico,
( )q x x x t1 2 3, , , , que representa el calor intercambiado por unidad de superficie y

tiempo. En el caso del trabajo, la distribución de fuerzas superficiales se expresa

mediante el campo tensorial de tensiones, ( )σ x x x t1 2 3, , , , siendo además
necesario conocer el campo vectorial de los desplazamientos.

La interacción de largo alcance en forma de calor es la radiación. Las interacciones de
largo alcance del tipo trabajo son debidas a las fuerzas creadas por aplicación de
campos externos, como el campo gravitatorio, campos eléctricos o magnéticos. Estas
fuerzas externas son proporcionales a la masa, de manera que el trabajo dW, y lo
mismo dQ, se obtienen mediante integrales de volumen.

En el lenguaje de la Termostática, referida a sistemas uniformes, se suele expresar el
balance de energía en términos diferenciales u otras cantidades infinitesimales, como
hemos visto en el estudio de la Termodinámica Fundamental. Este lenguaje es el
adecuado cuando uno se refiere a procesos extremadamente lentos en la proximidad
de un estado de equilibrio.

No obstante, en una teoría de campos esta restricción resulta innecesaria, siendo más
apropiado trabajar con cantidades finitas. Esto se logra dividiendo todos los términos de
las relaciones diferenciales de la Termostática por el elemento de tiempo dt,
reemplazando de esta manera las diferenciales por derivadas respecto al tiempo.

Así, derivando respecto al tiempo la ecuación (1.8), resulta

•

V

•
WQτdeρ

dt
d −=∫ (1.10)

donde

Q q n dA
A

•
( )= −∫

− −
•  es el calor intercambiado a través de la superficie A que limite el

sistema, y

W T v dA g v d
A V

•
• •= +∫ ∫ ρ τ es el trabajo intercambiado debido a las fuerzas de

contacto y al campo externo gravitatorio.

Para un proceso que se realiza en un intervalo de tiempo entre t y t + ∆t, habrá que
integrar en el tiempo la ecuación del balance anterior y así

TERMODINÁMICA APLICADA A LOS MEDIOS CONTINUOS

17

Este coeficiente η, característico de cada fluido, es el denominado coeficiente de
viscosidad y en general varía con la presión y la temperatura. Es interesante señalar
que la viscosidad de los líquidos disminuye conforme la temperatura aumenta, mientras
que en los gases ocurre justamente lo contrario, siendo por otra parte muy pequeño el
efecto de la presión.

En el caso de fluidos no newtonianos, esa relación lineal entre el esfuerzo tangencial y
el gradiente de velocidad no se satisface, de forma que el coeficiente de viscosidad
depende también del valor de ese gradiente en cada punto.

Aunque todos los fluidos presentan una cierta viscosidad mayor o menor, en su estudio
se suele considerar el modelo de fluido perfecto, que es aquél cuyo coeficiente de
viscosidad es nulo, en oposición a los fluidos reales que como decíamos, presentan
una cierta viscosidad.

Como consecuencia de la viscosidad, los fluidos oponen una cierta resistencia a la
deformación angular, tanto mayor cuanto más grande sea su coeficiente de viscosidad.
Cuando apliquemos los principios de la Termodinámica en el derrame de fluidos,
tendremos siempre en cuenta que estas fuerzas de viscosidad dan lugar a un trabajo
de rozamiento interno, es decir, a una transformación de energía mecánica en energía
interna del fluido. Como ya hemos estudiado, ésta es una energía de calidad inferior, de
manera que la viscosidad origina en definitiva una degradación de la energía.

I.4 CONCEPTO DE TENSIÓN.

Sea un fluido en movimiento y supongamos una porción del mismo limitada por una
superficie imaginaria, tal y como se muestra en la figura 1.6.

Consideremos un punto P de la superficie que limita a la masa elegida y sea ∆A un
elemento de área alrededor del punto, siendo n el vector unitario normal, cuyo sentido
positivo lo consideramos hacia “afuera”. De acuerdo con la Mecánica, la acción del
medio exterior sobre el elemento de superficie ∆A es equivalente a una fuerza
resultante ∆ F  y un par ∆M . El cociente,

< >=T F
A

∆
∆

es la fuerza por unidad de área alrededor de P, es decir, es la tensión media en el punto
P. El límite,

T
Ad
Fd

A
Flim

0A
==

∆
∆

→∆ (1.4)
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∆
∆ ∆ ∆

E d
dt

e d dt Q dt W dt
t

t t

t

t t

t

t t

= 





= −∫∫ ∫ ∫
+ + +

ρ τ
• •

(1.11)

I.6 BALANCE DE ENTROPÍA EN UN SISTEMA CONTINUO Y
CERRADO.

Hemos dicho anteriormente que en la ingeniería tenemos que referirnos en muchas
ocasiones a sistemas que difícilmente  pueden ser considerados como uniformes y en
los que resulta muy problemático aceptar la idealización de procesos cuasiestáticos.
Para poder aplicar la Termodinámica en tal tipo de situaciones introducimos la noción
de continuo y admitimos la validez del Principio del Equilibrio Local.

Teniendo esto presente consideremos una cierta porción de un fluido, una cierta masa
de control, que en un cierto instante ocupa el volumen V, limitado por la superficie A.
Siguiendo el procedimiento que veíamos anteriormente, introducimos el campo escalar
de entropía s (xi , t), entropía por unidad de volumen, que en general depende de las
coordenadas espaciales y del tiempo. La entropía de la masa de control en ese instante
es

S s d
V

= ∫ ρ τ

Siendo q  el vector flujo calorífico, la variación de entropía por unidad de tiempo debida
a la transmisión de calor, es decir, el flujo de entropía térmica es

( ) ( )dAn•Adn•
T
q

AA
∫∫ −φ=−

donde φ  representa el vector flujo de entropía,

( )
)t,x(T
)t,x(q

T,x
i

i
i =φ (1.12)

Según el Segundo Principio, desigualdad (10.22) de nuestro libro de Termodinámica
Fundamental (T.F.), podemos escribir

( )∫ ∫ −•φ≥
V A

Adnρsdτ
dt
d (1.13)

de forma que la variación de entropía por unidad de tiempo en el volumen material
considerado es siempre mayor que el fluyo de entropía, verificándose la igualdad en el
caso límite de un proceso reversible.
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La desigualdad anterior la podemos transformar en una igualdad, incluyendo un
término intrínsecamente positivo de creación de entropía. Este término representa, tal y
como veíamos en la sección X.6 de nuestro libro T.F., la producción de entropía debida
a las irreversibilidades, tanto de tipo mecánico, térmico o químico. Llamando
σ c ix t( , ) a la velocidad de creación de entropía por unidad de volumen, se tiene

( ) τσ+−φ=τρ ∫∫∫ ddAn•ds
dt
d

V
c

AV

(1.14)

Esta ecuación representa la formulación del Segundo Principio en un medio continuo,
reflejando la ecuación del balance siguiente:

{ }
{ }
{ }sistema del dentro entropía  de producción de Velocidad

+ tiempo de unidad por micatér entropia de Transporte

= sistema de entropía la de iaciónarv de Velocidad

+

=

I.7 BALANCE DE EXERGÍA EN UN SISTEMA CONTINUO Y
CERRADO.

Consideremos nuevamente el sistema cerrado de la figura 1.6. La exergía contenida en
esa porción de fluido limitada por la superficie A es

B b d
V

= ∫ ρ τ

Haciendo un balance de exergía en la unidad de tiempo se tiene

•
u

•
Q

•
IWB

dt
dB −−= (1.15)

donde

dB
dt

d
dt

b d= ∫ ρ τ es la variación por unidad de tiempo de la exergía contenida en el

sistema.

B Ta
T

q n dAQ

•
•

• ( )= −





−∫ 1  es el flujo de exergía intercambiado por unidad de

tiempo asociado al calor.

W T v d g v d P Vu

V V
a

• •
• •= + −∫ ∫τ ρ τ  es el trabajo útil intercambiado en la unidad

de tiempo.
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I Ta dc

V

• •
= ∫ σ τ es la velocidad de destrucción de exergía, como consecuencia de las

irreversibilidades internas en el sistema.

La ecuación (1.15) refleja el balance de exergía siguiente:

{ }
{ }
{ }

{ }exergía de ndestrucció de  Velocidad
trabajo de forma en cede sistema el que Exergía 
calor de forma en sistema al cedida Exergía 

sistema del exergía la de  variación  de  Velocidad

−
−

=
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Con el símbolo e  representamos el campo escalar de energía específica, e e x t=  ( , ) .
Puesto que no tenemos en cuenta efectos eléctricos ni magnéticos y dado que todos
los volúmenes de control que consideremos están sometidos a la acción del campo
gravitatorio, el término de energía comprende la energía interna, cinética de traslación y
potencial gravitatoria, es decir

e u v g z =   +  /   +   1 2 2

De manera similar al comentario que hacíamos con respecto a la ecuación (2.8), el
primer término de la derecha de la igualdad no lo podemos valorar, ya que ello
implicaría conocer la variación con el tiempo de la energía en cada uno de los puntos
del interior del volumen de control. Precisamente y en esto consiste la técnica de los
volúmenes de control, el objetivo es establecer el balance de energía en función de
magnitudes que se refieren a los límites del sistema, de manera que éste pueda ser
considerado como una caja negra, con una serie de entradas y salidas.

Para superar esa dificultad, vamos a considerar una cierta porción del fluido, una cierta
masa de control, que en el instante t considerado ocupa el volumen V(MC), siendo su
superficie A(MC). Aplicando el teorema del transporte de Reynolds a dicho sistema
cerrado, siendo ahora el campo tensorial χ el escalar ρ e, resulta

( )d
dt

e d
e
t
d e v n dA

V MC V MC A MC

ρ τ
∂ ρ
∂

τ ρ
( ) ( ) ( )

•∫ ∫ ∫= +

Llamando Q
•
 y W

•
 al calor y al trabajo intercambiados por dicha masa de control en la

unidad de tiempo, y sustituyendo en la ecuación anterior, resulta

( )∂ ρ
∂

τ ρ
e
t
d Q W e v n dA

V MC A MC( )

• •

( )

•∫ ∫= − −

Si elegimos la masa de control, de manera que en el instante considerado ocupe
precisamente el volumen V, es decir, la elegimos tal que V(MC) ≡ V y A(MC) ≡ A, en
ese caso, el término de la izquierda de la igualdad anterior coincide con el primer
término de la derecha de la ecuación (2.19), que era precisamente el que queríamos
eliminar. Sustituyendo, se obtiene,

( ) ( )d
dt

e d Q W e v v n dA
V

s

A

ρ τ ρ∫ ∫= − + − −
• •

• (2.20)

El término de la izquierda de esta igualdad representa evidentemente la velocidad de
variación de la energía contenida en el volumen de control. El primer término de la
derecha es el calor cedido al volumen de control por unidad de tiempo, el segundo es el
trabajo entregado al exterior por unidad de tiempo, es decir, la potencia y el tercero
representa la velocidad de intercambio de energía con el exterior, debido al transporte
de masa a través de las secciones de entrada y salida.
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De acuerdo con el teorema del transporte generalizado, ecuación (2.7) y sustituyendo
el campo tensorial χ por el escalar ρ , resulta

d
dt

d
t
d v n dA

V V

s

A

ρ τ
∂ ρ
∂

τ ρ∫ ∫ ∫= + • (2.8)

donde V y A son el volumen y la superficie del volumen de control, en general función
del tiempo y v s  es la velocidad de la superficie, que es función de la posición y del
tiempo.

Esta ecuación , aunque evidentemente cierta, no es desde luego muy útil, ya que el
primer término de la derecha de la igualdad es casi imposible de valorar, dado que
generalmente no tendremos información sobre la forma en que ∂ ρ / ∂ t varía en el
interior del volumen de control.

Con el fin de eliminar ese término y sustituirlo por otro equivalente, consideremos una
cierta masa de control, siendo V (MC) y A (MC) el volumen y la superficie de la misma,
en el instante t. De acuerdo con el teorema del transporte de Reynolds, ecuación (2.6),
se tiene

d
dt

d
t
d v n dA

V MC V MC A MC

ρ τ ∂ ρ
∂

τ ρ
( ) ( ) ( )
∫ ∫ ∫= + (2.9)

Por definición de sistema cerrado, es evidente que

d
dt

d
V MC

ρ τ
( )
∫ = 0

Si, además, elegimos esa masa de control de manera que en el instante t  ocupe
precisamente el volumen V del volumen de control, es decir, si se elige de manera que
en el instante considerado V MC V( )   ≡ y A MC A( )  ≡ , a partir de (2.9) se tiene

∂ ρ
∂

τ ρ
tV A

d v n dA∫ ∫= − • (2.10)

Sustituyendo este resultado en la ecuación (2.8), se obtiene,

( )d
d t

d v v n dAs

AV

ρ τ ρ= −∫∫ • (2.11)

El término de la izquierda representa la velocidad de variación de la masa contenida
dentro del volumen de control considerado. Puesto que v  - vs  es la velocidad relativa
del fluido respecto de los límites del sistema, el término de la derecha es la velocidad
del transporte de masa al sistema a través de sus límites.
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En efecto, dado que v  - vs   es diferente de cero solamente en la parte permeable de
la superficie, es decir, en las secciones de entrada y salida, la ecuación anterior se
puede escribir igualmente

( )d
d t

d v v n dAs

A en salV

ρ τ ρ= − −∫∫
( , )

• ( ) (2.12)

o expresado en palabras

























=

tiempo

 de unidad por límites, sus de través

 a sistemaalmasadetransporteEl

tiempo de unidad

por  V.C,el en contenida

masa la de variación La

que es la ecuación del balance de masa.

En las secciones de entrada, el producto escalar de la velocidad relativa, v  - vs , por el
vector unitario, n , es negativo, ya que el sentido asignado a n  es hacia afuera de la
superficie, en tanto que en las secciones de salida ese producto escalar es positivo. De
ahí, el signo negativo que aparece delante de n  en la ecuación del balance.

De una forma más compacta, la ecuación (2.12) se puede escribir

d m
d t

m mv c
i

i

en

j

sal

j= −∑ ∑
• •

(2.13)

donde mvc es la masa contenida en el volumen de control en el instante t y mj

•
 es el

caudal másico o gasto en la sección de entrada/salida Aj .

En la mayoría de los volúmenes de control de interés técnico, v s= 0 es decir, los puntos
de la superficie permanecen en reposo. En efecto, generalmente nos referimos a
volúmenes de control fijos y de superficies rígidas. En este caso, la ecuación (2.12) se
simplifica en

d
d t

d v n dA
AV

ρ τ ρ= −∫∫ • ( ) (2.14)

En las aplicaciones técnicas no se cometen errores apreciables si se admite que, en las
secciones de entrada y salida, el flujo es unidimensional. Esto significa que, en toda la
sección transversal al flujo, todas las variables termodinámicas y de flujo son
constantes y varían solamente en la dirección del flujo. Por consiguiente, admitida esta
hipótesis, para cada sección de entrada o de salida tanto v  como ρ son constantes,
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siendo v  codireccional con n . En este caso, la ecuación del balance de masa se
puede escribir

( ) ( )d m
d t

vA vAv c

i
i

en

j

sal

j
= −∑ ∑ρ ρ (2.15)

En la realidad ocurre que la velocidad es muy pequeña en las proximidades de la pared
de la tubería, siendo exactamente cero en el punto de contacto con ella, mientras que
va aumentando conforme nos acercamos al centro del derrame, con una ley de
variación que depende de diversos factores y desde luego, según sea el derrame
laminar o turbulento. Por ello, el valor de v que aparece en la ecuación del balance
anterior se refiere al valor medio, tal y como hemos definido en la sección II.2.

Si el régimen es estacionario, eso significa que nada depende del tiempo, de manera
que el estado termodinámico del fluido en cada uno de los puntos del volumen de
control, así como su velocidad, aceleración, etc., no dependen del tiempo. Por
consiguiente, ocurrirá asimismo que el gasto que atraviesa los límites del sistema ha de
ser constante y además, puesto que no hay variación de la masa contenida en el
volumen de control, el gasto que entra por las secciones de entrada será igual al que
sale por las de salida. Por consiguiente, en régimen estacionario o permanente, la
ecuación del balance de masa es

( ) ( )ρ ρv A v A
i

i

en

j

sal

j∑ ∑= (2.16)

donde se ha supuesto la hipótesis de flujo unidimensional. En el caso rnuy frecuente,
de una sola sección de entrada A1 y una de salida A2, se tiene

( ) ( )ρ ρv A v A
1 2
= (2.17)

y para el fluido incompresible,

( ) ( )v A v A
1 2
= (2.18)

II.5 BALANCE DE ENERGÍA EN UN VOLUMEN DE
CONTROL.

Consideremos nuevamente el volumen de control de la figura 2.4. Si en la ecuación
(2.7) reemplazamos el campo tensorial χ por el escalar ρ e, se tiene

( )d
dt

e d
e
t
d e v n dA

V V

s

A

ρ τ
∂ ρ
∂

τ ρ∫ ∫ ∫= + • (2.19)
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Consideremos nuevamente el volumen de control de la figura 2.4. Si en la ecuación
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( )d
dt

e d
e
t
d e v n dA

V V

s

A

ρ τ
∂ ρ
∂

τ ρ∫ ∫ ∫= + • (2.19)
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Con el símbolo e  representamos el campo escalar de energía específica, e e x t=  ( , ) .
Puesto que no tenemos en cuenta efectos eléctricos ni magnéticos y dado que todos
los volúmenes de control que consideremos están sometidos a la acción del campo
gravitatorio, el término de energía comprende la energía interna, cinética de traslación y
potencial gravitatoria, es decir

e u v g z =   +  /   +   1 2 2

De manera similar al comentario que hacíamos con respecto a la ecuación (2.8), el
primer término de la derecha de la igualdad no lo podemos valorar, ya que ello
implicaría conocer la variación con el tiempo de la energía en cada uno de los puntos
del interior del volumen de control. Precisamente y en esto consiste la técnica de los
volúmenes de control, el objetivo es establecer el balance de energía en función de
magnitudes que se refieren a los límites del sistema, de manera que éste pueda ser
considerado como una caja negra, con una serie de entradas y salidas.

Para superar esa dificultad, vamos a considerar una cierta porción del fluido, una cierta
masa de control, que en el instante t considerado ocupa el volumen V(MC), siendo su
superficie A(MC). Aplicando el teorema del transporte de Reynolds a dicho sistema
cerrado, siendo ahora el campo tensorial χ el escalar ρ e, resulta

( )d
dt

e d
e
t
d e v n dA

V MC V MC A MC

ρ τ
∂ ρ
∂

τ ρ
( ) ( ) ( )

•∫ ∫ ∫= +

Llamando Q
•
 y W

•
 al calor y al trabajo intercambiados por dicha masa de control en la

unidad de tiempo, y sustituyendo en la ecuación anterior, resulta

( )∂ ρ
∂

τ ρ
e
t
d Q W e v n dA

V MC A MC( )

• •

( )

•∫ ∫= − −

Si elegimos la masa de control, de manera que en el instante considerado ocupe
precisamente el volumen V, es decir, la elegimos tal que V(MC) ≡ V y A(MC) ≡ A, en
ese caso, el término de la izquierda de la igualdad anterior coincide con el primer
término de la derecha de la ecuación (2.19), que era precisamente el que queríamos
eliminar. Sustituyendo, se obtiene,

( ) ( )d
dt

e d Q W e v v n dA
V

s

A

ρ τ ρ∫ ∫= − + − −
• •

• (2.20)

El término de la izquierda de esta igualdad representa evidentemente la velocidad de
variación de la energía contenida en el volumen de control. El primer término de la
derecha es el calor cedido al volumen de control por unidad de tiempo, el segundo es el
trabajo entregado al exterior por unidad de tiempo, es decir, la potencia y el tercero
representa la velocidad de intercambio de energía con el exterior, debido al transporte
de masa a través de las secciones de entrada y salida.

BALANCES DE MASA, ENERGÍA Y EXERGÍA EN VOLÚMENES DE CONTROL

33

De acuerdo con el teorema del transporte generalizado, ecuación (2.7) y sustituyendo
el campo tensorial χ por el escalar ρ , resulta

d
dt

d
t
d v n dA

V V

s

A

ρ τ
∂ ρ
∂

τ ρ∫ ∫ ∫= + • (2.8)

donde V y A son el volumen y la superficie del volumen de control, en general función
del tiempo y v s  es la velocidad de la superficie, que es función de la posición y del
tiempo.

Esta ecuación , aunque evidentemente cierta, no es desde luego muy útil, ya que el
primer término de la derecha de la igualdad es casi imposible de valorar, dado que
generalmente no tendremos información sobre la forma en que ∂ ρ / ∂ t varía en el
interior del volumen de control.

Con el fin de eliminar ese término y sustituirlo por otro equivalente, consideremos una
cierta masa de control, siendo V (MC) y A (MC) el volumen y la superficie de la misma,
en el instante t. De acuerdo con el teorema del transporte de Reynolds, ecuación (2.6),
se tiene

d
dt

d
t
d v n dA

V MC V MC A MC

ρ τ ∂ ρ
∂

τ ρ
( ) ( ) ( )
∫ ∫ ∫= + (2.9)

Por definición de sistema cerrado, es evidente que

d
dt

d
V MC

ρ τ
( )
∫ = 0

Si, además, elegimos esa masa de control de manera que en el instante t  ocupe
precisamente el volumen V del volumen de control, es decir, si se elige de manera que
en el instante considerado V MC V( )   ≡ y A MC A( )  ≡ , a partir de (2.9) se tiene

∂ ρ
∂

τ ρ
tV A

d v n dA∫ ∫= − • (2.10)

Sustituyendo este resultado en la ecuación (2.8), se obtiene,

( )d
d t

d v v n dAs

AV

ρ τ ρ= −∫∫ • (2.11)

El término de la izquierda representa la velocidad de variación de la masa contenida
dentro del volumen de control considerado. Puesto que v  - vs  es la velocidad relativa
del fluido respecto de los límites del sistema, el término de la derecha es la velocidad
del transporte de masa al sistema a través de sus límites.
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En el caso particular de que el régimen sea estacionario, el término de la izquierda de
la igualdad se anula y además, todo es independiente del tiempo, de manera que

Q W ht i, , ...
• •

 no son función del tiempo. En este caso, la ecuación (2.27) toma la forma
siguiente

( ) ( )Q W m h e e m h e et j
j

sal

c p j i
i

en

c p j

• • • •
− = + + − + +∑ ∑ (2.29)

En el caso particular y muy frecuente de que sólo exista una sección de entrada 1 y

otra de salida 2, puesto que en régimen estacionario es m m
• •
1 2= , se tiene

( ) ( ) ( )[ ]Q W m h h e e e et c c p p

• • •
− = − + − + −2 1 2 1 2 1 (2.30)

Integrando esta ecuación en el tiempo unitario t u , es decir, el tiempo en que una
unidad de masa entra y por lo tanto, otra sale del volumen de control y haciendo

Q dt t Q q W dt t W w
t

t t

u t

t

t t

u t t

u u• • •+ +

∫ ∫= = = =

resulta finalmente

q -  w  =   h +  e  +  e  t c p∆ ∆ ∆ (2.31)

que es una forma del balance de energía que tiene una gran aplicación. Respecto de
esta ecuación es interesante constatar que los términos de la derecha de la igualdad
dependen solamente de las condiciones del fluido en las secciones de entrada y salida,
mientras que los de la izquierda son función del camino termodinámico que
experimente el fluido, por lo que su determinación directa presenta dificultades
especiales.

Evidentemente, el balance de energía nos proporciona una ecuación y de una ecuación
se puede despejar una incógnita. Así, conociendo todos los demás términos podremos
calcular, por ejemplo, el calor intercambiado. Ahora bien, en aquellos problemas en los
que q  ha de ser calculado en función de los coeficientes locales de transmisión y de las
diferencias de temperatura locales, es más conveniente escribir la ecuación del balance
de energía para un volumen diferencial, generando así una ecuación diferencial e
integrar después esa ecuación entre las secciones de entrada y salida.
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En definitiva, la ecuación (2.20) refleja el balance de energía siguiente:

La velocidad de variación

 de la energía contenida

 en el volumen de control 

Calor cedido al 

sistema por unidad 

de tiempo 
























= −

− +

























Potencia que el 

sistema cede 

al exterior

 Energía intercambiada por 

unidad de tiempo,  como consecuencia 

del transporte de masa

La ecuación (2.20) es una generalización de la (1.10), válida solamente para sistemas
cerrados. Efectivamente, en el caso particular de un sistema que no intercambia masa,
la integral de superficie de la (2.20) se anula y recuperamos entonces la ecuación
(1.10).

Como acabamos de decir, Q
•

 es el calor intercambiado por unidad de tiempo a través

de la superficie que limita al volumen de control. Si llamamos q  al vector flujo
calorífico, es decir, al calor intercambiado por unidad de superficie y tiempo, se tiene

( ) dAn•qQ
A

•

∫ −= (2.21)

El signo negativo es consecuencia del criterio de signos adoptado, ya que
consideramos positivo el calor cedido al sistema y hemos definido el vector unitario con
el sentido dirigido hacia afuera de la superficie. Este vector flujo calorífico es
proporcional al gradiente de la temperatura y según la ley de Fourier

q k T= − ∇ (2.22)

donde k es una característica de cada material, denominada la conductividad térmica
.

El término W
•

representa, como hemos dicho, el trabajo cedido por el sistema en la
unidad de tiempo. De acuerdo con la definición del vector tensión,  este término será

τρ++−=τρ+= ∫∫∫∫∫ dv•gdAv•TdA)vv(•Tdv•gdAv•TW
V

s

A

s

AVA

•
(2.23)
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unidad de tiempo,  como consecuencia 

del transporte de masa

La ecuación (2.20) es una generalización de la (1.10), válida solamente para sistemas
cerrados. Efectivamente, en el caso particular de un sistema que no intercambia masa,
la integral de superficie de la (2.20) se anula y recuperamos entonces la ecuación
(1.10).

Como acabamos de decir, Q
•

 es el calor intercambiado por unidad de tiempo a través

de la superficie que limita al volumen de control. Si llamamos q  al vector flujo
calorífico, es decir, al calor intercambiado por unidad de superficie y tiempo, se tiene

( ) dAn•qQ
A

•

∫ −= (2.21)

El signo negativo es consecuencia del criterio de signos adoptado, ya que
consideramos positivo el calor cedido al sistema y hemos definido el vector unitario con
el sentido dirigido hacia afuera de la superficie. Este vector flujo calorífico es
proporcional al gradiente de la temperatura y según la ley de Fourier

q k T= − ∇ (2.22)

donde k es una característica de cada material, denominada la conductividad térmica
.

El término W
•

representa, como hemos dicho, el trabajo cedido por el sistema en la
unidad de tiempo. De acuerdo con la definición del vector tensión,  este término será
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AVA

•
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El estado del fluido a la salida de esa máquina hipotética ha de ser tal que de él ya no
debe poder obtenerse trabajo, por lo que ha de encontrarse en el estado muerto a(Ta, Pa).
Además, su energía potencial deberá ser nula, lo mismo que su energía cinética, lo
cual teóricamente requeriría una sección de salida infinita.

Por otra parte, el fluido en su paso a través de la máquina sólo puede intercambiar
calor con la atmósfera, ya que el intercambio de calor con cualquier otro sistema a una
temperatura diferente a Ta supondría un suministro o una cesión de exergía. Es claro
que el proceso ha de ser reversible, pues nuestro objetivo es determinar el máximo
trabajo; así pues, consistirá en una isoentrópica hasta la temperatura Ta, seguida de la
isoterma Ta hasta alcanzar el estado final a (Ta, Pa) ver figura 2.6 (b). Además, es claro
que para contestar a la pregunta formulada debemos considerar una situación de
régimen estacionario.

De acuerdo con (2.30), del balance de energía se obtiene

( )[ ]Q W m h h e et a l c p

• • •
− = − − −

1 1

Haciendo un balance de entropía, ecuación (2.36), y puesto que el proceso es
reversible, resulta

( ) ( )∫ −=−φ−=−
A a

•

1a

•

T
QdAn•ssm

Sustituyendo este valor de Q
•

 en el balance de energía, se obtiene

( ) ( )[ ]W m h h T s s e et a a a c p

• •
= − − − + +1 1 1 1 (2.38)

Los términos de energía cinética ec1 y potencial ep1 representan formas de energía
mecánica y por consiguiente, son íntegramente transformables en trabajo. Por otra
parte, el término h1 - ha - Ta (s1 - sa) está asociado al estado termodinámico del fluido y
representa el máximo trabajo técnico que puede obtenerse del mismo por unidad de
masa. A esta agrupación de variables se le denomina exergía física del flujo (o
trasvasamiento) y la representaremos con el símbolo Bf, de modo que

Bf = H - Ha - Ta (S - Sa) (2.39)

Una vez fijadas las condiciones ambientales (Pa , Ta), se trata evidentemente de una
variable termodinámica. Es además una variable extensiva, siendo la variable
específica correspondiente

b
B
N

h h T s sf
f

a a a= = − − −( ) (2.40)
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II.6 BALANCE DE ENTROPÍA EN UN VOLUMEN DE
CONTROL.

Consideremos el volumen de control representado en la figura 2.4, con varias
secciones de entrada y salida y cuya superficie límite cambia en general de forma y
tamaño, estando sometida a un campo de velocidades v x ts i( , ).

Si en la ecuación (2.7), que representa el teorema del transporte generalizado,
reemplazamos el campo tensorial χ por el escalar ρ s, se tiene

( )d
dt

s d
s
t
d s v n dA

V V A

sρ τ
∂ ρ
∂

τ ρ∫ ∫ ∫= + • (2.32)

De modo similar a lo que hemos comentado al estudiar el balance de masa y energía,
para valorar el término de la derecha de la igualdad anterior sería necesario conocer la
variación local de la entropía en cada uno de los puntos del interior del volumen de
control. Pero, precisamente, esta técnica de los volúmenes de control trata de
establecer el balance de entropía o de cualquier otra magnitud, en función de
cantidades que se refieren a los límites del sistema, de forma que éste es considerado
como una caja negra.

Para superar esta dificultad, consideremos una masa de control tal que en el instante
considerado ocupa un cierto volumen V (MC) y está limitada por la superficie A (MC).
Según el teorema de Reynolds, ecuación (2.6), si el campo tensorial χ lo
particularizamos en el escalar ρ s, resulta

( )d
dt

s d
s
t
d s v n dA

V MC V MC A MC

ρ τ
∂ ρ
∂

τ ρ
( ) ( ) ( )

•∫ ∫ ∫= +

donde v representa el campo de velocidades del fluido. La ecuación (1.14) representa
el balance de entropía en una cierta masa de control, de forma que sustituyendo en la
igualdad anterior, se tiene

( )∂ ρ
∂

τ φ σ τ ρ
s
t
d n dA d s v n dA

V MC A
c

V A( )

• •∫ ∫ ∫ ∫= − + −

Si elegimos la masa de control de forma que en el instante considerado coincida con el
volumen de control, es decir, de manera que V (MC) ≡ V y A (MC) ≡ A en ese caso, el
término de la izquierda de la igualdad anterior coincide con el primero de la derecha de
(2.32), que era el que queríamos eliminar. Sustituyendo, resulta

d
dt

s d n dA s v v n dA d
V A

s

A
c

V

ρ τ φ ρ σ τ∫ ∫∫ ∫= − + − − +• ( ) ( ) • ( ) (2.33)
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y cuando solamente hay una sección de entrada y otra de salida

( ) ( )[ ] •

1pcf2pcf

•

t

•

A

a IeebeebmWdA)n(•q
T
T

1 +++−++=−−∫ 




 − (2.56)

Refiriendo esta ecuación a la unidad de masa, esto es, integrándola en el tiempo
unitario, resulta

ieebwdA)n(•q
T
T

m

1q pctt
A

a
• +∆+∆+∆=−−− ∫ (2.57)

Cuando el flujo es unidimensional todo a lo largo del volumen de control y el flujo de
calor es despreciable en las secciones de entrada y salida, podemos escribir que

1 1

0m

T
T
q n dA

T
T T

dq
dL

dLa

A

a

L

L

• • ( )∫ ∫− =

donde q (L) es el calor cedido al sistema en el tiempo unitario, entre la entrada L0 y la
salida de coordenada L.

A veces, podemos considerar la superficie A que limita el volumen de control dividida en
una serie de superficies Aj, tales que la temperatura en cada una de ellas es uniforme

Tj. Llamando Q j

•
 al calor intercambiado a través de Aj en la unidad de tiempo, la

ecuación (2.56) se convierte en

( ) ( )1−





− = + + − + + +∑ ∑ ∑T
T

Q W m b e e m b e e Ia

j
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i
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i

en

f c p ii i

• • • • •
 (2.58)

y para una sola sección de entrada y otra de salida

( )1−





− = + + +∑ T
T

Q W m b e e Ia

j
j t f c p

• • • •
∆ ∆ ∆ (2.59)

Integrando esta ecuación para el tiempo unitario, se tiene

1−





− = + + +∑ T
T

q w b e e ia

j
j t t c p∆ ∆ ∆

•
(2.60)

A diferencia de la ecuación (2.31) que refleja el balance de energía en régimen
estacionario y que claramente pone de manifiesto que la energía que entra al volumen
de control es igual a la que sale, estas ecuaciones de la (2.55) a la (2.60) nos indican
que la velocidad con que se cede exergía al volumen de control es mayor que la
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II.7.4  EXERGÍA FÍSICA DE UNA MEZCLA DE GASES IDEALES.

Sea una mezcla de gases ideales a la presión P y temperatura T. De acuerdo con las
expresiones de la entalpía y entropía de la mezcla, se tiene

[ ] ( )[ ]b T P x h T h T T x s T x P s T x Pf i
i

i i a a i
i

i i i a i a( , ) ( ) ( ) , ( , )= − − −∑ ∑ (2.48)

que puede también escribirse

b T P x
T
T

c dT R T P
Pf i

i

a
pi

T

T

a
aa

( , ) ln= −

















+∑ ∫ 1

Siendo cp = Σ  xi cpi  la capacidad térmica molar a presión constante de la mezcla, se
tiene igualmente

b T P
T
T

c dT R T P
Pf

a
p

T

T

a
aa

( , ) ln= −





+∫ 1 (2.49)

expresión similar a la que antes hemos obtenido para un gas ideal. Por último,
podemos igualmente expresar la exergía física de la mezcla mediante una expresión
análoga a la (2.44), siendo ahora

b T P x b T Pf a i
i

f i a( , ) ( , )= ∑

II.7.5 EXERGÍA FÍSICA DE UN FLUIDO INCOMPRESIBLE.

Mediante las relaciones termodinámicas apropiadas, la expresión (2.40) se transforma
en

b
T
T

c dT v T T v
T

dPf
a

T

T

p
P

P

a
pa a

= −





+ − −


















∫ ∫1 ( ) ∂

∂

La evaluación de estas dos integrales desde el estado a (Ta, Pa) hasta el estado
considerado (T, P) puede realizarse según el camino termodinámico siguiente: en
primer lugar, siguiendo la isoterma Ta  hasta el estado (Ta, P) y después
isobáricamente, hasta el estado final (T, P). A lo largo de la isoterma, la primera integral
es nula y la segunda, para un fluido incompresible, toma el valor v (P - Pa). A lo largo de
la isobara, la segunda integral es evidentemente nula, por lo que en definitiva resulta
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II.7.6 APLICACIÓN DE LAS CORRELACIONES GENERALIZADAS.

La exergía física de un gas real o un vapor puede ser determinada mediante la
utilización de los diagramas generalizados de propiedades termodinámicas. De acuerdo
con la definición de la variable residuo, se tiene

b b bf f f
D= −*

siendo
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(2.51)

De acuerdo con esta expresión, el residuo de exergía se determina a partir de los
residuos de entalpía y entropía en el estado considerado y en el estado muerto,
utilizándose para ello los diagramas generalizados. Si la sustancia a la que nos
referimos es tal que en el estado muerto la desviación respecto a la idealidad es muy
pequeña, es decir, si en el estado de equilibrio restringido con la atmósfera su
comportamiento se aproxima al de gas ideal, en ese caso los dos últimos términos de
(2.51) se anulan y por consiguiente
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En definitiva, el residuo de la exergía física de flujo es función no solamente de Tr y Pr
sino también de Tra = Ta /Tc. En su Tesis Doctoral, Reistad ha puesto de manifiesto que
esa dependencia respecto a Tra es realmente importante.

De la misma manera que las variables termodinámicas energía interna, entalpia,
entropía, etc., han sido calculados para diversas sustancias y sus valores se presentan
en forma de tablas, esto mismo se ha hecho para la exergía de flujo.

La incorporación de los valores de esta variable resulta de una gran utilidad, pues
permite obtener por simple lectura, la variación de la exergía experimentada por el
fluido en el proceso termodinámico objeto de estudio. Como veremos más adelante,
estas tablas son de un notable interés para el análisis energético de sistemas y
procesos bajo la perspectiva del Segundo Principio.
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II.7.7 BALANCE DE EXERGÍA EN UN VOLUMEN DE CONTROL.

Una vez definida la exergía física de flujo y expuesta la manera de calcularla, estamos
ya en condiciones de efectuar el balance de exergía en un volumen de control. Sea un
volumen de control tal como el que se muestra en la figura 2.4, con diversas secciones
de entrada y de salida. El balance de exergía lo podemos expresar de la manera
siguiente:

{ }
{ }
{ }
{ }
{ }

La variación de la exergia contenida en el volumen de control  =

Flujo de exergía asociado al intercambio de calor

Flujo de exergía asociado al trabajo intercambiado

Exergía intercambiada debido al transporte de masa traves de sus límites

Destrucción de exergía como consecuencia de las irreversibilidades internas

+

+

−

En una caso general, siendo vs  el campo de velocidades de la superficie que limita el
volumen de control, además del trabajo técnico habrá que tener en cuenta el trabajo
asociado a la variación de volumen del volumen de control considerado. Por
consiguiente, refiriendo el balance a la unidad de tiempo, se tiene
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Admitiendo el modelo de flujo unidimensional en las secciones de entrada y salida y
considerando, como es el caso más habitual, que el campo de velocidades vs  es
nulo, la ecuación anterior se convierte en:
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Esta ecuación refleja el balance de exergía referido a la unidad de tiempo. Si se quiere
obtener el balance referido a un cierto intervalo comprendido entre t y t + ∆t,
integraremos la ecuación para dicho intervalo. En el caso particular de régimen
estacionario, el término de la izquierda se anula y todos los demás son independientes
del tiempo, de modo que el balance se puede escribir según la ecuación
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ya en condiciones de efectuar el balance de exergía en un volumen de control. Sea un
volumen de control tal como el que se muestra en la figura 2.4, con diversas secciones
de entrada y de salida. El balance de exergía lo podemos expresar de la manera
siguiente:

{ }
{ }
{ }
{ }
{ }

La variación de la exergia contenida en el volumen de control  =

Flujo de exergía asociado al intercambio de calor

Flujo de exergía asociado al trabajo intercambiado

Exergía intercambiada debido al transporte de masa traves de sus límites

Destrucción de exergía como consecuencia de las irreversibilidades internas

+

+

−

En una caso general, siendo vs  el campo de velocidades de la superficie que limita el
volumen de control, además del trabajo técnico habrá que tener en cuenta el trabajo
asociado a la variación de volumen del volumen de control considerado. Por
consiguiente, refiriendo el balance a la unidad de tiempo, se tiene
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Admitiendo el modelo de flujo unidimensional en las secciones de entrada y salida y
considerando, como es el caso más habitual, que el campo de velocidades vs  es
nulo, la ecuación anterior se convierte en:
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Esta ecuación refleja el balance de exergía referido a la unidad de tiempo. Si se quiere
obtener el balance referido a un cierto intervalo comprendido entre t y t + ∆t,
integraremos la ecuación para dicho intervalo. En el caso particular de régimen
estacionario, el término de la izquierda se anula y todos los demás son independientes
del tiempo, de modo que el balance se puede escribir según la ecuación
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y cuando solamente hay una sección de entrada y otra de salida
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Refiriendo esta ecuación a la unidad de masa, esto es, integrándola en el tiempo
unitario, resulta
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Cuando el flujo es unidimensional todo a lo largo del volumen de control y el flujo de
calor es despreciable en las secciones de entrada y salida, podemos escribir que
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donde q (L) es el calor cedido al sistema en el tiempo unitario, entre la entrada L0 y la
salida de coordenada L.

A veces, podemos considerar la superficie A que limita el volumen de control dividida en
una serie de superficies Aj, tales que la temperatura en cada una de ellas es uniforme

Tj. Llamando Q j

•
 al calor intercambiado a través de Aj en la unidad de tiempo, la

ecuación (2.56) se convierte en
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y para una sola sección de entrada y otra de salida
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Integrando esta ecuación para el tiempo unitario, se tiene
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A diferencia de la ecuación (2.31) que refleja el balance de energía en régimen
estacionario y que claramente pone de manifiesto que la energía que entra al volumen
de control es igual a la que sale, estas ecuaciones de la (2.55) a la (2.60) nos indican
que la velocidad con que se cede exergía al volumen de control es mayor que la
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II.7.4  EXERGÍA FÍSICA DE UNA MEZCLA DE GASES IDEALES.

Sea una mezcla de gases ideales a la presión P y temperatura T. De acuerdo con las
expresiones de la entalpía y entropía de la mezcla, se tiene

[ ] ( )[ ]b T P x h T h T T x s T x P s T x Pf i
i

i i a a i
i

i i i a i a( , ) ( ) ( ) , ( , )= − − −∑ ∑ (2.48)

que puede también escribirse
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Siendo cp = Σ  xi cpi  la capacidad térmica molar a presión constante de la mezcla, se
tiene igualmente

b T P
T
T

c dT R T P
Pf

a
p

T

T

a
aa

( , ) ln= −





+∫ 1 (2.49)

expresión similar a la que antes hemos obtenido para un gas ideal. Por último,
podemos igualmente expresar la exergía física de la mezcla mediante una expresión
análoga a la (2.44), siendo ahora
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II.7.5 EXERGÍA FÍSICA DE UN FLUIDO INCOMPRESIBLE.

Mediante las relaciones termodinámicas apropiadas, la expresión (2.40) se transforma
en
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La evaluación de estas dos integrales desde el estado a (Ta, Pa) hasta el estado
considerado (T, P) puede realizarse según el camino termodinámico siguiente: en
primer lugar, siguiendo la isoterma Ta  hasta el estado (Ta, P) y después
isobáricamente, hasta el estado final (T, P). A lo largo de la isoterma, la primera integral
es nula y la segunda, para un fluido incompresible, toma el valor v (P - Pa). A lo largo de
la isobara, la segunda integral es evidentemente nula, por lo que en definitiva resulta
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En numerosos procesos, el numerador de este coeficiente es equivalente a la exergía
mínima teórica que aparecía en φ1. Así  la exergía mínima requerida para la producción
de vapor es sencillamente igual al aumento de exergía experimentado entre el agua de
alimentación y el vapor producido.

Con esta definición se le atribuye al proceso la destrucción de exergía que realmente
tiene lugar en él, no la contenida en caudales residuales cuya exergía podría ser luego
utilizada. No obstante, la aplicación de este coeficiente en sistemas complejos presenta
las mismas dificultades que comentábamos en relación con φ1.  Los objetivos y
productos deseados deben estar perfectamente definidos, para poder así valorar el
aumento de exergía del numerador. Además, en ciertos dispositivos, tales como los
condensadores, la transformación deseada supone una disminución de exergía, de
forma que este coeficiente carece totalmente de significado en tal tipo de situaciones.

A lo largo de este curso haremos aplicación del método de análisis exergético en
diferentes sistemas que son de interés en la ingeniería térmica. Utilizaremos la técnica
de los volúmenes de control y nos referiremos a situaciones en régimen estacionario
para estudiar después el régimen no estacionario. Así mismo, haremos uso de las
diferentes definiciones de rendimiento exergético que han sido expuestas
anteriormente, utilizándose en cada caso aquella que mejor se acomode al sistema
analizado.
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velocidad con la que se extrae. Hay pues una destrucción de energía debido a las

irreversibilidades internas, destrucción que viene representada por el término I
•
.

II.7.8 INTERÉS DEL MÉTODO DE ANÁLISIS EXERGÉTICO.

Los análisis energéticos convencionales están basados en el Primer Principio. Este tipo
de análisis constituyen una simple contabilidad energética, mediante la que se
cuantifica las entradas y salidas de energía en el sistema en cuestión,  de forma que la
energía que se aporta en un proceso con los combustibles, electricidad, flujos de
materia, etc., debe encontrarse en los productos o subproductos. Bajo esta perspectiva
se consideran como pérdidas las salidas de energía que no son utilizadas.

Así pues, el análisis basado en el Primer Principio sugiere que la ineficiencia de un
dispositivo o un proceso es una consecuencia de esas pérdidas y que la energía
perdida cuantifica la ineficiencia. En este sentido, en una máquina de Carnot habría
pérdidas, en cuanto que hay un calor cedido al foco frío, a pesar de que no existe
ningún proceso cíclico en el que ese calor pueda ser menor.

Por el contrario, el análisis energético basado en el Segundo Principio tiene en cuenta
no solamente la cantidad de energía, sino también su calidad. Bajo esta perspectiva
mucho más precisa, decimos que un proceso es ideal cuando se realiza sin
destrucción de exergía, ni en el sistema ni en el medio exterior. Puesto que la
destrucción de exergía es directamente proporcional a la producción de entropía y  ésta
es cero para un proceso reversible, es evidente que el concepto de proceso ideal es
totalmente equivalente al de proceso reversible.

Ya hemos dicho anteriormente, que tanto la destrucción de exergía como la producción
de entropía son medidas válidas de la irreversibilidad de un proceso. Sin embargo, la
utilización de la entropía hace difícil asignar un significado a la pérdida por
irreversibilidades. Por el contrario, el método exergético permite valorar directamente
las pérdidas reales de un proceso, es decir, evalúa la disminución en el trabajo
disponible de las fuentes energéticas utilizadas, como consecuencia de la realización
del proceso considerado.

II.7.9 DISTINTAS DEFINICIONES DEL RENDIMIENTO EXERGÉTICO.

Es por ello que el concepto de exergía permite una definición precisa del rendimiento
de los procesos. Los ingenieros hacen un uso extensivo de los rendimientos para
definir las características de los procesos, sistemas o equipos. Sin embargo, muchas
de las expresiones de los rendimientos que se utilizan están basadas en la energía, son
rendimientos que nacen de la aplicación del Primer Principio.

Al efectuar un balance de energía en un volumen de control y para régimen
estacionario, se tiene

{ } { } { }Pérdidasproductos los de Energíaaportada Energía +=
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En esta ocasión, el término productos hay que entenderlo de forma muy general, ya
que puede referirse a trabajo técnico, electricidad, un cierto intercambio de calor, algún
caudal de un determinado material, etc. Con el término de pérdidas nos referimos a
calores residuales, humos resultantes de la combustión cedidos a la atmósfera, etc.

De acuerdo con esa ecuación del balance, una forma clara de expresar el rendimiento,
es decir, de expresar con qué eficacia se ha convertido la entrada en la salida, es
mediante la relación siguiente:

η = = −
Energía de los productos

Energía aportada

Pé rdidas

Energía aportada
1

No obstante, al definir así el rendimiento se asigna el mismo valor a las distintas formas
de la energía, independientemente de su calidad. Ello da origen a una serie  de
inconvenientes, por ejemplo, al hecho de que el rendimiento de la máquina de Carnot
sea el factor de Carnot y no la unidad, que es lo que uno espera para la máquina
perfecta, según la idea que se tiene del rendimiento. Asimismo las grandes centrales
termoeléctricas, que se encuentran entre los sistemas de conversión de energía más
eficientes, presentan unos rendimientos bajos ( ∼ 40 - 55% ), mientras que las típicas
calderas para calefacción de locales, que termodinámicamente son aparatos mucho
menos eficientes, aparecen con unos elevados rendimientos ( ∼ 80% ).

Si en lugar de un balance de energía efectuamos un balance de exergía, la ecuación
resultante es:

{ } { } { }
{ }
Exergia aportada Exerg a de los productos Exerg a destru da

Exerg a de los productos residuales p rdidas

  =  í     +  í  í  +

í      ( é )  +

Es importante distinguir la exergía destruida de la exergía transportada por los calores
residuales o subproductos resultantes del proceso considerado. En efecto, si bien la
exergía destruida nunca puede ser ya recuperada, la exergía de los calores residuales
o subproductos puede ser utilizada en otro proceso posterior.

A la vista del balance de exergía anteriormente expuesto, vamos a hacer una breve
revisión de las distintas definiciones de la eficiencia o rendimiento exergético que
han sido propuestas. Una forma de expresar la eficiencia es establecer la relación entre
la exergía mínima requerida para la realización del proceso o conjunto de procesos
considerado,  respecto a la exergía realmente utilizada, es decir,

φ 1 =
Exergía mínima

Exergia aportada
 (2.61)

Al comparar el proceso real con el teórico ideal, esta definición del rendimiento
representa una medida de las mejoras que pueden, en principio, ser introducidas. Sin
embargo, puesto que todos los procesos reales son en mayor o menor grado
irreversibles, es evidente que esa exergía mínima es en realidad una meta
inalcanzable. No obstante, en cualquier proceso en el que se requiere la aportación de
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trabajo o calor, la maximación de ese parámetro equivale a la minimización del
consumo de combustible.

Por otra parte, se presentan numerosos inconvenientes en la utilización de ese
coeficiente, la mayoría de ellos en relación con el denominador. En efecto, para poder
determinar el mínimo absoluto de exergía requerida los objetivos de un proceso deben
estar perfectamente definidos e incluso entonces puede resultar difícil, sino imposible,
calcular ese mínimo teórico, especialmente en procesos complejos.

Otra forma de definir el rendimiento exergético es estableciendo la relación entre la
exergía de los productos y la aportada al sistema, esto es

φ 2 1= = −
+Exergía de los productos

Exergia aportada

Exergía destruida Exergía perdida

Exergia aportada
 (2.62)

Es evidente que para aumentar el valor de este coeficiente es necesario diminuir no
solamente las irreversibilidades internas, sino también la exergía de los calores
residuales y otros subproductos.

Se puede también expresar la eficiencia considerando en el numerador, además de la
exergía de los productos, la de los subproductos y calores residuales, lo que hemos
denominado exergía perdida. De acuerdo con esta definición, se tiene

φ 3 1=
+

= −
Exergía de los productos Exergía perdida

Exergia aportada

Exergía destruida

Exergia aportada
 (2.63)

Realmente, este parámetro es una medida de la destrucción de exergía en un proceso,
expresado como una fracción de la aportada. Como puede observarse, el punto de
vista es muy diferente del que se adopta cuando se define el rendimiento según el
Primer Principio, ya que entonces en el numerador aparece solamente la energía de los
productos útiles, es decir, la de los productos que son el objeto de la operación o
proceso en estudio.

A veces, resulta más práctico utilizar la definición de rendimiento propuesta por Obert y
Goggioli. Según estos autores, el rendimiento exergético expresa la relación entre el
aumento de exergía de los productos útiles, respecto a la disminución de exergía de las
aportaciones que han hecho posible el proceso, es decir

φ 4 =
−

∆

∆

Exergía de los productos

Exergia de las aportaciones
 (2.64)

Esta definición del rendimiento es particularmente útil en el análisis de las máquinas
térmicas, o en general, de sistemas transformadores de energía, ya que entonces

humoslosdeExergíaescombustiblExergía
productoslosdeExergía∆

4 −
=φ  



BALANCES DE MASA, ENERGÍA Y EXERGÍA EN VOLÚMENES DE CONTROL

54

En esta ocasión, el término productos hay que entenderlo de forma muy general, ya
que puede referirse a trabajo técnico, electricidad, un cierto intercambio de calor, algún
caudal de un determinado material, etc. Con el término de pérdidas nos referimos a
calores residuales, humos resultantes de la combustión cedidos a la atmósfera, etc.

De acuerdo con esa ecuación del balance, una forma clara de expresar el rendimiento,
es decir, de expresar con qué eficacia se ha convertido la entrada en la salida, es
mediante la relación siguiente:

η = = −
Energía de los productos

Energía aportada

Pé rdidas

Energía aportada
1

No obstante, al definir así el rendimiento se asigna el mismo valor a las distintas formas
de la energía, independientemente de su calidad. Ello da origen a una serie  de
inconvenientes, por ejemplo, al hecho de que el rendimiento de la máquina de Carnot
sea el factor de Carnot y no la unidad, que es lo que uno espera para la máquina
perfecta, según la idea que se tiene del rendimiento. Asimismo las grandes centrales
termoeléctricas, que se encuentran entre los sistemas de conversión de energía más
eficientes, presentan unos rendimientos bajos ( ∼ 40 - 55% ), mientras que las típicas
calderas para calefacción de locales, que termodinámicamente son aparatos mucho
menos eficientes, aparecen con unos elevados rendimientos ( ∼ 80% ).

Si en lugar de un balance de energía efectuamos un balance de exergía, la ecuación
resultante es:

{ } { } { }
{ }
Exergia aportada Exerg a de los productos Exerg a destru da

Exerg a de los productos residuales p rdidas

  =  í     +  í  í  +

í      ( é )  +

Es importante distinguir la exergía destruida de la exergía transportada por los calores
residuales o subproductos resultantes del proceso considerado. En efecto, si bien la
exergía destruida nunca puede ser ya recuperada, la exergía de los calores residuales
o subproductos puede ser utilizada en otro proceso posterior.

A la vista del balance de exergía anteriormente expuesto, vamos a hacer una breve
revisión de las distintas definiciones de la eficiencia o rendimiento exergético que
han sido propuestas. Una forma de expresar la eficiencia es establecer la relación entre
la exergía mínima requerida para la realización del proceso o conjunto de procesos
considerado,  respecto a la exergía realmente utilizada, es decir,

φ 1 =
Exergía mínima

Exergia aportada
 (2.61)

Al comparar el proceso real con el teórico ideal, esta definición del rendimiento
representa una medida de las mejoras que pueden, en principio, ser introducidas. Sin
embargo, puesto que todos los procesos reales son en mayor o menor grado
irreversibles, es evidente que esa exergía mínima es en realidad una meta
inalcanzable. No obstante, en cualquier proceso en el que se requiere la aportación de
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trabajo o calor, la maximación de ese parámetro equivale a la minimización del
consumo de combustible.

Por otra parte, se presentan numerosos inconvenientes en la utilización de ese
coeficiente, la mayoría de ellos en relación con el denominador. En efecto, para poder
determinar el mínimo absoluto de exergía requerida los objetivos de un proceso deben
estar perfectamente definidos e incluso entonces puede resultar difícil, sino imposible,
calcular ese mínimo teórico, especialmente en procesos complejos.

Otra forma de definir el rendimiento exergético es estableciendo la relación entre la
exergía de los productos y la aportada al sistema, esto es

φ 2 1= = −
+Exergía de los productos

Exergia aportada

Exergía destruida Exergía perdida

Exergia aportada
 (2.62)

Es evidente que para aumentar el valor de este coeficiente es necesario diminuir no
solamente las irreversibilidades internas, sino también la exergía de los calores
residuales y otros subproductos.

Se puede también expresar la eficiencia considerando en el numerador, además de la
exergía de los productos, la de los subproductos y calores residuales, lo que hemos
denominado exergía perdida. De acuerdo con esta definición, se tiene

φ 3 1=
+

= −
Exergía de los productos Exergía perdida

Exergia aportada

Exergía destruida

Exergia aportada
 (2.63)

Realmente, este parámetro es una medida de la destrucción de exergía en un proceso,
expresado como una fracción de la aportada. Como puede observarse, el punto de
vista es muy diferente del que se adopta cuando se define el rendimiento según el
Primer Principio, ya que entonces en el numerador aparece solamente la energía de los
productos útiles, es decir, la de los productos que son el objeto de la operación o
proceso en estudio.

A veces, resulta más práctico utilizar la definición de rendimiento propuesta por Obert y
Goggioli. Según estos autores, el rendimiento exergético expresa la relación entre el
aumento de exergía de los productos útiles, respecto a la disminución de exergía de las
aportaciones que han hecho posible el proceso, es decir

φ 4 =
−

∆

∆

Exergía de los productos

Exergia de las aportaciones
 (2.64)

Esta definición del rendimiento es particularmente útil en el análisis de las máquinas
térmicas, o en general, de sistemas transformadores de energía, ya que entonces
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En numerosos procesos, el numerador de este coeficiente es equivalente a la exergía
mínima teórica que aparecía en φ1. Así  la exergía mínima requerida para la producción
de vapor es sencillamente igual al aumento de exergía experimentado entre el agua de
alimentación y el vapor producido.

Con esta definición se le atribuye al proceso la destrucción de exergía que realmente
tiene lugar en él, no la contenida en caudales residuales cuya exergía podría ser luego
utilizada. No obstante, la aplicación de este coeficiente en sistemas complejos presenta
las mismas dificultades que comentábamos en relación con φ1.  Los objetivos y
productos deseados deben estar perfectamente definidos, para poder así valorar el
aumento de exergía del numerador. Además, en ciertos dispositivos, tales como los
condensadores, la transformación deseada supone una disminución de exergía, de
forma que este coeficiente carece totalmente de significado en tal tipo de situaciones.

A lo largo de este curso haremos aplicación del método de análisis exergético en
diferentes sistemas que son de interés en la ingeniería térmica. Utilizaremos la técnica
de los volúmenes de control y nos referiremos a situaciones en régimen estacionario
para estudiar después el régimen no estacionario. Así mismo, haremos uso de las
diferentes definiciones de rendimiento exergético que han sido expuestas
anteriormente, utilizándose en cada caso aquella que mejor se acomode al sistema
analizado.
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velocidad con la que se extrae. Hay pues una destrucción de energía debido a las

irreversibilidades internas, destrucción que viene representada por el término I
•
.

II.7.8 INTERÉS DEL MÉTODO DE ANÁLISIS EXERGÉTICO.
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Al efectuar un balance de energía en un volumen de control y para régimen
estacionario, se tiene
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Consideremos en primer lugar un proceso reversible, tanto interiormente como en la
transmisión de calor. Puesto que no existen irreversibilidades no hay creación de
entropía y por consiguiente, tampoco destrucción de exergía ni en el sistema ni en el
medio exterior. Haciendo un balance de exergía en el volumen de control considerado,
según la ecuación (2.59) se tiene
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En un derrame interiormente reversible pero exteriormente irreversible, el balance de
exergía para el sistema sería el mismo que el reflejado por la ecuación (3.8). No
obstante, habría destrucción de exergía en el medio exterior.

Supongamos que esa destrucción tiene lugar en el medio a través del cual se transmite
el calor. Si llamamos T a la temperatura del exterior, la velocidad de destrucción de
exergía será
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De acuerdo con lo que ya comentábamos, podemos ahora afirmar que la destrucción
de exergía debido a las irreversibilidades térmicas es directamente proporcional a la
diferencia de temperaturas a que tiene lugar ese intercambio de calor. Pero además,
hay que tener en cuenta que esa destrucción es tanto mayor cuanto más bajo sea el
nivel térmico del intercambio.

Finalmente, vamos a estudiar la situación más general, cuando en el proceso de
derrame existen irreversibilidades internas y externas. Haciendo un balance de exergía
se tiene
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representa la velocidad de destrucción de exergía en el sistema como consecuencia de
las irreversibilidades internas. Suponiendo que para este proceso irreversible sigue
siendo aplicable el modelo de proceso cuasiestático, podemos escribir
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2
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Según la ecuación de Bernouilli
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siendo Pc y vc la presión y la velocidad en la sección mínima Ac. Reagrupando términos
se tiene
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III.4 PÉRDIDAS DE CARGA Y FACTOR DE FRICCIÓN.

Por último nos referiremos a un proceso de derrame de un fluido incompresible en el
caso general, es decir, cuando existan rozamientos y haya intercambio de calor con el
exterior. El balance de energía viene reflejado por la ecuación general (3.2). El término
u1-u2-q recibe en Mecánica de Fluidos el nombre de término de pérdidas de carga y lo
representaremos por el símbolo ∆, de modo que

∆ 12 2 1= − −u u q

Consideremos el balance de energía para una masa de control, desde que entra por la
sección 1 hasta que sale de la sección 2 del tramo de tubería considerado. Dado que
nos estamos refiriendo a un fluido de densidad constante, el único trabajo
intercambiado es el de rozamiento y por consiguiente

∆ 12 =| |wr (3.6)

Queda así claro porqué al término ∆12 se le denomina pérdidas de carga. Representa,
en efecto, la pérdida de energía mecánica, por su transformación en energía  interna y
en energía calorífica. Pero a su vez, estas energías se pueden considerar como
pérdidas, ya que en las situaciones reales, los posibles aumentos en la energía interna
serán de poco interés, pues serán perdidos en el almacenamiento siguiente y desde
luego, el calor cedido al ambiente no tiene ningún interés.

En la figura 3.6 se representa la disminución de la suma de los tres términos de energía
mecánica a lo largo de un proceso de derrame, debido al término de pérdidas de carga.
Se ha dividido cada uno de los términos de la ecuación  por la aceleración local de la
gravedad, de modo que tienen la dimensión de longitud.
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Haciendo un balance de energía mecánica en el V.C considerado podemos escribir
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donde wbi  es el trabajo cedido al fluido por la bomba y  wTj  el trabajo cedido por el
fluido al eje de la turbina j. Expresando esta ecuación en alturas, se tiene
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Si en el V.C considerado no hubiera bombas ni turbinas volvemos a recuperar la
ec. (3.2). Si, además, las pérdidas de carga  fueran nulas obtendríamos la ecuación de
Bernouilli.

B) FLUIDO COMPRESIBLE

III.7 ECUACIÓN DE BERNOUILLI.

La ecuación de Bernouilli obtenida en III.2 se refiere al caso de un fluido de densidad
constante. Consideremos ahora el caso  más general de un fluido compresible, siendo
el derrame adiabático y sin rozamientos, es decir, isoentrópico.

Refiriéndonos nuevamente al volumen de control de la figura 3.1, de la ecuación del
balance de energía se obtiene

0 = ∆h + ∆ec + ∆ep

Por otra parte, dado que es un proceso isoentrópico dh = vdp, se tiene que
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Sustituyendo esta relación en la igualdad anterior resulta
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Refiriendo esta ecuación a un estado 0 (P0 = 0, v0 = 0, z0 = 0), la ecuación de Bernouilli
para un fluido compresible se puede escribir

H....gzv
2
1dPgzv

2
1dP

2
2
2

P

0
1

2
1

P

0

21

==++
ρ

=++
ρ ∫∫ (3.15)

PROCESOS DE DERRAME

67

Para dos secciones de derrame infinitamente próximas la ecuación de Bernouilli será

0gdzvdvdP =++
ρ

(3.16)

Tratándose de gases y vapores la variación de energía potencial es despreciable y por
tanto

0vdvdP =+
ρ

En el caso de un gas ideal, puesto que la ecuación del proceso es: γρ⋅= CP ,donde C
es una constante, se tiene

dP = Cγ ρr-1 + dρ

y sustituyendo en la ecuación anterior e integrando, resulta
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es decir
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ρ−γ
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que es la conocida ecuación de Saint-Venant

III.8 PROPAGACIÓN DE UNA ONDA ELÁSTICA. VELOCIDAD
DEL SONIDO.

Una consecuencia inmediata de considerar un fluido compresible estriba en que ahora
una porción de fluido puede ocupar un volumen variable, es decir, puede ocupar  un
mayor o menor volumen sin requerir un simultáneo desplazamiento de todas las demás
partículas, como era necesario en el caso de fluido incompresible para mantener así su
densidad constante.

Como consecuencia de ello, un pequeño desplazamiento de algunas partículas de
fluido origina a su vez desplazamientos sucesivos en partículas próximas y en
consecuencia una perturbación, denominada onda acústica, se propaga a una cierta
velocidad a través del medio. En un fluido incompresible estas perturbaciones se
desplazan a velocidad infinita, esto es, los desplazamientos se producen
instantáneamente en el seno del medio y por esta razón no se consideran las ondas
sonoras.
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Aplicando la ecuación de continuidad se obtiene

)dva(A)d(Aa −ρ+ρ=ρ

es decir

adρ - ρdv = 0

Por otra parte, según la ecuación de conservación de la energía, y dado que al ser la
perturbación muy rápida podemos considerar el proceso adiabático, resulta

2
)dva()dhh(

2
ah

22 −++=+

y por tanto

dh = adv

Combinando esta ecuación con la del balance de energía, se tiene

0=
ρ
ρda - dh 2

Una onda acústica infinitesimal representa aproximadamente un proceso isoentrópico,
al ser de segundo orden y por tanto despreciable la fricción originada por la velocidad
infinitesimal del flujo y dado que el calor intercambiado es también despreciable. En
consecuencia ds = 0, y por tanto

ρ
= dPdh

sustituyendo esta expresión en la anterior, resulta finalmente
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CASO DE UN GAS PERFECTO

En el caso de un gas perfecto se tiene
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y por tanto

a = γRT (3.19)

es decir, la velocidad del sonido es función únicamente de la temperatura. La medición
de la velocidad del sonido es precisamente un método experimental para determinar γ.

Por último, indicaremos que en el estudio de los fluidos compresibles suele ser
conveniente referir la velocidad del flujo a la del sonido utilizando un número
adimensional denominado número de Mach, siendo

a
vM = (3.20)

Si M < 1  se dice que el flujo es subsónico; para M = 1 el flujo es sónico y para valores
de M > 1 el flujo es supersónico.

III.9 PROPIEDADES DE ESTANCAMIENTO.

En el estudio de flujos de fluidos suele ser muy útil referir los estados reales del fluido a
sus respectivos estados de estancamiento. Se denominan propiedades de
estancamiento locales los valores de las propiedades termodinámicas del fluido si a
partir del estado considerado se le sometiera a un proceso isoentrópico hasta un
estado en el que la velocidad es nula.

Consideremos el flujo de un fluido por una tubería y sean 1 y 2 dos estados del fluido
en dos secciones. Los correspondientes estados de estancamiento a los que
designaremos por el subíndice 0, serán tales que

h10 = h1 + 
1
2 1

2v h20 = h2 + 
1
2 2

2v

s10 = s1 s20 = s2 (3.21)

En la figura 3.13 se representa el estado 1 en un diagrama de Mollier. El
correspondiente estado de estancamiento 10, está situado sobre la isobara P10 y la
isoterma T10.
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partir del estado considerado se le sometiera a un proceso isoentrópico hasta un
estado en el que la velocidad es nula.

Consideremos el flujo de un fluido por una tubería y sean 1 y 2 dos estados del fluido
en dos secciones. Los correspondientes estados de estancamiento a los que
designaremos por el subíndice 0, serán tales que

h10 = h1 + 
1
2 1

2v h20 = h2 + 
1
2 2

2v

s10 = s1 s20 = s2 (3.21)

En la figura 3.13 se representa el estado 1 en un diagrama de Mollier. El
correspondiente estado de estancamiento 10, está situado sobre la isobara P10 y la
isoterma T10.
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Puesto que el proceso es isoentrópico ds = 0, de manera que la variación de entalpía y
de presión entre ambas secciones están ligadas por la relación ρ= /dPdh .  Por otra

parte, a partir de la ecuación de conservación de la masa se obtiene la condición
siguiente

dA
A

dv
v

d
+ + =

ρ
ρ

0

donde A y  A+dA  son las áreas de las dos secciones consideradas. Teniendo en
cuenta las relaciones anteriores, esta ecuación se puede también escribir

dA
A

d dP
v

= − +
ρ
ρ ρ 2

Volviendo nuevamente a la ecuación anterior y teniendo en cuenta (3.18), se obtiene

2
2

22 v
dP)M1(d

a
1

v
1

A
dA

ρ
−=

ρ
⋅





 −= λ (4.1)

donde M v a= /   es el número de Mach, esto es, la relación entre la velocidad del fluido
y la correspondiente del sonido.

La ecuación (4.10) liga la variación de la sección transversal del conducto con la
variación de presión, y por tanto de velocidad, a lo largo de un derrame isoentrópico.
Mediante esta ecuación, vamos a estudiar las dos situaciones anteriormente
consideradas, correspondientes a las toberas y difusores.

1. Derrame acelerado (dv>0)

Al aumentar la velocidad, la presión disminuye a lo largo del derrame, dP < 0. Cuando
v a< , es decir M < 1, de acuerdo con (4.1) la sección debe ir disminuyendo, de modo
que dA < 0. Resulta así la tobera convergente o tobera no ampliada, ver figura 4.2.

Por el contrario, cuando M > 1, de modo que el derrame es supersónico, entonces,
contrariamente a lo que en principio se podría esperar, la sección debe aumentar a lo
largo del derrame dA > 0. Así pues, una tobera en la que la entrada v a<  y a la salida
v a> , ha de tener un perfil convergente-divergente según se muestra en la figura 4.2.
Recibe el nombre de tobera de Laval o tobera ampliada.
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Además

1

p

21oo

Tc2
v1

T
T

P
P −γ

γ

−γ
γ











+=





=

Estas relaciones pueden expresarse en función del número de Mach. Teniendo en
cuenta la expresión obtenida para la velocidad del sonido en un gas ideal, resulta

2
2

o M
2

11
RT

1
2

v1
T
T −γ+=

−γ
γ

+= (3.22)

Análogamente

120 )M
2

11(
P
P −γ

γ
−γ+= (3.23)

120 )M
2

11( −γ
γ

−γ+=
ρ

ρ
(3.24)
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IV.2 DERRAME ISOENTRÓPICO DE UN GAS PERFECTO.

Utilizando la simplificación que representa la ecuación de estado de los gases
perfectos, vamos a obtener algunas fórmulas que dan las características del flujo
isoentrópico, en función de las condiciones de remanso y del número de Mach local.

Volviendo de nuevo a las relaciones obtenidas en III.9, se tiene

( )[ ] 2
0 M2/11

1
T
T

⋅−γ+
= (4.2)

Esta relación de temperaturas puede ser reemplazada por la correspondiente relación
de presiones, resultando

( )[ ]{ } 120 M2/11

1
P
P

−γ
γ

⋅−γ+
= (4.3)

o bien, en función de las densidades

ρ
ρ γ γ0

2

1
1

1

1
1

2

=

+
−




⋅









−
M

(4.4)

Anteriormente hemos estudiado que en la denominada sección crítica se alcanza el
flujo sónico (M = 1) y que dicha sección crítica corresponde a la sección transversal
mínima. Los parámetros del gas correspondientes a dicha sección se llaman
parámetros críticos y los representaremos con el símbolo *.

Así, haciendo M = 1 en las ecuaciones anteriores se tiene

1
2

T
T

0 +γ
=

∗

(4.5)

y análogamente

1

0 1
2

P
P −γ

γ
∗







+γ

= (4.6)
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Esta última expresión nos permite saber,  dada la presión de entrada
(aproximadamente la presión de remanso P0 )  y la presión de salida P1 , si la tobera
será convergente o convergente-divergente. Para ello, determinaremos P* de acuerdo
con la expresión anterior. Si P*<P1 , la tobera será convergente, mientras que si  P*>P1

, será necesario una tobera convergente-divergente.

Vamos finalmente a obtener una expresión que nos permita determinar la sección

transversal A  para un gasto dado m
•

. El gasto por unidad de área es

m
A

v
P

RT RT
v P

v
R T R T

P M
R T

•

= ⋅ =
⋅

⋅ ⋅ = ⋅
⋅ ⋅

⋅ ⋅ = ⋅ ⋅
⋅

ρ
γ
γ γ

γ γ1

Multiplicando el lado derecho de esta ecuación por T T0  y remplazando el término
T T0  de acuerdo con la expresión anteriormente obtenida e igualmente multiplicando

por  P P/ 0 y reemplazando P P/ 0 con la expresión anteriormente obtenida, se tiene
finalmente

( )

m
A R

P
T

M

M

•

+
⋅ −

= ⋅ ⋅

+
−
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γ

γ
γ
γ

0

0
2

1
2 1

1
1

2

(4.7)

Y en función de la presión
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En la sección crítica M = 1  y por tanto

( )m
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P
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• +
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γ
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0

1
2 12

1
(4.8)

Finalmente para la relación  A/A* , resulta la siguiente expresión

( )
A

A M
M

*
= ⋅

+
⋅ +

−
⋅















+
⋅ −

1 2
1

1
1
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2

1
2 1
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(4.9)
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LECCIÓN V PROCESOS DE DERRAME
EN CONDUCTOS DE
SECCIÓN CONSTANTE

V.1 FLUJO ADIABÁTICO EN CONDUCTOS DE SECCIÓN
CONSTANTE.

Vamos a hacer un análisis elemental del flujo de un fluido compresible en un conducto
adiabático de sección transversal constante A, suponiendo que los efectos de fricción
producidos en la capa límite son apreciables, lo que da lugar a la consiguiente
producción de entropía.

Para ello consideremos nuevamente el volumen de control de la figura 3.1.,en la que 1
y 2 son las secciones de entrada y salida. Dejando para más adelante las
consideraciones que nacen del Segundo Principio, en este volumen de control se han
de cumplir las ecuaciones siguientes:

- Primer Principio de la Termodinámica.

v
2

1
+h=v

2

1
+h 2

2
21

2
1 (a)

- Ecuación de continuidad

ρ1 v1  =  ρ2  v2  =  G  = cte (b)

- Ecuación del movimiento

A(P1  -  P2 ) + R =  G.A ( v2  -  v1 ) (c)

donde R representa la resultante de las fuerzas que las paredes del conducto ejercen
sobre el fluido contenido en el V.C. Refleja por lo tanto la condición de que la resultante de
todas las fuerzas es igual a la variación de la cantidad de movimiento. Su deducción y
aplicaciones se estudiará con detalle en el curso de Mecánica de Fluidos.

- Ecuaciones de estado

h  =  h (s, P) (d)

ρ  =  ρ (s,P ) (e)

bib
Tachado
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y puesto que

d Uvc  =  mdu  +  udm

y considerando que el estado del fluido en la sección de salida coincide con el del fluido
que en ese instante permanece en el depósito, de forma que suponemos que todo él se
encuentra en un cierto estado de equilibrio, resulta

(h  -  u)  dm  =  mdu

y por tanto

d u

h u

d m

m−
= (5.17)

Insistimos nuevamente en que para que esta ecuación sea válida, se requiere que el
fluido que permanece en el interior de depósito, ha de estar en un estado de equilibrio,
es decir, el proceso de descarga ha de ser lo suficientemente lento como para que el
fluido dentro del depósito experimente un proceso cuasiestático.

Puesto que V  = mv y dado que

mdv  +  vdm  =  dV  =  0

se tiene

d m

m

dv

v
= −

Volviendo a la ecuación (5.17) y sustituyendo en ella la igualdad anterior, resulta

d u

P v

d v

v
= −

o bien

du  +  Pdv  =  0 (5.19)

Esta ecuación implica que el gas que permanece en el depósito experimenta un
proceso reversible y adiabático. Suponiendo que se trata de un gas ideal, ello significa
que se satisface la ecuación

( )d T

T
1

d v

v
= − γ
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fuera importante. Por ello, vamos a analizar este proceso suponiendo que es
adiabático.

Conforme se va llenando el depósito, aumenta su energía interna y hay también una
variación de la energía cinética, debido a los torbellinos que se crean en su interior.
Teniendo en cuenta los comentarios que hemos hecho sobre la altura del depósito, el
aumento de energía potencial se corresponde con la energía potencial del fluido que va
entrando y es por ello que no va a aparecer en la ecuación del balance de energía.

Así pues, para un instante dado del proceso de llenado, se tiene

( ) ( )2
11

cvc v2/1hm
td

EUd
+=

+
� (5.10)

siendo h1  y  v1 la entalpía específica y la velocidad del fluido en la sección de entrada.

Integrando esta ecuación entre los instante t y t + ∆t, que es el tiempo que tarda en
efectuarse el llenado y teniendo en cuenta que la energía cinética de esos torbellinos
dentro del depósito finalmente se transforma en energía interna, dado que
consideramos no existe calor cedido al exterior, se tiene

( ) tdv2/1hmU 2
11

tt

t
cv +=∆ ∫

∆+

� (5.11)

En general, tanto la entalpía h1 como la velocidad v1 varían con el tiempo. Nosotros
vamos a considerar que la cantidad de fluido que se extrae del conducto principal es
pequeña comparada con la que circula, de manera que no afecta para nada al estado
de aquél, así que igualmente h1  y  v1 serán constantes.

Además si consideramos un volumen de control tal y como el que se muestra en la
figura 5.11., dado que no existe ni calor ni trabajo intercambiados con el exterior y
siendo L el estado del fluido en la tubería principal, que suponemos es el mismo en una
zona próxima al tubo de entrada, se tiene

hL  +  1 / 2 v L
2   =  h1  +  1 / 2 v 1

2

y si la velocidad de la corriente en la línea es relativamente pequeña, en ese caso

           2
11L v2/1hh +=
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y por consiguiente

1

1

d T

T

d m

mγ −
=

La integración de esta ecuación nos da
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m

m

T

T
2

1

2

1

1/ 1
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−γ

(5.20)

que expresa la variación de la temperatura del gas contenido en el depósito en función
de la masa almacenada. Igualmente

m

m

P

P
2

1

2

1

1 /

=










γ

(5.21)

que relaciona la masa con la presión existente en el recipiente.

V.5.2. ANÁLISIS EXERGÉTICO.

Nos referimos nuevamente al esquema de la figura 5.10. El depósito que se va a llenar
es de paredes rígidas y de volumen V. En él hay inicialmente un gas en las condiciones
ambientales (Ta,  Pa) y se va a llenar mediante una línea, donde el gas se encuentra en
las condiciones (TL, PL), en las proximidades de la boca de entrada al depósito.

Como hemos dicho anteriormente, suponemos que el proceso de llenado ocurre
rápidamente de forma que el calor intercambiado es muy pequeño, por lo que se le
puede considerar como un proceso adiabático. Además, se considerará que el estado
del gas en la línea permanece constante, independientemente de la masa que haya
entrado al depósito. Hechas estas aproximaciones, del balance de energía resulta la
ecuación (5.12). Suponiendo que el aire se puede considerar como un gas ideal de
coeficiente adiabático γ constante, de esa ecuación del balance resulta

P P
P

Ti

P

T
Tf i

f i

f
L− = −









 γ

de donde se despeja Tf, la temperatura final del aire en el depósito.

La destrucción de exergía en este proceso de llenado la podemos obtener mediante
aplicación de la ecuación de Gouy-Stodola, previo balance de entropías, resultando

I1  =  Ta  [ mf sf  -  mi si  -  ( mf  -  mi ) sL ] (5.22)
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Si por comodidad se elige como origen de entropías el estado i y hacemos
si = 0, se comprueba de forma inmediata la ecuación

Bf  =  ( mf  -  mi )  bfL  -  l1 (5.23)

donde Bf  =  mf  bff es la exergía final del gas en el depósito y bfL  es la exergía de flujo
de gas en la línea

Suponiendo que la línea de gas está alimentada por un gran depósito, la disminución de
su exergía debido al proceso considerado es obviamente
-∆BD  =  ( mf -  mi )bfL , de manera que el rendimiento exergético del proceso de llenado se
puede definir de la manera siguiente
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Una vez finalizado el llenado, existirá una destrucción posterior de exergía, debido a
que parte de la exergía de tipo térmico que fue originada en la disipación turbulenta,
será degradada como consecuencia de las pérdidas inevitables de calor al ambiente.
Teniendo en cuenta que este calor cedido al ambiente es igual a la disminución de la
energía interna del gas del depósito, se tiene
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fa0fvfa2 ∫∫ −−=−=

Una vez alcanzada la temperatura final, la exergía final en el depósito es

B’f  =  Bf  -  l2 (5.25)

y la destrucción total de exergía será  I1 + I2, siendo el rendimiento exergético total

D

'
f

4 B∆−
Β=Φ (5.26)

Si, por ejemplo, este gas comprimido fuera utilizado en una turbina de acción conectada
a un generador eléctrico, la destrucción de exergía en la turbina sería
( 1 - ΦT) B’f  donde  ΦT  es su rendimiento exergético. Si este ejemplo lo realizásemos
numéricamente, comprobaríamos que la destrucción de exergía es mucho mayor en el
proceso de llenado que en la propia turbina. Seguramente, sin estas conclusiones
obtenidas mediante el análisis exergético, para mejorar el rendimiento de la instalación
conjunta trataríamos de realizar las mejoras en la turbina.
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trabajo es cedido por el exterior aumentando de esta manera la energía de fluido,
entonces se dice que es una máquina generadora.

Las máquinas de fluido, tanto las motoras como las generadoras, se pueden clasificar
atendiendo a la compresibilidad del fluido, distinguiéndose dos grandes grupos:
máquinas hidráulicas y máquinas térmicas. Las primeras son aquellas que manejan
fluidos prácticamente incompresibles (líquidos), o bien fluidos que aun siendo
compresibles los efectos de la compresibilidad en la máquina son despreciables; éste
es el caso de los ventiladores.

Por el contrario, en las máquinas térmicas evolucionan fluidos compresibles, de forma
que es precisamente la variación de volumen específico el mecanismo que permite la
transformación de la energía térmica en mecánica o a la inversa. Dentro de este grupo
se encuentran los compresores objeto de esta lección. Así pues, los compresores son
máquinas térmicas generadoras que tienen como objeto el aumento de presión de un
gas o vapor mediante un proceso de compresión.

Son numerosas las aplicaciones de los compresores,  entre las que pueden citarse las
turbinas de gas industriales y las de aviación, instalaciones frigoríficas, gasoductos,
sobrealimentación de motores de combustión interna, aire comprimido para
herramientas neumáticas, la industria química en general, etc.

Los compresores pueden clasificarse según diferentes criterios. Así, en función de la
presión final alcanzada se habla de compresión de baja, media, alta y muy alta presión.
Según la naturaleza del gas comprimido, pueden ser compresores de aire, de anhídrido
carbónico, de gas natural, amoniaco, etc.

No obstante, la clasificación más importante es la que tiene en cuenta el principio de
funcionamiento. Atendiendo a este punto de vista se clasifican en dos grandes grupos:
compresores de desplazamiento positivo y turbocompresores.

Los primeros están basados en el llamado principio de desplazamiento positivo, según
el cual una porción de fluido es retenido en un cierto volumen de la máquina que
aumenta (aspiración) o disminuye (compresión) periódicamente. Dentro de este grupo
están los compresores alternativos y los rotativos.

En los turbocompresores la masa de fluido no está materializada por un contorno
definido, sino que el flujo es continuo. La transferencia de energía del eje al fluido se
basa en la ley de momento cinético, conocida como ecuación de Euler o ecuación física
de las turbomáquinas. Según la dirección del flujo se subdividen en tres tipos:
centrífugos, axiales y diagonales. En el cuadro siguiente se resume esta clasificación de
los compresores.
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LECCIÓN VI COMPRESORES

VI.1 PROCESOS DE TRABAJO.

Iniciamos ahora una serie de lecciones que se refieren a procesos de trabajo, en los
que el flujo de un fluido compresible o incompresible intercambia trabajo técnico con el
exterior.

Aplicando el Primer Principio a un V.C. en el que 1 es el estado a la entrada y 2 a la
salida se tiene

( ) qvv
2
1 hhw 2

1
2
221t +−−−= (6.1)

donde hemos ya despreciado la variación de energía potencial. En muchas ocasiones
(caso de las turbomáquinas), los procesos de trabajo pueden ser considerados
adiabáticos, de modo que

( )2
1

2
221t vv

2
1 hhw −−−=    (6.2)

En la inmensa mayoría de los casos prácticos, la variación de energía cinética es
mucho menor que el cambio de entalpía que experimenta el fluido, por lo que la
despreciaremos. Si en algún caso debemos tenerlo en cuenta, como ocurre en la
definición de algún rendimiento, utilizaremos entonces el término trabajo neto.

VI.2 EL TRABAJO TÉCNICO EN PROCESOS
CUASIESTÁTICOS.

Antes de seguir adelante y estudiar los diferentes ejemplos ya mencionados, es
interesante encontrar una expresión que permita ligar el trabajo técnico, que hemos
definido en la lección II, con la variación de volumen que experimenta el fluido desde la
sección de entrada a la de salida del V.C. considerado.

En la lección II hemos obtenido la ecuación (2.31), que representa el balance de
energía para un volumen de control con una sección de entrada y otra de salida, en
régimen estacionario y supuesto flujo unidimensional en dichas secciones. En esa
ecuación, q y wt  representan, como veíamos, el calor y el trabajo técnico
intercambiados por el volumen de control en el tiempo unitario tu, tiempo que tarda la
unidad de masa en entrar y otra unidad de masa en salir del volumen de control
considerado y ∆h, ∆ec, ∆ep son las variaciones de entalpía, energía cinética y potencial
del fluido entre las secciones de salida y entrada. Esa ecuación la podemos igualmente
escribir, según

( )q w w u e et d c p− + = + +∆ ∆ ∆     (6.3)
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El caudal de gas aspirado por cada segundo, siendo n el número de rpm será

K60n
4
d2

vc ⋅⋅⋅⋅π⋅η λ

donde K = 1  para compresor de simple efecto y  K = 2  para el de doble efecto. Por
consiguiente, el gasto de gas aspirado será

′⋅⋅⋅⋅⋅π⋅= η
II

I
2

vca
RTZ
PK60n

4
dm λ (6.21)

Se obtiene finalmente que la potencia de accionamiento es

          c
mTc

aa W1mP ηη ⋅
=

•
(6.22)

VI.6 TURBOCOMPRESORES.

Como hemos dicho en VI.3 en los turbocompresores el gas recibe trabajo de un órgano
dotado de movimiento de rotación denominado rodete. En general, su campo de
aplicación es el de grandes caudales a presiones moderadas, mientras que el de los
alternativos es el de caudales moderados con elevadas relaciones de compresión.

La relación de compresión requerida no siempre puede lograrse con un solo rodete,
siendo entonces necesario disponer en serie varios escalonamiento. En cada uno de
ellos se va incrementando la presión hasta alcanzar el valor final, dando así origen a un
compresor de varios escalonamientos.

Cada escalonamiento consta de una corona móvil seguida de una fija. Al pasar el flujo a
través de los álabes del rodete aumenta la velocidad del gas de forma que el trabajo
mecánico del eje se transforma en energía cinética. A continuación, el flujo entra en los
álabes del estator  (difusores), donde tiene lugar una transformación de energía cinética
en energía de presión. Generalmente hay también compresión en el rodete, de forma
que los perfiles de sus álabes se diseñan para que simultáneamente actúen como
difusores.

Presentan importantes ventajas respecto a los alternativos. Así, son de construcción
más compacta (mayor potencia específica), de elevada seguridad de funcionamiento al
carecer de válvulas y del mecanismo biclo-manivela, requieren escasas cimentaciones
al ser de poca importancia las vibraciones, no se presentan pulsaciones en la impulsión
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Es fácil relacionar ηv  con el coeficiente α. En efecto, suponiendo que la expansión de
los gases residuales, línea E-A, es una politrópica de índice n, se tiene

n
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2
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y como

V1  =  VD  ( 1  +  α )
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(6.17)

Esta expresión nos pone de manifiesto que ηV  disminuye al aumentar α (y por tanto el
espacio perjudicial) y también conforme aumenta la relación de compresión. Existe una

P2 máxima  
















 +=

n
Max PP

α
1112 , para la cual el rendimiento volumétrico se anula y

por tanto el caudal manejado por el compresor sería cero.

En definitiva, si se quiere manejar el mismo caudal de gas la presencia del espacio
perjudicial exige un mayor cilindro o un aumento del número de revoluciones. Sin
embargo, suponiendo que el gas residual una vez expansionado, punto A, está en el
mismo estado termodinámico que el gas de admisión, el trabajo específico de
compresión no varía.

En efecto, el trabajo total por ciclo, que viene representado por el área encerrada en el
diagrama indicador A12EAT, es

WT  =  WA1  +  W12  +  W2E  +  WEA

siendo

( ) 11aA11
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y por consiguiente

csIIIsIIsIs hhhh BCABAI1 ∆∆∆∆ =>++ ++

Introduciendo una cantidad ∆hr que es intrínsecamente positiva, podemos escribir

∑ ∆+∆=∆ rcss hhh

Volviendo nuevamente a la expresión del rendimiento interno del escalonamiento,
tenemos
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es el denominado factor de recalentamiento, que como vemos es por definición mayor
que la unidad. En definitiva

  ei
ie

ic
R

ηηη <= (6.28)

es decir, el rendimiento interno del compresor es menor que el rendimiento interno de
cada escalonamiento. A medida que aumenta el número de escalonamientos el
rendimiento interno del compresor disminuye, por lo que resulta difícil la construcción de
un compresor con una debida relación de compresión y un buen rendimiento.

De igual forma que veíamos en el estudio de los compresores alternativos, la potencia
interna se obtendrá multiplicando el trabajo interno específico por el gasto am& . Dicho
gasto es el producto de la densidad del gas en la aspiración por el caudal útil. A su vez,
para obtener el caudal útil es necesario conocer, además del caudal teórico tV& , el

rendimiento volumétrico ηv.

En un turbocompresor debe existir una cierta holgura entre el rodete y el estator. Debido
a ello, una parte del caudal bombeado por el rodete no es suministrado como caudal útil
por el compresor; ya que a consecuencia de esa holgura parte del caudal retrocede,
perdiendo presión por estrangulamiento en la holgura misma, para volver a ser
comprimido de nuevo. Además, una pequeña parte del caudal comprimido escapa por
las holguras de la máquina al exterior (pérdidas externas).

COMPRESORES

143

En definitiva, el gasto útil será

tamu = ρ ηvV

y la potencia interna
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La potencia de accionamiento o potencia en el eje se obtendrá teniendo en
cuenta el rendimiento mecánico ηm. En definitiva
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siendo η η ηt cc m= ⋅  el denominado rendimiento total.

VI.6.3. CURVAS CARACTERÍSTICAS DE  LOS
TURBOCOMPRESORES.

Los turbocompresores se diseñan de manera que, para un cierto caudal volumétrico de
aspiración, una cierta relación de compresión y un cierto número de revoluciones, el
compresor funcione con rendimiento óptimo. Se dice que en esas condiciones el
compresor funciona en el punto nominal.

No obstante, a un compresor en servicio se le exige trabajar con un caudal y una
relación de compresión que son en muchas ocasiones diferentes a las del punto
nominal. Es necesario por tanto conocer el comportamiento del compresor en distintas
condiciones de servicio, lo que se denomina su campo característico.

El campo característico de un compresor se determina experimentalmente en un banco
de pruebas dotado de la instrumentación adecuada. En la figura 6.18 se representa el
campo característico de un compresor obtenido como resultado de un ensayo completo.
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A lo largo de esta lección, nos referiremos a los aspectos termodinámicos. El objetivo
fundamental que se persigue es explicar cómo funciona una turbina de vapor, para lo
cual hay que comprender cómo la energía térmica del vapor se convierte en trabajo
mecánico, a través  de la expansión en una tobera y el impacto y/o la reacción en un
álabe y después, cómo ese trabajo mecánico de un conjunto de álabes unido a una
rueda se transforma en energía de rotación en un eje. Esas transformaciones se
producen con unas irreversibilidades que originan un rendimiento.

VII.2 CLASIFICACIÓN DE LAS TURBINAS DE VAPOR.
Las turbinas de vapor pueden clasificarse atendiendo a distintos criterios. En el cuadro
que se presenta a continuación se muestran los criterios de clasificación  más usuales.
Fundamentalmente, los diferentes tipos de turbinas se diferencian en los álabes, es
decir, en cómo el vapor realiza el trabajo (si es por impulso o por reacción) y también
por el movimiento del vapor, si éste se mueve a lo largo de la máquina  axial o
radialmente.

Es característico  de las máquinas axiales que las velocidades de circulación del  fluido,
tanto en el estator como en el rotor, carecen de componentes radiales. Al ser las
velocidades radiales nulas , los radios medios  de las secciones de entrada y salida
serán iguales y por consiguiente, las periféricas  correspondientes también lo son. En
esta lección vamos a referirnos a las turbinas axiales que son las que indudablemente
tienen mayor interés.

Clasificación de las turbinas de  vapor

Tipo de toberas y álabes Acción

Reacción

Movimiento del vapor Axial

Radial

Numero de etapas

Condiciones de la descarga Condensación

Contrapresión

Extracción

Inducción

Tipo de servicio General

Aplicaciones críticas
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LECCIÓN VII. TURBINAS DE VAPOR

VII.1 INTRODUCCIÓN.
Las turbinas de vapor (TV) son máquinas térmicas motoras en las que tiene lugar la
transformación de la energía térmica del vapor en energía mecánica de rotación de un
eje. Sus aplicaciones comprenden desde las centrales eléctricas hasta los sistemas
industriales de vapor y en un rango de potencias que abarca desde unos pocos kW
hasta cientos de MW.

Si bien la máquina  alternativa de vapor fue el primer motor térmico utilizado, gracias al
cual fue posible la llamada Revolución Industrial, desde principio de siglo ha sido
sustituido para la producción de electricidad por las turbinas de vapor. Se puede decir
que desde comienzos de siglo y hasta finales de los años sesenta, con la interrupción
de la II Guerra Mundial, fue aumentando progresivamente la potencia de las turbinas,
así como la  presión  y temperatura del vapor de admisión. Sin embargo, desde los
años setenta hasta la actualidad, ha habido una mayor preocupación por mejorar la
eficiencia, así como la fiabilidad de estas máquinas.

Durante  la pasada década, prácticamente cada uno de los componentes de la turbina
ha sido estudiado  de una manera exhaustiva, con el fin  de mejorar su diseño y lograr
así una mayor  eficiencia. Todos los progresos que se han producido en áreas  tales
como Ciencia de  los Materiales, Aerodinámica, Tecnologías de Diagnóstico y
Monitorización, Protección y Regulación, etc., han sido aplicados a los nuevos diseños.

Dentro de estos avances tecnológicos es de destacar el Diseño Asistido por Ordenador,
particularmente de los álabes, así como la aplicación de control electrónico,
generalmente acoplado a microprocesadores o controladores lógicos  programables,
todo lo cual ha contribuido a mejorar el rendimiento de las turbinas de una manera
sustancial.

Dentro de las industrias, hay numerosas circunstancias que favorecen el uso de TV.
Así, para el accionamiento de máquinas tales como compresores centrífugos, soplantes
de  aire de combustión, etc., que requieren un control de  la velocidad de
accionamiento, o también, para máquinas con velocidades de rotación altas. Asimismo,
para potencias  muy altas, ya que como sabemos, en un motor eléctrico la potencia de
arranque es del orden de seis veces la requerida en condiciones normales.

Además de estas aplicaciones características, en los años sesenta surgieron nuevas
aplicaciones de estas máquinas térmicas, en centrales nucleares y geotérmicas. Ciclos
de vapor avanzados  que  se ensayaron en  USA en los años cincuenta y que
posteriormente  se abandonaron, están recibiendo  un renovado interés. Además, se
continúa investigando en el ciclo de vapor supercrítico.
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A la relación 
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0
0 =α se le denomina pérdida en vacío. En el caso de una turbina a

contrapresión,α0 suele estar comprendido entre 0,2 y 0,3.

Puesto que la relación que liga el gasto de vapor con la potencia es lineal, la relación
que liga el consumo especifico con la potencia es una hipérbola equilátera. En efecto

N

oNo

N
mm

N
m

N
m

w
1 −+==

siendo w el trabajo especifico y por tanto 
w
1  el consumo especifico de la turbina.

Cuando una turbina trabaja por debajo de su carga nominal, su rendimiento disminuye y
por tanto, el consumo especifico aumenta. En efecto, en condiciones nominales, el

consumo especifico corresponde a la pendiente de la recta 
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considerase una carga inferior, N1, (punto M1 de la figura), el consumo específico para
esta carga vendrá representado por al pendiente de la recta OM1 y evidentemente
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w
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Por último, señalaremos que es importante  elegir adecuadamente las características
del vapor en la admisión para que la recta de Willians tenga una baja pendiente. En
efecto, si llamamos
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expresión que pone claramente de manifiesto el efecto de las pérdidas en vacío.
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siendo ∆h*
sII el salto isoentrópico en el escalonamiento II si no se hubieran producido

pérdidas en el escalonamiento anterior I. Llamando

*
sIIs2000II hhh ∆−−=∆

se tiene que

)h(hh II
*
sIIiII2000 ∆+∆η=−

Si suponemos, para simplificar, que todos los escalonamientos son prácticamente
iguales, en cuyo caso tendrán el mismo valor de ηi, sumando la ecuación anterior para
todos los escalonamientos que constituyen la máquina resulta
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donde F es el denominado factor de recuperación, que evidentemente es mayor que
la unidad.

En definitiva, la consecuencia importante que se deduce de todo esto es que el
rendimiento interno de la turbina es mayor que el de los escalonamientos  que la
constituyen. Cuanto mayor es el número de escalonamientos mayor se hace F (F=1
para un solo escalonamiento), lo cual permite aprovechar grandes saltos entálpicos con
rendimientos muy favorables.

Todo esto equivale a decir que las pérdidas de la turbina son menores que la suma de
las pérdidas de los escalonamientos. Esto se comprende fácilmente teniendo  en
cuenta que las pérdidas en un escalón permiten disponer en el escalón siguiente de un
salto entálpico mayor que si esas pérdidas no se hubieran producido. El incremento de
los saltos entálpicos a causa de las pérdidas que se producen en los anteriores es lo
que permite la recuperación de éstas.

Recuérdese que en el caso de los turbocompresores se produce la situación contraria,
es decir, las irreversibilidades de una etapa afectan de manera negativa a la siguiente,
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LECCIÓN VIII CALDERAS DE
VAPOR

VIII.1 INTRODUCCIÓN.

El vapor ha tenido una enorme repercusión en el desarrollo industrial. Básicamente sus
principales aplicaciones en la industria son de tres tipos:

- Para producción de energía eléctrica. El vapor se produce a elevadas presiones y
temperaturas, que pueden llegar a valores de 130 bar y 510 ºC.

- Para la transmisión de calor. El vapor ha de producirse a la presión determinada por la
temperatura a la que ha de ceder el calor.

- Como agente físico o químico en operaciones industriales. Debe producirse a unas
presiones y temperaturas que vienen determinadas por su utilización

El vapor es generado en unos equipos a los que llamamos generadores de vapor o
más vulgarmente calderas. Como sabemos, una caldera es en definitiva un dispositivo
en el que se produce un intercambio de calor entre los gases calientes resultantes
generalmente de una combustión y un fluido generalmente agua. En general, en el
interior de una caldera hay varios intercambiadores de calor que reciben los nombres
siguientes:

- Economizador, es un intercambiador de calor situado a la salida de la caldera
propiamente dicha y que sirve para calentar el agua de alimentación.

- Generador de vapor propiamente dicho.

- Sobrecalentador, cuando el vapor demandado es un vapor sobrecalentado.

Se puede considerar el comienzo del siglo XVIII como el verdadero punto de partida en
la fabricación de calderas de vapor. No obstante, los primeros modelos eran unos
simples recipientes rellenos de agua y calentados por su parte inferior. Hasta finales del
siglo XIX las calderas utilizaban como combustible carbón, con hogares alimentados a
mano y la presión del vapor generado no rebasaba los 9 bar.

En la actualidad nos encontramos con una enorme variedad de tipos de calderas, que
van desde las usadas para la calefacción doméstica hasta las grandes centrales
termoeléctricas. Los más de cien años de experiencia en diseño, fabricación y
operación hacen que los modelos de hoy día se caractericen por su gran seguridad y
elevados rendimientos.
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En definitiva, el rendimiento de la caldera es

∑−=η iP1

Para determinar el rendimiento de la caldera por el método de perdidas separadas será
necesario disponer de la instrumentación siguiente:

- Contador de combustible

- Analizador de gases (permite conocer las concentraciones de CO, O2, CO2 y a partir
de estos valores la relación aire-combustible. Miden también la temperatura de humos
Th).

- Termómetro de contacto para medir la temperatura superficial de la caldera.

Producción de vapor por unidad de combustible

Muy frecuentemente, en lugar de caracterizar el funcionamiento de una caldera por su
rendimiento se define la producción de vapor por unidad de combustible, expresado por
ejemplo en kg vapor / l comble. o kg vapor / Nm3 comble., etc. Así
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Este concepto, muy utilizado en la industria, es función de gran cantidad de variables
tales como tipo de combustible, presión y temperatura del vapor, temperatura del agua
de alimentación a la caldera y los rendimientos que afectan a esa transformación de la
energía química del combustible en energía térmica en el vapor.

Rendimiento exergético

El rendimiento exergético, a diferencia del rendimiento definido según la ec. (8.6),
refleja las irreversibilidades que se originan en las reacciones químicas de combustión y
en la transmisión de calor entre los gases de combustión y el agua. Podemos definir el
rendimiento exergético de una caldera según la expresión siguiente

PCIm

)bb(m

F

fagfvv
•

•
−

=ϕ (8.9)

Entre este rendimiento y el definido según la expresión (8.6) existe la relación siguiente
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• hh es la entalpía especifica de los humos. En general, la combustión es incompleta y
por tanto en los humos hay inquemados. Siendo o

cih∆  la entalpía de combustión del
componente i de los humos, se tiene
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• hv es la entalpía especifica del vapor producido

• hp es la entalpía especifica del líquido purgado

• hag es la entalpía especifica del agua de alimentación a la caldera

BALANCE DE EXERGíA

Consideramos que el aire de combustión es aportado a la caldera a la temperatura
ambiental y por tanto su exergía es nula. Además, vamos a despreciar el termino auxW&

y agrupamos en el termino de destrucción de exergía Ι
•

el flujo de exergía asociado al

calor perdido Q
•

, ya que definitivamente es exergía que finalmente se degrada.

Teniendo en cuenta lo anterior, del balance de exergía resulta

••••••
+−++= Ibmbmbmbmbm fagagfhhfvvfppfFF (8.5)

donde:

• bfF es la exergía (química) del combustible

•••• bfp es la exergía física específica del líquido de purgas

• bfv es la exergía física del vapor producida

• bfh es la exergía (física+química) de los gases de combustión

• bfag es la exergía física del agua de alimentación
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Si suponemos que el agua de alimentación a la caldera se encuentra a la temperatura
ambiental y que no existe ninguna recuperación de la exergía de los humos, de forma
que ésta finalmente se destruye, la ecuación del balance de exergía la podemos escribir
en la forma simplificada siguiente

••••
++= TfvvfppfFF Ibmbmbm

donde IT es la destrucción total de exergía por unidad de tiempo.

VIII.5 RENDIMIENTO DE UNA CALDERA DE VAPOR

Se define el rendimiento de una caldera como la relación entre la energía aportada del
agua para producir el vapor y la liberada en la combustión del combustible. En esta
definición, no se tiene en cuenta la entalpía sensible del combustible ni la del aire
comburente al ser prácticamente despreciables.

Así pues, el rendimiento de la caldera es
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El rendimiento de una caldera se puede obtener siguiendo dos métodos diferentes que
describimos a continuación.

Método directo

Se mide directamente el gasto de vapor producido, así como su estado (TF , PF). Se
mide también la cantidad de combustible consumido y a partir del PCI y de la
temperatura Tag del agua de alimentación, se obtiene el rendimiento según la ec. (8.6).

Generalmente se mide el caudal de agua en lugar del de vapor, de manera que la
instrumentación necesaria es:

- Contador de combustible

- Contador de agua

- Termómetro en la línea de agua (Tag) y termómetro (Tv) y manómetro (Pv) en la de
vapor.

Método indirecto o de pérdidas separadas

Volviendo nuevamente a la ecuación (8.4) y considerando despreciables |Waux| y la
entalpía sensible del combustible y del aire comburente se tiene
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y por tanto
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expresión que permite obtener el rendimiento de la caldera a partir de las pérdidas.

Teniendo en cuenta (8.7) descomponemos las pérdidas en los términos siguientes:

- Pérdidas debidas a la entalpía sensible de los gases
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Cuanto mayor es la temperatura de los humos, Th ,  a la salida de la caldera mayor es
evidentemente este término.

- Pérdidas por inquemados
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Estas pérdidas se presentan cuando la combustión es incompleta y aparecen por tanto
inquemados en los gases (CO, hidrocarburos).

- Pérdidas por purgas

PCIm

hm
P

F

pp

•

•

=3

- Pérdidas por radiación y convección
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Este término viene a ser del orden del 2 al 4 % cuando la caldera funciona a plena
carga, variando inversamente proporcional a la carga en funcionamiento a cargas
parciales.
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En definitiva, el rendimiento de la caldera es

∑−=η iP1

Para determinar el rendimiento de la caldera por el método de perdidas separadas será
necesario disponer de la instrumentación siguiente:

- Contador de combustible

- Analizador de gases (permite conocer las concentraciones de CO, O2, CO2 y a partir
de estos valores la relación aire-combustible. Miden también la temperatura de humos
Th).

- Termómetro de contacto para medir la temperatura superficial de la caldera.

Producción de vapor por unidad de combustible

Muy frecuentemente, en lugar de caracterizar el funcionamiento de una caldera por su
rendimiento se define la producción de vapor por unidad de combustible, expresado por
ejemplo en kg vapor / l comble. o kg vapor / Nm3 comble., etc. Así
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Este concepto, muy utilizado en la industria, es función de gran cantidad de variables
tales como tipo de combustible, presión y temperatura del vapor, temperatura del agua
de alimentación a la caldera y los rendimientos que afectan a esa transformación de la
energía química del combustible en energía térmica en el vapor.

Rendimiento exergético

El rendimiento exergético, a diferencia del rendimiento definido según la ec. (8.6),
refleja las irreversibilidades que se originan en las reacciones químicas de combustión y
en la transmisión de calor entre los gases de combustión y el agua. Podemos definir el
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•

el flujo de exergía asociado al

calor perdido Q
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, ya que definitivamente es exergía que finalmente se degrada.
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SUMINISTRO DE COMBUSTIBLE.

La importancia del circuito de combustible estriba en que es el sistema encargado de
asegurar el suministro regular del combustible, tanto en presión como en viscosidad
(líquidos) a todos los quemadores de la instalación.

El carbón y en general los combustibles sólidos pueden quemarse según dos técnicas
diferentes: triturado y pulverizado. Cada una de ellas requiere una preparación del
combustible y unos equipos específicos para su alimentación al hogar de la caldera,
que son las parrillas y quemadores respectivamente.

Para el carbón que se quema en parrilla se utilizan trituradores, mientras que para la
pulverización se emplean molinos-secadores. Desde el punto de vista energético los
molinos verticales son los más interesantes, debido a su menor consumo de energía
para la misma capacidad de producción.

Por su parte, los combustibles líquidos necesitan ser calefactados para su
almacenamiento y transporte. Tanto los tanques de almacenamiento como las tuberías
de transporte no se deben calentar por encima de la temperatura requerida, ya que ello
ocasiona pérdidas de energía innecesarias.

Todos los tanques y tuberías deben estar convenientemente calorifugados y ser
sometidos a exámenes periódicos por si existen fugas, ya que además de las
consiguientes pérdidas, originan contaminación y pueden ser la causa de accidentes,
siendo un riesgo de incendios.

Si el combustible utilizado es gas natural, es importante que la presión de suministro a
la caldera permanezca constante, ya que si hubiese variaciones, entraría más o menos
combustible a la caldera independientemente de su carga. En el caso de varias
calderas, es aconsejable colocar un contador de gas para cada una de ellas.

PÉRDIDAS POR LOS GASES.

El rendimiento de la combustión tiene un punto óptimo, que corresponde a un
determinado exceso de aire. Si en esas condiciones se reduce dicho exceso de aire, el
rendimiento de la combustión será menor, al no quemarse completamente todo el
combustible, apareciendo así los inquemados con los consiguientes problemas
medioambientales.

Si por el contrario, el caudal de aire es excesivo, disminuirá también el rendimiento de
la combustión, ya que una parte creciente del calor liberado en la combustión se
destinará a calentar ese exceso de aire introducido y que posteriormente será llevado al
exterior por la chimenea.

Cuanto más alta sea la temperatura de los gases en la chimenea mayores serán la
pérdidas. En combustiones que contengan azufre, la temperatura recomendada está
determinada por la denominada temperatura de rocío ácido, para así asegurar que no
se produzca corrosión por sulfúrico, existiendo diversos tipos de sonda para su
determinación.
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Presentamos una revisión sumaria de los métodos para reducir las pérdidas por los
gases, tanto de los que pueden realizarse sin inversión y que son muy efectivos, como
de los que requieren equipos que pueden necesitar varios años para su amortización.

CONTROL DE COMBUSTIÓN.

El exceso de aire para el que se obtiene el rendimiento óptimo depende del tipo de
combustible, del diseño de la caldera y el quemador y de su modo de operación.

Para comprobar si la relación aire / combustible es la correcta, el método usual consiste
en analizar la composición de los gases que salen de la caldera y medir su temperatura.
Para ello se suelen utilizar unos analizadores de gas portátiles, que miden la
concentración de CO2, o preferiblemente de O2, así como la temperatura y en los que
se lee directamente el valor de las pérdidas.

En las grandes calderas es recomendable efectuar una monitorización continua de la
concentración de oxígeno en los gases, para que el sistema de control efectúe
correcciones automáticamente sobre el suministro del aire, con el fin de mantener en
todo momento la relación aire / combustible óptima.

De cualquier forma, si los quemadores están limpios y bien mantenidos, los controles
de las modernas calderas permiten mantener el exceso de aire recomendado en la
mayor parte de su rango de modulación.

PRECALENTADORES DE AIRE.

Aumentar la temperatura del aire de combustión implica mejorar el rendimiento de la
caldera. De ahí el interés de los precalentadores de aire, que transfieren la energía de
los gases al aire de combustión.

Por cada 55o C de descenso en la temperatura de los humos se consigue una mejora
en el rendimiento de la caldera de un 2,5 % . Además, se pueden lograr otras mejoras
adicionales, ya que al realizarse la combustión en condiciones más favorables puede
reducirse la cantidad de aire necesaria.

Su aplicación está limitada por consideraciones en relación a la corrosión, esto es, por
la mínima temperatura aceptable en los humos y también por aspectos
medioambientales, ya que al aumentar la temperatura de combustión se aumentan
también las emisiones de NOx .

ECONOMIZADORES.

Transfieren la energía de los gases al agua de alimentación a la caldera . Como en el
caso de los precalentadores, un descenso de 55o C en la temperatura de los gases
supone una mejora en el rendimiento de la caldera de un 2,5 % .

La principal limitación para su utilización se debe nuevamente a consideraciones en
relación con la corrosión. Por ello, son sobre todo empleados cuando el combustible es
gas natural, al no estar presente el problema del punto de rocío ácido. Para pequeñas
unidades, son generalmente preferidos sobre los calentadores de aire.
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utilización. Así, las calderas de alta presión requieren una calidad de agua más pura
que las de baja presión.

La corrosión y las picaduras de las calderas y accesorios son debidas generalmente a
un pH bajo en el agua de alimentación, así como a los gases no condensables (oxígeno
y dióxido de carbono principalmente). El pH se corrige mediante un pretratamiento del
agua adecuado.

En cuanto a los gases, deben ser eliminados en un desgasificador de tipo térmico,
como el representado en la figura 8.11. En él, el agua de alimentación de la caldera se
rocía dentro de un depósito. Las gotitas formadas se encuentran con una
contracorriente de vapor que se hace barbotear a través del agua, que se recoge en la
parte inferior del recipiente.

La desgasificación térmica puede ser complementada, o sustituida en caso de una mala
función del desgasificador, por la adición de algún agente químico reductor. Los
agentes químicos utilizados con esta finalidad son el sulfito sódico y la hidracina.

CONEXIÓN Y FUNCIONAMIENTO EN EL CASO DE VARIAS CALDERAS.

En el caso frecuente de una instalación de varias calderas, lo ideal seria que cada una
estuviera funcionando al máximo rendimiento para su carga y a su vez, que dicha carga
fuese aquella para la cual el rendimiento es máximo. Téngase en cuenta que el
rendimiento de una caldera varía, además de con la carga, con el diseño, la edad de los
equipos y otros factores.

Puesto que las demandas de vapor siguen pautas muy diferentes y variables, no es
posible repartir las cargas entre las calderas de manera que éstas estén siempre
funcionando al máximo rendimiento. Como norma puede establecerse que las de mayor
rendimiento deben funcionar en régimen estacionario, mientras que las menos
eficientes deberán emplearse para absorber las variaciones de la demanda de vapor.

Otro aspecto importante a considerar es el correcto conexionado de las calderas, tal y
como se muestra en el esquema de la figura 8.12 (a). Una disposición incorrecta, por
ejemplo la que se señala en la figura 8.12 (b), origina que la caldera 1 recibiría un
exceso de carga.
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Como ya estudiamos en el curso de Termodinámica Fundamental, se define el
rendimiento  térmico de un ciclo de potencia según la expresión siguiente

Q
W

t =η (9.1)

donde W es el trabajo neto cedido por el fluido y  Q el calor transmitido al fluido motor.
Interesa que el rendimiento térmico del ciclo de comparación sea lo mas elevado
posible, ya que en principio, cuanto mayor sea su valor  más alto será el rendimiento
térmico del ciclo real y en definitiva  el rendimiento resultante del motor. Es pues
necesario estudiar de qué factores es dependiente ese coeficiente y que debe hacerse
para mejorar su valor.

Ocurre sin embargo  que no tiene mucho sentido utilizar como procesos de referencia
en el ciclo de comparación cierto tipo de procesos, debido  a la imposibilidad técnica
de realizar procesos reales a los que puedan servir como modelos o procesos
teóricos. Es por ello frecuente elegir ciclos de comparación con un rendimiento térmico
inferior a otros teóricamente posibles.

Como ya estudiaremos en las próximas lecciones, ésta es la situación que se presenta
en el estudio del motor térmico de vapor y en el de la turbina de gas. En efecto,
definidos dos focos, uno caliente y otro frío, la Termodinámica  nos dice que el ciclo de
máximo rendimiento  térmico es el de Carnot. Sin embargo, el ciclo de comparación
del motor de vapor es el ciclo de Rankine y para la turbina de gas el ciclo de Joule.

Además del rendimiento térmico hay otras magnitudes que vamos a estudiar en esta
lección que  nos permiten conocer  el grado de idoneidad del ciclo de comparación.
Algunas están directamente relacionadas con el rendimiento térmico y otras, como es
la relación de trabajos, nos permiten conocer la aptitud de un ciclo de comparación
como ciclo de modelo.

Una vez estudiado el ciclo de comparación y consideradas las distintas posibilidades
de aumentar su rendimiento, el paso siguiente en el análisis de un motor térmico es el
estudio del ciclo real, en el que están  ya presentes  las pérdidas por irreversibilidades

Dichas pérdidas  podemos clasificarlas en  dos grupos: internas y externas. Las
primeras son las inherentes al ciclo, por ejemplo las pérdidas internas en la expansión
de la turbina de vapor, las pérdidas de carga que se originan a lo largo de las
conducciones etc. Así pues, las irreversibilidades internas abarcan todas las pérdidas
irreversibles que tienen lugar en los procesos  experimentados por el fluido motor al
describir el ciclo.

Como consecuencia  de estas irreversibilidades   el rendimiento térmico del ciclo real
disminuye. Comparando dicho rendimiento con el del ciclo de comparación, podemos
escribir
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LECCIÓN IX CONCEPTOS
GENERALES
SOBRE MOTORES
TÉRMICOS

IX.1 CONCEPTO DE MOTOR TÉRMICO.
Se entiende por motor térmico al conjunto de elementos mecánicos que permite
obtener energía mecánica a partir de la energía térmica de un fluido, resultante de un
proceso de combustión o de reacciones nucleares.

En una lección anterior hemos definido qué se entiende por máquina térmica, y
decíamos entonces que es el conjunto de elementos mecánicos que permite
intercambiar energía mecánica con el exterior por variaciones de la energía de un
fluido comprensible que atraviesa la máquina.

Es importante entender claramente la diferencia. Así, una central térmica en su
conjunto es un motor térmico. A partir de la combustión de un determinado
combustible se transforma su energía química en trabajo, y finalmente en energía
eléctrica. Está constituida básicamente  por los elementos siguientes: bomba de
alimentación(máquina hidráulica generadora), generador de vapor, turbina de vapor
(máquina térmica motora) y condensador.

En una próxima lección estudiaremos la turbina de gas, motor térmico integrado por
los componentes siguientes: compresor (máquina térmica generadora), cámara de
combustión y expansor de gases (máquina térmica motora).

En estos dos ejemplos citados el motor térmico comprende varios elementos, algunos
de ellos maquinas de fluido. Existen, no obstante, motores térmicos en los que es
imposible separar la máquina térmica, del  elemento donde se genera el fluido con la
energía térmica necesaria para su posterior transformación en trabajo. Es el caso de
los motores alternativos, en los que no es posible separar elementos del motor que
sean máquinas térmicas.

IX.2 CLASIFICACIÓN DE LOS MOTORES TÉRMICOS.
Atendiendo  a la naturaleza del fluido que evoluciona  a través de los componentes del
motor, llamado también agente de transformación, se distinguen dos grandes grupos:
motores térmicos de gas y de vapor. En los motores de gas el fluido se encuentra
siempre en una misma fase gaseosa. Los diferentes estados por los que evoluciona el
gas se encuentran alejados de la línea de saturación y a presiones no demasiado
elevadas y temperaturas bastante altas. Por ello, con una buena aproximación, el
análisis de los correspondientes ciclos termodinámicos se realizará modelizando el
comportamiento del gas como si se tratará de un gas ideal.
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y sumando para todos ellos resulta
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ecuación que refleja el balance de exergía y claramente nos indica que la destrucción
total de exergía es la suma de las destrucciones de exergía que se producen en cada
uno de los volúmenes de control que integran la instalación.

A modo de ejemplo, consideremos una máquina térmica en la que TI y TII son las
temperaturas de los focos caliente y frío respectivamente. Supongamos que la
temperatura del agente de transformación, mientras intercambia calor con el foco
caliente, es T1 , en general variable, y sea T2 su temperatura mientras cede calor al
foco frío, también en general variable y superior a la temperatura ambiental Ta.

En lugar de por unidad de masa consideramos ahora los balances referidos a la

unidad de tiempo. Siendo 
.

21
.

Q y Q  los calores intercambiados con los focos caliente y

frío, 
.

W  el trabajo cedido e i
.
I  la destrucción interna de exergía todo ello por unidad de

tiempo, haciendo un balance de emergía para el proceso cíclico considerado, se tiene
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Por otra parte, la exergía destruida por la transmisión de calor irreversible entre el foco
caliente y el agente de transformación es
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y análogamente, la exergía destruida en la transmisión de calor con el foco frío
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En definitiva, considerando las irreversibilidades internas y externas, del balance
global de exergía resulta
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De la misma forma que para la energía con los diagramas de Sankey, suele ser muy
conveniente representar los balances de exergía de una instalación en forma gráfica,
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donde ηic es el denominado rendimiento intrínseco del ciclo e indica en qué medida
el ciclo real es menos perfecto que el reversible.

Además de las irreversibilidades internas, existen otras a las que denominaremos
externas, por que son exteriores al propio proceso cíclico y se producen en los
procesos mecánicos, térmicos y eléctricos que ocurren en los diversos elementos de
un motor térmico. A ellas se refieren las pérdidas por rozamiento en los cojinetes de
las turbinas, las pérdidas de calor en las tuberías conductoras, las asociadas al
gradiente finito de temperatura entre el fluido motor y los focos caliente y frío, las
pérdidas eléctricas en el generador, la energía de los humos que es cedida al
ambiente, etc.

 Para caracterizar  estas pérdidas  utilizaremos un rendimiento ηJ en cada equipo j;
así, el rendimiento en la caldera será la relación entre el aumento de entalpía del fluido
motor y la entalpía aportada por el combustible; el rendimiento del generador eléctrico
será la relación entre la electricidad producida y el trabajo mecánico en el eje, etc.

En definitiva, definiremos un rendimiento total de la instalación motora como la
relación entre el trabajo entregado (o energía eléctrica) al consumidor y el combustible
utilizado para producir ese trabajo, es decir

∏ ηηη=η
j

jtic  (9.3)

Tradicionalmente, el análisis termodinámico de los motores térmicos está basado en
consideraciones que nacen del Primer Principio y sólo eventualmente se utiliza la
entropía. No obstante, en el curso de  Termodinámica hemos estudiado el significado
de la exergía y cómo, en definitiva, las irreversibilidades originan destrucción de
exergía. Por consiguiente, en las próximas lecciones sobre motores utilizaremos el
método de análisis exergético.

IX.4 PROCESOS CÍCLICOS EN VOLÚMENES DE
CONTROL.

Como ya vimos en el curso de Termodinámica Fundamental al hablar de procesos
termodinámicos, un proceso tal que, una vez finalizado, el sistema vuelve al estado
inicial, se dice que es un proceso cíclico. Una vez realizado el ciclo, las variables
termodinámicas del sistema, esto es, su presión, volumen, energía interna, etc.,
vuelven a adquirir los valores iniciales. Si el proceso es cuasiestático, se representará
en los diagramas termodinámicos mediante una línea cerrada.

Evidentemente, un sistema cerrado puede experimentar un proceso cíclico.
Consideremos, por ejemplo, el gas contenido en el interior de un dispositivo cilindro-
émbolo, que mediante los intercambios apropiados de calor y trabajo evoluciona hasta
alcanzar nuevamente las condiciones iniciales.

Ahora bien, desde un punto de vista técnico, los procesos cíclicos más importantes
son los que se realizan en una sucesión de volúmenes de control, de forma que un
fluido va cambiando de estado conforme va pasando por los distintos componentes de
una instalación (caldera, tubería, turbina, etc.) y vuelve a las condiciones iniciales.
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- La relación de trabajos es muy desfavorable. En efecto, cuando en el ciclo real se
tengan en cuenta las irreversibilidades todo el trabajo perdido por las cuatro máquinas
debe proceder del trabajo de expansión isoterma 2-3, por lo que el trabajo neto
resultante quedará muy disminuido.

- Los procesos de compresión y sobre todo de expansión isoterma se realizan
difícilmente y con bajos rendimientos. Una forma de aproximarse a la expansión
isoterma es realizar expansiones adiabáticas escalonadas con enfriamiento
intermedio, pero ello requeriría una instalación compleja y unos elevados costes de
operación.

Como consecuencia de todo esto, los intentos que ha habido de construir un motor de
gas utilizando como ciclo de comparación el ciclo de Carnot han finalizado en fracaso.
El ciclo de Carnot no es por lo tanto un ciclo de comparación válido.
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- La relación de trabajos es muy desfavorable. En efecto, cuando en el ciclo real se
tengan en cuenta las irreversibilidades todo el trabajo perdido por las cuatro máquinas
debe proceder del trabajo de expansión isoterma 2-3, por lo que el trabajo neto
resultante quedará muy disminuido.

- Los procesos de compresión y sobre todo de expansión isoterma se realizan
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isoterma es realizar expansiones adiabáticas escalonadas con enfriamiento
intermedio, pero ello requeriría una instalación compleja y unos elevados costes de
operación.

Como consecuencia de todo esto, los intentos que ha habido de construir un motor de
gas utilizando como ciclo de comparación el ciclo de Carnot han finalizado en fracaso.
El ciclo de Carnot no es por lo tanto un ciclo de comparación válido.
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El rendimiento exergético del turbogrupo es
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Condensador

La disminución de la entalpía del vapor al condensarse (h6’  - h1 ) da lugar a un aumento
de la entalpía del agua de refrigeración. De cualquier manera, toda esta enorme
cantidad de energía es un calor perdido.

Bombas de alimentación

Además de la destrucción interna de exergía que ya hemos valorado en X.2, existen
otras irreversibilidades asociadas al rendimiento mecánico. Por tanto, la destrucción
total de exergía en las bombas es
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Suele ser de un gran interés para el ingeniero disponer de los diagramas del flujo de
energía  y del de exergía de la planta, puesto que un simple vistazo a los diagramas
nos permite tener una impresión de la situación termodinámica de la C.T. Como
sabemos, estos diagramas de flujo son simplemente una representación gráfica, a una
cierta escala, de los balances de energía y exergía respectivamente que se han
realizado en cada uno de los componentes de la instalación.

La figura 10.18 representa el diagrama de flujo de exergía de acuerdo con el análisis
anteriormente realizado. La contemplación del diagrama nos pone de manifiesto que la
destrucción de exergía más importante se produce en el generador de vapor como
consecuencia de las irreversibilidades en la combustión y en la transferencia e calor
desde los gases al agua.

Si dibujáramos el diagrama de flujo de energías el aspecto sería muy diferente. En
efecto, la energía perdida en el generador de vapor es pequeña (rendimientos de más
del 90%), mientras que el calor cedido en el condensador será muy importante (del
orden del 60% de la energía aportada por el combustible).
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El trabajo neto del ciclo es
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Teniendo en cuenta el rendimiento de la cámara de combustión, el calor necesario
para efectuar el calentamiento de 2’ a 3’ es
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Dividiendo la expresión (11.9) por la (11.10) obtenemos el rendimiento térmico del
ciclo. Para simplificar y dado su relativamente pequeño efecto vamos a suponer que ϕ
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Por otra parte, el rendimiento térmico del ciclo es
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esto es, el rendimiento térmico del ciclo Brayton depende únicamente de la relación de
compresión y es tanto mayor cuanto más elevada sea esa relación. Evidentemente,
este rendimiento es menor que el del ciclo de Carnot entre las temperaturas extremas
T1 y T3, ya que
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gas) y y en las centrales termoeléctricas con motor Diesel, así como en plantas de
cogeneración.

Se caracterizan por presentar un rendimiento elevado, arranque rápido y facilidad para
modular la carga sin una disminución apreciable en su rendimiento. Como desventajas
se puede señalar su potencia limitada, así como la imposibilidad de utilizar
combustibles sólidos.

XII.2 CLASIFICACIÓN.

Teniendo en cuenta el tipo de proceso termodinámico de combustión, los MACI se
clasifican en dos grandes grupos:

− Motores de encendido provocado (MEP) o por chispa, a los que también se
denomina motor Otto o de explosión y también de gasolina, por el tipo de
combustible utilizado.

− Motores de encendido por compresión (MEC) o motores Diesel o de
autoencendido, en los que el combustible utilizado es el gasóleo o fuelóleo.

Hay también otros criterios para la clasificación de los motores. Así, según el modo de
realizarse el ciclo se clasifican en motores de cuatro tiempos y de dos tiempos. En el
motor de cuatro tiempos se requieren cuatro carreras del émbolo, es decir, dos
revoluciones del motor, para realizar un ciclo completo. Por el contrario, en un motor de
dos tiempos el ciclo se realiza en solo dos carreras del émbolo, esto es, en una
revolución.

Según el sistema de admisión del combustible se clasifican en motores de carburación
o motores de inyección. En los motores de bujía, la mezcla se forma en el carburador y
entra en el cilindro a través de la válvula de aspiración. La válvula de mariposa del
carburador sirve para regular la cantidad de mezcla que entra al cilindro.

En los MEC el combustible se introduce por medio de un inyector. La cantidad de
combustible se regula mediante la bomba de inyección, mientras que el aire entra por
el conducto y la válvula de aspiración.

Hay otros numerosos criterios para clasificar a los motores. Así, los MEP se clasifican a
su vez según el sistema de encendido, según el combustible utilizado, etc.  . A su vez
los MEC pueden ser motores lentos o rápidos, con diferentes sistemas de inyección,
etc.  .

XII.3 CICLO OPERATIVO DE UN MEP.

Entendemos por ciclo operativo la sucesión de operaciones que el fluido motor
experimenta en el cilindro y repite periódicamente. En un motor de 4T el ciclo operativo
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El fluido motor puede ser aire, CO2 o algún gas noble como He, Ar. etc. En la caldera
de fluido no condensable, Ca, los gases de combustión ceden calor al fluido motor a
través de los tubos.

Como ventajas más importantes de este tipo de instalaciones se pueden señalar las
siguientes:

- Al no existir combustión en el fluido motor, se puede utilizar cualquier gas y
además, se evitan la corrosión y erosión originadas por ciertos productos de la
combustión.

- Al ser un ciclo cerrado, se pueden elevar las presiones de baja y alta
manteniendo la relación de compresión óptima. De esta forma se aumenta la
densidad del gas y se reduce el tamaño de la máquina.

- Se simplifica la regulación de la carga, ya que variando la presión en el
circuito se puede modificar el gasto y en definitiva la potencia.

Como inconvenientes más importantes se pueden destacar:

- Mayor complejidad de la instalación y en definitiva coste más elevado. De
hecho, estas instalaciones solamente existen para potencias elevadas.

- Necesidad de emplear agua en los enfriadores, ya que la refrigeración por
aire agravaría aun más el problema de peso y volumen que anteriormente
hemos comentado
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LECCIÓN XII MOTORES
ALTERNATIVOS DE
COMBUSTIÓN
INTERNA

XII.1 INTRODUCCIÓN.

Los motores alternativos de combustión interna, (MACI), son con mucho el tipo de
motor térmico más utilizado para la transformación de energía química de un
combustible en trabajo. En sus aplicaciones convencionales, el objetivo es producir el
máximo trabajo con el rendimiento más alto posible.

Como es de todos conocido, los motores alternativos son máquinas volumétricas,
consistentes básicamente en un dispositivo cilindro-émbolo, en el que se introduce a
través de unas válvulas o lumbreras el aire y el combustible. Una vez efectuada la
combustión, los gases resultantes de la misma son expulsados al exterior a través de
las válvulas de escape. Mediante las reacciones químicas de combustión se libera la
energía química del combustible y parte de esa energía es transformada en el efecto
útil del motor, que es el trabajo mecánico que se transmite por el mecanismo
biela-manivela.

Los adelantos de estos últimos años en la recuperación del calor eliminado, juntamente
con la coyuntura de los precios de la energía, ha permitido la utilización cada vez más
frecuente de motores alternativos en instalaciones de cogeneración.

En un motor alternativo, aproximadamente el 30-45 % de la energía que hay en el
combustible es convertida en trabajo en el eje. La energía restante es eliminada en
forma de calor o energía térmica de los gases de escape. Una fuente de calor
recuperable es la correspondiente al agua de enfriamiento de las camisas, que
representa del 20-30 % de la energía del combustible y a una temperatura entre
80-90 oC.

La segunda fuente de calor recuperable es el escape, del cual aproximadamente el
60 % es económicamente recuperable. Este calor residual es disponible a una
temperatura más elevada, entre 300-450 oC y representa del orden del 15-25 % de la
energía del combustible. Hay una tercera fuente de calor recuperable, aunque ya de
menor importancia, que es el calor del circuito de lubricación del motor.

Los MACI se utilizan como planta motriz en campos tales como la industria del
automóvil, en la maquinaria agrícola y de la construcción, en la propulsión marina con
motor Diesel, en la propulsión aeronáutica (en gran parte sustituidos por la turbina de
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Analizando la ec. (12.5) se observa que el trabajo neto aumenta con el grado de
compresión ε y disminuye conforme disminuye el grado de inyección ρ . Por su parte, el
rendimiento térmico aumenta con el grado de compresión y aumenta también al
disminuir el grado de inyección.

Comparación del ciclo Otto y ciclo Diesel.

Vamos a comparar dos ciclos, uno Otto y otro Diesel, con el mismo grado de
compresión. Para facilitar la comparación suponemos que el calor cedido en ambos es
el mismo, de manera que el área  a230ba coincide con el área  123Dca , ver figura 12.9.

Como puede apreciarse

OD qq 00 >

y por consiguiente, para un mismo grado de compresión el rendimiento del ciclo Otto es
mayor que el del Diesel. No obstante, el grado de compresión del ciclo Diesel va a ser
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Se denomina grado de compresión ε a la relación entre los volúmenes específicos
antes y después de la compresión, esto es
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Sustituyendo estas relaciones en las expresiones de q y 0q  se tiene
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donde V0 es la cilindrada y P0 , T0 es la presión y temperatura en la aspiración.

Teniendo en cuenta que el trabajo del diagrama del indicador real WI es inferior a Wi
id

y que la relación entre ambos es lo que hemos denominado el rendimiento indicado, se
tiene

0

0

TR
VP

PCSW
M

D
IgtI ⋅⋅η⋅η⋅η= (12.11)

Una vez deducida esta expresión para WI , la potencia indicada se obtiene a partir de
(12.8). Así mismo, la potencia efectiva resulta de multiplicar la potencia indicada por el
rendimiento mecánico, que como hemos dicho antes tiene en cuenta no solamente los
rozamientos mecánicos sino también el consumo de los auxiliares.

Suele ser muy frecuente utilizar otro parámetro denominado consumo específico de
combustible, que indica la masa de combustible utilizado por unidad de trabajo
producido por el motor (por ejemplo g / kWh o g / CVh). Este consumo específico es

PCS.W
m.f.e.c

mIte

a

ηηη
== 1 (12.12)

En un MEP el consumo específico oscila entre 180-320 g / kWh , mientras que en un
MEC el rango es de  165 a 280 g / kWh.

De todo lo anteriormente dicho se deduce que solo una parte de la energía del
combustible quemado en un motor se transforma en energía mecánica. El resto se
presenta en forma de energía térmica, en el agua de refrigeración, en los gases de
escape, en la refrigeración del aceite lubricante, o en el calor transferido por radiación
al aire ambiente desde la carcasa del motor. Precisamente, en cogeneración, lo que se
pretende es que esta energía térmica residual produzca un calor útil, para satisfacer así
una demanda térmica.

XII.7 CURVAS CARACTERÍSTICAS.

Las curvas características de un motor representan la potencia efectiva, el par motor y
el consumo específico del combustible en función del número de revoluciones. Se
pueden también utilizar otros diagramas, como el de la potencia indicada, la presión
media efectiva, etc. , pero generalmente esos tres parámetros son suficientes en una
aplicación clásica del motor.

Para cada motor existe una velocidad de rotación a la cual la masa de fluido que entra
en cada cilindro es la máxima para cada ciclo. A esa velocidad, el trabajo indicado, la
presión media indicada y el par motor indicado presentan el máximo valor.

Al crecer la velocidad, la potencia indicada continúa aumentando, ya que aunque
disminuye la masa de fluido por cada ciclo aumenta el número de ciclos y en definitiva,
la masa utilizada en la unidad de tiempo. Si continua aumentando la velocidad, llega un
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momento en que la masa de fluido por ciclo disminuye más rápidamente que el
aumento que representa el incremento del número de ciclos y en consecuencia, la
potencia indicada disminuye.

Puesto que el par motor en el eje es el producto del par indicado por el rendimiento
mecánico del motor y éste depende del número de revoluciones, resulta que en general
el régimen al cual el par indicado es máximo no coincide con el del par efectivo
máximo. Análogamente, el régimen de máxima potencia efectiva no coincide con el de
máxima potencia indicada.

No obstante, en una aplicación para cogeneración interesa también conocer como varia
el calor residual con el número de revoluciones, por lo que además de las curvas
anteriormente mencionadas, aparecen otras que reflejan la variación de la temperatura
de los gases de escape, o el calor del circuito de refrigeración del aceite en función del
número de revoluciones del motor.

Las curvas características se obtienen en un banco de pruebas con el carburador
totalmente abierto en un MEP, o en un MEC con la bomba reguladora para el máximo
caudal posible. En la figura 12.11 se ha representado para un caso típico la curva de la
potencia Ne , el par motor Mm y el consumo específico c.e.

Como puede apreciarse, la potencia aumenta con el número de revoluciones hasta un
cierto límite y a partir de él disminuye hasta anularse. Además, puede comprobarse que
el régimen de máximo par es inferior al de potencia máxima.

XII.8 LA SOBREALIMENTACIÓN.

La sobrealimentación tiene como objetivo introducir en el cilindro una masa de fluido
activo superiór a la correspondiente a la aspiración atmosférica, para lo que se
comprime previamente. Con ello se consigue una mayor potencia a igualdad de
cilindrada.

Mientras que en un MEP el compresor envía aire mezclado ya con el combustible, en
un MEC el compresor comprime solamente aire, lo cual permite inyectar más
combustible que el que corresponde a la cilindrada. La figura 12.12 representa un ciclo
Diesel con sobrealimentación.

La sobrealimentación presenta su mayor interés en los motores MEC, ya que en contra
de lo que sucede en el motor de encendido por chispa, el aumento de la presión
máxima en el ciclo debido a la sobrealimentación no hace detonar el motor, sino que
por el contrario conduce a una disminución del retraso del encendido y a una marcha
suave.

La sobrealimentación tiene como resultado un aumento de la potencia en el motor, que
puede ser muy importante. La situación más favorable se consigue interponiendo entre
el compresor y el motor un sistema de refrigeración del aire, elevando el régimen del
motor para aprovechar así al máximo la sobrealimentación. Véase figura 12.12.
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LECCIÓN XIII COGENERACIÓN

XIII.1 INTRODUCCIÓN.

La autogeneración de energía eléctrica tiene en España una larga historia. En efecto,
en los años cuarenta el sistema eléctrico no tenía la calidad que presenta en la
actualidad y muchas empresas necesitaban un suministro eléctrico fiable que la red no
les podía garantizar.

Como consecuencia de este hecho las industrias montaron sus propios sistemas de
generación, basados en la turbina de vapor, o bien construyeron pequeños saltos
hidraúlicos, autogenerando así la electricidad que consumían.

Sin embargo, la progresiva mejora de la red eléctnca hizo que se fueran abandonando
las poco rentables pequeñas centrales hidráulicas, mientras que la electricidad
generada en las turbinas de vapor fue disminuyendo, al irse aplicando políticas de
ahorro energético que reducían las necesidades de vapor. No obstante, la crisis de la
energía de los años setenta y los hechos que se produjeron durante los ochenta han
sido los cimientos para este notable desarrollo de la cogeneración que se está
produciendo actualmente.

En primer lugar cambió radicalmente el marco legal, con la promulgación de la Ley
82/1980 sobre Cogeneración de la Energía. Además, la firma del Protocolo del Gas en
1985 impulsó el desarrollo de la industria del gas. Estos hechos, junto a una relación
entre los precios del gas y la electricidad conveniente y la disponibilidad de los equipos
sentaron las bases para el actual crecimiento de la cogeneración

Con el objetivo de aumentar su competitividad, las empresas se plantean la manera de
reducir sus costes de producción. Pues bien, la cogeneración se presenta como una
inversión estratégica que va a permitir la supervivencia de ciertas industrias. En efecto,
los sistemas de cogeneración hoy disponibles no solamente se caracterizan por sus
importantes ventajas energéticas y medio ambientales, sino también por tratarse de
inversiones caracterizadas por su alta rentabilidad.

XIII.2 GENERACIÓN Y COGENERACIÓN

La electricidad es la forma de la energía más adecuada para numerosas aplicaciones,
tanto en la industria como en el sector residencial y terciario. Se trata de una energía
de calidad superior, es decir, su contenido en exergía es del 100%. Por ello y tal como
lo señala la Termodinámica, puede convertirse íntegramente en calor, energía
mecánica, o cualquier otra forma de energía. Su gran ventaja estriba en la facilidad con
la que puede ser transportada hasta el lugar de su utilización, si bien es cierto que en
muchas ocasiones, tal flexibilidad no es realmente necesitada.
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Estas y otras consideraciones habrá que tener en cuenta a la hora de elegir uno u otro
tipo de turbina. Además, no se puede olvidar que el coste de dos turbinas es mayor que
el de la turbina de dos cuerpos.

Es importante señalar que, de acuerdo con la definición de cogeneración, solamente la
potencia producida por el vapor que pasa a través de la sección de contrapresión es
potencia cogenerada. En efecto, si la turbina operase con un flujo de extracción nulo,
no habría vapor a proceso y por definición, no existiría cogeneración Este hecho será
tenido en cuenta en el cálculo de los costes.

Puesto que una fracción importante de la energía que pasa a través de la sección de
condensación de la turbina será finalmente perdida en el condensador, está claro que
cuando la turbina funciona con un nivel de extracción inferior al 100 %, el rendimiento
global del sistema de cogeneración disminuirá sensiblemente. Este es precisamente el
mayor inconveniente de este tipo de sistemas y la razón principal de que su
implantación esté poco extendida.

No obstante, hay numerosas ocasiones en que esta configuración puede ser la más
apropiada. Estas situaciones se pueden presentar en los casos siguientes:

1. No existe la posibilidad de conectarse a una red eléctrica, de manera que el
sistema de cogeneración ha de autogenerar toda la electricidad demandada.

2. La energía requerida para producir el vapor está disponible a un bajo precio,
bien a partir de un combustible residual, o porque es un calor residual que se
recupera.

3. La potencia producida por la turbina de condensación puede reducir los picos
de demanda eléctrica y ello puede permitir reducir la potencia contratada.

4. Si se trata de una planta industrial con varios grupos turbogeneradores, en
funcionamiento normal la potencia generada por el cuerpo de condensación
será mínima, pero puede ser utilizada como reserva cuando se produzca la
parada de algún grupo.

5. En proyectos de cogeneración conjuntos industria-compañia eléctrica, la
potencia del cuerpo de condensación es otra fuente de generación, que podrá
ser utilizada de acuerdo con las fluctuaciones de la demanda.

XIII.4.3 COGENERACIÓN CON TURBINA DE GAS.

Una instalación de cogeneración de turbina de gas está constituida básicamente por la
turbina de gas (de combustión interna) y un equipo de recuperación de los gases de
escape procedentes de la turbina.

Las turbinas de gas que se ofertan en el mercado de la cogeneración son básicamente
de dos tipos: turbinas industriales y aeroderivadas. Las primeras se caracterizan por
su gran robustez, mantenimiento barato y la posibilidad de utilizar distintos tipos de
combustibles. En cuanto a las aeroderivadas se caracterizan por su ligereza y elevado
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rendimiento. No obstante, necesitan un mantenimiento más caro, no permiten utilizar
combustibles de baja calidad y las potencias máximas son del orden de 35 MW.

Además, atendiendo a otro punto de vista, podemos distinguir dos tipos de turbinas: de
un eje y de dos ejes. En las turbinas de un eje el generador de gas y la turbina de
potencia están montados sobre el mismo eje, mientras que en las segundas están
sobre ejes diferentes. Las primeras se caracterizan por ser mecánicamente más
sencillas, pequeña flexibilidad de operación, disminución importante del rendimiento a
carga parcial y una potencia de arranque requerida más elevada que en las de doble
eje.

Como ya estudiamos en la lección XIII el rendimiento típico de una turbina de gas de
media potencia está comprendido entre un 30 a 35%. Es importante destacar la
influencia de ciertos factores externos medioambientales en las prestaciones de la
máquina. Así, un aumento de la temperatura del aire origina una disminución de
rendimiento y una caída apreciable de la potencia. Como valores indicativos podemos
señalar que un incremento de la temperatura del aire de 15°C da lugar a una
disminución de la potencia en torno al 10%.

Las pérdidas de carga en la admisión y en la salida de gases de escape dan lugar a
una disminución de la potencia. Como valor típico podemos señalar que por cada 150
mm c.a. se origina una disminución de potencia en torno al 2%. Así mismo, a medida
que aumenta la altitud disminuye la potencia. Como valor típico podemos señalar que
un incremento de la altitud de 100 m. origina una pérdida de potencia de 1%.

Tipos de aplicaciones

Las turbinas de gas se utilizan en los siguientes tipos de instalaciones:

• Plantas de ciclo simple, en las que la energía de los gases de escape es utilizada en
una caldera de recuperación para la producción de vapor de proceso.

• Aprovechamiento de los gases de escape en calderas de vapor de fluido térmico,
calderas de agua caliente, etc.

• Utilización directa de los gases de escape en secaderos, atomizadores de la
industria cerámica, etc.

• Plantas de ciclo combinado, en las que el vapor es generado en la caldera de
recuperación a alta presión para ser después expansionado en una turbina de vapor
a contrapresión.

• Plantas de trigeneración, en las que se produce además frío a partir de vapor o agua
caliente en un frigorífico de absorción.
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Estas y otras consideraciones habrá que tener en cuenta a la hora de elegir uno u otro
tipo de turbina. Además, no se puede olvidar que el coste de dos turbinas es mayor que
el de la turbina de dos cuerpos.

Es importante señalar que, de acuerdo con la definición de cogeneración, solamente la
potencia producida por el vapor que pasa a través de la sección de contrapresión es
potencia cogenerada. En efecto, si la turbina operase con un flujo de extracción nulo,
no habría vapor a proceso y por definición, no existiría cogeneración Este hecho será
tenido en cuenta en el cálculo de los costes.

Puesto que una fracción importante de la energía que pasa a través de la sección de
condensación de la turbina será finalmente perdida en el condensador, está claro que
cuando la turbina funciona con un nivel de extracción inferior al 100 %, el rendimiento
global del sistema de cogeneración disminuirá sensiblemente. Este es precisamente el
mayor inconveniente de este tipo de sistemas y la razón principal de que su
implantación esté poco extendida.

No obstante, hay numerosas ocasiones en que esta configuración puede ser la más
apropiada. Estas situaciones se pueden presentar en los casos siguientes:

1. No existe la posibilidad de conectarse a una red eléctrica, de manera que el
sistema de cogeneración ha de autogenerar toda la electricidad demandada.

2. La energía requerida para producir el vapor está disponible a un bajo precio,
bien a partir de un combustible residual, o porque es un calor residual que se
recupera.

3. La potencia producida por la turbina de condensación puede reducir los picos
de demanda eléctrica y ello puede permitir reducir la potencia contratada.

4. Si se trata de una planta industrial con varios grupos turbogeneradores, en
funcionamiento normal la potencia generada por el cuerpo de condensación
será mínima, pero puede ser utilizada como reserva cuando se produzca la
parada de algún grupo.

5. En proyectos de cogeneración conjuntos industria-compañia eléctrica, la
potencia del cuerpo de condensación es otra fuente de generación, que podrá
ser utilizada de acuerdo con las fluctuaciones de la demanda.

XIII.4.3 COGENERACIÓN CON TURBINA DE GAS.
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combustibles. En cuanto a las aeroderivadas se caracterizan por su ligereza y elevado
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XIII.6.4 AHORRO DE COMBUSTIBLE.

Otro criterio también utilizado consiste en comparar el consumo de combustible en la
planta de cogeneración con el que se requeriría para satisfacer esa misma demanda de
electricidad y calor, si ambas fueran producidas de forma convencional en instalaciones
independientes, esto es, en una central de potencia de rendimiento eléctrico ηc en una
caldera de rendimiento ηb. respectivamente.

Así pues, el ahorro de combustible, expresado en unidades de energía, es

 FWQF
c

e

b

u −
η

+
η

=∆ (13.5)

Relacionado con este concepto, se define también el denominado Indice de Ahorro de
Energía IAE, esto es, el ahorro de combustible ∆F por unidad de energía requerida en
la situación convencional
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Siendo RCE=QU/We la relación calor-electricidad producidas en la planta de
cogeneración, el IAE se puede también escribir en la forma siguiente
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XIII.7 EL EFECTO DE LAS IRREVERSIBILIDADES EN
UNA PLANTA DE COGENERACIÓN.

Los efectos de las irreversibilidades en una planta de potencia son directos y muy
importantes. Para dos máquinas térmicas, una reversible y otra irreversible, en las que
el calor cedido por el foco caliente es el mismo, el trabajo producido por la máquina
irreversible, W, es menor que el producido por la reversible, Wrev, siendo la diferencia

unorev STWW ∆=− (13.7)

donde To es la temperatura del foco frío y ∆Sun es el incremento de entropía en la
máquina irreversible, es decir, la producción de entropía debida a las irreversibilidades.

Este resultado no es más que la expresión de la ley de Gouy-Stodola, según la cual la
destrucción de exergía como consecuencia de las irreversibilidades es el producto de la
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temperatura ambiental por la creación de entropía. La temperatura del foco frío de la
máquina es la temperatura ambiental.

En una máquina térmica irreversible el trabajo producido es menor y en consecuencia,
de acuerdo con el Primer Principio, el calor cedido al foco frío es mayor. Efectivamente

un00rev0 sTQQ ∆=−

siendo IQoIrev y IQoI, el calor cedido al foco frío por la máquina reversible e irreversible
respectivamente. En el caso de una planta de potencia, éste es un calor disipado al
ambiente, pero la situación cambia radicalmente cuando se trata de una planta de
cogeneración.

Así pues, cuanto más irreversible es una máquina mayor será la creación de entropía y
en consecuencia, menor será el trabajo producido. Además, la expresión (13.7) nos
pone de manifiesto la influencia de la temperatura del foco frío, de modo que cuanto
más alta sea la temperatura To mayor es el efecto de las irreversibilidades. Si
comparamos el rendimiento térmico de ambas máquinas, resulta obviamente que

Q
ST

Q
W un0

rev,tt
∆−η==η

siendo , ηt  y ηt,rev  el rendimiento de la maquina irreversible y reversible
respectivamente

No obstante, el efecto de las irreversibilidades en una planta de cogeneración requiere
un estudio adicional. En efecto, si bien su existencia va a dar lugar a una disminución
del trabajo producido, simultáneamente se origina un aumento en la producción del
calor útil.

Para poner más claramente de manifiesto estas ideas, consideremos a modo de
ejemplo una planta de cogeneración de turbina de contrapresión. En la figura 13.8 se
representa en un diagrama T-s el ciclo reversible y la modificación que se introduce
cuando tenemos presente las irreversibilidades en la turbina, cuyo rendimiento
isoentrópico es ηT.

Despreciando el trabajo de la bomba de alimentación, el trabajo específico obtenido es

revT43T43T w)hh(hhw η=−η=−= ′

siendo el rendimiento térmico del ciclo
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3. La evolución hasta la actualidad de la política de precios, fundamentalmente
en lo que se refiere al gas natural y a la energía eléctrica.

En efecto, la rentabilidad de este tipo de proyectos se basa en el diferencial de
precios energéticos, precio de la electricidad - precio de los combustibles. En
estos momentos este diferencial es elevado, lo que permite que las inversiones
correspondientes alcancen unas rentabilidades altas.

Indudablemente, la estructura tarifaria eléctrica se encuentra en fase de
evolución y cambio. En cualquier caso, las previsiones a corto y medio plazo
sobre la variación posible de los precios energéticos, realizadas por diferentes
expertos internacionales, conducen a altas rentabilidades en los proyectos de
cogeneración.

Los sistemas de cogeneración que se implantan tienen, en el peor de los casos,
una rentabilidad mínima asegurada, basada en su consumo especifico mitad del
equivalente al de la central convencional, rentabilidad mínima que los
mantendría operativos ante una posible coyuntura desfavorable.

4. En general, las instalaciones de cogeneración suponen una importante
minoración del impacto ambiental, en comparación con los sistemas
convencionales. Esta minoración es debida a que ,por término medio, el
combustible requerido por unidad eléctrica generada es la mitad del empleado
por las centrales térmicas convencionales.

Además, aquellas instalaciones de cogeneración que utilizan el gas natural
como combustible, tienen como ventaja adicional su emisión prácticamente
nula, tanto de óxidos de azufre como de partículas sólidas, siendo los óxidos de
nitrógeno el único contaminante a controlar.

En las instalaciones de turbina de gas, las emisiones de NOX suelen estar por
debajo del límite admisible, pudiendo incluso reducirse este efecto con la
inyección de vapor o agua en la cámara de combustión de la turbina, o mediante
técnicas tales como la combustión pobre de premezcla.

5. El marco legal es otro factor que influye de manera decisiva en la
implantación de la cogeneración. En este sentido es de destacar el apoyo
decidido de la Administración española, consciente de las ventajas que estas
tecnologías aportan.

La autogeneración en España tiene su fundamento jurídico en la Ley 82/80, Ley
de Conservación de la Energía, que posteriormente se ha desarrollado en
diferentes Reales Decretos y Ordenes Ministeriales Se puede concluir, de forma
resumida, que la legislación española permite la autogeneración, autorizando a
los titulares de las correspondientes instalaciones a autoproducir total o
parcialmente sus necesidades eléctricas, debiendo abstenerse de ceder a
terceros, distintos de las compañías eléctricas, los posibles excedentes.

Las compañías eléctricas están obligadas a su vez a absorber los posibles
vertidos de electricidad excedentaria, debiendo pagar al autoproductor la
energía comprada según se establece en las correspondientes tarifas.
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exergético. En efecto, la exergía en forma de trabajo y de calor útil resultante en la
planta de cogeneración reversible es

revu
u
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rev )q)(
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mientras que en la irreversible
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La diferencia de ambos valores es

STS)TT(w)1( aaurevT ∆=∆−+η−

es decir, la destrucción de exergía, según la ley de Gouy-Stodola.

Por consiguiente, en la máquina irreversible la exergia resultante en forma de trabajo y
de calor útil es menor que en la reversible, siendo la diferencia Ta∆S. Ahora bien, la
exergia del calor útil es mayor, precisamente en el termino

( )4'4a44 ssThh −−−′

pero el trabajo producido es menor

44rev hhww −=− ′

y por tanto, existe en definitiva una destrucción de exergía, que es como hemos visto
antes, el producto de la temperatura ambiental por la creación de entropía.

XIII.8 VENTAJAS E INCONVENIENTES DE LA
COGENERACIÓN.

Al comparar la cogeneración con los sistemas convencionales de generación de
energía térmica y eléctrica, es necesario tener presente la óptica desde la que se
efectúa esa comparación.

PARA UN PAIS

La implantación de instalaciones de cogeneración presenta ventajas e inconvenientes,
que comentamos a continuación:
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1.- Ventajas

Ahorro de energía primaria. Este ahorro es consecuencia, en los ciclos de
cabecera, de la menor cantidad de combustible atribuible a la electricidad
(valores típicos son 1400 kcal/kWh frente a 2500 kcal/kWh en un sistema
convencional) y en los ciclos de cola, debido al aprovechamiento de los calores
residuales.

Mayor diversificación energética. Esto es debido a que la cogeneración
permite aprovechar calores residuales y combustibles derivados del proceso.

Disminución de la contaminación. Es el resultado del menor consumo global
de combustible, como consecuencia del mejor aprovechamiento de la energía
en la generación de electricidad, al no disiparse directamente en el ambiente
grandes cantidades de calor (como ocurre en los condensadores de las
centrales termoeléctricas o nucleares).

Ahorro económico. Es imputable al menor coste en la generación y distribución
de electricidad, respecto al de los sistemas convencionales.

2.- Inconvenientes.

Normativa. Es necesaria una reglamentación adecuada, para regular y resolver
los numerosos posible puntos conflictivos que pueden presentarse en las
relaciones cogenerador-compañía eléctnca.

Infraestructura. Se requiere una infraestructura adecuada para el correcto
mantenimiento de las instalaciones.

PARA LAS COMPAÑIAS ELÉCTRICAS

1.- Ventajas

Incremento en la garantía del suministro eléctrico.

Posibilidad de rebajar la potencia de reserva, como consecuencia del
aumento de las instalaciones generadoras.

Utilización mas económica de sus medios de producción, al sustituir la
cogeneración a aquellas centrales con costes de generación más altos.

2.- Inconvenientes

Problemas de regulación de la red. La conexión en paralelo de los equipos del
cogenerador con la red de distribución puede crear problemas de regulación de
la red, debido a las intercambios de energía entre ambos y como consecuencia
de los posibles fallos de suministro de los equipos del autogenerador.
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Menor mercado. El cogenerador reduce el suministro de la compañia eléctrica
con su propio autoabastecimiento y con la posible venta a la red o a terceros.

PARA EL USUARIO

1.- Ventajas

Ahorro económico, como consecuencia del menor coste de la electricidad
autoconsumida y el beneficio adicional por la vendida.

Mayor garantía de suministro.  Ante un posible fallo de la red, puede seguir
suministrando electricidad, al menos a los equipos considerados como críticos.

2 - Inconvenientes

Inversión adicional y además, en una actividad apartada de las líneas
normales de actuación de la empresa. Por otra parte, el empresario se enfrenta
con riesgos poco conocidos para él, como evolución de los precios de la
electricidad, etc.

Aumento de la contaminación local como consecuencia del mayor consumo
de combustibles en la propia factoría (se entiende, para los ciclos de cabecera).

XIII.9 FACTORES QUE CONTRIBUYEN A FOMENTAR
LA COGENERACIÓN EN ESPAÑA.

La cogeneración se presenta hoy en día como una interesante alternativa energética
para la industria española. Para poder comprender la evolución habida en la
implantación de estas tecnologías en los últimos años, conviene analizar los factores
que influyen de manera fundamental. Entre otros, podemos destacar los siguientes:

1. Las tecnologías de cogeneración son conocidas desde hace mucho tiempo,
pero en los últimos años ha habido un gran avance en el perfeccionamiento de
equipos tales como turbinas de gas, motores alternativos de combustión interna,
etc, existiendo en la actualidad gamas más completas, con mejores
rendimientos y más altas fiabilidades.

Las nuevas instalaciones que se llevan a la práctica se basan mayoritariamente
en estos equipos motores, habiéndose producido un paralelo desplazamiento de
la turbina de vapor.

2 Al avance importante en la utilización de estos equipos motores no es ajeno el
fuerte desarrollo que está experimentando en España el mercado del gas
natural. En la actualidad, las compañías suministradoras de gas natural están
en disposición de asegurar su aprovisionamiento, calidad y precio.
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aumento de las instalaciones generadoras.

Utilización mas económica de sus medios de producción, al sustituir la
cogeneración a aquellas centrales con costes de generación más altos.

2.- Inconvenientes

Problemas de regulación de la red. La conexión en paralelo de los equipos del
cogenerador con la red de distribución puede crear problemas de regulación de
la red, debido a las intercambios de energía entre ambos y como consecuencia
de los posibles fallos de suministro de los equipos del autogenerador.

COGENERACIÓN

315

Menor mercado. El cogenerador reduce el suministro de la compañia eléctrica
con su propio autoabastecimiento y con la posible venta a la red o a terceros.

PARA EL USUARIO

1.- Ventajas

Ahorro económico, como consecuencia del menor coste de la electricidad
autoconsumida y el beneficio adicional por la vendida.

Mayor garantía de suministro.  Ante un posible fallo de la red, puede seguir
suministrando electricidad, al menos a los equipos considerados como críticos.

2 - Inconvenientes

Inversión adicional y además, en una actividad apartada de las líneas
normales de actuación de la empresa. Por otra parte, el empresario se enfrenta
con riesgos poco conocidos para él, como evolución de los precios de la
electricidad, etc.

Aumento de la contaminación local como consecuencia del mayor consumo
de combustibles en la propia factoría (se entiende, para los ciclos de cabecera).

XIII.9 FACTORES QUE CONTRIBUYEN A FOMENTAR
LA COGENERACIÓN EN ESPAÑA.

La cogeneración se presenta hoy en día como una interesante alternativa energética
para la industria española. Para poder comprender la evolución habida en la
implantación de estas tecnologías en los últimos años, conviene analizar los factores
que influyen de manera fundamental. Entre otros, podemos destacar los siguientes:

1. Las tecnologías de cogeneración son conocidas desde hace mucho tiempo,
pero en los últimos años ha habido un gran avance en el perfeccionamiento de
equipos tales como turbinas de gas, motores alternativos de combustión interna,
etc, existiendo en la actualidad gamas más completas, con mejores
rendimientos y más altas fiabilidades.

Las nuevas instalaciones que se llevan a la práctica se basan mayoritariamente
en estos equipos motores, habiéndose producido un paralelo desplazamiento de
la turbina de vapor.

2 Al avance importante en la utilización de estos equipos motores no es ajeno el
fuerte desarrollo que está experimentando en España el mercado del gas
natural. En la actualidad, las compañías suministradoras de gas natural están
en disposición de asegurar su aprovisionamiento, calidad y precio.
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3. La evolución hasta la actualidad de la política de precios, fundamentalmente
en lo que se refiere al gas natural y a la energía eléctrica.

En efecto, la rentabilidad de este tipo de proyectos se basa en el diferencial de
precios energéticos, precio de la electricidad - precio de los combustibles. En
estos momentos este diferencial es elevado, lo que permite que las inversiones
correspondientes alcancen unas rentabilidades altas.

Indudablemente, la estructura tarifaria eléctrica se encuentra en fase de
evolución y cambio. En cualquier caso, las previsiones a corto y medio plazo
sobre la variación posible de los precios energéticos, realizadas por diferentes
expertos internacionales, conducen a altas rentabilidades en los proyectos de
cogeneración.

Los sistemas de cogeneración que se implantan tienen, en el peor de los casos,
una rentabilidad mínima asegurada, basada en su consumo especifico mitad del
equivalente al de la central convencional, rentabilidad mínima que los
mantendría operativos ante una posible coyuntura desfavorable.

4. En general, las instalaciones de cogeneración suponen una importante
minoración del impacto ambiental, en comparación con los sistemas
convencionales. Esta minoración es debida a que ,por término medio, el
combustible requerido por unidad eléctrica generada es la mitad del empleado
por las centrales térmicas convencionales.

Además, aquellas instalaciones de cogeneración que utilizan el gas natural
como combustible, tienen como ventaja adicional su emisión prácticamente
nula, tanto de óxidos de azufre como de partículas sólidas, siendo los óxidos de
nitrógeno el único contaminante a controlar.

En las instalaciones de turbina de gas, las emisiones de NOX suelen estar por
debajo del límite admisible, pudiendo incluso reducirse este efecto con la
inyección de vapor o agua en la cámara de combustión de la turbina, o mediante
técnicas tales como la combustión pobre de premezcla.

5. El marco legal es otro factor que influye de manera decisiva en la
implantación de la cogeneración. En este sentido es de destacar el apoyo
decidido de la Administración española, consciente de las ventajas que estas
tecnologías aportan.

La autogeneración en España tiene su fundamento jurídico en la Ley 82/80, Ley
de Conservación de la Energía, que posteriormente se ha desarrollado en
diferentes Reales Decretos y Ordenes Ministeriales Se puede concluir, de forma
resumida, que la legislación española permite la autogeneración, autorizando a
los titulares de las correspondientes instalaciones a autoproducir total o
parcialmente sus necesidades eléctricas, debiendo abstenerse de ceder a
terceros, distintos de las compañías eléctricas, los posibles excedentes.

Las compañías eléctricas están obligadas a su vez a absorber los posibles
vertidos de electricidad excedentaria, debiendo pagar al autoproductor la
energía comprada según se establece en las correspondientes tarifas.
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exergético. En efecto, la exergía en forma de trabajo y de calor útil resultante en la
planta de cogeneración reversible es

revu
u

a
rev )q)(

T
T1(w −+

mientras que en la irreversible

u
u

a q)
T
T1(w −+

La diferencia de ambos valores es

STS)TT(w)1( aaurevT ∆=∆−+η−

es decir, la destrucción de exergía, según la ley de Gouy-Stodola.

Por consiguiente, en la máquina irreversible la exergia resultante en forma de trabajo y
de calor útil es menor que en la reversible, siendo la diferencia Ta∆S. Ahora bien, la
exergia del calor útil es mayor, precisamente en el termino

( )4'4a44 ssThh −−−′

pero el trabajo producido es menor

44rev hhww −=− ′

y por tanto, existe en definitiva una destrucción de exergía, que es como hemos visto
antes, el producto de la temperatura ambiental por la creación de entropía.

XIII.8 VENTAJAS E INCONVENIENTES DE LA
COGENERACIÓN.

Al comparar la cogeneración con los sistemas convencionales de generación de
energía térmica y eléctrica, es necesario tener presente la óptica desde la que se
efectúa esa comparación.

PARA UN PAIS

La implantación de instalaciones de cogeneración presenta ventajas e inconvenientes,
que comentamos a continuación:
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6. Un último factor a destacar por su decisiva influencia en la puesta en práctica
de este tipo de instalaciones es el correspondiente a las soluciones
financieras disponibles

Existen en la actualidad múltiples fórmulas de financiación, cada una de ellas con sus
particulares características (banca oficial, privada, ahorros compartidos, leasing,
sociedades de servicios energéticos, etc), que facilitan la realización de los proyectos
de cogeneración.

XIII.10 IMPACTO MEDIOAMBIENTAL DE LAS PLANTAS
DE COGENERACIÓN.

Se suele definir el impacto ambiental como el conjunto de perturbaciones sobre el
entorno provocados por una acción humana, en la que existe un intercambio de energía
y recursos naturales, favorable al hombre y perjudicial para el resto de las especies.

En una planta de cogeneración los impactos más notables por orden de importancia
son:

• Contaminación atmosférica.

En casi todas las plantas de cogeneración (salvo en aquellas en las que se aprovecha
un calor residual generalmente con turbinas de vapor) existe combustión y se generan
por lo tanto gases residuales (CO2, CO, NOX, SO2, partículas en suspensión,
hidrocarburos y otros) que se emiten a la atmósfera tras un proceso de tratamiento.

En nuestro país la mayor parte de las instalaciones de cogeneración utilizan como
combustible el gas natural. Como sabemos el gas natural es considerado un
combustible limpio, ya que en su combustión no se generan óxidos de azufre ni
partículas sólidas, siendo los óxidos de nitrógeno el único contaminante a controlar.

Los principales factores a considerar en la formación de los NOx son la temperatura de
llama y la disponibilidad de O2 En las turbinas de gas se utilizan diferentes métodos
para reducir las emisiones de NOx. Algunos de ellos están basados en el diseño de la
cámara de combustión (combustión, escalonada, recirculación de gases, combustión
pobre premezclada), o bien, inyectando vapor o agua, mientras que en otros se
depuran los humos, mediante la reducción catalítica selectiva.

En los motores de gas de ignición por bujía se usan fundamentalmente dos técnicas:
En unos casos se hace trabajar al motor en una relación airecombustible muy cercana
a la estequiométrica y se coloca un catalizador posterior. El otro método, muy utilizado
estos años es la técnica de la mezcla pobre ("lean burn"), y consiste en hacer que los
motores trabajen con una relación aire-combustible mayor que la estequiométrica.

De cualquier forma, dado que la cogeneración ahorra energía primaria, ello significa
una reducción de las emisiones de gases a la atmósfera.
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• Ruidos

Las fuentes más importantes de ruido en plantas de cogeneración son: motores
alternativos, turbinas de gas, turbinas de vapor, compresores, calderas, venteos, etc.

Generalmente los ruidos son fácilmente minimizables en el diseño de la planta
mediante el correcto empleo de aisladores acústicos. Como nivel general se aceptan
los 70 dBA para personas trabajando en un entorno industrial sin protección (ver RD
13/6/89 sobre protección de trabajadores frente al ruido).

• Residuos

Otros de los impactos que pueden producir las plantas de cogeneración son los
residuos, tales como lubricantes, agua residual, cenizas, etc. Generalmente se trata de
productos inocuos, aunque los problemas aparecen al utilizar combustibles sólidos.
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- Si la aspiración se lleva a cabo por medio de un compresor mecánico aparece
la máquina  de compresión mecánica.

- Si la aspiración es conseguida por el vacío formado por la acción de una  vena
de vapor a gran velocidad aparecen las máquinas de eyección de vapor.

Los procedimientos que no utilizan un cambio de estado sino la expansión de un fluido
son conocidos como máquinas de gases. Se clasifican en dos grupos:

- Máquinas de aire, en las que se utiliza la entalpía sensible del aire
expansionado, aspirado por un compresor y enfriado, antes de la expansión
adiabática en un cambiador de calor.

- Máquinas de Joule-Thomson, en las que se utiliza también la entalpía
sensible del fluido expansionado. En este tipo de máquinas el expansor es
sustituido por una válvula de expansión.

Finalmente, existen procedimientos de producción de frío basados en efectos
específicos, distintos del cambio de estado y de la expansión de un fluido. Entre ellos
podemos citar:

- Enfriamiento termoeléctrico, basado en el efecto Peltier. Una corriente
eléctrica que circula por el circuito formado por dos metales distintos, unidos por
sus dos correspondientes soldaduras, da lugar a que una se caliente y la otra se
enfríe.

- Enfriamiento magnetotérmico, basado en el efecto Haas-Keesen. La
imantación de un cuerpo paramagnético produce desprendimiento de calor, pero
su desimantación se realiza con absorción de calor.

- Enfriamiento magnetotermoeléctrico, basado en el efecto Etting-Hausen,
etc.

En la tabla 14.1 se presenta de forma esquemática los principales métodos de
producción de frío que acabamos de citar.

XIV.2 BALANCES DE ENERGÍA Y EXERGÍA EN UNA
MÁQUINA FRIGORÍFICA.

Sea una máquina frigorífica en la que TI  y TII son las temperaturas de los focos frío y
caliente respectivamente, ver figura 14.1. De modo similar al estudio de lecciones
anteriores referido a los motores térmicos, supongamos que el refrigerante mientras
intercambia calor con el foco frío se encuentra a la temperatura T1 en general variable,
y mientras cede calor al foco caliente se encuentra a la temperatura T2, en general
también variable.
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Tabla 14.1   Modos de Producción de frío

Métodos químicos

Fusión

Cambio de estado Sublimación

Directa

Vaporización Compresión

Indirecta Absorción

Métodos físicos Eyector

Aire

Expansión de un fluido

Joule-Thomson

Termoeléctrico

Efectos específicos Magnetotérmico

Magnetotermoeléctrico

Torbellino, etc

Del balance de energía se tiene que

Q1 + Q2 = W

donde  Q2 y W son negativos, de forma que en valor absoluto, la ecuación anterior
resulta Q1 - |Q2| = -|W|.
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En general, la entalpía específica del aire seco es

dT)T(c)T(h)T(h
T

To
paaaa ∫+=

donde To es una temperatura de referencia. Puesto que en los procesos de
acondicionamiento de aire tenemos que calcular variaciones de entalpía, de forma que
la cantidad de aire seco y de agua ( bien en forma líquida o de vapor ) a la entrada de
los equipos es la misma que a la salida, podemos elegir tanto para el aire seco como
para el  agua un estado de referencia totalmente arbitrario. Así, si hacemos To = 273,15
Kk y ha (To) = 0, se tiene

dTc)T(h
t

paa ∫=
0

donde t es la temperatura en grados celsius. En cálculos de cierta precisión se deberá
tener en cuenta la dependencia de cpa con la temperatura. No obstante, para
temperaturas de hasta 100ºC, se cumple aproximadamente que

.)s.kga/kJ(t.ha 0041= (15.12)

Con respecto al agua se elige como estado de referencia el del agua líquida en el punto
triple, asignándole una entalpía nula a dicho estado. Así, la entalpía del vapor a la
temperatura T será

( ) dT)T(cTlh
T

T
pvv ⋅+= ∫

0

00

La entalpía de vaporización en el punto triple es Io (To) = 2500 kJ/kg. Considerando que
cpv para el vapor recalentado es próximamente constante y puesto que  T-To ≈ t, se
tiene

t.tc)T(Ih pvv 861250000 +=+= (15.13)

Así pues, la entalpía específica del aire no saturado es

)tcI(Xtch pvpa ++= 0 (15.14)

Si el aire está saturado y contiene agua líquida (niebla), en un estado tal como el 1 del
diagrama de la figura 15.3, la entalpía específica de dicho estado la calculamos
utilizando, por ejemplo, el proceso auxiliar que se dibuja en la figura resultando

∫ ≈+−=
T

T
llll
tcdTc)PP(vh

0

0
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Asimismo, puesto que la presión parcial del vapor coincide con la presión de saturación
a la temperatura del punto de rocío, se tiene

)T(P
)T(P

s

PRs=φ (15.5)

Obviamente, la relación que liga  a la humedad absoluta con la relativa es

)T(PP
)T(P,X

s

s

−
φ

= 6220 (15.6)

Generalmente la humedad relativa se expresa en tanto por ciento, de modo que

)T(P
P(%)
s

v=φ

El máximo valor que pueda tomar la humedad relativa es del 100%. Por consiguiente
con la humedad relativa podemos expresar la composición de un aire hasta la
saturación pero no, a diferencia de lo que ocurre con la humedad absoluta,  la de un
sistema bifásico aire saturado y agua (o hielo).

XIV.2.3 GRADO DE SATURACIÓN.

Por último, otra forma de expresar la composición es mediante el grado de saturación.
Se define éste como la relación entre la humedad absoluta del aire y la que tendría si
estuviera saturado, es decir

v

s

s

v

s PP
PP

P
P

X
XG

−
−== (15.7)

Puesto que Pv < Ps, se tiene que ese segundo factor es menor que la unidad. No
obstante, tanto el valor de Pv como el de Ps es siempre mucho menor que el de P, de
modo que ese factor es aproximadamente la unidad. Por ello, muchas veces se
confunde el grado de saturación con la humedad relativa, esto es

φ≈G
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XV.3 VARIABLES TERMODINÁMICAS DEL AIRE HÚMEDO.

Como hemos dicho anteriormente, consideramos el aire atmosférico como una mezcla
de gases ideales, formada por aire seco y vapor de agua. Sea pues un recinto de
volumen V conteniendo aire húmedo a la temperatura T. Si  T es superior a la
temperatura de punto de rocío, esto es, si la presión parcial del vapor de agua Pv es
inferior a la presión de saturación a esa temperatura, de modo que todo el agua se
encuentra en fase de vapor, podemos escribir

V
TRmP vvv =

donde mv es la mas de vapor. Siendo ma la masa de aire seco, la presión parcial de aire
seco es

V
TRmP aaa =

verificándose que la presión total P= Pa +Pv. La densidad del aire húmedo es

T
P

RmRm
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V
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+
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=
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y en función de la humedad absoluta
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+=ρ 111 (15.8)

Dado que la constante del agua Rv = R/Mv = 461,5 J/(kg K), es mayor que la del aire
seco Ra = R/Ma = 287,1 J/(kg K), esta expresión nos indica que el aire húmedo no
saturado tiene menor densidad que el seco a la misma temperatura y presión. Así
pues, el aire húmedo es tanto más ligero cuanto mayor es su humedad absoluta.

Cuando la presión parcial del vapor alcanza el valor de la presión de saturación, el aire
húmedo está saturado. El estado del vapor de agua se encuentra sobre la línea de
saturación y deja por tanto de ser recalentado. La densidad correspondiente al aire
saturado es

T
P

RRTR
P s

vaa






−−=ρ 11 (15.9)

que depende solamente de la temperatura T y la presión total P.

Si la humedad X tiene un valor superior al correspondiente a la saturación, solo la
cantidad maXs está en fase de vapor. El resto, ma (X-Xs), está en forma de agua
(niebla), si  t > 0ºC, mientras que si t < 0ºC, será hielo (escarcha).
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En los procesos de acondicionamiento del aire que estudiaremos en una sección
posterior, el gasto de aire seco que entra a un equipo de climatización es el mismo que
el que sale, al no experimentar el aire seco ninguna transformación. Lo que  varía es el
gasto de vapor, ya que puede tener lugar una humidificación o deshumidificación del
aire, con el consiguiente aumento o disminución del gasto de vapor. Por esta razón y
dado que nuestro objetivo es establecer las bases termodinámicas para el estudio de
los proceso de secado y de acondicionamiento del aire, todas las variables específicas
las referiremos, no en relación a la unidad de masa de aire, sino por unidad de masa de
aire seco.

Dicho esto, vamos a obtener las expresiones simplificadas  que permiten obtener de
forma sencilla el valor de las variables termodinámicas del aire húmedo más
interesantes.

• Volumen específico

El volumen específico del aire contenido en el recinto al que antes hacíamos referencia
es

am
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donde, nuevamente se recuerda, tomamos como magnitud de referencia la masa de
aire seco. A partir de la ecuación térmica de la mezcla, se tiene
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En el caso de que el aire estuviera saturado X= Xs y si además hubiera agua líquida o
hielo, la expresión anterior sigue siendo válida, ya que el volumen específico del agua o
del hielo son despreciables frente al del vapor. Así, para t > 0ºC

slss v)vX(Xvv ≈−+=

• Entalpía y energía interna

La entalpía total del aire no saturado contenido en el recinto es

)T(hm)T(hmH vvaa +=

de forma que la entalpía específica resulta

)T(Xh)T(hh va += (15.11)
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XV.3 VARIABLES TERMODINÁMICAS DEL AIRE HÚMEDO.
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Dado que la constante del agua Rv = R/Mv = 461,5 J/(kg K), es mayor que la del aire
seco Ra = R/Ma = 287,1 J/(kg K), esta expresión nos indica que el aire húmedo no
saturado tiene menor densidad que el seco a la misma temperatura y presión. Así
pues, el aire húmedo es tanto más ligero cuanto mayor es su humedad absoluta.

Cuando la presión parcial del vapor alcanza el valor de la presión de saturación, el aire
húmedo está saturado. El estado del vapor de agua se encuentra sobre la línea de
saturación y deja por tanto de ser recalentado. La densidad correspondiente al aire
saturado es
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que depende solamente de la temperatura T y la presión total P.

Si la humedad X tiene un valor superior al correspondiente a la saturación, solo la
cantidad maXs está en fase de vapor. El resto, ma (X-Xs), está en forma de agua
(niebla), si  t > 0ºC, mientras que si t < 0ºC, será hielo (escarcha).
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En general, la entalpía específica del aire seco es

dT)T(c)T(h)T(h
T
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donde To es una temperatura de referencia. Puesto que en los procesos de
acondicionamiento de aire tenemos que calcular variaciones de entalpía, de forma que
la cantidad de aire seco y de agua ( bien en forma líquida o de vapor ) a la entrada de
los equipos es la misma que a la salida, podemos elegir tanto para el aire seco como
para el  agua un estado de referencia totalmente arbitrario. Así, si hacemos To = 273,15
Kk y ha (To) = 0, se tiene

dTc)T(h
t
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0

donde t es la temperatura en grados celsius. En cálculos de cierta precisión se deberá
tener en cuenta la dependencia de cpa con la temperatura. No obstante, para
temperaturas de hasta 100ºC, se cumple aproximadamente que

.)s.kga/kJ(t.ha 0041= (15.12)

Con respecto al agua se elige como estado de referencia el del agua líquida en el punto
triple, asignándole una entalpía nula a dicho estado. Así, la entalpía del vapor a la
temperatura T será
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La entalpía de vaporización en el punto triple es Io (To) = 2500 kJ/kg. Considerando que
cpv para el vapor recalentado es próximamente constante y puesto que  T-To ≈ t, se
tiene

t.tc)T(Ih pvv 861250000 +=+= (15.13)

Así pues, la entalpía específica del aire no saturado es

)tcI(Xtch pvpa ++= 0 (15.14)

Si el aire está saturado y contiene agua líquida (niebla), en un estado tal como el 1 del
diagrama de la figura 15.3, la entalpía específica de dicho estado la calculamos
utilizando, por ejemplo, el proceso auxiliar que se dibuja en la figura resultando
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Asimismo, puesto que la presión parcial del vapor coincide con la presión de saturación
a la temperatura del punto de rocío, se tiene
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PRs=φ (15.5)

Obviamente, la relación que liga  a la humedad absoluta con la relativa es
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Generalmente la humedad relativa se expresa en tanto por ciento, de modo que
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s
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El máximo valor que pueda tomar la humedad relativa es del 100%. Por consiguiente
con la humedad relativa podemos expresar la composición de un aire hasta la
saturación pero no, a diferencia de lo que ocurre con la humedad absoluta,  la de un
sistema bifásico aire saturado y agua (o hielo).

XIV.2.3 GRADO DE SATURACIÓN.

Por último, otra forma de expresar la composición es mediante el grado de saturación.
Se define éste como la relación entre la humedad absoluta del aire y la que tendría si
estuviera saturado, es decir
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Puesto que Pv < Ps, se tiene que ese segundo factor es menor que la unidad. No
obstante, tanto el valor de Pv como el de Ps es siempre mucho menor que el de P, de
modo que ese factor es aproximadamente la unidad. Por ello, muchas veces se
confunde el grado de saturación con la humedad relativa, esto es

φ≈G
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aproximaciones sucesivas. Supuesto un valor para t2, calculamos el valor
correspondiente de Xs2 según la ecuación y mediante las tablas del agua saturada
determinamos el valor de la entalpía de vaporización correspondiente a esa
temperatura t2 y así, por aproximaciones sucesivas, llegaríamos a encontrar un valor de
t2 para el cual se cumple la igualdad, dentro del margen de error aceptable.

Este valor obtenido para t2 es precisamente la temperatura de saturación adiabática del
aire considerado. Como vemos, se trata de una variable termodinámica, ya que una vez
definido el estado del aire, su temperatura de saturación adiabática está unívocamente
determinada.

Precisamente, un método para determinar la humedad de un aire está basado en la
técnica de la saturación adiabática. En efecto, recordando la ecuación (15.23) y
despejando X1, se obtiene
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Medidas las temperaturas T1 y T2, todas las cantidades del miembro de la derecha de la
igualdad son conocidas. Por lo tanto, la humedad de un aire húmedo no saturado se
puede determinar midiendo las temperaturas de entrada y salida y la presión total del
aire sometido a un proceso de saturación adiabática. Por último, diremos que todas las
consideraciones que aquí se han hacho referidas al aire húmedo son igualmente
aplicables a cualquier otra mezcla del tipo gas-vapor.

En la realidad resulta difícil lograr un estado del aire en equilibrio termodinámico con el
agua, por lo que la determinación de la humedad a partir de la temperatura de
saturación adiabática es poco práctico. Sin embargo, en el caso particular de las
mezclas aire seco-agua, esa temperatura prácticamente coincide con al denominada
temperatura de bulbo húmedo.

Temperatura de bulbo húmedo

La temperatura de bulbo húmedo es la medida con un termómetro de líquido ordinario,
cuyo bulbo se ha recubierto de una gasa que se mantiene empapada en agua.
Suponiendo que la temperatura inicial del agua es inferior a la temperatura de bulbo
húmedo del aire, el calor cedido por éste originaría un aumento de la temperatura del
agua, así como una evaporación, ya que el aire no está saturado.

Llega un momento en que la temperatura del agua se hace estacionaria, de manera
que el calor cedido por el aire se utiliza exclusivamente para la evaporación del agua.
Esa temperatura es precisamente la de bulbo húmedo.

Para el aire húmedo a temperaturas y presiones ordinarias, las temperaturas de bulbo
húmedo (cuya determinación depende de las velocidades de transferencia del calor y
de la masa), presentan unos valores muy próximos a los de las temperaturas de
saturación adiabática. Por ello, la t2 que se utiliza en la ecuación (15.24) suele ser la de
bulbo húmedo. Para otras mezclas gas-vapor, o incluso para el aire húmedo cuando la
presión difiere de las presiones atmosféricas normales, esta equivalencia no es válida y
las discrepancias entre ambas temperaturas son notables.
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XV.5 DIAGRAMAS PSICROMÉTRICOS.

En la sección XV.3 hemos obtenido unas serie de expresiones para calcular las
variables termodinámicas del aire húmedo. Esas expresiones permiten pues resolver
los diferentes problemas que se presentan en relación con el aire húmedo, aunque en
ocasiones los cálculos pueden resultar largos y tediosos. Es por ello muy ventajoso
representarlas gráficamente en lo que denominaremos los diagramas psicrométricos.

Un diagrama psicrométrico es la representación gráfica de los distintos estados de
equilibrio del aire húmedo, lo que además de permitir  la lectura gráfica de las distintas
variables, hace también posible la solución gráfica de numerosos problemas. Para
especificar el estado de equilibrio del aire húmedo no saturado se necesitan dos
variables intensivas y la composición, que vendrá reflejada por cualquiera de las
distintas formas de expresar la humedad que se han descrito anteriormente. Puesto
que los diagramas psicrométricos se construyen para una presión barométrica dada,
generalmente la presión estándar a nivel de mar, con dos variables se especifica el
estado del aire en el diagrama.

La mayoría de los diagramas psicrométricos que  han sido utilizados en EE.UU
empleaban la temperatura de bulbo seco y la humedad absoluta como coordenadas
básicas. En 1.929, R. Mollier presentó un diagrama en el que se utilizan como
coordenadas la entalpía y la humedad absoluta, siendo un diagrama ampliamente
utilizado en Europa. El uso  de estas coordenadas presenta varias ventajas, dado que
la mayoría de los procesos psicrométricos se representan según líneas rectas. Ello ha
dado lugar a que los diagramas del tipo Mollier sean hoy día los más utilizados.

Diagrama de Mollier

En el diagrama de Mollier, sobre todo utilizado en Europa, se emplea una coordenada
rectangular para la entalpía y una coordenada oblicua para la humedad absoluta, véase
figura 15.6. Con ello se logra una representación más clara de los distintos estados. En
efecto, si utilizásemos coordenadas rectangulares, de acuerdo con la ecuación (15.14)
la pendiente de las isotermas en la zona de aire no saturado sería
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Dado el elevado valor de la entalpía de vaporización, nos encontraríamos con que la
zona correspondiente al aire húmedo no saturado ocuparía una porción muy reducida
de la superficie disponible. Por esta razón, Mollier propuso una coordenada oblicua
para la humedad, de manera que la isoterma t= 0ºC fuese horizontal en la zona no
saturada. Con esta representación, el ángulo que forman las isotermas no saturadas
respecto a la horizontal es
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y dada la pequeña variación de cpv con la temperatura, se pueden considerar
aproximadamente rectas.
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