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PROLOGO

Con motivo de la reciente puesta en marcha del Segundo Ciclo de la Carrera de Ingeniero
Industrial, en el Centro de Enseiianzas Cientificas y Técnicas de la Universidad de La Rioja,
este libro tiene como objetivo servir de texto en las asignaturas de “Ingenieria Térmica II” y
"Motores Térmicos" a los alumnos de 2° curso de la especialidad Mecdnica, asi como en
“Técnicas Complementarias I (Programas A y B)” a los alumnos de 4° curso de las
especialidades Eléctrica y Electronica.

Al escribirlo se han pretendido dos finalidades basicas. Una es el presentar un curso moderno
de Termodindmica Aplicada, necesario para todos los estudiantes de la carrera de Ingeniero
Industrial. Ademas, se ha pretendido presentar los contenidos de forma que los alumnos
comprendan con rigor y claridad las aplicaciones de los principios de la Termodindamica, para
que puedan dominarlos con seguridad Es un claro complemento de nuestro texto de
"Termodindmica Fundamental”, al que acompaiia nuestro otro texto de "PROBLEMAS DE
TERMODINAMICA APLICADA”.

El enfoque con el que se expone la Termodindmica es el macroscdpico, ya que se considera que
esta forma clasica de tratamiento tiene hoy en dia absoluta vigencia y actualidad, aunque
indudablemente plantea ciertas limitaciones. No obstante, presenta grandes ventajas. Por una
parte, una mayor proximidad a la realidad y una mas amplia generalizacion del concepto de
irreversibilidad. Ademds, hay aspectos tan importantes como el andlisis exergético que
solamente pueden ser abordados bajo este planteamiento.

La exposicion, en clase, de los diferentes temas ira acompariada del desarrollo de cuestiones y
problemas prdcticos. Para ello se resolverdn casos de aplicacion de los conceptos tedricos
previamente expuestos. La experiencia nos demuestra que la asimilacion de los conceptos sélo
es posible si la ensefianza de la teoria va acompariada de unas clases de aplicacion que servirdn
de afianzamiento y comprension de la asignatura.

Este libro es el fruto de una estrecha y fecunda colaboracion con el responsable de la docencia
de Termodindmica dentro del Departamento de Mdaquinas y Motores Térmicos de la Escuela
Técnica Superior de Ingenieros Industriales de Bilbao.

Queremos, finalmente, agradecer a los demds profesores de Termodindamica sus sugerencias y
comentarios, amén de sus valiosas experiencias, tendentes a una mejora en la calidad del libro.

Logroiio, febrero de 2.000.

Los autores.






TERMODINAMICA APLICADA A LOS MEDIOS CONTINUOS

LECCION I TERMODINAMICA
APLICADA A LOS
MEDIOS
CONTINUOS

1 INTRODUCCION AL ESTUDIO DE SISTEMAS
CONTINUOS.

La Termodinamica Clasica o Termostéatica se refiere a sistemas en equilibrio, cuyas
propiedades locales son uniformes en todo él. Sin embargo, en la ingenieria estamos
obligados a trabajar con sistemas que dificimente podrian ser descritos como
uniformes, en los que resulta muy problematico aceptar esa idealizacion de proceso
cuasiestatico.

A modo de ejemplo consideramos la situacion siguiente. Supongamos un gas contenido
en el interior de un cilindro-émbolo, que se expansiona. El pistén se acelera y en un
cierto instante adquiere una velocidad v,. Es claro que la porcion de gas adyacente al
pistbn se mueve con esa velocidad, mientras que las particulas de gas que se
encuentran en el fondo del cilindro estaran en reposo.

Asi pues, a lo largo del cilindro se establece una distribucién continua de velocidades,
tal y como se muestra en el esquema de la figura 1.1.

L Distribucién de
velocidades

| | Ve

Figura 1.1

De hecho, el campo de velocidades que se origina detras del pistébn es mas
complicado, ya que las particulas adyacentes a las paredes verticales estaran también
en reposo. Ademas, el flujo de gas puede ser turbulento y por consiguiente, mucho mas
complejo de lo que nos muestra la figura 1.1, pues entonces la velocidad de cada punto
fluctua de una manera aleatoria alrededor de un valor medio.
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TERMODINAMICA APLICADA A LOS MEDIOS CONTINUOS

Consideremos ahora otro ejemplo totalmente diferente, en el que un sistema recibe
calor de un foco exterior que se encuentra a la temperatura T,. Evidentemente,
mientras que las partes del sistema en contacto con el foco alcanzaran una
temperatura muy proxima a T,, aquellas otras que estén alejadas tendran una
temperatura diferente. En definitiva, en el seno del sistema se creara un campo de
temperaturas, tal y como el que se muestra en la figura 1.2.

Distribucion
de temperatura
Sistema

 J

Ty Ty

Figura 1.2

Los ejemplos precedentes y otros muchos que podriamos imaginar nos ponen de
manifiesto que la Termostatica, es decir, el tratamiento de sistemas uniformes, no es
suficiente en muchas ocasiones. Es necesario introducir la nocion de continuo, lo que
implica que cualquier porcidén del sistema que se considere, por pequefia que sea,
manifiesta las mismas propiedades que las del sistema considerado en su conjunto. En
particular, ello significa que las caracteristicas fisicas del material contenido en un
elemento infinitesimal de volumen son las mismas que las determinadas
experimentalmente mediante mediciones sobre muestras de dimensiones finitas.

No cabe duda que la descripcidn mas detallada de los materiales es en términos de
atomos y moléculas. Bajo este punto de vista, la masa se distribuye de modo
discontinuo en el espacio, ya que esta asociada a protones, neutrones, electrones, etc,
que estan separados entre si por espacios relativamente importantes. Todos los
materiales presentan esa estructura atobmico-molecular, de manera que la continuidad
aparente que manifiestan algunos, tales como los liquidos, los metales o los polimeros,
desaparece si se les observa, por ejemplo, mediante un microscopio electrénico.

Sin embargo, la idea del continuo ignora por completo esos finos detalles de la
estructura atobmica o molecular y considera que la materia esta distribuida de manera
continua en el espacio, con la excepciéon de las superficies de discontinuidad que
representan las interfases o las ondas de choque.

Lo anteriormente dicho pone de manifiesto que el estado de un sistema continuo
requiere la especificacidn de varias funciones continuas en el espacio y el tiempo, en
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TERMODINAMICA APLICADA A LOS MEDIOS CONTINUOS

lugar de variables termodinamicas como ocurre en los sistemas uniformes. Veamos
pues la manera de definir esas funciones.

Para ello consideremos un elemento de volumen AV alrededor de un punto cualquiera i
del medio continuo e imaginemos que aislamos ese elemento de volumen del exterior
mediante una pared impermeable y adiabatica, ver figura 1.3. Supongamos, en
principio, que el sistema esta en reposo y que no esta sometido a la accién de ningun
campo gravitatorio, eléctrico o magnético de intensidad variable y que es quimicamente
homogéneo.

A
7

€2 <T>, <P>

e X

X4
k Figura 1.3

En esas condiciones, ese elemento de volumen AV alcanzara el equilibrio
termodinamico y la temperatura, presion, etc., tomaran los valores de equilibrio <T;>,
<P;>, etc., que en general, diferiran de unos elementos de volumen a otros. En el limite
AV — 0, cuando el volumen tiende al punto i,. es decir, extrapolando los valores de los
parametros <T;>, <P;>,... al volumen cero, se observa que tienden hacia unos valores
finitos.

T, = lm<T, > P.=lim<P, > ...
AV -0 AV—->0

Asignamos estos valores al punto i y de esta manera describimos el estado del medio
continuo mediante un cierto numero de campos. Si el tiempo aparece como una
variable de esos campos, en ese caso se esta describiendo un proceso experimentado
por el medio continuo. En definitiva, se definen las funciones,

T=T(x1,x2,x3,t) (1.1)

P=P (xl,xz,x3,t)
" " (1.2)

Si el sistema estuviera sometido a un campo gravitatorio, eléctrico 0 magnético de
intensidad variable, al aislar el elemento de volumen, supondremos que ha sido
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TERMODINAMICA APLICADA A LOS MEDIOS CONTINUOS

reemplazado por otro de intensidad constante, la correspondiente al punto i.
Finalmente, si el sistema se mueve, admitiremos que el volumen elemental alcanza el
equilibrio mientras se desplaza a una velocidad uniforme, representativa del punto i.

.2 EL PRINCIPIO DEL EQUILIBRIO LOCAL.

Hemos visto en la seccién anterior que la hipétesis de continuidad equivale a
considerar un sistema como constituido por un numero infinito de subsistemas
infinitesimales. En definitiva, se trata de considerar a la Termodinamica como una teoria
de campos, en la que los procesos rapidos pueden ser tratados con la misma sencillez
que los lentos, a diferencia de lo que ocurre con la Termodinamica de sistemas
uniformes.

Por consiguiente, la descripcion de un sistema continuo implica la especificacién de un
cierto numero de campos tensoriales. Ahora bien, la pregunta que inmediatamente se
nos plantea es si esta descripcién mediante campos es adecuada. En efecto, para cada
instante y en cada punto que consideremos, existen gradientes y variaciones locales en
el tiempo de las magnitudes consideradas, por lo que podriamos pensar en la
necesidad de incorporar esos gradientes para completar la descripcion del sistema.

Para responder a preguntas de este tipo es desde luego necesario recurrir a la via
experimental. En este sentido, la experiencia parece confirmar la hipétesis basica sobre
la que esta basada esta Termodinamica de los Medios Continuos.

Segun dicha hipétesis, conocida como el Principio del Equilibrio Local, las relaciones
locales e instantaneas entre las propiedades termodinamicas de un medio continuo son
las mismas que para el sistema uniforme en equilibrio. Dicho en otras palabras, toda
ecuacioén de estado de un sistema uniforme en equilibrio es valida en cada instante y en
cada punto del medio continuo.

El Principio del Equilibrio Local es desde luego valido cuando los gradientes no son
muy importantes. Como de grandes deben de ser esos gradientes para que el principio
no sea valido, solamente puede ser contestado, como hemos dicho anteriormente, con
referencia a la via experimental. El problema puede también ser abordado teéricamente
con ayuda de la Mecanica Estadistica, pero tampoco en ese caso se encuentra una
respuesta inequivoca.

Sin embargo, la validez de esta hipdtesis se puede fundamentar en el hecho de que
numerosas ramas de la ciencia, como la Teoria Electromagnética, la Transmisién de
Calor, la Elasticidad, etc., estan basadas en ella.

.3 NOCION DE FLUIDO Y LEY DE NEWTON DE LA
VISCOSIDAD.

Una vez expuesta esta introduccion a la Termodinamica de Medios Continuos, creemos
que es conveniente recordar al alumno algunas nociones acerca de los fluidos. La
razon de ello estriba en que precisamente estas ideas de Termodinamica de Medios

14
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Continuos las vamos a aplicar en la Termodinamica Técnica, donde en todo momento
trabajaremos con fluidos, liquidos o gases.

Los cuerpos que se presentan en la naturaleza los podemos agrupar en dos categorias:
sélidos y fluidos, subdividiéndose estos ultimos a su vez en liquidos y gases.

Un solido se caracteriza porque sometido a un esfuerzo tangencial experimenta una
deformacion finita, o bien rompe. Asi, considerando el sélido de la figura 1.4., al
someterlo al esfuerzo cortante t se deforma mas o menos (o0 rompe), pero esta
deformacion no es continua, es decir, finaliza cuando, por ejemplo, el angulo que la
caracteriza es A o. Por el contrario, cuando un fluido como el de la figura es sometido

a un esfuerzo tangencial, la deformaciéon continua indefinidamente, siempre que ese
esfuerzo tangencial actue, por pequefio que sea.

T
— — —_— —-
/_ ______________ ___7 : I, ,II
/ / 7 7 7
Aol / / A
| /
"wl\ / ) S
/ / | //,/ //
/ ! L

Figura 1.4

Asi pues, para modificar la forma de un sélido, por pequeia que sea la deformacion, es
necesario aplicar esfuerzos mecanicos finitos. Estos esfuerzos, cuando no son grandes
y el material se comporta en el dominio elastico, dan lugar a deformaciones que a su
vez originan tensiones internas que se oponen a ellas y que subsisten mientras ellas
permanezcan, de modo que si cesan las fuerzas externas el sélido recupera su forma
primitiva. Si se aumentan los esfuerzos mecanicos, llega un momento en que el
material deja de comportarse como elastico y finalmente tiene lugar la ruptura.

Por el contrario, tal como hemos dicho anteriormente, el comportamiento de los fluidos
es completamente diferente. Por pequefio que sea el esfuerzo de cizalladura a que
esta sometido un fluido, éste se deforma continuamente, de manera que podemos
afirmar que en los fluidos no existe una verdadera resistencia a la deformacion, sino a
la velocidad de deformacién.

Una vez expuestas estas ideas elementales, vamos también a presentar una breve
introduccién al significado de la viscosidad. Para ello, nos vamos a referir a una
situacidon muy sencilla, al flujo de un fluido desplazandose entre dos planos paralelos,
siendo el perfil de velocidades el que se muestra en la figura 1.5 (a).

Suponemos que se trata de un movimiento tal que las particulas fluidas se deslizan
unas sobre otras con velocidades paralelas. Esta situacion se dice que es de régimen
laminar, mientras que en un régimen turbulento cada particula tendria superpuesta a
esa velocidad neta una velocidad fluctuante en modulo y direccién.
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v + dv
) daF _74&':*
dA =
v
® >
Xz X1

(a) (b)
k Figura 1.5

Consideremos una superficie elemental dA tangente a la direccion del flujo. El fluido
que se encuentra en contacto con la superficie por su cara superior se desplaza con la
velocidad v + dv, mientras que el que esta en contacto con la cara inferior lo hace con
la velocidad v, ver figura 1.5(b) que ha sido entresacada de la figura 1.5(a).

Como consecuencia de este gradiente de velocidades, se comprende que el fluido que
se desplaza a mayor velocidad tiende a arrastrar en el sentido del movimiento al de
menor velocidad, ejerciendo pues una fuerza en ese sentido. Por el principio de accion
y reaccion, el de menor velocidad ejercera sobre el de mayor una fuerza igual y de
sentido contrario.

Para fluidos que se denominan newtonianos, la Ley de Newton establece que esa
fuerza tangencial es proporcional a la superficie dA y al gradiente de la velocidad en la

direcciéon normal a la superficie, d v/d Xs, es decir,

Jdv

dF, ¢ dA
L 0dATE

Introduciendo un coeficiente de proporcionalidad, n, se tiene

dFanAav

t
0 X,

dF,
ysiendo T :Et la tension tangencial, resulta finalmente

(1.3)
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Este coeficiente m, caracteristico de cada fluido, es el denominado coeficiente de
viscosidad y en general varia con la presion y la temperatura. Es interesante senalar
que la viscosidad de los liquidos disminuye conforme la temperatura aumenta, mientras
que en los gases ocurre justamente lo contrario, siendo por otra parte muy pequefio el
efecto de la presion.

En el caso de fluidos no newtonianos, esa relacion 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 oposicion a los fluidos reales que como deciamos, presentan
una cierta viscosidad.

Como consecuencia de la viscosidad, los fluidos oponen una cierta resistencia a la
deformacion angular, tanto mayor cuanto mas grande sea su coeficiente de viscosidad.
Cuando apliqguemos los principios de la Termodinamica 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 transformacion de energia mecanica en energia
interna del fluido. Como ya hemos estudiado, ésta es una energia de calidad inferior, de
manera que la viscosidad origina en definitiva una degradacion de la energia.

.4 CONCEPTO DE TENSION.

Sea un fluido en movimiento y supongamos una porcién 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 AA un
elemento de area alrededor del punto, siendo n el vector unitario normal, cuyo sentido

positivo lo consideramos hacia “afuera”. De acuerdo con la Mecanica, la accién del
medio exterior sobre el elemento de superficie AA es equivalente a una fuerza

resultante AF y un par AM. El cociente,

<T>=AF
AA

es la fuerza por unidad de area alrededor de P, es decir, es la tensién media en el punto
P. El limite,

im AF_dF 7
MSIAA - dA (1.4)
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representa el vector de tension en el punto P. Tal tension T=T ) (;,t) depende no

solamente de la posicién y del tiempo, sino también, y tal y como se estudia en la
Mecénica de los Medios Continuos, de la direccién del vector unitario

X2

Figura 1.6

Por otra parte, efectuando el mismo paso al limite para el momento, y de
acuerdo con el principio de Euler-Cauchy, resulta,

lim ——=0 (1.5)

El vector de tensién puede siempre descomponerse en una componente paralela a la
direccion n y otra perpendicular, que se denomina la componente de cizalladura. En

los libros de Mecanica de Medios Continuos se estudia cédmo se puede expresar la
tension en funcion del tensor de tensiones y como este tensor se puede descomponer
en dos partes: una es la correspondiente a la presién y la otra es la viscosa. En el caso

hidrostatico, la componente viscosa es nula y entonces resulta T(;) =— pE donde p es

la presion hidrostatica. Asi pues, la fuerza superficial es una fuerza de compresiéon
que actua normalmente sobre la superficie, lo que efectivamente es consistente con
nuestras ideas sobre la presion.

En el caso general en que exista movimiento, la tensién hidrostatica no tiene un
significado preciso. No obstante, a pesar de que el fluido considerado esta en

movimiento, definimos un campo escalar, p., de forma que si llamamos F, a la
componente normal de la fuerza AF, se tiene
AFa dFx

Pe=— lim == =
AA—0 AA dA

(1.6)
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1.5 BALANCE DE ENERGIA EN UN SISTEMA CONTINUO Y
CERRADO.

Puesto que la masa y la energia de un conjunto de sistemas es igual a la suma de las
masas y energias de todos ellos, la masa y la energia de un sistema continuo se
valorara mediante integracién sobre el volumen del sistema en el instante considerado.
Esto que acabamos de decir es, desde luego, vélido para todas las propiedades
extensivas del sistema.

Si p (xl,xz,x3,t) es el campo escalar densidad, la masa del sistema en el instante t
sera

m=jp(xl,x2,x3,t)dt (1.7)

v

donde la integral se extiende al volumen del sistema en el instante considerado, siendo
dt un elemento de volumen.

Igualmente, si E es la energia total del sistema y e(x4, Xo, X3, t) la energia por unidad de
masa, € = dE/dm, se tiene

E:j p(x,%,,%5,t)  e(x,,%,,x;)dt (1.8)

Dicho esto, debemos ahora preguntarnos si el Primer Principio de la Termodinamica vy,
de hecho también todas las demas leyes que son formuladas para los sistemas
uniformes, son igualmente validas en los sistemas continuos. La experimentacién
confirma que efectivamente todas las leyes de la Termodinamica retienen su validez en
los sistemas continuos. Podemos asi confirmar que el Primer Principio se aplica a
cualquier sistema continuo, asi como a cualquier porcién de él por pequefia que sea.

Vamos ahora a aplicar el Primer Principio en un sistema continuo y cerrado.
Consideramos un intervalo de tiempo dt en el transcurso del cual la energia del sistema
se modifica en dE. Teniendo en cuenta (1.8) podemos escribir

d
dE = E{pedr dt (1.9)

Cuando un sistema continuo interacciona con el medio exterior es util hacer una
distincion entre dos tipos de interacciones: interacciones de corto alcance y de largo
alcance.

Las primeras tienen lugar a través de los limites del sistema. En lo que al calor se
refiere, esa interaccidn de corto alcance comprende el calor intercambiado por
conduccion y conveccidon. En lo que respecta al trabajo, éste puede ser debido, bien a
las fuerzas distribuidas sobre los limites del sistema, o por el flujo de una corriente
eléctrica que atraviesa esos limites. En cualquier caso, la velocidad a la que el calor o
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el trabajo atraviesa los limites del sistema por unidad de area, en general varia, de
manera que tanto el calor como el trabajo deben ser calculados mediante integrales de
superficie extendidas a la superficie limite del sistema en el instante considerado.

Para el calor, esa integral se calcula a partir del vector flujo calorifico,

q(xl,xz,XS,t) , que representa el calor intercambiado por unidad de superficie y
tiempo. En el caso del trabajo, la distribuciéon de fuerzas superficiales se expresa

mediante el campo tensorial de tensiones, G(XI,XZ,X3,'[) , siendo ademas
necesario conocer el campo vectorial de los desplazamientos.

La interaccidon de largo alcance en forma de calor es la radiacion. Las interacciones de
largo alcance del tipo trabajo son debidas a las fuerzas creadas por aplicacion 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 Termostatica, referida a sistemas uniformes, se suele expresar el
balance de energia en términos diferenciales u otras cantidades infinitesimales, como
hemos visto en el estudio de la Termodinamica 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 teoria de campos esta restriccion resulta innecesaria, siendo mas
apropiado trabajar con cantidades finitas. Esto se logra dividiendo todos los términos de
las relaciones diferenciales de la Termostatica por el elemento de tiempo dt,
reemplazando de esta manera las diferenciales por derivadas respecto al tiempo.

Asi, derivando respecto al tiempo la ecuacién (1.8), resulta
d . .
—J.peder—W (1.10)
dty,

donde

Q =_[ é- (- ﬁ)dA es el calor intercambiado a través de la superficie A que limite el
A

sistema, y

W= _ﬁ oV dA+J.p é evdt es el trabajo intercambiado debido a las fuerzas de
A \%
contacto y al campo externo gravitatorio.

Para un proceso que se realiza en un intervalo de tiempo entre t y t + At, habra que
integrar en el tiempo la ecuacion del balance anterior y asi
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t+At t+At t+At

AE= | l:%jped‘c] dt= [ Qdt - [ Wt (1.11)

t

.6 BALANCE DE ENTROPIA EN UN SISTEMA CONTINUO Y
CERRADO.

Hemos dicho anteriormente que en la ingenieria tenemos que referirnos en muchas
ocasiones a sistemas que dificilmente pueden ser considerados como uniformes y en
los que resulta muy problematico aceptar la idealizacion de procesos cuasiestaticos.
Para poder aplicar la Termodinamica en tal tipo de situaciones introducimos la nocion
de continuo y admitimos la validez del Principio del Equilibrio Local.

Teniendo esto presente consideremos una cierta porcién 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 veiamos anteriormente, introducimos el campo escalar
de entropia s (x; , t), entropia por unidad de volumen, que en general depende de las
coordenadas espaciales y del tiempo. La entropia de la masa de control en ese instante
es

S:Ipsdr
v

Siendo q el vector flujo calorifico, la variacién de entropia por unidad de tiempo debida
a la transmisién de calor, es decir, el flujo de entropia térmica es

{ «(-n)aA= J\ o+ - n kA

—|al

donde ¢ representa el vector flujo de entropia,

ORI COR))
d)(xi,T)—T(Xi,t) (1.12)

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

d —_ _
ai psdTZZ‘\.q)o(—n)dA (1.13)

de forma que la variacion de entropia por unidad de tiempo en el volumen material
considerado es siempre mayor que el fluyo de entropia, verificandose la igualdad en el
caso limite de un proceso reversible.
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La desigualdad anterior la podemos transformar en una igualdad, incluyendo un

término intrinsecamente positivo de creacion de entropia. Este término representa, tal y
como veiamos en la seccion X.6 de nuestro libro T.F., la produccién de entropia debida
a las irreversibilidades, tanto de tipo mecanico, térmico o quimico. Llamando
c. (x,,t) alavelocidad de creacién de entropia por unidad de volumen, se tiene

9T psdr=[o- nha+| o, de (1.14)
ai] P ehobian]

Esta ecuacion representa la formulacion del Segundo Principio en un medio continuo,
reflejando la ecuacion del balance siguiente:

{Velocidad de variacion de la entropia de sistema}=
={Transporte de entropia térmica por unidad de tiempo}+

+{Velocidad de produccion de entropia dentro del sistema}

.7 BALANCE DE EXERGIA EN UN SISTEMA CONTINUO Y
CERRADO.

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

B:jpbdt

v

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

dB . . .
—=Bo-W,-I 1.15
5~ Be (1.15)
donde
dB d o . , , ,
E = a pbdt eslavariacion por unidad de tiempo de la exergia contenida en el
sistema.

Bo :j (1-%)&0 (—1’_1) dA es el flujo de exergia intercambiado por unidad de

tiempo asociado al calor.

W = JT- vdt+ Jp gevdr- P, V es el trabajo util intercambiado en la unidad
A\ A\
de tiempo.
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I=Ta JGC dt es la velocidad de destrucciéon de exergia, como consecuencia de las
\'
irreversibilidades internas en el sistema.

La ecuacion (1.15) refleja el balance de exergia siguiente:

{Velocidad de variacién de la exergia del sistema}=
{Exergia cedida al sistema en forma de calor}
—{Exergl'a que el sistema cede en forma de trabajo}
—{Velocidad de destruccionde exergia}
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LECCION II BALANCES DE
MASA, ENERGIA Y
EXERGIA EN
VOLUMENES DE
CONTROL

1.1 INTERES EN INGENIERIA DE LA TECNICA DE LOS
VOLUMENES DE CONTROL.

En la leccion | se consideré el balance de energia referido a un sistema cerrado, es
decir, a un sistema que no intercambia masa con el medio exterior, ya que esta limitado
por una superficie impermeable. Sin embargo, es muy frecuente en la ingenieria tener
que considerar sistemas a través de cuya superficie limite existe un intercambio de
masa con el exterior.

Supongamos, por ejemplo, que pretendemos estudiar una maquina tal como una
turbina de vapor, un compresor de aire, un intercambiador, etc. En principio, para
estudiar tales sistemas podriamos adoptar dos puntos de vista completamente
diferentes. Uno de ellos consistiria en considerar una cierta masa, lo que se denomina
una masa de control y en seguir su evolucién desde que entra hasta que sale del
dispositivo considerado.

Como es de esperar, en la mayoria de las ocasiones es virtualmente imposible seguir el
proceso termodinamico experimentado por esa masa de control, valorando los
intercambios de energia mecanica y calorifica desde la entrada a la salida. Ademas de
que este estudio asi planteado seria extraordinariamente complicado, ocurre que en
general no estamos interesados en el comportamiento individual de los distintos
elementos de fluido que podamos considerar, sino en el comportamiento promedio de
todos ellos.

Por ello, el punto de vista que vamos a adoptar consiste en considerar una cierta regién
del espacio fisico, perfectamente delimitada, de forma que en cada instante el sistema
considerado es la porcidén de fluido que se encuentra ocupando esa regién del espacio.
El sistema asi definido se denomina volumen de control. La superficie que limita a un
volumen de control puede ser real o ficticia y en general, puede cambiar de posicion,
tamafio y forma.

Mientras que en un sistema cerrado la superficie que lo limita es impermeable, la
superficie que define los limites de un volumen de control es permeable, o al menos,
existen algunas porciones de esa superficie que son permeables, ya que por definicion,
un volumen de control es un sistema abierto, de forma que el sistema intercambia
masa continuamente con el medio exterior (recibe masa a través de las secciones de
entrada y cede masa a través de las de salida). Por otra parte, en la inmensa mayoria
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de los volumenes de control que vamos a considerar, tales como turbinas, bombas,
intercambiadores, tuberias, etc, esa superficie limite permanece fija y no cambia de
forma ni tamafo. Existen, sin embargo, excepciones donde las simplificaciones que
introducen estas caracteristicas no van a poder ser tenidas en cuenta, como ocurre en
los motores alternativos de combustion interna.

La técnica de los volumenes de control es una de las mas utilizadas en ingenieria,
puesto que los balances de las distintas magnitudes se expresan mediante ecuaciones
algebraicas o ecuaciones diferenciales que son relativamente sencillas. Esta sencillez
es consecuencia de aproximaciones basadas en la intuicibn o en un conocimiento
experimental de situaciones similares. De hecho, esta técnica se utiliza cuando lo que
se necesita es un conocimiento global sobre el comportamiento del sistema, sin que
sea necesaria una descripcion detallada del fluido dentro del volumen de control.

Al plantear el balance de energia en un volumen de control habra que tener en cuenta,
ademas del calor y trabajo intercambiados a través de los limites del sistema, la
energia asociada a la masa que entra y sale por la superficie permeable. Para poder
efectuar este balance de energia, va a ser necesario conocer el estado de la materia en
las secciones de entrada y salida.

Precisamente, al describir el estado de la materia vamos a admitir la hipétesis de que,
en las regiones préximas a las secciones de entrada y salida, las variables
termodinamicas y de flujo varian de una manera continua. Asi pues, en las
proximidades de esas secciones consideraremos que el fluido se comporta como un
medio continuo, en el que es valida la Hipétesis del Equilibrio Local que estudidbamos
en la leccion |. Esto significa que, siendo Y una cierta variable intensiva, el cambio de
esa variable entre dos secciones adyacentes es mucho mas pequeio que el valor de la
variable, es decir dY/Y << 1.

Por el contrario, en el interior del volumen de control habra discontinuidades y
turbulencias, de manera que en un caso general no se podra utilizar la idea de la
continuidad, ni se podra admitir la Hipétesis del Equilibrio Local. Ahora bien, en otras
muchas ocasiones admitiremos que dentro del volumen de control las variables
termodinamicas varian de manera continua, de forma que podremos aplicar la teoria de
campos Yy definir el campo escalar de presiones, densidad, densidad de energia, el
vectorial de velocidades, etc. En definitiva, admitir que la Hipétesis del Equilibrio Local
es valida dentro del volumen de control, para todos y cada uno de los puntos, es
semejante a la condicidén de proceso cuasiestatico en los sistemas cerrados.

Para finalizar, es importante distinguir con claridad entre el tratamiento de los procesos
en los sistemas cerrados y en los volumenes de control. En un sistema cerrado, el
estado inicial y final se hallan separados por un cierto intervalo de tiempo, el tiempo que
tarda el proceso en realizarse. Por el contrario, en un volumen de control los cambios
de estado ocurren simultdneamente, aunque en lugares distintos del espacio fisico, es
decir, un proceso en un volumen de control es una sucesién simultdnea en el espacio
de distintos estados.
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1.2 CAUDAL MASICO O GASTO.

Antes de seguir adelante y establecer los balances de masa, energia, entropia y
exergia en un volumen de control, se ha creido conveniente recordar una serie de
conceptos que habitualmente se estudian en un curso de Mecanica de Fluidos.

Las lineas definidas de forma que el campo de velocidades v (;,t) es tangente en

cada uno de sus puntos se denominan lineas de corriente. Las lineas de corriente
son, por lo tanto, la fotografia del estado de movimiento del fluido, modificandose de un
instante al siguiente, con la importante excepcién de cuando el movimiento es
estacionario. La figura 2.1 representa las lineas de corriente de un flujo en el que se
presenta un obstaculo de perfil cilindrico.

>
>
Figura 2.1
Las lineas de corriente se definen por las ecuaciones:
dx; = v; (x;,t)dA (2.1)

donde d A es una cantidad infinitesimal arbitraria, con las dimensiones del tiempo.
Estas ecuaciones reflejan que si dx es un elemento vectorial de la linea de corriente en

el puntox , resulta entonces que dx es paralelo av. Siempre que v = 0, las

ecuaciones (2.1) predicen una direccion unica para dx , por lo que por un punto sélo

pasa una linea de corriente, es decir, a excepcion de en los puntos de estancamiento,
las lineas de corriente no se cortan.

Si en las ecuaciones (2.1) eliminamos dA y las escribimos en la forma de Pfaff, resulta

dx, dx, dx,

vixpt)  va(xpt)  vi(xt)

Formalmente, la integracién de ecuaciones de este tipo conduce a lineas formadas por
la interseccioén de dos superficies
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Y, (xj,t)= C,
¥, (xj,t) =C,

donde C, y C, son constantes de integracién, caracteristicas de cada linea de corriente.

Si en lugar de escribir las ecuaciones de las lineas de corriente en la forma de Pfaff,
utilizamos las ecuaciones diferenciales ordinarias siguientes:

dx,
H=Vi(xj,t)

se ve claramente, que en el caso particular en que vi(x j,t) no dependa de t, es decir,

cuando se trata de un régimen estacionario, puesto que entonces el tiempo ya no
interviene en las ecuaciones, puede hacerse A =t, resultando

dx;
T vi(x;) (2.2)

que son precisamente las ecuaciones de las trayectorias, es decir, de las lineas a lo
largo de las cuales se desplazan las particulas.

En definitiva, mientras las lineas de corriente son definidas a partir de las velocidades
en un cierto instante, las trayectorias se refieren a instantes sucesivos. En general,
ambos tipos de lineas son diferentes, pero coinciden en régimen estacionario.

Por ultimo, vamos a definir qué se entiende por tubo de corriente. El conjunto de
lineas de corriente que en un determinado instante pasan por una linea cerrada, que no
sea linea de corriente, constituye una superficie tubular, con la particularidad de que en
el instante considerado ninguna particula la atraviesa. El espacio limitado por dicha
superficie tubular, que naturalmente esta ocupado por el fluido, denominamos tubo de
corriente, ver figura 2.2.

. e
==

Figura 2.2
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Consideremos una superficie A cualquiera y el tubo de corriente de la figura 2.2;
vamos a determinar el caudal masico o gasto que pasa a través de ella, es decir, la
masa que atraviesa la superficie A en la unidad de tiempo. Sea dA un elemento de area

y n el vector unitario normal a la superficie elemental dA, que de acuerdo con el
convenio de signos adoptado, consideraremos positivo cuando esta dirigido hacia
afuera y negativo en caso contrario.

Siendo p (x,,X,,X;,t) el campo escalar de densidad y v (x,,X,,X;,t) el campo
vectorial de velocidad, la masa que atraviesa esa superficie elemental en el tiempo dt
es

p (x,t)V(x,t) ndAdt=pv, dAdt

donde v, es la componente normal de la velocidad. Con el fin de simplificar la escritura,
a partir de ahora no hacemos explicita la dependencia respecto de las variables
espaciales y el tiempo.

Integrando para el total de la superficie A, resulta que la masa que atraviesa dicha
superficie en el tiempo dt es

dm=dt[pv,dA
A

y el gasto o caudal masico por unidad de tiempo, sera

dm_
dt

jpvndA (2.3)

A

En el caso particular de fluido incompresible, puesto que entonces p = cte, se tiene

1;1=p_[ v,dA

A

Generalmente, en Hidraulica se utiliza el caudal volumétrico, ya que se admite el
modelo de fluido incompresible y por consiguiente, para obtener el gasto basta con
multiplicar por la densidad. Asimismo, se puede definir una velocidad media <v>, tal
que

jpvndA

<V >=———— (2.4)
j p dA
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de manera, que en funcidén de dicha velocidad, el gasto sera
m=<v> j pdA
A

y si el fluido es incompresible, o bien, como mas adelante estudiaremos, se admite el
modelo de flujo unidimensional, en ese caso

m=p<v>A (2.5)

.3 TEOREMA DEL TRANSPORTE DE REYNOLDS.

A la hora de aplicar la Termodinamica en los volumenes de control, nos vamos a
encontrar repetidas veces con cantidades definidas como integrales de volumen,
extendidas sobre una cierta region V del medio continuo. Asi, el ejemplo mas sencillo
es la masa

m=jp (x,t)dr

donde d T representa un elemento de volumen. En general, vamos a referirnos a la
integral de volumen,

[x (x t)ydz
v
donde % es un campo tensorial.

El objetivo ahora es encontrar una expresion que refleje la velocidad de variacion de
esa integral y para ello, seguiremos la evolucion con el tiempo de una cierta porciéon de
fluido, es decir, de una masa de control. En el instante t, la masa de control
considerada ocupa el volumen V, estando limitada por la superficie A. Puesto que el
campo de velocidades es continuo, las particulas que en el instante t constituyen la
superficie A, en un instante posterior t + dt definiran otra superficie A', siendo asi que
ésta sera la nueva superficie en el instante t + dt de la masa de control considerada,
ver figura 2.3.

s
/ N

X2 7

X1

\ Figura 2.3 A
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Un_punto_material de vector posicion x en el instante t se habra desplazado al punto x'
= x+ d x en el instante t'= t + dt. Por consiguiente, el cambio correspondiente
experimentado por esa integral sera

J.'X (x,t')dt - Jx (xt)dr

=
donde V'’ es el volumen de la masa de control en el instante t'.

Para valorar esa variacién, consideramos en primer lugar los elementos de volumen
que son comunes a V y V'. La contribucién de un elemento de volumen d T comun a
ambos es

9% g at
Jt

Los elementos de volumen situados en V' pero no en V pueden ser representados por
dt = v *» ndA dt. La contribucién de cada uno de ellos sera

x v+ ndA dt.

La contribucién de los elementos de volumen contenidos en V y no en V' se puede
representar de manera similar. Resulta por lo tanto que

d J iy
m '\[X dt = J.Va—)fdt - Jxv-ndA (2.6)

Esta ecuacion se conoce con el nombre del teorema del transporte de Reynolds.
Como un ejemplo muy simple de aplicacién consideremos que y = 1. Se obtiene
entonces

—_— = J Vevdr
dt v
En el limite cuando V — 0, se obtiene
luni av —Vev
VvV dt
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Esta férmula, que es debida originalmente a Euler, nos dice que la divergencia local de
la velocidad, V -v, representa la velocidad relativa de variacion del volumen de una
particula fluida infinitesimal. Asi, en un fluido incompresible, se satisface que V - v =0.

El teorema del transporte, tal y como lo hemos obtenido, se refiere a una masa de
control. Pero, en muchas ocasiones, lo que nos interesa es conocer la derivada
respecto del tiempo de una cantidad en un sistema abierto, es decir, en lo que hemos
denominado un volumen de control.

Para determinar la variacion en el tiempo de las distintas magnitudes del volumen de
control, podemos reemplazarlo por un sistema material ficticio, es decir, por una masa
de control asociada al volumen de control. La unica restriccidn a realizar sobre este
conjunto de particulas materiales es la de que la componente normal de la velocidad en
los limites del sistema coincida con la componente normal de la velocidad de los limites
del vqumen de control. La ecuacion (2. 6) sera igualmente valida, reemplazando la

velocidad v por el campo de velocidades v del sistema de particulas ficticio y por lo
tanto

< J' ja_x I xv, *n dA (2.7)
A

donde V y A son el volumen y la superficie del volumen de control respectivarnente y v
es la velocidad de dicha superficie, que en general varia de un punto a otro de la
superficie y es funcién del tiempo. Esta ecuacion recibe el nombre de teorema del
transporte de Reynolds generalizado.

.4 BALANCE DE MASA EN UN VOLUMEN DE CONTROL.

Consideremos el volumen de control de la figura 2.4, en la que la linea de puntos
sefala los limites del sistema considerado. Se trata evidentemente de un sistema
abierto, con varias secciones de entrada y de salida.

k Figura 2.4
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De acuerdo con el teorema del transporte generalizado, ecuacién (2.7) y sustituyendo
el campo tensorial ¢ por el escalar p , resulta

4o ar = [2Par+ [pvenda (2.8)
Vv

donde V 'y A son el volumen y la superficie del volumen de control, en general funcion
del tiempo y v es la velocidad de la superficie, que es funcién de la posicion y del
tiempo.

Esta ecuacion , aunque evidentemente cierta, no es desde luego muy Uutil, ya que el
primer término de la derecha de la igualdad es casi imposible de valorar, dado que
generalmente no tendremos informacion sobre la forma en que d p / d t varia 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, ecuacién (2.6),
se tiene

4 fpar = | 9P 4r + [pvnaa (2.9)
dt V(MC) V(MC) dt A(MC)
Por definicidon de sistema cerrado, es evidente que
d
— dt =0
[

V(MC)

Si, ademas, 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 , apartir de (2.9) se tiene

j ?dr = —j pvendA (2.10)
\' A

t

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

% [pdr=[p (v-v.) « nda (2.11)
v

> —_—

El término de la izquierda representa la velocidad de variacion de la masa contenida

dentro del volumen de control considerado. Puesto que v - v es la velocidad relativa
del fluido respecto de los limites del sistema, el término de la derecha es la velocidad
del transporte de masa al sistema a través de sus limites.
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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 ecuacion anterior se
puede escribir igualmente

= [pdt= [ o (;—;s) - (-n)dA (2.12)

dt A(en,sal)

0 expresado en palabras

La variacion de lamasa Eltransportedemasaalsistema a
contenida en el V.C, por (= través de sus limites, por unidad de

unidad de tiempo tiempo
que es la ecuacién del balance de masa.

En las secciones de entrada, el producto escalar de la velocidad relativa, v - v, 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

ahi, el signo negativo que aparece delante de n en la ecuacion del balance.
De una forma mas compacta, la ecuacion (2.12) se puede escribir

1
dm_ sa

- 2 m - ; m; (2.13)

donde m,, es la masa contenida en el volumen de control en el instante ty m; es el
caudal masico o gasto en la seccion de entrada/salida A;.

En la mayoria de los volimenes de control de interés técnico, v ;=0 es decir, los puntos
de la superficie permanecen en reposo. En efecto, generalmente nos referimos a
volumenes de control fijos y de superficies rigidas. En este caso, la ecuacion (2.12) se
simplifica en

d — —
1 jpdt:j p v e (-n)dA (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
seccion transversal al flujo, todas las variables termodinamicas y de flujo son
constantes y varian solamente en la direccion del flujo. Por consiguiente, admitida esta

hipotesis, para cada seccién de entrada o de salida tanto v como p son constantes,
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siendo v codireccional con n. En este caso, la ecuacion del balance de masa se
puede escribir

dm en sal

T X A, - X (A, (2.15)

i i

En la realidad ocurre que la velocidad es muy pequefia en las proximidades de la pared
de la tuberia, 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
variacion que depende de diversos factores y desde luego, segun sea el derrame
laminar o turbulento. Por ello, el valor de v que aparece en la ecuacién del balance
anterior se refiere al valor medio, tal y como hemos definido en la seccion I1.2.

Si el régimen es estacionario, eso significa que nada depende del tiempo, de manera
que el estado termodinamico del fluido en cada uno de los puntos del volumen de
control, asi como su velocidad, aceleracion, etc., no dependen del tiempo. Por
consiguiente, ocurrird asimismo que el gasto que atraviesa los limites del sistema ha de
ser constante y ademas, puesto que no hay variacion de la masa contenida en el
volumen de control, el gasto que entra por las secciones de entrada sera igual al que
sale por las de salida. Por consiguiente, en régimen estacionario o permanente, la
ecuacion del balance de masa es

en sal

2 P va) = X (pva) (2.16)

i i

donde se ha supuesto la hipotesis de flujo unidimensional. En el caso rnuy frecuente,
de una sola seccién de entrada A, y una de salida A,, se tiene

(p vA), =(p v A), (2.17)
y para el fluido incompresible,
(vA), =(vA), (2.18)

I.5 BALANCE DE ENERGIA EN UN VOLUMEN DE
CONTROL.

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

ot

Ja(Pe)

dr + jpeCS-n_dA (2.19)
A
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Con el simbolo ¢ representamos el campo escalar de energia especifica, e =e¢ (x,t).

Puesto que no tenemos en cuenta efectos eléctricos ni magnéticos y dado que todos
los volumenes de control que consideremos estan sometidos a la accién del campo
gravitatorio, el término de energia comprende la energia interna, cinética de traslacion y
potencial gravitatoria, es decir

e=u+1/2v + gz

De manera similar al comentario que haciamos con respecto a la ecuacién (2.8), el
primer término de la derecha de la igualdad no lo podemos valorar, ya que ello
implicaria conocer la variacién con el tiempo de la energia en cada uno de los puntos
del interior del volumen de control. Precisamente y en esto consiste la técnica de los
volumenes de control, el objetivo es establecer el balance de energia en funcion de
magnitudes que se refieren a los limites 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 porcion 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 x el escalar p e, resulta

4 et - j%‘f)dﬁ [ pevemaa

dt V(MC) V(MC) A(MC)

Llamando Q y W al calor y al trabajo intercambiados por dicha masa de control en la
unidad de tiempo, y sustituyendo en la ecuacién anterior, resulta

| o)y _ Q-W - [pevendA

V(MC) dt 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 ecuacion (2.19), que era precisamente el que queriamos
eliminar. Sustituyendo, se obtiene,

S fpedt = Q- W afpe (y=v) - () aa 20

El término de la izquierda de esta igualdad representa evidentemente la velocidad de
variacién de la energia 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 energia con el exterior, debido al transporte
de masa a través de las secciones de entrada y salida.
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En definitiva, la ecuacion (2.20) refleja el balance de energia siguiente:

La velocidad de variacion Calor cedido al
de la energia contenida = 4qsistema por unidad , -

en el volumen de control de tiempo

Potencia que el Energia intercambiada por
— qsistema cede + unidad de tiempo, como consecuencia

al exterior del transporte de masa

La ecuacion (2.20) es una generalizacion de la (1.10), valida 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 ecuacion
(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
calorifico, es decir, al calor intercambiado por unidad de superficie y tiempo, se tiene

Q=[qr(~n)da (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 calorifico es
proporcional al gradiente de la temperatura y segun la ley de Fourier

q =-k VT (2.22)

donde k es una caracteristica 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 definicion del vector tensién, este término sera

W=[TevdA +[p g vat= [Te(v—vo)dA + [Tv.dA+[pg vt (2.23)
A v A A ¥
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La primera integral de la derecha solamente tiene un valor distinto de cero en las
secciones de entrada y salida, de forma que se puede escribir

j Te(v—v.)dA= j T e (v—v.)dA

Alen,sal)

Si consideramos despreciable el efecto de la viscosidad del fluido en dichas seccion, o
también, si el flujo es unidimensional, siendo por lo tanto la velocidad normal a la
seccion, en ambos casos se tiene

[Te(v-vda = [P (v-vi)+(-n)da =
A(en,sal) Alen,sal)
= ijv(C—Cs)-(—E)dA (2.24)
Afen,sal)

Este término, que esta siempre presente al hacer el balance de energia en un volumen
de control, es el denominado trabajo de flujo o de trasvasamiento, ya que es el
trabajo requerido para empujar al fluido hacia adentro y hacia afuera del sistema
abierto. En efecto, la porcion de fluido que se encuentra ocupando el volumen
considerado en un instante dado, al salir de él debe empujar al fluido que se encuentra
por delante. Es como si tuviese que desplazar un émbolo y realizar un trabajo en contra
de él. Igualmente, el fluido que entra en el volumen de control en un instante dado, es
empujado por el que viene por detras. Es como si existiera un émbolo, que al
desplazarse, realizara un trabajo, ver figura 2.5.

=

O «-—

\ Figura 2.5
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La segunda integral del miembro de la derecha de la igualdad (2.23) representa el
trabajo realizado por el fluido contenido en el volumen de control, debido a la
distribucion de tensiones en la superficie que lo limita. Naturalmente, si la totalidad de
esa superficie estuviera fija, el valor de la integral seria nulo. Solamente si existe alguna
porcion de la superficie que sea mévil, como los alabes de una turbina, la integral toma
un valor distinto de cero. A este término se le denomina trabajo (potencia) técnico o

trabajo en el eje y lo representaremos por el simbolo W;.

Volviendo nuevamente a la ecuacién del balance (2.20), se tiene

% J}ped’t Q W Ex I e+PV) (;—;s) . (—E) dA

A(en;sal)

Recordando que h = u+py, esta ecuacidén se puede igualmente escribir

% J'ped‘c = Q —\;Vt + I p (h+1/2v2+gz) (;—35)0 (—E) dA
v

A(en,sal)

11.5.1 ALGUNOS CASOS PARTICULARES.

En la inmensa mayoria de las aplicaciones de la Termodinamica Técnica, se puede
considerar que el flujo en las secciones de entrada y salida es unidimensional, de
manera que la ecuacién anterior resulta

d -

d—{‘;pedT—Q W+Zm (h+e +e) Zm (h+e +e); (2.26)
o también

d(U+E +E, ) =Q- W+2m(h+e te,) - Zm h+e, +e ) (2.27)

Esta ecuacion refleja el balance de energia por unidad de tiempo. Si queremos escribir
la ecuaciéon del balance en un intervalo de tiempo finito entre t vy t + At,
integraremos la ecuacion anterior, resultando

t+At t+At . t+At
A (U+E +E,) det th dt + j Zm (h+e, +e) dt
t+At o .
- J Zm h+e +e )d (2.28)
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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 ademas, todo es independiente del tiempo, de manera que

Q, W,, h.... no son funcién del tiempo. En este caso, la ecuacion (2.27) toma la forma
siguiente

sal

Q_Wt: ij (h+ec+ep)j—in'11 (h+ec+ep)j (2.29)
i i

En el caso particular y muy frecuente de que sdlo exista una seccién de entrada 1y

otra de salida 2, puesto que en régimen estacionario es m; = mz, se tiene

Q-Wi= m [ (h~h)+(en—en) +(e—ey) ] (2.30)

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

t+t, t+t,

th:tuézq \7.\7tdt:tth:Wt
t t

resulta finalmente
q-wt=Ah+AeC+Aep (2.31)

que es una forma del balance de energia que tiene una gran aplicacion. Respecto de
esta ecuacion 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 funcién del camino termodinamico que
experimente el fluido, por lo que su determinacién directa presenta dificultades
especiales.

Evidentemente, el balance de energia nos proporciona una ecuacion y de una ecuacion
se puede despejar una incognita. Asi, conociendo todos los demas términos podremos
calcular, por ejemplo, el calor intercambiado. Ahora bien, en aquellos problemas en los
que g ha de ser calculado en funcion de los coeficientes locales de transmision y de las
diferencias de temperatura locales, es mas conveniente escribir la ecuacion del balance
de energia para un volumen diferencial, generando asi una ecuacion diferencial e
integrar después esa ecuacion entre las secciones de entrada y salida.
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1.6 BALANCE DE ENTROPIA 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 limite cambia en general de forma y

tamanio, estando sometida a un campo de velocidades v (xi,t).

Si en la ecuacién (2.7), que representa el teorema del transporte generalizado,
reemplazamos el campo tensorial y por el escalar p s, se tiene

d ¢ 9(ps) - .-
EJ psdr=| —dre | psvienda (2.32)

\Y \Y%

>

De modo similar a lo que hemos comentado al estudiar el balance de masa y energia,
para valorar el término de la derecha de la igualdad anterior seria necesario conocer la
variacion local de la entropia en cada uno de los puntos del interior del volumen de
control. Pero, precisamente, esta técnica de los volumenes de control trata de
establecer el balance de entropia o de cualquier otra magnitud, en funcién de
cantidades que se refieren a los limites del sistema, de forma que éste es considerado
CcOmo 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 esta limitada por la superficie A (MC).
Segun el teorema de Reynolds, ecuacion (2.6), si el campo tensorial y o
particularizamos en el escalar p s, resulta

i j deT:J 8(pts)dr+ j ps;-ﬁdA

dt V(MC) V(MC)

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

_[ d(ps)

oy dt= —;[ 0+ndA +£ ch‘c—j ps ven dA

V(MC) 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 queriamos eliminar. Sustituyendo, resulta

% j psdt= j&-(—ﬁ)dAJrj ps (v—vs)*(-n)dA + Jccdr (2.33)
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El término de la izquierda de esta igualdad representa la velocidad de variacion de la
entropia contenida en el volumen de control. El primer término de la derecha es el flujo
de entropia como consecuencia del calor intercambiado, el segundo representa la
velocidad de intercambio de entropia con el exterior, debido al transporte de masa a
través de la parte permeable de la superficie limite, y el tercero es la entropia creada
dentro del volumen de control debido a las irreversibilidades internas.

Asi pues la ecuacion (2.33) refleja el balance de entropia siguiente:

La velocidad de variacion

de la entropia contenida
en el volumen de control
Flujo de entropia Entropia intercambiada, por unidad
= { debido al calor + < de tiempo, como consecuencia del ¢+
intercambiado transporte de masa
[Produccion de entropia

+ 4 por unidad de tiempo debido

a las irreversibilidades

Evidentemente, la ecuacion (2.33) es una generalizacién de la (1.14), que era valida
solamente para sistemas cerrados. Asi, en el caso particular de un sistema que no
intercambia masa, la ultima integral de (2.35) se anula y de esta forma volvemos a
obtener la (1.14).

Si es valido el modelo de flujo unidimensional en las secciones de entrada y salida, la
ecuacion (2.33) se puede escribir

4 j psdt= j&-(—ﬁ)dA+ ililisi— imjsj+ jccdt (2.34)
dt v A i i Y

En el caso de régimen estacionario, el término de la izquierda de la igualdad se anula y
ademas, todo se hace independiente del tiempo, resultando la ecuacién siguiente

imjsj—imisf—jj-(—E)dA+jocdr (2.35)
i i v

Si sélo hay una seccion de entrada 1 y otra de salida 2, la ecuacion anterior se
convierte en

m(s, -s,)= [+ (1) dA +[o.de (2.36)

A
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Si el proceso es adiabatico, no existe flujo de entropia, de forma que en ese caso
podemos concluir que

S > Sy (2.37)

es decir, la entropia del fluido en la seccion de salida es mayor que la que tiene en la
entrada del volumen de control. En el caso particular de que no hubiera produccion de
entropia, es decir, si ademas de adiabatico el proceso fuera reversible, entonces

Sy> =S4

I.7 BALANCE DE EXERGIA EN UN VOLUMEN DE
CONTROL

11.7.1 EXERGIA FiSICA DEL FLUJO.

Hemos definido en la leccién Xl de nuestro libro TERMODINAMICA FUNDAMENTAL
la exergia fisica de un sistema simple, que segun veiamos, representa el maximo
trabajo que puede obtenerse del sistema compuesto formado por la atmésfera y el
sistema, o bien, interpretandolo de otra manera, el minimo trabajo necesario para llevar
al sistema desde el equilibrio restringido con la atmosfera hasta el estado considerado.

Ahora bien, desde el punto de vista del ingeniero resulta quiza mas interesante poder
dar respuesta a la pregunta siguiente ; cual es el maximo trabajo que se puede obtener
de un cierto caudal de un fluido?.

Para contestar a esta pregunta consideremos un caudal masico m de un cierto fluido,
que en una cierta secciéon se encuentra en el estado 1 (utilizamos pues el modelo de
flujo unidimensional). Nuestro objetivo es determinar el trabajo maximo que se puede
obtener de dicho gasto en el estado 1, de manera que hipotéticamente acoplariamos
una maquina, cuyas caracteristicas van a ser descritas a continuacion, y de cuyo eje
obtendriamos ese trabajo maximo que estamos tratando de determinar, ver figura 2.6.

<Y

(a) (b)
\ Figura 2.6
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El estado del fluido a la salida de esa maquina 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(T,, Pa).
Ademas, su energia potencial debera ser nula, lo mismo que su energia cinética, lo
cual teéricamente requeriria una seccion de salida infinita.

Por otra parte, el fluido en su paso a través de la maquina sélo puede intercambiar
calor con la atmdsfera, ya que el intercambio de calor con cualquier otro sistema a una
temperatura diferente a T, supondria un suministro o una cesion de exergia. Es claro
que el proceso ha de ser reversible, pues nuestro objetivo es determinar el maximo
trabajo; asi pues, consistira en una isoentrépica hasta la temperatura T,, seguida de la
isoterma T, hasta alcanzar el estado final a (T,, P.) ver figura 2.6 (b). Ademas, es claro
que para contestar a la pregunta formulada debemos considerar una situacion de
régimen estacionario.

De acuerdo con (2.30), del balance de energia se obtiene
Q_ Wt :m[ (ha _hl)_ec1 _epl ]

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

PR TE
m(sa_s1): _l(b . (— n)dA— —T—a

Sustituyendo este valor de Q en el balance de energia, se obtiene

Wt =m[ (hl —ha)—T,(1 (sl —sa)+ecl +e, ] (2.38)

Los términos de energia cinética e.; y potencial e, representan formas de energia
mecanica y por consiguiente, son integramente transformables en trabajo. Por otra
parte, el término hy - h, - T, (s1 - sa) esta asociado al estado termodinamico del fluido y
representa el maximo trabajo técnico que puede obtenerse del mismo por unidad de
masa. A esta agrupacion de variables se le denomina exergia fisica del flujo (o
trasvasamiento) y la representaremos con el simbolo B, de modo que

Br=H-Hy-Ta(S-Sa) (2.39)

Una vez fijadas las condiciones ambientales (P, , T.), se trata evidentemente de una
variable termodinamica. Es ademas una variable extensiva, siendo la variable
especifica correspondiente

bf:%:h—ha—Ta (s—s,) (2.40)
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En definitiva, sea un volumen de control que soélo puede intercambiar calor con la
atmosfera y por cuya seccién de entrada pasa un caudal fluido. La maxima potencia
que puede obtenerse del sistema formado por el volumen de control + la atmésfera es
proporcional al gasto y viene definido por el valor de la exergia fisica del flujo mas la
energia cinética y potencial del fluido en la seccién de entrada, formula (2.38). A la
suma b + e + e, algunos autores la denominan la capacidad de trabajo técnico.

Para el caso de un medio continuo, se define el campo escalar b (x; , t), funcion de las
coordenadas espaciales y el tiempo, siendo

br(xi,t)=h(xi,t)-Tas(Xi, t)- (ha-Ta- sa) (2.41)

11.7.2 CI-'\LCU’LO DE LA VARIABLE TERMODINAMICA EXERGIA
FISICA DEL FLUJO.

Estrictamente hablando, ni la exergia fisica ni la exergia fisica del flujo son variables
termodinamicas en cuanto que, ademas del estado de equilibrio, dependen también de
las condiciones ambientales presion y temperatura. Ahora bien, supuesto que esas
condiciones han sido fijadas y permanecen constantes, se puede aceptar que se trata
de variables termodinamicas, estando ligadas por la ecuacion

bf=b+v(P—Pa)=b+ZRT(l—%) (2.42)

De acuerdo con esta relacién es claro que, si bien la exergia b es intrinsecamente
positiva, haciéndose nula en el estado muerto, la exergia del flujo b; puede tener
valores negativos, ya que el trabajo de trasvasamiento v(P - P,) puede ser negativo y
de valor absoluto mayor que b.

Asi, considérese el estado 1(T, , P4) de la figura 2.7. Segun veiamos en la
Termodinamica Fundamental, la exergia fisica b, viene representada por el area A5 ap,
evidentemente positiva. Tal y como se aprecia en la figura, el area que representa
v (P1-P3) es negativa y mayor en valor absoluto que A, 5, de forma que efectivamente,
la exergia fisica de flujo es negativa y viene representada por el area A1 acq.

br1 = A12acd

Ta

v
\ Figura 2.7
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Por el contrario, si nos referimos al estado de vapor recalentado de la figura 2.8, puesto
que ahora v4 (P4 - P,) es positivo, es claro que by es positiva y de valor mayor que b;.

PA

G

N

br1 = A12acd

Figura 2.8

Vamos a obtener a continuacién una serie de expresiones para el calculo de las
variables b y b; en distintos tipos de fluidos. Se comenzara considerando el modelo del
gas ideal, generalizandose después para mezclas de gases ideales. Nos referiremos a
continuacion al caso de fluido incompresible y finalmente, determinaremos la exergia
fisica de un fluido cualquiera mediante el método de las correlaciones generalizadas.

En todo momento, la variable que consideraremos es la exergia de flujo b, ya que
desde un punto de vista técnico tiene mayor interés, por ser la variable que aparece en
los balances de exergia para volumenes de control. Ademas, una vez conocida by, la
variable b se determina de forma inmediata por aplicacién de la relacion (2.42).
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1.7.3EXERGIA FiSICA DE UN GAS IDEAL.

Para valorar b; se requiere la determinacion del término de entalpia y del de entropia.
En un gas ideal

de modo que llevando estas expresiones a la (2.40), resulta

a

b—TlT;’1 TdTRT|P 243
f__! T ¢, (T) dT+ a o= (2.43)

De forma mas conveniente, la expresiéon anterior se puede también escribir

b (T,P)=b,(T,P,)+RT, In Pi (2.44)
donde
¢ T,
bf(T,Pa)=J (1—?) c,(T) dT (2.45)
T, \

El objetivo es pues determinar b; (T,P,), ya que el valor de b; a cualquier otra presiéon se
obtiene por aplicacion de la ec. (2.44). Dependiendo de la informacién disponible, el
calculo de bs (T, P,) puede realizarse de maneras diferentes. En primer lugar, mediante
las tablas de gases ideales, ya que

br (T, Pa) =h (T) - h (Ta) - Ta [ ° (T) - s° (Ta) |

En dichas tablas, ademas de la columna de entalpia, suele aparecer la de s° (T), que
representa la entropia del gas ideal a la presién de 1 atm y a las distintas temperaturas.
Por lo tanto, la utilizacion directa de esa columna implica que estamos suponiendo que
P, =1 atm.
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Un segundo procedimiento consiste en utilizar la funcion polinémica ¢, (T) =a + bT+ cT?
+ ... y efectuar la integracion segun (2.45). Finalmente, para gases ideales
monoatémicos y aproximadamente para gases biatébmicos en un cierto intervalo de
temperaturas, se puede considerar que ¢, es constante, de modo que

b, (T,P,
c, T, T, T,

Llevando este resultado a (2.44), se tiene

b, (T,P)
¢, T,

=Tl 1oLl B (2.46)

Ta Y Pa

Esta funcién se ha representado graficamente, pudiéndose asi obtener de una forma
muy rapida la exergia by para los distintos valores de T/T, y P/P,, ver figura 2.9. La
grafica pone de manifiesto que b; es positiva siempre que P/P, > 1, cualquiera que sea
la temperatura y sélo es negativa para valores de P/P, < 1.

Teniendo en cuenta la relacién (2.42), resulta para la exergia b la expresion siguiente

b T oLl xR TR (2.47)
¢ T, T, T vy | P P

p "a

a a

cuya representacion grafica aparece en la figura 2.9

3 4
o Ta 4 2195
b/c,Ta
2 4+ 2 4
1
01 1
@/

-1+

[ T R K l | P/P,

T T T T - 1 1 —

2 4 6 1 2 3

\ Figura 2.9
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I.7.4 EXERGIA FiSICA DE UNA MEZCLA DE GASES IDEALES.

Sea una mezcla de gases ideales a la presién P y temperatura T. De acuerdo con las
expresiones de la entalpia y entropia de la mezcla, se tiene

=2 % [ h(T)=hy(T Zx [s:(T.x,P)—s,(T,,x,P,)| (2.48)

que puede también escribirse

b, (T.P)= D> x } ~L)e gt | +rRT m 2
f ’ - i : T pi a P

a
a

Siendo ¢, = X X; G, la capacidad térmica molar a presion constante de la mezcla, se
tiene igualmente

b, (T,P)= j (

)c dT + RT, In Pﬂ (2.49)

a

expresion similar a la que antes hemos obtenido para un gas ideal. Por ultimo,
podemos igualmente expresar la exergia fisica de la mezcla mediante una expresion
analoga a la (2.44), siendo ahora

b, (T7Pa):2 x; by (T,P,)

I.7.5EXERGIA FiSICA DE UN FLUIDO INCOMPRESIBLE.

Mediante las relaciones termodinamicas apropiadas, la expresion (2.40) se transforma

:j' (1—%}: dT+J’ [ (T- T)(g;)] dp

a m

La evaluacion de estas dos integrales desde el estado a (T, P,) hasta el estado
considerado (T, P) puede realizarse segun el camino termodinamico siguiente: en
primer lugar, siguiendo la isoterma T, hasta el estado (T,, P) y después
isobaricamente, 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 - P,). Alo largo de
la isobara, la segunda integral es evidentemente nula, por lo que en definitiva resulta
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by (T,P)= | (1—%}:& +v(P-P,) (2.50)

I.7.6 APLICACION DE LAS CORRELACIONES GENERALIZADAS.

La exergia fisica de un gas real o un vapor puede ser determinada mediante la
utilizacion de los diagramas generalizados de propiedades termodinamicas. De acuerdo
con la definicién de la variable residuo, se tiene

by =b; —b}
siendo
h (T)ih(T’P)_% [s*(T,P)-§(T,P)] -
- L (2.51)
h (Ta);h(Ta,Pa)_% [s*(T,,B,) - S(T,,P,)]

De acuerdo con esta expresion, el residuo de exergia se determina a partir de los
residuos de entalpia y entropia en el estado considerado y en el estado muerto,
utilizandose para ello los diagramas generalizados. Si la sustancia a la que nos
referimos es tal que en el estado muerto la desviacién respecto a la idealidad es muy
pequefia, es decir, si en el estado de equilibrio restringido con la atmdsfera su
comportamiento se aproxima al de gas ideal, en ese caso los dos ultimos términos de
(2.51) se anulan y por consiguiente

0 r

P Pr
b’;(T,P)—bf(T,P):TC{RTrj(aa—TZ] dlnPr}(Tr—Tm)JrTmR | 1-=2)dmP, (252)
P, 0

En definitiva, el residuo de la exergia fisica de flujo es funcién no solamente de T,y P,
sino también de T,, = T, /T.. En su Tesis Doctoral, Reistad ha puesto de manifiesto que
esa dependencia respecto a T, es realmente importante.

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

La incorporacion de los valores de esta variable resulta de una gran utilidad, pues
permite obtener por simple lectura, la variacion de la exergia experimentada por el
fluido en el proceso termodinamico objeto de estudio. Como veremos mas adelante,
estas tablas son de un notable interés para el analisis energético de sistemas y
procesos bajo la perspectiva del Segundo Principio.
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I.7.7 BALANCE DE EXERGIA EN UN VOLUMEN DE CONTROL.

Una vez definida la exergia fisica de flujo y expuesta la manera de calcularla, estamos
ya en condiciones de efectuar el balance de exergia 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 exergia lo podemos expresar de la manera
siguiente:

{La variacion de la exergia contenida en el volumen de control} =

{Flujo de exergia asociado al intercambio de calor}+

{Flujo de exergia asociado al trabajo intercambiado} +

{Exergl’a intercambiada debido al transporte de masa traves de sus Iimites} -

{Destruccién de exergia como consecuencia de las irreversibilidades internas}

En una caso general, siendo v el campo de velocidades de la superficie que limita el
volumen de control, ademas del trabajo técnico habra que tener en cuenta el trabajo
asociado a la variacion de volumen del volumen de control considerado. Por
consiguiente, refiriendo el balance a la unidad de tiempo, se tiene

d Ta bocmvda | w_p 9V
aJ(pb+ec +ep)dt—£(l—?F( n)dA [Wt P, dt}

+ J p(bf+ec+ €, )(V —Vs ) (-n)dA -

A

(2.53)

Admitiendo el modelo de flujo unidimensional en las secciones de entrada y salida y

considerando, como es el caso mas habitual, que el campo de velocidades vs es
nulo, la ecuacién anterior se convierte en:

%(B +E; +Ep)vc = J(l —%Jﬁ (—ﬁ)dA —V'Vt+i rr'1i(bf +e .+ ep)l—
A i

sal

- m, (b, +e, +e,) ~1 (2.54)

1

Esta ecuacion refleja el balance de exergia referido a la unidad de tiempo. Si se quiere
obtener el balance referido a un cierto intervalo comprendido entre t y t + At
integraremos la ecuacién para dicho intervalo. En el caso particular de régimen
estacionario, el término de la izquierda se anula y todos los demas son independientes
del tiempo, de modo que el balance se puede escribir segun la ecuacion

j(l —%h (—H)dA— Wt = ﬁm (bf +e.+ ep)i—ef,rhl (bf +e .+ ep)i +i (2.55)

A )
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y cuando solamente hay una seccion de entrada y otra de salida

A

j(l—l;f F’(—H)dA—Wt :r'n[(bf +ec+ep)2 —(bf +ec+ep)l]+i (2.56)

Refiriendo esta ecuacion a la unidad de masa, esto es, integrandola en el tiempo
unitario, resulta

1 T— - ,
q-—] 0 (M dA - W =Ab + Ac, +A¢, + (2.57)
maA

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

donde q (L) es el calor cedido al sistema en el tiempo unitario, entre la entrada L, 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 A;, tales que la temperatura en cada una de ellas es uniforme
T;. Llamando Q; al calor intercambiado a través de A; en la unidad de tiempo, la
ecuacion (2.56) se convierte en

sal . en

)QJ_Wt :2 m; (bf te, +€p)i —2 rn (bf +e, +ep)i 1 (2.58)

i i

> (-3

i

y para una sola seccion de entrada y otra de salida

s (-3

4 ;)QJ—Wt:m(Abf+Aec+Aep)+I (2.59)
J

Integrando esta ecuacion para el tiempo unitario, se tiene

T .
y (1_?)% Cw, = Ab,+ Ac, +Ac, +1i (260

i

A diferencia de la ecuacion (2.31) que refleja el balance de energia en régimen
estacionario y que claramente pone de manifiesto que la energia 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 exergia al volumen de control es mayor que la
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velocidad con la que se extrae. Hay pues una destruccion de energia debido a las

irreversibilidades internas, destruccion que viene representada por el término 1.
I.7.8INTERES DEL METODO DE ANALISIS EXERGETICO.

Los analisis energéticos convencionales estan basados en el Primer Principio. Este tipo
de analisis constituyen una simple contabilidad energética, mediante la que se
cuantifica las entradas y salidas de energia en el sistema en cuestion, de forma que la
energia 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 energia que no son utilizadas.

Asi pues, el analisis basado en el Primer Principio sugiere que la ineficiencia de un
dispositivo 0 un proceso es una consecuencia de esas pérdidas y que la energia
perdida cuantifica la ineficiencia. En este sentido, en una maquina de Carnot habria
pérdidas, en cuanto que hay un calor cedido al foco frio, a pesar de que no existe
ningun proceso ciclico en el que ese calor pueda ser menor.

Por el contrario, el analisis energético basado en el Segundo Principio tiene en cuenta
no solamente la cantidad de energia, sino también su calidad. Bajo esta perspectiva
mucho mas precisa, decimos que un proceso es ideal cuando se realiza sin
destruccién de exergia, ni en el sistema ni en el medio exterior. Puesto que la
destruccién de exergia es directamente proporcional a la produccion de entropia 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 destruccion de exergia como la produccion
de entropia son medidas validas de la irreversibilidad de un proceso. Sin embargo, la
utilizacion de la entropia hace dificil 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, evalia la disminucion en el trabajo
disponible de las fuentes energéticas utilizadas, como consecuencia de la realizacién
del proceso considerado.

I.7.9 DISTINTAS DEFINICIONES DEL RENDIMIENTO EXERGETICO.

Es por ello que el concepto de exergia permite una definicion precisa del rendimiento
de los procesos. Los ingenieros hacen un uso extensivo de los rendimientos para
definir las caracteristicas de los procesos, sistemas o equipos. Sin embargo, muchas
de las expresiones de los rendimientos que se utilizan estan basadas en la energia, son
rendimientos que nacen de la aplicacion del Primer Principio.

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

{Energl’a aportadaJ]:{Energia de los productos}k{Pérdidas}
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En esta ocasién, el término productos hay que entenderlo de forma muy general, ya
que puede referirse a trabajo técnico, electricidad, un cierto intercambio de calor, algun
caudal de un determinado material, etc. Con el término de pérdidas nos referimos a
calores residuales, humos resultantes de la combustion cedidos a la atmédsfera, etc.

De acuerdo con esa ecuacion 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 relacién siguiente:

Energia de los productos | Pé rdidas
n= = -
Energia aportada Energia aportada

No obstante, al definir asi el rendimiento se asigna el mismo valor a las distintas formas
de la energia, independientemente de su calidad. Ello da origen a una serie de
inconvenientes, por ejemplo, al hecho de que el rendimiento de la maquina de Carnot
sea el factor de Carnot y no la unidad, que es lo que uno espera para la maquina
perfecta, segun la idea que se tiene del rendimiento. Asimismo las grandes centrales
termoeléctricas, que se encuentran entre los sistemas de conversién de energia mas
eficientes, presentan unos rendimientos bajos ( ~ 40 - 55% ), mientras que las tipicas
calderas para calefaccion de locales, que termodinamicamente son aparatos mucho
menos eficientes, aparecen con unos elevados rendimientos ( ~ 80% ).

Si en lugar de un balance de energia efectuamos un balance de exergia, la ecuacién
resultante es:

{Exergia aportada} = { Exergia de los productos }+ {Exergl'a destruida }+

+ {Exergl’a de los productos residuales (pérdidas) }

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

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

Exergia minima
_ —xerela Tme (2.61)

I Exergia aportada

Al comparar el proceso real con el tedrico ideal, esta definiciéon 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 exergia minima es en realidad una meta
inalcanzable. No obstante, en cualquier proceso en el que se requiere la aportacién de
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trabajo o calor, la maximacién de ese parametro equivale a la minimizacién del
consumo de combustible.

Por otra parte, se presentan numerosos inconvenientes en la utilizacién de ese
coeficiente, la mayoria de ellos en relacion con el denominador. En efecto, para poder
determinar el minimo absoluto de exergia requerida los objetivos de un proceso deben
estar perfectamente definidos e incluso entonces puede resultar dificil, sino imposible,
calcular ese minimo teorico, especialmente en procesos complejos.

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

Exergia de los productos Exergia destruida + Exergia perdida
5= - =1- - (2.62)
Exergia aportada Exergia aportada

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

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

Exergia de los productos + Exergia perdida Exergia destruida
P p glap oo e (2.63)

Exergia aportada Exergia aportada

Realmente, este parametro es una medida de la destruccién de exergia en un proceso,
expresado como una fraccion de la aportada. Como puede observarse, el punto de
vista es muy diferente del que se adopta cuando se define el rendimiento segun el
Primer Principio, ya que entonces en el numerador aparece solamente la energia de los
productos utiles, es decir, la de los productos que son el objeto de la operacion o
proceso en estudio.

A veces, resulta mas practico utilizar la definicién de rendimiento propuesta por Obert y
Goggioli. Segun estos autores, el rendimiento exergético expresa la relacion entre el
aumento de exergia de los productos utiles, respecto a la disminucion de exergia de las
aportaciones que han hecho posible el proceso, es decir

A Exergia de los productos
0 4= (2.64)

— A Exergia de las aportaciones

Esta definicién del rendimiento es particularmente atil en el analisis de las maquinas
térmicas, o en general, de sistemas transformadores de energia, ya que entonces

AExergia de los productos

4 Exergia combustibles—Exergia de los humos
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En numerosos procesos, el numerador de este coeficiente es equivalente a la exergia
minima tedrica que aparecia en ¢4. Asi la exergia minima requerida para la produccion
de vapor es sencillamente igual al aumento de exergia experimentado entre el agua de
alimentacion y el vapor producido.

Con esta definicion se le atribuye al proceso la destruccién de exergia que realmente
tiene lugar en él, no la contenida en caudales residuales cuya exergia podria ser luego
utilizada. No obstante, la aplicacion de este coeficiente en sistemas complejos presenta
las mismas dificultades que comentabamos en relacion con ¢,  Los objetivos y
productos deseados deben estar perfectamente definidos, para poder asi valorar el
aumento de exergia del numerador. Ademas, en ciertos dispositivos, tales como los
condensadores, la transformacién deseada supone una disminucion de exergia, de
forma que este coeficiente carece totalmente de significado en tal tipo de situaciones.

A lo largo de este curso haremos aplicacion del método de analisis exergético en
diferentes sistemas que son de interés en la ingenieria térmica. Utilizaremos la técnica
de los volumenes de control y nos referiremos a situaciones en régimen estacionario
para estudiar después el régimen no estacionario. Asi mismo, haremos uso de las
diferentes definiciones de rendimiento exergético que han sido expuestas
anteriormente, utilizandose en cada caso aquella que mejor se acomode al sistema
analizado.
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LECCION III PROCESOS DE
DERRAME

III.1 INTRODUCCION

Una vez expuestas en las lecciones anteriores los fundamentos de la
Termofluidodinamica y la adecuacion de los balances de masa, energia y exergia para
su aplicacion en los volumenes de control, estamos ya en condiciones de abordar la
aplicacion de la Termodinamica a los diferentes equipos y sistemas de interés para el
ingeniero industrial.

Iniciaremos estas aplicaciones analizando los procesos de derrame, que son aquellos
en los que no se intercambia trabajo técnico. En primer lugar nos referiremos al caso
de fluido incompresible, obteniéndose una serie de resultados que pueden servir como
introduccién para un curso de Hidraulica.

A continuacién nos referiremos a la situacién un tanto mas complicada del flujo de un
fluido compresible obteniendo una expresién para el calculo de la velocidad del sonido
y definiendo el significado de las propiedades de estancamiento.

En la préxima leccion estudiaremos el derrame de un fluido compresible por un
conducto de seccion variable, esto es, los fundamentos de las toberas y los difusores y
haremos también una introduccién al flujo adiabatico y al no adiabatico con rozamiento,
en conductos de seccidén constante.

A) FLUIDO INCOMPRESIBLE

III.2 ECUACION DE BERNOUILLI

Consideremos un fluido que circula por una tuberia de seccién constante. Elegidas dos
secciones 1y 2 de dicha tuberia, vamos a hacer una aplicacién del Primer Principio al
volumen de control comprendido entre dichas secciones y cuya superficie limite se
dibuja mediante la linea de trazos en la figura 3.1.
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\ Figura 3.1

En régimen estacionario, el gasto que pasa por la seccién 1 es evidentemente el mismo
que en 2. Admitida la hipétesis de flujo unidimensional en las secciones 1y 2 y puesto
que no existe trabajo técnico intercambiado, de la ecuacion (2.31) se tiene

a=h, —-h, +1(v,> -v,*)+a(z, - 2,) (3.1)
Reagrupando términos, podemos escribirla en la forma siguiente

P, 1 P, 1

P1 P2

Si se tratase de un proceso de derrame adiabatico, entonces q=0; si ademas el fluido
fuera incompresible y no existiera viscosidad, tanto el trabajo volumétrico como el de
rozamiento serian nulos. En esos supuestos no habria variacion de la energia interna,
de modo que u; = U,. Bajo estas tres hipdtesis, el balance de energia nos conduce a la
siguiente igualdad

&+lv12 +92z, =&+lv§ +92, (3.3)
P12 Py 2

Considerando otra seccién transversal 3, nos encontrariamos igualmente que la suma
de esos tres términos en ella coincidiria con los valores en las secciones 1y 2, o con
los de cualquier otra seccidén. Esta ecuaciéon que ha sido obtenida por aplicacion del
Primer Principio, es la conocida ecuacion de Bernouilli.

La equivalencia entre el Primer Principio de la Termodinamica y la ecuacién de
Bernouilli para el flujo simplificado que hemos considerado es algo l6gico de esperar,
de la misma forma que en la Dinamica del Sélido Rigido las leyes de Newton y los
métodos basados en la energia son equivalentes. No obstante, si el flujo fuera
compresible o si existiera friccidon (lo que originaria variacion de la energia interna
debido a cambios en la temperatura, etc.), en ese caso el Primer Principio y la Ley de
Newton son totalmente independientes, siendo asi que para un flujo dado deben
cumplirse ambas.
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Cada uno de los términos de la ecuacion (3.3) tiene las dimensiones de energia por
unidad de masa, de forma que dicha ecuaciéon se puede interpretar diciendo que la
energia por unidad de masa debida a la presion, mas la debida a la velocidad, mas la
debida a la posicién, es constante para cualquier seccién de la tuberia. Por otra parte,
si dividimos cada término por la aceleracién local de la gravedad tenemos

2 2
ﬂ+v_1+z1=i+v—2+22=H=cte (3.4)
Y 29 Y 29

donde cada uno de los términos tiene las dimensiones de una longitud y se habla asi
de la altura de presién, altura de velocidad, y altura de posicién, ver figura. 3.2.

\ Figura 3.2

III.3 ALGUNAS APLICACIONES DE LA ECUACION DE
BERNOULLI.

Veamos de forma muy esquematica, ya que estas ideas son expuestas con todo detalle
en el curso de Mecanica de Fluidos, algunas aplicaciones interesantes de la ecuacion
de Bernouilli.

-

YYYYVYYY
p
/\

\ Figura 3.3

59




PROCESOS DE DERRAME

Consideremos en primer lugar un proceso de derrame en el que las lineas de corriente
(coincidentes con las trayectorias, pues nos estamos refiriendo en todo momento a
régimen estacionario) son las que se dibujan en la figura 3.3. Elijamos dos puntos de
una linea de corriente: el punto 1 y el de remanso R. Aplicando la ecuacién de Bernouilli
entre ambos, podemos escribir

P v P
1, V1 _ R

Y 28 Y

Esta sencilla ecuacién tiene aplicacion en el tubo de Pitot, que permite medir la
velocidad de un derrame. En efecto, consideremos un tubo con un orificio central y otro
adosado a él con un orificio lateral, sumergido en el interior de un derrame, tal y como
se muestra en la figura 3.4. De acuerdo con la ecuacién anterior, la diferencia del nivel
del liquido en ambos tubos es v;%/2g.

V229 3

Puly Prly

\ Figura 3.4

Otra aplicacién interesante es el efecto Venturi. La figura 3.5 muestra un esquema de
un dispositivo Venturi, que permite medir la velocidad del derrame. Las secciones
transversales A y A son conocidas y A se mide en el instrumento.

\ Figura 3.5
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Segun la ecuacion de Bernouilli

P, v P, V3
Ly_C ="ty

[ Cc Cc

Y 29, Y 29

siendo P. y v la presion y la velocidad en la seccion minima A.. Reagrupando términos
se tiene

II1.4 PERDIDAS DE CARGAY FACTOR DE FRICCION.

Por ultimo 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 energia viene reflejado por la ecuacion general (3.2). El término
us-Uy-q recibe en Mecanica de Fluidos el nombre de término de pérdidas de carga y lo
representaremos por el simbolo A, de modo que

Ap=u,—u —q

Consideremos el balance de energia para una masa de control, desde que entra por la
seccion 1 hasta que sale de la seccion 2 del tramo de tuberia considerado. Dado que
nos estamos refiiendo a un fluido de densidad constante, el Unico trabajo
intercambiado es el de rozamiento y por consiguiente

A, =w,| (3.6)

Queda asi claro porqué al término A4, se le denomina pérdidas de carga. Representa,
en efecto, la pérdida de energia mecanica, por su transformacion en energia interna y
en energia calorifica. Pero a su vez, estas energias se pueden considerar como
pérdidas, ya que en las situaciones reales, los posibles aumentos en la energia interna
seran de poco interés, pues seran perdidos en el almacenamiento siguiente y desde
luego, el calor cedido al ambiente no tiene ningun interés.

En la figura 3.6 se representa la disminucién de la suma de los tres términos de energia
mecanica 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 ecuaciéon por la aceleracion local de la
gravedad, de modo que tienen la dimension de longitud.
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/ J, Aq2lQ

\ Figura 3.6

En el caso particular de una tuberia inclinada y de seccidén constante, tal como la de la
figura 3.7, podemos escribir

=—=g(22 _21)+A12

Para régimen laminar y en tuberias de geometria sencilla, el término de pérdidas de
carga se puede determinar por via analitica. Ahora bien, en un caso general de régimen
turbulento es necesario recurrir a la experimentacion. Con el fin de facilitar esta
investigacion experimental se procede previamente al andlisis dimensional del
problema.

La caida de presion a lo largo del derrame en un flujo turbulento depende de los
siguientes factores: el diametro de la tuberia D, la longitud de la misma L, el coeficiente
de viscosidad 1), la velocidad media v, la densidad p y la variacion media del radio de la

tuberia, es decir su rugosidad €. Por tanto

AP=(D,L,n,v,p,¢)
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La aplicacion del analisis dimensional lleva a la conclusioén de que

2
AP _ A _vr f(Re’i) (3.7)
2D D

La funcidén f se denomina factor de friccion y es funcion de dos numeros
adimensionales: el numero de Reynolds Re = pvD/n y la rugosidad relativa €/D. Esta
funcion se determina experimentalmente y asi se ha elaborado el grafico de Nikuradse,
figura 3.8.

/

fA
e/D

'/D
¢’ID

\ Figura 3.8

Estas consideraciones se refieren a las pérdidas de carga a lo largo de una tuberia
rectilinea de seccion constante. Cuando estén presentes codos, valvulas, etc., existen
ademas unas pérdidas de carga adicionales denominadas pérdidas de carga locales.
Para determinarlas se recurre a la experimentacion, expresandose los resultados de la
siguiente forma

Acog = KV? 1 2

donde K es un coeficiente que depende del material del tubo, del tipo de fluido, de las
caracteristicas del codo, etc.

Evidentemente, las pérdidas de carga totales en una tuberia de un perfil dado se
obtienen sumando las pérdidas de los tramos rectos con las que se producen en los
codos, valvulas, etc. Para un estudio méas detenido de estas cuestiones consultese un
texto de Mecanica de Fluidos.

III.5 ANALISIS EXERGETICO.

Consideremos en primer lugar el flujo de un fluido a través de una tuberia por cuyas
paredes existe intercambio de calor con el exterior. Nos referimos pues de nuevo al
volumen de control representado esquematicamente en el figura 3.1. Supondremos en
todo momento que el régimen es estacionario y que el flujo es unidimensional.
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Consideremos en primer lugar un proceso reversible, tanto interiormente como en la
transmision de calor. Puesto que no existen irreversibilidades no hay creacién de
entropia y por consiguiente, tampoco destruccion de exergia ni en el sistema ni en el
medio exterior. Haciendo un balance de exergia en el volumen de control considerado,
segun la ecuacién (2.59) se tiene

1(1 —%)ﬁ(—ﬁ)dA = m(Ab, +Ae_ +Ae,) (3.8)

A

En un derrame interiormente reversible pero exteriormente irreversible, el balance de
exergia para el sistema seria el mismo que el reflejado por la ecuacion (3.8). No
obstante, habria destruccion de exergia en el medio exterior.

Supongamos que esa destruccion tiene lugar en el medio a través del cual se transmite
el calor. Si llamamos T a la temperatura del exterior, la velocidad de destruccion de
exergia sera

) q q =
[.=T [| 2= [¢(-n)dA =T
¢ { T T ) /{

T,-T
T.T

€ €

q°(-n)dA (3.9)

De acuerdo con lo que ya comentabamos, podemos ahora afirmar que la destruccion
de exergia debido a las irreversibilidades térmicas es directamente proporcional a la
diferencia de temperaturas a que tiene lugar ese intercambio de calor. Pero ademas,
hay que tener en cuenta que esa destruccion es tanto mayor cuanto mas bajo sea el
nivel térmico del intercambio.

Finalmente, vamos a estudiar la situacibn mas general, cuando en el proceso de
derrame existen irreversibilidades internas y externas. Haciendo un balance de exergia
se tiene

A

j(l —%}](—H)dA = m(Ab, + Ae, +Ae,)— T, (3.10)

donde

L=T, rh(sz—sl)—j%-(—ﬁ)dA (3.11)

representa la velocidad de destruccion de exergia en el sistema como consecuencia de
las irreversibilidades internas. Suponiendo que para este proceso irreversible sigue
siendo aplicable el modelo de proceso cuasiestatico, podemos escribir

2 2
_ tdq  Tldw,|
s2-s1—'1|.—_|_ +_l|. Tr
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donde | w;| es el trabajo de rozamiento de la unidad de masa que entra hasta que sale
del volumen de control. Teniendo en cuenta la ecuacién (3.11) resulta

(3.12)

Esta es una expresion con un importante significado termodinamico. De ella se deduce
que cuanto mas alta sea la temperatura T a la que se producen los rozamientos, la
destruccién de exergia que originan es tanto menor. En efecto, los rozamientos
originan una transformacién de energia mecanica en calor, que finalmente es absorbido
por el sistema en forma de energia interna (térmica). Si esa energia calorifica se
produce a la temperatura T, tiene asociado un flujo de exergia de valor (1 - T,/ T)l dw|,
de forma que la correspondiente destruccion de exergia es

T T
|dw,| —(1—?3]dw,| =?a|dw,|

e integrando a lo largo del derrame se obtiene la expresién (3.12).

II1.6 ECUACION DEL BALANCE DE ENERGIA MECANICA.

Hemos ya analizado los aspectos basicos de los procesos de derrame para fluido
incompresible. Como resumen de los resultados obtenidos podemos concluir:

a) Para un flujo adiabatico de un fluido ideal la suma de las tres formas de
energia mecanica (de presion, velocidad y posiciéon) se mantiene constante a
lo largo del derrame (ec. de Bernouilli).

b) Cuando el fluido no es ideal y hay por tanto rozamiento se produce el término
de pérdida de carga.

Vamos a considerar ahora una situacién mas general, véase figura 3.9 que es aquella
que se presenta cuando en el V.C considerado existen componentes a través de los
cuales el fluido intercambia trabajo técnico, recibiendo en unos casos (bombas) o
cediendo en otros (turbinas hidraulicas).

\ Figura 3.9
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Haciendo un balance de energia mecanica en el V.C considerado podemos escribir
P, v? P, V2
gz =Y, + 3wy - Y wy =2+ -2 +gz, (3.13)
p 2 J- p 2

donde | wy; | es el trabajo cedido al fluido por la bomba y wr; el trabajo cedido por el
fluido al eje de la turbina j. Expresando esta ecuacion en alturas, se tiene

2 2
P Y g H,3Hy - S Hy =24 Y2y (3.14)
Pg 29 ; Pg 29

Si en el V.C considerado no hubiera bombas ni turbinas volvemos a recuperar la
ec. (3.2). Si, ademas, las pérdidas de carga fueran nulas obtendriamos la ecuacién de
Bernouilli.

B) FLUIDO COMPRESIBLE

II1.7 ECUACION DE BERNOUILLI.

La ecuacion de Bernouilli obtenida en I11.2 se refiere al caso de un fluido de densidad
constante. Consideremos ahora el caso mas general de un fluido compresible, siendo
el derrame adiabatico y sin rozamientos, es decir, isoentropico.

Refiriéndonos nuevamente al volumen de control de la figura 3.1, de la ecuacién del
balance de energia se obtiene

0 =Ah + Ae; + Ag,
Por otra parte, dado que es un proceso isoentrépico dh = vdp, se tiene que

Pzd_P
P, p

Ah =

Sustituyendo esta relacion en la igualdad anterior resulta

P
dP 1
+_(V§ —V12)+g(22 -z,)=0
P 2

Refiriendo esta ecuacién a un estado 0 (P, = 0, vo = 0, zy = 0), la ecuacién de Bernouilli
para un fluido compresible se puede escribir

P,

Py
o P2 p 2

0
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Para dos secciones de derrame infinitamente préximas la ecuacion de Bernouilli sera
P | vdv+gdz=0 (3.16)
p

Tratandose de gases y vapores la variacién de energia potencial es despreciable y por
tanto

d—P+VdV=0

En el caso de un gas ideal, puesto que la ecuacién del proceso es: P=C-p*,donde C
es una constante, se tiene

dP = Cyp™' +dp

y sustituyendo en la ecuacion anterior e integrando, resulta

Y o Yy
y—lp 2
es decir
2
YIXR+V7=H (3.17)
-1 p

que es la conocida ecuacion de Saint-Venant

III.8 PROPAGACION DE UNA ONDA ELASTICA. VELOCIDAD
DEL SONIDO.

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

Como consecuencia de ello, un pequefo desplazamiento de algunas particulas de
fluido origina a su vez desplazamientos sucesivos en particulas préximas y en
consecuencia una perturbacion, denominada onda acustica, 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
instantaneamente en el seno del medio y por esta razén no se consideran las ondas
sonoras.
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Supongamos un gas en reposo en el seno de una tuberia. Provocamos una
perturbacioén en el gas, por ejemplo golpeando la tuberia, tal y como muestra la figura
3.10. La perturbacién creada se propaga en el seno del gas segun un frente de onda
plana, de manera que al cabo del tiempo t habra recorrido la distancia a a la izquierda
y derecha del lugar inicial.

Supongamos ahora que el gas se desplaza con la velocidad v<a. Al cabo del tiempo t la
zona perturbada sera la que se muestra en (b). Ahora bien si v>a, en ese caso tal y
como se muestra en ( ¢) la zona perturbada estara siempre a la derecha del lugar en
que se perturba al gas.

Figura 3.10

VELOCIDAD DEL SONIDO

Hechas estas consideraciones vamos a calcular la velocidad de propagacion del frente
de ondas, a. Para ello supongamos un conducto de seccion transversal A, en cuyo
interior se encuentra cierto gas de densidad p, a la presion P y un émbolo, tal y como
se muestra en el figura 3.11 En un cierto instante desplazamos ligeramente el émbolo
hacia la derecha con una velocidad dv.
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“odv.at

N'l?,_

a.at

\ Figura 3.11

Debido a que el gas es compresible no se trasladara instantdneamente todo él por el
tubo a la velocidad del émbolo, como ocurriria si fuese incompresible. En efecto, lo que
pasara es que la capa de gas que se encuentra en contacto directo con el émbolo se
comprimira, aumentando su presion a P+ dP y su densidad variard a p + dp. A
continuacion, se comprimira la capa de gas que esta en contacto con la anterior y asi
sucesivamente.

Esta penetracion de la presidén es resultado de la interaccion molecular y en
consecuencia, es muy rapida. En definitiva, en el seno del gas se propagara una onda
de débil amplitud, onda de compresiéon, que podemos considerarla como una onda
plana cuyo frente de onda se desplazara a la velocidad que queremos determinar.

Consideremos lo que ocurre en el intervalo At. El frente de onda se ha desplazado la
distancia a - At y ahora se encuentra en la posicién B. A su vez las particulas fluidas
que se encontraban en A se han desplazado la distancia dv - At, mientras que las que
estaban en C, a mitad de camino entre A y B, se habran desplazado dv-At/ 2

Con el fin de realizar un analisis estacionario consideramos un V.C alrededor del frente
de onda, desplazandose a la velocidad de éste. Para un observador situado en este
V.C, el fluido entra con la velocidad a y sale a la velocidad a- dv, véase figura 3.12.

s

V.C

S

L |
a-dv a
P+ dP < — P
p+dp p

K Figura 3.12
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Aplicando la ecuacién de continuidad se obtiene
pAa=(p+dp)A(a—dv)
es decir
adp -pdv=0

Por otra parte, segun la ecuacién de conservacion de la energia, y dado que al ser la
perturbacion muy rapida podemos considerar el proceso adiabatico, resulta

2 2
h+%=(h+dh)+w

y por tanto
dh = adv

Combinando esta ecuacién con la del balance de energia, se tiene

dh-azd—p:O
P

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

sustituyendo esta expresion en la anterior, resulta finalmente

a= (g—P) ~ (oK, ) (3.18)
P )

CASO DE UN GAS PERFECTO

En el caso de un gas perfecto se tiene

oP ., P ., P
—]=C7p7 l=— " =y—=yRT
aIp, p p
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y por tanto
a=+mRT (3.19)

es decir, la velocidad del sonido es funcién Unicamente de la temperatura. La medicién
de la velocidad del sonido es precisamente un método experimental para determinar .

Por ultimo, indicaremos que en el estudio de los fluidos compresibles suele ser
conveniente referir la velocidad del flujp a la del sonido utilizando un ndmero
adimensional denominado numero de Mach, siendo

M= (3.20)
a

SiM < 1 se dice que el flujo es subsoénico; para M = 1 el flujo es soénico y para valores
de M > 1 el flujo es supersonico.

II1.9 PROPIEDADES DE ESTANCAMIENTO.

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

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

hio = hy +EV12 h20=h2+5vz2

S10 = $4 S0 = S (321)

En la figura 3.13 se representa el estado 1 en un diagrama de Mollier. El
correspondiente estado de estancamiento 10, esta situado sobre la isobara Py y la
isoterma T1o.
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A P1o

1/2 vi*

K Figura 3.13

En el caso de un flujo isoentrépico todos los estados tienen el mismo estado de
estancamiento. Para un flujo adiabatico pero con rozamiento, la de estancamiento es la
misma para todos los estados, pero no asi la entropia que ird& aumentando
progresivamente.

El estado de estancamiento no representa al estado real del fluido. No obstante,
muchas propiedades medidas por la insercién de instrumentos en corrientes fluidas,
como sondas de Pitot, termopares, etc, dan lecturas que se aproximan mucho a las
propiedades de estancamiento.

Asi, un termopar nos mide aproximadamente la correspondiente temperatura de
estancamiento To. Para medir la temperatura estatica T, tendria que desplazarse a la
misma velocidad que el fluido, para asi estar en reposo con respecto a él.

PROPIEDADES DE ESTANCAMIENTO DE UN GAS IDEAL

En el caso de un gas ideal se tiene

2
v
¢, To=¢, T+—2

y por tanto
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Ademas

e ——
Po To Yv-1 V2 ]Yl
—=|= =1+
Po(T 2¢,T

)

Estas relaciones pueden expresarse en funcién del numero de Mach. Teniendo en
cuenta la expresion obtenida para la velocidad del sonido en un gas ideal, resulta

2 —
To 1y 2V P Sl SVE: (3.22)
T Y RT 2
v-1
Analogamente
Py Y=1yr2 %
v
Po _ 4 X2ty (3.24)
p 2
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LECCION IV TOBERAS Y
DIFUSORES

IV.1 FLUJO ISOENTROPICO EN CONDUCTOS DE SECCION
VARIABLE.

Cuando un fluido circula a través de un conducto de seccién transversal variable su
velocidad se modifica a lo largo del conducto. Si la variacion de la seccion es tal que la
velocidad aumenta, el conducto recibe el nombre de tobera. Si el disefio es tal que se
consigue aumentar la presidn estatica del flujo, entonces el conducto se dice que es un
difusor.

Como luego comprobaremos, en un tobera la velocidad maxima se consigue cuando el
derrame es isoentropico. En el caso de un difusor, el maximo aumento de presion se
consigue igualmente cuando el derrame es isoentrépico. Vamos pues a estudiar cdbmo
ha de variar la seccion del conducto a lo largo del derrame para que éste sea
efectivamente isoentrépico.

-

A A+dA
= P+dP
v v+dv
T :> T+dT
p ptdp

\ Figura 4.1

Consideremos dos secciones infinitamente préximas a lo largo del derrame, que

suponemos es unidimensional, véase figura 4.1. Sea h y h+dh la entalpia y v y
v+dv la velocidad en cada una de las secciones consideradas. De acuerdo con el
Primer Principio se tiene que

dh+v-dv=0
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Puesto que el proceso es isoentropico ds = 0, de manera que la variacién de entalpia y
de presion entre ambas secciones estan ligadas por la relacién dh=dP/p. Por otra

parte, a partir de la ecuacién de conservacion de la masa se obtiene la condicién
siguiente

dA dv dp
—+—+—=0

A v »p
donde Ay A+dA son las areas de las dos secciones consideradas. Teniendo en
cuenta las relaciones anteriores, esta ecuacion se puede también escribir

dA dp dP
—+ —2
A p pv

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

%:(i_i}%: (1_|\/|2)d_|:>2 (4.1)
p pv

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

La ecuacion (4.10) liga la variacion de la seccion transversal del conducto con la
variacién de presion, y por tanto de velocidad, a lo largo de un derrame isoentropico.
Mediante esta ecuacion, vamos a estudiar las dos situaciones anteriormente

consideradas, correspondientes a las toberas y difusores.

1. Derrame acelerado (dv>0)

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

Por el contrario, cuando M > 1, de modo que el derrame es supersoénico, entonces,
contrariamente a lo que en principio se podria esperar, la seccion debe aumentar a lo
largo del derrame dA > 0. Asi pues, una tobera en la que la entrada v< a y a la salida
v > a, ha de tener un perfil convergente-divergente segun se muestra en la figura 4.2.
Recibe el nombre de tobera de Laval o tobera ampliada.
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vVsa
v<a — v=a — dP <0
<
— dp <0 T==> > V>a dv> 0
dA<0 q:o_ dA>0
Tobera convergente Tobera ampliada

\ Figura 4.2

La seccion minima de una tobera de Laval satisface la condicion dA = 0. De acuerdo

con la ecuacion de conservacién de la masa, en dicha seccion se verificara que
d(v:p)=0, de manera que el gasto por unidad de area alcanza en ella el valor maximo.
Ademas, segun (4.1) la velocidad del derrame coincide con la del sonido. Por
consiguiente, en una tobera convergente la velocidad maxima que se puede alcanzar
es la del sonido, de forma que para llegar a velocidades supersénicas es necesario
ampliar la tobera.

2. Derrame decelerado (dv<0)

Al disminuir la velocidad, la presién aumenta dP > 0. En régimen subsonico, la seccion
debe aumentar en la direccion del derrame, esto es dA > 0. Por el contrario, para
v > a, ha de ser dA < 0, de forma que la seleccién del difusor debe disminuir hasta que
se alcance la velocidad del sonido. Para una deceleracion posterior sera necesario
aumentar la seccion. Por tanto, un difusor en el que el fluido entra a velocidad
supersoénica y sale a velocidad subsoénica es exactamente igual que una tobera
invertida.

Es claro que la Termodinamica sélo permite relacionar los valores de las variables
termodinamicas que se presentan en cada una de las secciones del derrame. Por
consiguiente, con sélo rozamientos termodinamicos no se pude establecer ningun
criterio para fijar la longitud requerida para construir una tobera o un difusor. Este es un
problema que sera resuelto a partir de la Dinamica de Fluidos.
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IV.2 DERRAME ISOENTROPICO DE UN GAS PERFECTO.

Utilizando la simplificacién que representa la ecuacién de estado de los gases
perfectos, vamos a obtener algunas formulas que dan las caracteristicas del flujo
isoentrépico, en funcion de las condiciones de remanso y del nimero de Mach local.

Volviendo de nuevo a las relaciones obtenidas en 111.9, se tiene

T 1
T, 1+[(y=1)2] M2 (4.2)

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

P_ 1 . (4.3)
o fiely-1r2]- M
o bien, en funcion de las densidades
1
L ; (4.4)

Anteriormente hemos estudiado que en la denominada seccién critica se alcanza el
flujo sénico (M = 1) y que dicha seccidn critica corresponde a la seccién transversal
minima. Los parametros del gas correspondientes a dicha seccion se llaman
parametros criticos y los representaremos con el simbolo *.

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

T_2 “5)
T, v+1 '
y analogamente
Y
P (2 TH (4.6)
P, Y+1,
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Esta Ultima expresibn nos permite saber, dada la presibn de entrada
(aproximadamente la presion de remanso Py ) vy la presion de salida P4, si la tobera
sera convergente o convergente-divergente. Para ello, determinaremos P* de acuerdo
con la expresién anterior. Si P*<P,, |la tobera sera convergente, mientras que si P*>P;
, Sera necesario una tobera convergente-divergente.

Vamos finalmente a obtener una expresién que nos permita determinar la seccion

transversal A para un gasto dado m. El gasto por unidad de area es

ooy P VY vy P M=

1
:m.v.ﬁzp. y-R-T.\/E.\/T: : =

Multiplicando el lado derecho de esta ecuacion por m y remplazando el término
m de acuerdo con la expresion anteriormente obtenida e igualmente multiplicando
por P /P, y reemplazando P /P, con la expresién anteriormente obtenida, se tiene
finalmente

(4.7)

Y en funcién de la presién

é: 27/RT PY (P)r
A y-1 P, P,

En la seccion critica M =1 y por tanto

. v+1
m Yy P, 2 plry)
— =T 1 4.8
A \E N (Y“T 9

Finalmente para la relacion A/A* , resulta la siguiente expresion

v+1
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El analisis de la ec.(4.8) nos indica que, para un gasto dado, el area de la seccién
critica depende de las condiciones de remanso y de la naturaleza del gas. Ademas, la
ec.(4.3) indica que, fijada la presidon de salida, queda también fijado el numero de Mach
en esa seccion. Por lo tanto, de acuerdo con la ec.(4.7), para un determinado gasto, se
requerira también una determinada seccién.

IV.3 FUNCIONAMIENTO DE LAS TOBERAS.

Tobera convergente

Estudiamos a continuacion, basandonos en la evidencia experimental, el
comportamiento de una tobera cuando es sometida unas condiciones distintas de
aquellas para las que fue disefiada. Nos referimos en primer lugar a una tobera
convergente cuya boca de salida esta conectada a un gran depdésito o plenum, tal como
se muestra en la figura 4.3. Para estudiar el funcionamiento de la tobera,
mantendremos constante el estado a la entrada e iremos variando la presién en el
plenum o contraposicién de la tobera, Pp.

-

k
A P,
J——

\ Figura 4.3

Si Pp= Py no hay flujo, es decir, si no hay caida de presion no hay flujo. A medida que

Pp disminuye, el gasto m aumenta. El flujo es enteramente subsénico, representandose
mediante la linea 1 de la figura 4.4 la variacién de la presidén a lo largo de la tobera. La
tobera funciona fuera de las condiciones de disefio y el derrame no es desde luego
isoentropico, aunque las irreversibilidades son todavia pequenas.
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\ Figura 4.4

Conforme la contrapresion disminuye, aumenta el gasto; ademas, el numero de Mach

va aumentando también a lo largo del derrame. Cuando Pp alcanza el valor de la
presion critica de la tobera P*, en la seccién de salida o garganta de la tobera la
velocidad del fluido coincide con la del sonido. Esta situacion se representa por la linea
2 y corresponde a la operacién de la tobera en las condiciones de disefo.

Si la contrapresién continua disminuyendo por debajo de P*, la presién en la seccion de
salida de la tobera seguira siendo P*, de forma que el gasto m continuara teniendo el
mismo valor que cuando Pp= P* | es decir, es el gasto maximo. La tobera se dice que
funciona estrangulada. La figura 4.5 representa la variacion de 1;1/A con la
contrapresion en una tobera convergente.

Una explicacién fisica elemental permite justificar ese comportamiento. Cuando en la
boca de salida se alcanza la velocidad del sonido, el fluido se propaga en esa seccién a
la misma velocidad a la que una onda sonora, una débil onda de presion, puede
propagarse hacia el interior de la tobera. Por consiguiente, las variaciones de presién
que se puedan producir en la salida no son transmitidas hacia el interior de la tobera,
de manera que el fluido en la seccién de salida actia a manera de una barrera.

o p

P*/P, P IP,

\ Figura 4.5 I
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Existe entonces una diferencia de presién entre el chorro que emerge y el ambiente del
depdsito 0 plenum, una situacién que como se estudia en la Mecanica de Fluidos, sélo
es posible cuando el chorro tiene un numero de Mach igual 0 mayor a la unidad. Esta
abrupta discontinuidad a la salida de la tobera origina una serie de lineas de choque, tal
y como corresponde a la linea 3 de la figura 4 .4.

A diferencia de las ondas sonoras, en las ondas de choque se producen importantes
variaciones de la presion sobre un estrecho frente de onda. Son ondas no isoentrépicas
y se desplazan respecto al fluido a velocidades por encima de la del sonido. La
presencia de estas ondas de choque se pone de manifiesto por el ruido que originan.
Indudablemente, cuanto mas bajo sea Pp, la amplitud de la onda de choque sera
mayor.

Tobera convergente-divergente

Una vez expuesta esta descripcién del funcionamiento de una tobera convergente,
estudiamos ahora el comportamiento de una tobera ampliada o de Laval. Lo mismo que
para la tobera no ampliada, consideremos constante el estado en la seccién de entrada
y vamos a ir variando la contrapresiéon. Cuando Pp = Py no hay flujo; cuando Pp es
inferior a P, pero préximo a él, se origina un flujo subsénico a lo largo de la tobera,
emergiendo de ésta un chorro a la presién Pp, linea 1 de la figura 4.6.

Al ir disminuyendo la contrapresién Pp , llega un momento en que se alcanza el flujo
sonico, M = 1 , en la seccion minima de la tobera, volviéndose a recuperar el flujo
subsénico en toda la tobera, salvo en la garganta donde M =1. Si la contrapresion
continua disminuyendo, esta variacién no afecta al flujo de la parte convergente, de
manera que el gasto permanece constante y la tobera se dice que funciona
estrangulada.
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o
Posiciéon a lo largo de la tobera

Figura 4.6

En la zona divergente se produce una expansién supersonica, aproximadamente
isoentrépica, que es bruscamente interrumpida por una onda de choque, linea 3 de la
figura 4.6. Después de la onda el derrame es subsénico, hasta alcanzar la presion de la
camara Pp. La posicion de la onda de choque se puede determinar mediante el
siguiente método de calculo.

A partir de las condiciones conocidas en la garganta y en la boca de salida de la tobera,
se consideran flujos isoentrépicos propagandose en sentidos contrarios a partir de
ambos extremos. Existe una posicidén a lo largo de la tobera tal que, el flujo subsoénico
calculado a partir de las condiciones de salida y el supersénico que se propaga desde
la seccién minima, tienen unos valores que son los que se presentan a través de una
onda de choque. El lugar donde esta condicién se satisfaga es donde se producira la
onda de choque.

Conforme disminuye Pp,. la onda de choque se va desplazando hacia la boca de salida
y cada vez es de mayor amplitud, al tener numeros de Mach mas elevados. Finalmente,
esa onda de choque se producira justamente en la seccion de salida, linea 4 de la
figura 4.6. Si la contrapresion continua disminuyendo, tendremos flujo supersoénico
fuera de la tobera, de manera que la onda de choque se producira en el chorro libre,
fuera ya de la tobera.

Si Pp se sigue haciendo menor, la onda de choque disminuye en intensidad, hasta que

ya no se aprecia. Tal situaciéon se representa por la linea 5 y corresponde a aquellas
condiciones para las que la tobera fue disefiada. Disminuyendo Pp por debajo de ese

83



TOBERAS Y DIFUSORES

valor de disefio, se originara en la camara unas ondas de choque, cuya intensidad
aumenta conforme Pp disminuye, ya que se tiene que producir el ajuste de presion
entre el chorro que sale de la tobera y el plenum.

En cuanto a los difusores, existen una serie de factores que complican de una manera
importante su funcionamiento. Asi, por una parte, existe una marcada tendencia del
fluido a separarse de las paredes, como consecuencia del efecto debido al gradiente de
presion. Ademas, al modificar las condiciones de operacién es dificil controlar la
posicién de las ondas de choque que se originan. Por otra parte, se representan
dificultades para poner en operaciéon un difusor, esto es, en las condiciones para las
que fue disefiado. Para un estudio detallado de las caracteristicas de funcionamiento
de los difusores, consultese alguna de las obras que se citan en la bibliografia de esta
leccién.

IV.4 ESTADOS TERMODINAMICOS EN TOBERAS Y
DIFUSORES REALES.

En muchas ocasiones hay necesidad de aumentar o disminuir la velocidad de derrame
de un fluido y para ello se recurre a dispositivos que transforman la energia cinética en
energia de presidon o viceversa. Sabemos que una tobera es un dispositivo que
aumenta la velocidad y por consiguiente, la energia cinética de un fluido, a expensas de
una caida de presién en la direccidn del flujo.

Para un fluido incomprensible, puesto que segun el balance de masa se tiene que
A,-v,=A,-v, , es obvio que si se desea que v, > v; tendra que ser A, <A, , es

decir, la seccién de paso debera disminuir.

Para un fluido compresible, hemos estudiado en esta misma leccién, que en caso de
flujo subsédnico, es decir, cuando la velocidad del derrame es inferior a la del sonido,
una tobera ha de tener un perfil convergente. Por el contrario, en flujo supersonico, el
perfil ha de ser divergente, es decir, ha de aumentar la seccidén de paso.

El efecto de un difusor es el opuesto de la tobera, es decir, un difusor aumenta la
presion del flujo de un fluido a expensas de una disminucién de la velocidad. Respecto
al perfil de un difusor, las consideraciones son las mismas que las expuestas para las
toberas, pero evidentemente a la inversa. Por tanto, en régimen subsénico, un difusor
tiene un perfil divergente mientras que en régimen supersoénico, su seccién de paso
disminuye.
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Tanto en las toberas como en los difusores, ya hemos comentado que la transmisién de
calor es muy pequefia, comparada con las variaciones de entalpia y energia cinética
experimentadas por el fluido. En efecto, aunque el conducto no esté aislado
térmicamente, la velocidad del fluido suele ser grande y el area del conducto lo
suficientemente pequefia como para que no exista una transmisiéon de calor apreciable,
de modo que consideramos que la toberas y los difusores funcionan como dispositivos
adiabaticos.

Refiriéndonos a la tobera de la figura 4.3 (que funcionara como difusor en régimen
supersonico), el balance de energia se reduce a la ecuacion siguiente
1.2

(4.10)

de modo que

v, =4V +2(h,—h,) =2(h, - h,

En la figura 4.7. representamos en un diagrama h-s el estado inicial 1 y los estados

intermedios de tres procesos de derrame adiabaticos. Dado que necesariamente
s, > s, , los estados posibles a lo largo del derrame se encontraran a la derecha de 1.

V1>V2 p
hi Py> Py @ l

2 ©

S1 S
\ Figura 4.7

De acuerdo con el balance de energia, ecuacion (4.10), cuando h, <h, el fluido

aumenta su velocidad, v, >v,. Por consiguiente, en la zona de estados (a),
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comprendida entre la isoentrépica s; Yy la isoentélpica h; , la velocidad del fluido
aumenta. Este es el tipo de derrame que tiene lugar en las toberas.

Por el contrario, cuando h, > h, , el derrame es decelerado de modo que v, < v, . Si el
estado final se encuentra por encima de la isébara P;, hay un aumento de la presion a
expensas de una disminucion de velocidad. Este es el tipo de derrame que tiene lugar
en los difusores, correspondiendo a la zona de estados (b) del diagrama. No obstante,
pudiera ocurrir un derrame tal que, ademas de una disminucién de la velocidad, hubiera
una caida de presion, zona de estados (c) del diagrama de la figura 4.7. En este
derrame la produccién de entropia seria muy grande, como consecuencia de que los
rozamientos serian muy importantes.

IV.5 ANALISIS TERMODINAMICO TRADICIONAL DE
TOBERAS Y DIFUSORES.

Toberas

Consideremos nuevamente la tobera de perfil convergente de la figura 4.1. Para
caracterizar el grado de calidad de una tobera, tradicionalmente se utiliza el
rendimiento isoentropico o eficiencia adiabatica, que establece la relacion entre la
energia cinética en la seccién de salida respecto a la maxima que hubiera podido
obtenerse en el caso de que no hubiera irreversibilidades internas y por consiguiente, la
expansion en la tobera fuera isoentrépica. De acuerdo con esa definicion, se tiene

_ 1/2V'§ _ h10 _hlz
1/2v2  h,—h,

S

0<ng <1 (4.11)

donde 10 es el estado de remanso a la entrada, 2’ el estado a la salida y 2 el estado en

que se encontraria si la tobera fuera isoentrépica ver figura 4.8. A veces, en lugar del
coeficiente ns se utiliza 1m , s decir, la relacion entre la velocidad V', y la velocidad

maxima Vs.

En muchas ocasiones la velocidad de entrada es despreciable frente a la de salida. Se
utiliza entonces el denominado rendimiento interno de la tobera que se define como

hl — h‘2
h, -h,

N = (4.12)
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P10
/ P1

P,

—
S
\ Figura 4.8
Debido a los rozamiento, la pérdida de energia cinética es pues
1 2 12 '
(v =v3) =1, ~h, (4.13)
h A P, T A P,
1 1 / P,
P, 2

2]

(a) (b)

Figura 4.9

cuya representacién grafica en un diagrama h-s es inmediata, ver figura 4.9 (a). Puesto
que los estados 2 y 2° estan situados sobre la misma isébara P, , la diferencia de

-
entalpia h’, - h, coincide con JT -ds, por lo que en un diagrama T-s, esa pérdida de
2

energia cinética viene representada por la superficie debajo de la isébara P, y limitada
por las isoentrépicas s; Y So, Ay e -
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Para representar esas pérdidas en un diagrama P-v, se traza por el estado 2’ la
isoentalpica h, y por 1 la isoentrépica s, , encontrandose ambas en el punto 3, ver
figura 4.8 (c). Alo largo de la isoentrépica s, , se verifica que

. 1
—jv-dp=h3 —h, =h, —h, :5'("% _V'g)

2

de forma que la pérdida de energia cinética corresponde al area Assap.

Como ya hemos dicho, la pérdida de energia cinética es debida a los rozamientos, los
cuales a su vez originan que la entalpia h’, sea mayor que h, . Supongamos que el
proceso de derrame en la tobera sea cuasiestatico, de modo que los estados
intermedios entre 1 y 2’ sean representables en los diagramas termodinamicos, al ser
estados de equilibrio. El trabajo de rozamiento sera

.

|w,|='|%T-ds=h'2 ~h, —jv-dP
1

1

de forma que, refiriéndonos a la figura 4.9 (b), el area A»a, representa el trabajo de
rozamiento , que como vemos es mayor que la pérdida de energia cinética. Esto se
debe a que, conforme va teniendo lugar la expansién, el trabajo de rozamiento da lugar
a un aumento de entalpia y en la etapa siguiente esa entalpia es parcialmente
transformada en energia cinética y asi sucesivamente.

En la operacién de una tobera, tanto T, , P, como la presion a la salida P, , son fijos,
siendo la incégnita a la salida v, . Segun se observa en el diagrama de Mollier de la
figura 4.8, al aumentar la produccién de entropia disminuye la caida de entalpia,
h, —h'2, y por consiguiente disminuye también el aumento de energia cinética,
1/2 (v'%—vf). La maxima caida de entalpia es la que tendria lugar en la tobera
isoentropica, n, =1 y la minima corresponderia a un dispositivo funcionando como una
valvula de laminacion, para el que n_, = 0.

Difusores
Nos referimos ahora a la operacién de un difusor, en el que el derrame se produce con
un aumento de presiéon y una disminuciéon de la energia cinética. La presiéon que se

alcanza a la salida es tanto menor cuanto mas importantes sean las irreversibilidades
internas.
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En efecto si para simplificar el analisis consideramos que el fluido es un gas ideal, la
ecuacion (4.10) nos indica que, para un cierto valor de la velocidad en la seccién de
salida (que ahora es menor que v,), el valor de AT queda fijjado, de modo que T, no
depende de las irreversibilidades. La variable que se ve afectada es la presién, de
forma que si comparamos el proceso reversible con uno irreversible, se tiene

AS + Rlni = RInP—2
P P

1 1

donde As es la produccién de entropia. El valor P, esta determinado por P, , T, y T,

asi que el segundo miembro de esta ecuacién esta definido por la variacién de energia
cinética. En consecuencia, al aumentar As, como consecuencia de una mayor

irreversibilidad en el difusor, la anterior ecuacién muestra que P, disminuye, para una
cierta variacion de la energia cinética, ver figura 4.10.

-

20

-
A

s
Figura 4.10

Una forma de expresar la calidad de un difusor es utilizando el denominado coeficiente

de recuperacion de presiéon Kp, que para una cierta variaciéon de la energia cinética, se
define en la forma siguiente

Pz' _Pl

K =——
P P2 _Pl

(4.14)

En ocasiones, K, se define de manera que P, sea la presion alcanzada
isoentrépicamente cuando la energia cinética es cero, es decir

Kp _ leo _ Pl
on - Pl
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Se define también el rendimiento isoentropico del difusor segun la relacién siguiente

hz _h1

IV.6 ANALISIS EXERGETICO.

Hasta este momento hemos expuesto el analisis termodinamico tradicional. Los
rendimientos utilizados tienen desde luego en cuenta el Segundo Principio, al comparar
el dispositivo real con el ideal, en el que no hay produccién de entropia. No obstante,
como vamos a ver a continuacion, el analisis exergético permite cuantificar las pérdidas
que realmente se producen y asi mismo, definir con mayor precisiéon la eficiencia o
grado de calidad.

Haciendo un balance de exergia en una tobera o un difusor, puesto que son
dispositivos adiabaticos y no existe trabajo técnico, siendo totalmente despreciable la
variaciéon de energia potencial, se tiene

Byy+ €0y =Dy + €y +1 (4.16)

Refiriéndonos a las toberas (consideraciones analogas pueden hacerse para los
difusores), como hemos dicho antes se considera como pérdidas al término
1/2(v§ —v'g), ya que es efectivamente la energia cinética que no ha sido posible
obtener como consecuencia de las irreversibilidades. Sin embargo, el estado del fluido
a la salida de la tobera real (estado 2’) es diferente al de la ideal (estado 2), de forma
que su exergia fisica sera también diferente. Por tanto, la perdida de energia cinética
no coincide con la destruccién de exergia. En efecto, la relacion que las liga es

1
i=E(V§_V'§)_(bf2'_bf2) (4.17)

Por consiguiente, la destruccion de exergia puede ser mayor o menor que la pérdida de
energia cinética, segun que by >< by. Este resultado se pone claramente de manifiesto
mediante la figura 4.11. Vemos céomo efectivamente, cuando el derrame tiene lugar a
temperaturas por encima de la ambiental, la degradacién de energia mecanica es
menor que la destruccion de exergia. Lo contrario ocurriria cuando las temperaturas del
derrame fueran inferiores a la temperatura ambiental T,. Estas consideraciones estan
en consonancia con la interpretacion que se hacia de la expresién (3.12) obtenida en la
leccién anterior.

90



TOBERAS Y DIFUSORES

Puede ocurrir que el fluido a la salida de la tobera vaya a experimentar otros procesos,
por ejemplo, un posterior recalentamiento. En este caso, el andlisis exergético cobra
todo su interés, al asignar a la tobera las pérdidas que realmente en ella tienen lugar.
No obstante, en muchas situaciones, esa exergia del fluido no va a ser utilizada, de
modo que a efectos practicos, podemos considerar que las pérdidas realmente
coinciden con las pérdidas de energia cinética. Desde luego, consideraciones similares
a las anteriores pueden hacerse extensivas a los difusores.

bf2‘ - bf2 = Apge
% (V% _V122 ) = Ay
—_,‘1 1= Aea
2
p—
T. T. /d p
c d 1,
2
-
a b s a b s

\ Figura 4.11

Recordando las distintas definiciones del rendimiento exergético presentadas en la
leccién I, podemos utilizar tanto para las toberas como los difusores el coeficiente ¢,

que compara la exergia a la salida con la de la entrada, esto es

0, = —1- 1 (4.18)

Sin embargo, ¢, no nos da una idea de la eficacia del dispositivo en alcanzar el objetivo
deseado. Puesto que tanto en las toberas como en los difusores ese objetivo puede ser
perfectamente definido, es preferible utilizar el rendimiento segun Obert y Gaggioli, de

manera que para una tobera sera

=22 g _ 1 (4.19)
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mientras que para un difusor, puesto que el efecto util es el aumento de la presion a
expensas de la disminucién de la energia cinética, se tiene

bp =22 _q ] (4.20)
1\/2_1\/'2 1V2-—1V'2
2 ' 27?2 2 ' 27?2
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PROCESOS DE DERRAME EN CONDUCTOS DE SECCION CONSTANTE

LECCIONV PROCESOS DE DERRAME
EN CONDUCTOS DE
SECCION CONSTANTE

V.1 FLUJO ADIABATICO EN CONDUCTOS DE SECCION
CONSTANTE.

Vamos a hacer un andlisis elemental del flujo de un fluido compresible en un conducto
adiabatico de seccion transversal constante A, suponiendo que los efectos de friccion
producidos en la capa limite son apreciables, lo que da lugar a la consiguiente
produccion de entropia.

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 mas adelante las
consideraciones gque nacen del Segundo Principio, en este volumen de control se han
de cumplir las ecuaciones siguientes:

- Primer Principio de la Termodinamica.

Mt Sv = et (@

- Ecuacion de continuidad
p1Vi = p2 V» = G =cte (b)

- Ecuacion del movimiento
AP; - P2)+R= GA(Vv2 - 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 condicion de que la resultante de
todas las fuerzas es igual a la variacion de la cantidad de movimiento. Su deduccién y
aplicaciones se estudiara con detalle en el curso de Mecanica de Fluidos.

- Ecuaciones de estado

>
I

h (s, P) (d)

p(s.P) (e)

e
1
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Partimos del supuesto de que es conocido el estado del fluido en la secciéon 1, que
representamos en el diagrama h-s de la figura 5.1. Nuestro objetivo es determinar los
posibles estados que puede alcanzar el fluido para distintos valores de la funcién R, es
decir, se trata de fijar el estado 2 para diferentes valores de R.

Para ello elegimos un valor para la velocidad de v,. Mediante la ecuacién (b) obtenemos
el correspondiente valor de la densidad p, y a partir de (a) se deduce h,. Utilizando las
ecuaciones de estado (d) y (e) obtenemos s, y P, y finalmente mediante la ecuacion (c)
se deduce R. De esta manera se obtiene un estado 2 en el diagrama h-s para cada valor
de la friccion R.

El conjunto de puntos obtenido para caudal G y representado en la figura 5.1. se
denomina linea de Fanno y representa los posibles estados que puede alcanzar el fluido
para distintos valores del rozamiento en un flujo adiabatico de seccién constante a partir
del estado inicial 1.

/ h i a P <P

Flujo
Subsénico

Ps

A

\ Figura 5.1

Se demuestra que para cada linea de Fanno, el estado de maxima entropia corresponde
a las condiciones de flujo sénicas (M=1), punto a. La rama de la linea por encima de a
representa condiciones subsonicas mientras que la parte inferior corresponde a flujo
supersonico.

En los puntos a de la figura 5.1 se verifica que dh = 1/p dP, ya que ds = 0. Puesto que
segun la ecuacion de la energia se tiene

.« \2
m -1
dh - | — dp=0
(A) p - dap
y para s = cte, resulta

. \2
p A
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Por consiguiente

y por tanto

1(P
V=_|—|— | =a
plap

Supongamos que el estado inicial se encuentra en la zona de flujo subsoénico, punto 1 de
la figura. Dado que en el proceso hay variacion de entropia, los estados sucesivos son de
entropia creciente, pudiendo llegar a alcanzar el estado a. Asi pues, aunque resulte
sorprendente, el rozamiento origina un aumento del nimero de Mach.

No puede haber un cambio de estado mas alla del punto a, ya que ello implicaria alcanzar
la zona supersonica donde la entropia es menor, por lo que se incumpliria el Segundo
Principio. Si en la seccion de salida el flujo no ha alcanzado todavia las condiciones
sonicas, el chorro emergera como tal chorro subsoénico a la presiéon ambiental.

Supongamos, sin embargo, que el conducto es lo suficientemente largo como para
alcanzarse en alguna seccion, antes de la salida, las condiciones sonicas. Si esto
ocurriera se produciria un reajuste del gasto de manera que para el nuevo valor del gasto
se alcanzarian las condiciones sonicas justamente en la seccién de salida. Se dice
entonces que el flujo es estrangulado.

Si el estado inicial correspondiera a un flujo supersonico, por ejemplo, punto 2 de la
figura, el Segundo Principio nos permite afirmar que los estados sucesivos que alcanza el
fluido se encuentran en la correspondiente linea de Fanno, a la derecha de 2, pudiéndose
llegar a alcanzar el estado soénico a. Por consiguiente, en un fluido supersénico el
rozamiento da lugar a una disminucién de la velocidad.

Si se alcanzase el régimen sonico antes de la seccidn de salida se produciria un
reajuste automatico del gasto, de manera que para el nuevo gasto se alcanzaria el
régimen soénico justamente en la seccién de salida. En este caso se produciria una
onda de choque en las proximidades de la seccion de salida. Después de dicha onda el
flujo es subsoénico, de manera que en las secciones sucesivas se aceleraria hasta
alcanzar la velocidad del sonido en la seccion de salida. Se dice entonces que el flujo
es estrangulado.

V.2 FLUJO SIN ROZAMIENTO EN CONDUCTOS DE
SECCION CONSTANTE.

Nos referimos ahora a un flujo a través de una tuberia de seccion constante con
intercambio de calor con el exterior. Supondremos que el rozamiento en la capa limite
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es despreciable, por lo que la situacibn es justamente la inversa la que
contemplabamos en V.1. (flujo adiabatico y con rozamientos).

Fijado el estado 1 a la entrada del V.C., el estado 2 se obtendra mediante aplicacion de
las ecuaciones siguientes:

-Primer Principio de la Termodinamica
1,5 1, ,
h1+—2v1 +q:h2+5v2 (@)

-Ecuacion de conservacion de la masa

pP1Vi = p2 V2 = G =cte (b)

- Ecuaciones del movimiento

Pi-Py=G(v2-Vvq) (c)

- Ecuaciones de estado
h = h(s,p) (d)
p=p(P) (e)

Para un valor dado del gasto unitario G se elige un cierto valor de la velocidad v, y a
partir de (b’) se obtiene inmediatamente la densidad p,. A partir de la ec. del movimiento
(c’) se determina P, y mediante las ecs. de estado (d’) y (€’) resulta la entropia s, y la
entalpia h,. Finalmente la ec. de la energia (a’) permite calcular el valor de q.

De esta forma, fijado el estado 1 y el gasto unitario se obtienen una serie de estados
posibles y en definitiva en un diagrama h-s resulta una linea que se denomina curva de
Rayleigh. Para otro valor de G resultara otra linea distinta, véase la figura 5-2

a

1

Flujo subsoénico

Flujo G Gy
supersonico

\ Figura 5.2
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Refiriéndonos a la linea de gasto unitario G, observamos que como ocurria en las
lineas de Fanno, hay un estado de maxima entropia que corresponde al punto b. Para
este estado el flujo es sénico. La porcién de la linea de Rayleigh por encima de b
corresponde al flujo subsoénico, mientras que la situada debajo representa los estados
correspondientes al régimen supersonico.

Consideremos nuevamente el estado inicial 1. Si el flujo recibe calor del exterior su
entropia aumenta y también la velocidad del derrame. Si la longitud de la tuberia es
suficiente se puede alcanzar el régimen soénico justamente en la seccion de salida. Si la
tuberia fuera aun mas larga ello no significa que el flujo pueda llegar a ser supersonico,
ya que como se aprecia en la figura, ello implicaria una disminucién de entropia.

En estas circunstancias lo que ocurre es que se produce un reajuste del gasto, de
manera que para el nuevo valor de G se alcanza el régimen sonico justamente en la
seccion de salida. Se dice entonces que el flujo esta estrangulado.

Cuando el estado inicial se encuentra en la zona correspondiente al régimen
supersonico se produce entonces justamente el efecto contrario. Al recibir calor del
exterior aumenta la entropia de fluido, desplazandose por lo tanto hacia la derecha del
estado inicial, lo que provoca una disminucion de la velocidad del derrame.

Si la tuberia es suficientemente larga se alcanzaria el régimen sénico justamente en la
seccion de salida. Un aumento de la longitud de la tuberia daria lugar a una onda de
choque, que transformaria el flujo supersénico en subsoénico. A partir de la onda de
choque y conforme el fluido recibe calor la velocidad del derrame iria aumentando,
hasta alcanzarse el régimen sénico justamente en la seccidén de salida. Se trata por lo
tanto de un flujo estrangulado.

Para un estudio detallado de estos fendmenos y un analisis de la estructura de las
ondas de choque se debe consultar alguna de las obras de Mecanica de Fluidos que se
citan en la bibliografia de esta leccion.

V.3 ESTRANGULAMIENTO DE UN FLUJO.

Una valvula de laminacién consiste en un estrechamiento de la seccion al paso del
fluido, ver figura 5.3. Al disminuir la seccion se produce una aceleracion del fluido,
aumentando asi la velocidad y creandose torbellinos, de manera que en las
inmediaciones de la valvula los estados del fluido dificiimente pueden ser considerados
como de equilibrio. Debido a la viscosidad, esta energia cinética se transforma, (se
degrada) en energia interna, de forma que al aumentar posteriormente la seccion y
recuperarse aproximadamente la velocidad, el efecto resultante es una caida de
presidon. Un proceso de tales caracteristicas se denomina laminacién o
estrangulamiento.
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\ Figura 5.3

Consideremos el volumen de control cuyos limites se sefialan en la figura mediante la
linea discontinua. En las proximidades de la valvula, la velocidad, tal y como hemos
dicho antes, puede ser muy grande, pero las secciones 1y 2 de entrada y salida del
volumen de control se suponen lo suficientemente alejadas como para que en ellas sea
admisible el modelo de fluido continuo y flujo unidimensional.

En régimen estacionario, es claro que el gasto en la secciéon 1 ha de ser igual al de la
seccion 2. Ademas, si el diametro de la tuberia fuera el mismo y tuviera validez el
modelo de fluido incompresible, las velocidades medias en 1 y 2 serian idénticas. En un
fluido compresible al disminuir la presion hay una disminuciéon de la densidad, por lo
que la velocidad en 2 sera mayor que en 1. Puesto que el volumen de control es rigido
y no hay ningin mecanismo giratorio, no existe trabajo técnico intercambiado. Ademas,
en la mayoria de los casos, el proceso es lo suficientemente rapido como para que el
calor transmitido sea despreciable, de forma que se puede considerar adiabatico.
Asimismo, a pesar de las grandes variaciones de presion, la variacidon de energia
cinética y desde luego potencial es insignificante.

Teniendo en cuenta estas simplificaciones, la ecuaciéon del balance de energia (2.31) se
convierte en

hy = h, (5.1)

y por ello se suele decir que la laminaciéon es un proceso isoentalpico. Pero esto no
significa que la entalpia especifica entre las secciones 1 y 2 siga siendo la misma, ya
que en esas regiones del volumen de control el fluido estd muy alejado del equilibrio
termodinamico, de manera que no sera aplicable la Termodinamica Clasica de los
sistemas uniformes y muchas veces tampoco el modelo de los medios continuos y la
Hipotesis del Equilibrio Local. Asi pues, en esas regiones intermedias, en general no
podran definirse las variables termodinamicas. Por ello, en los diagramas
termodinamicos, los procesos de estrangulamiento se suelen representar mediante
lineas discontinuas.

El estrangulamiento es por lo tanto un proceso marcadamente irreversible, en el que
hay por tanto una gran produccion de entropia. En la figura 5.4 se representa en un
diagrama de Mollier un proceso de estrangulamiento desde el estado 1 hasta la presion
P,. Comparese este proceso con una expansion isoentrépica hasta la misma presion.
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Las relaciones halladas en V.1 son también vélidas para el proceso de
estrangulamiento, siempre que las secciones del conducto 1 y 2 sean iguales. Del
analisis de las curvas de Fanno se deduce que la entalpia permanece constante solo en
el caso en que m/A=0, por lo que la igualdad h; = h, es sélo aproximada.

Sin embargo, si m/A es reducida y la caida de presiones P, - P, es pequefia, la curva

de Fanno correspondiente a este derrame se aproxima mucho a la curva h = hy. Enla
mayoria de los procesos de estrangulamiento en valvulas, la caida de presiones es lo
suficientemente pequefia como para considerar que h; = h; sin incurrir en un error

apreciable.
a2

Ty

\ Figura 5.4

Haciendo un balance de exergia resulta

by = bp + i
donde la destruccién de exergia es efectivamente

i =Ta (s2-s1) = Ta- s

V.3.1. EFECTO JOULE - THOMSON.

Cuando el fluido es un gas real, este efecto de reduccion de presion debido a su paso a
través de una restriccion, se denomina efecto Joule-Thomson. Supongamos que el
estado antes de la laminacién es el 1 (P4, T,) y laminamos hasta una presion P,; la
temperatura del estado 2 sera una cierta T,, tal que

hy (P1, Ty) =hy (P2, T2)

Variando la presion P,, es decir, abriendo o cerrando la valvula, obtendremos distintos
estados, todos ellos caracterizados porque su entalpia es la misma que la del estado 1.
Por otra parte, modificando las condiciones de ese estado 1 y volviendo a repetir esa
experiencia, obtendremos una serie de curvas de entalpia constante, tal y como se
muestra en la figura 5.5.
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oY

\ Figura 5.5

A la pendiente de las lineas isoentalpicas en este diagrama se le denomina coeficiente
de Joule-Thomson, de forma que

J-T g—El (5.2)

Segun observamos en la figura, este coeficiente es positivo 0 negativo, dependiendo
del estado particular en que se encuentre el gas considerado. La linea discontinua
trazada de forma que pasa por aquellos estados para los que pn ;.1 =0, es decir, los de
maxima temperatura de cada isoentalpica, se llama linea de inversion y el valor
correspondiente al punto de maxima temperatura, en que la curva de inversion corta el
eje de ordenadas, se denomina temperatura maxima de inversion

Una cierta isdbara corta a la linea de inversién en dos puntos, a los que corresponden
dos temperaturas distintas. Asi, para una presion dada se puede hablar de una
temperatura superior y una temperatura inferior de inversion.

La linea de inversion tiene un significado fisico muy importante. A su derecha se
encuentran aquellos estados para los que p ;. + < 0, es decir, en esa regiéon la
temperatura aumenta conforme la presion disminuye. A su izquierda, estan los estados
para los que u 41 > 0, lo que significa que en una laminacién la temperatura disminuye.
Asi pues, en una laminacion, la temperatura final puede ser igual, mayor o menor que la
temperatura inicial, dependiendo de las condiciones iniciales y de la presion final.

Existen algunos estados iniciales para los que el enfriamiento en una laminacion es
imposible. En efecto, para algunas temperaturas suficientemente elevadas, las lineas
isoentalpicas, tal y como se aprecia en la figura 5.5, no pasan por la linea de inversion,
de forma que en todo intervalo de presiones se satisface la condicion
Ly -1 < 0. Esto ocurre desde luego para temperaturas superiores a la maxima
temperatura de inversion.

Una de las técnicas mas comunmente utilizadas para la licuaciéon de gases esta basada
precisamente en el enfriamiento por laminacion. Desde luego, para lograr este
enfriamiento es necesario que el gas se encuentre en una zona de estados en que
L o1 > 0. La presidn Optima inicial en un proceso de licuacion por estrangulamiento
corresponde a la de un estado situado sobre la curva de inversion.
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Para la mayoria de las sustancias, a grandes presiones y temperaturas ordinarias, el
coeficiente de Joule-Thomson es negativo, siendo positivo a bajas presiones. En el
caso del H, y el He, 1 ;1 es negativo a temperaturas ordinarias y bajas presiones. Por
ello, en el caso de estos dos gases, sera necesario disminuir previamente la
temperatura antes de que se pueda lograr un enfriamiento por simple laminado.

En el caso de un gas ideal, puesto que h = h (T) es obvio que n ;.1 = 0. Asi pues, si se
somete un gas ideal a un proceso de laminacion, su temperatura no varia. Muchos
gases reales a bajas presiones se aproximan a esta condicidon y por ello, las
isoentalpicas presentan una pendiente aproximadamente nula.

V.4 CAMBIADORES DE CALOR.

Como su nombre lo indica, los cambiadores de calor son dispositivos en lo que tiene
lugar un intercambio de calor entre al menos dos fluidos; uno de ellos, el caliente,
disminuye su temperatura y cede calor al otro, el frio, que de esta manera aumenta su
temperatura (o experimenta una transicion de fase).

Atendiendo a la orientacién relativa de la direccion del flujo de las dos corrientes fluidas,
los cambiadores de calor pueden dividirse basicamente en dos grupos. Si los dos flujos
se cruzan entre si en el espacio, generalmente formando un angulo recto, se dice que
son de flujo cruzado. Es el caso de los radiadores de los automéviles o la unidad de
refrigeracion de un conducto de acondicionamiento de aire. Si las dos corrientes fluidas
se mueven en direcciones paralelas, se dice que son intercambiadores de calor en
serie. Dentro de este grupo se distinguen basicamente dos tipos: los de flujo paralelo
o en equicorriente, cuando los dos flujos tienen el mismo sentido y los del tipo de
contracorriente, cuando las dos corrientes de fluido circulan en sentidos opuestos.

Existen otros numerosos tipos de cambiadores de calor. Dependiendo de la misién que
desempenan en el conjunto de una instalacion reciben nombres especiales. Asi, los
condensadores, porque en ellos se produce la condensacion de vapor, o los
evaporadores porque en ellos se evapora un liquido o mas generalmente un vapor
humedo, etc. En la figura 5.6 se muestran los perfiles de temperatura tipicos en
distintos tipos de cambiadores anteriormente mencionado.

Consideremos un cambiador, por ejemplo, en serie y de flujos en equicorriente, tal
como muestra el esquema de la figura (5.7). En ella aparece también el simbolo que se
suele utilizar para representar a estos equipos.

/ Equicorriente Contracorriente
Tet Tes Te Te

Tetf——pp——
T ! T \b— Te2
ATq AT2 T 2
To « L -
T. T Ne T

Condensador Evaporador

k Figura 5.6
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Sea c uno de los fluidos, el caliente y f el fluido frio, lamemos 1y 2 a las secciones de
entrada y salida, es decir c1, y c2 para el fluido caliente, f1 y 2 para el frio. Elegimos
como volumen de control lo que queda comprendido dentro de la linea discontinua de la
figura, es decir, el conjunto del intercambiador. Por consiguiente, este volumen de
control presenta dos secciones de entrada y dos de salida.

-

Y

C1 Cz
.—

f4 fa
\ Figura 5.7

En régimen estacionario, que es la situacion para la cual vamos a analizar el
intercambiador, se cumple que m_ ,=m_,, Yy analogamente &, =m;,. Aunque

evidentemente existe un intercambio de calor entre ambos fluidos, la transmision de
calor al exterior es muy pequefia, de manera que un intercambiador se puede
considerar como una maquina adiabatica. Evidentemente no existe trabajo técnico
intercambiado y por otra parte, las variaciones de energia cinética y potencial de los
fluidos son en general despreciables frente a sus variaciones de entalpia.

Teniendo en cuenta lo dicho anteriormente, de la ecuacion del balance de energia, se
tiene

m,h,,+m,h,=m_ h_+m;h,, (5.3)

o lo que es lo mismo
i, (her—hez i (=) (5.4)

es decir, la disminucion de entalpia del fluido caliente es igual al aumento de entalpia
del frio.

A veces, para efectuar el analisis, puede ser preferible elegir otros volimenes de
control. Supongamos que elegimos uno de los fluidos, por ejemplo, el f, siendo ahora el
volumen de control el que se muestra en la figura 5.8

104



PROCESOS DE DERRAME EN CONDUCTOS DE SECCION CONSTANTE

Cq C2 Q

—@ »\/\/\/\’ Q .- &
P " v —

o pummy VAVAVAsmmm—m e o f1 ________________________________________ f

f1 f2 2

\ Figura 5.8

En este caso, a través de los limites del sistema existe un calor intercambiado.

Llamando Q a ese calor por unidad de tiempo y haciendo un balance de energias, se
tiene

Q=m, (hf2 —hyy )
Igualmente, considerando el fluido ¢ podriamos escribir
_Q:rnc (hcz_hm)

verificandose efectivamente la ecuacion (5.4) anteriormente obtenida.

V.4.1. RENDIMIENTO DE UN CAMBIADOR DE CALOR.

El objetivo de un cambiador de calor es acelerar el intercambio de calor entre dos flujos,
sin que se produzcan pérdidas al exterior. En este caso, pérdidas es el flujo de calor
intercambiado con el exterior a través de la carcasa del cambiador. En este sentido, un
cambiador de calor adiabatico no tendra pérdidas y su rendimiento, desde el punto de
vista del Primer Principio, seria la unidad.

En la practica, el calculo del rendimiento de un cambiador de calor dado se presenta de
la manera siguiente: conocida de forma completa la descripcion fisica del cambiador y
las condiciones de entrada de los dos flujos, ;cudles seran sus respectivas
temperaturas de salida y en definitiva, cual es la velocidad de intercambio calorifico?.

Para calcular estos valores es necesario conocer el coeficiente total de transmision de
calor del cambiador. Este estudio se abarcara una vez estudiada la Teoria de la
Transmision del Calor. Aqui, Unicamente anadiremos que un coeficiente que se utiliza
es la denominada efectividad del cambiador, que se define como el cociente entre el
calor realmente intercambiado y el maximo que podria transmitirse en un cambiador en
contracorriente de area infinita.

Observando los perfiles de temperatura de la figura 5-9 puede verse cémo influye el
hecho de que rm,cp, sea mayor 0 menor que m, c,, sobre la variacion relativa de las
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temperaturas para un intercambiador en contracorriente. Asi, cuando mc, <m, c,. >

la cantidad maxima de calor que un cambiador de longitud infinita podria transmitir es la
que resultaria en el caso de que el fluido frio se calentase hasta alcanzar la temperatura
de entrada del caliente, el decir, m; cp; (T,, — Ty;)

-

Tc1 Tc1

Te Te Te
Tr

l’hr Cpf >I:l‘lc Cpc mg cpf<rnc cp(:

\ Figura 5.9

Cuando m,c,; > m

«Cpe |@ maxima transmision calorifica posible se alcanza cuando el

fluido caliente se enfria hasta alcanzar la temperatura de entrada del fluido frio, es decir,
el calor maximo transmitido es entonces m.Cp, (Ter - Tyy). Por tanto, se define la

efectividad de la forma siguiente

T Ty . .
- mg Cpr < M, Cpg
Tc1_T\‘1
€= (5.5)
—TC1_TC2 me C.r>Mm, C
f “pf ¢ YPc
Tc1_Tf1

Como se estudiara en el curso de Transmision de Calor la efectividad se expresa en
funcién del denominado namero de unidades de transferencia (NTU) y del coeficiente
de capacidad.

V.4.2. ANALISIS EXERGETICO.

Consideremos nuevamente el intercambiador de calor de la figura 5.7. En un analisis
exergético, lo que se pretende es determinar la exergia destruida, consecuencia de las
irreversibilidades en la transmisién del calor y en el derrame de ambos fluidos.
Haciendo un balance de exergia se obtiene

=, (bfc1_bfc2) - my (bffz_bfﬂ) (5.6)
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ecuacion que permite calcular la destruccion de exergia por unidad de tiempo en el
cuerpo del intercambiador.

Vamos a referirnos ahora a un elemento del intercambiador de longitud dL, siendo d Q

el calor intercambiado entre ambos fluidos en ese elemento diferencial, por unidad de
tiempo.Si llamamos T¢c y T; las temperaturas de los fluidos ¢ y f en el elemento
considerado, de un balance de entropia para el fluido ¢ resulta

. _dQ Idwrfc|
mcdsc -t
T. T

y una ecuacioén similar se obtendria para el fluido f. No es necesario insistir que
estamos suponiendo que el modelo de flujo unidimensional es aplicable en el interior
del intercambiador. Puesto que éste es un dispositivo adiabatico, la velocidad de
produccion de entropia en el elemento considerado es

m,ds +m,ds,

Por consiguiente, la velocidad de destruccion de exergia resulta,

. T, |dw,| |aw
aeT, | L deQ:' = | (5.7)
T.T, T, T,

El primer término representa la destruccion de exergia ligada a la transmision de calor,
en tanto que el segundo y tercero corresponden a las irreversibilidades mecanicas
internas, debidas a la viscosidad de ambos fluidos. Para un estudio detallado de estos
términos en el contexto de la Termodinamica de Medios Continuos, consultese la
bibliografia del final de la leccion.

Una forma de caracterizar el grado de calidad del intercambiador es mediante el
rendimiento exergético ¢,, esto es, comparando la exergia de los fluidos a la salida con
la aportada. Asi,

0 Mg Dy oo +Mibyp 1 | (5.8)
2 = - =1-— '
Mg Dy gy +M; by 1y M by q+Me by g

Este coeficiente efectivamente valora su eficiencia termodinamica, pero no da una idea
de si el objetivo es o no alcanzado. Por ello, es preferible utilizar el rendimiento
exergético ¢4. Asi, si el objetivo técnico del intercambiador es el aumento de
temperatura del fluido frio, ese coeficiente se definira segun

I'hf(brrz _bm) i
by =— —~=1- = (5.9)
‘ me (bfc1_bf,02) me (bf,c1 —byco )
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Por el contrario, para un intercambiador que funciona por debajo de la temperatura
ambiental, es el fluido que se enfria el que aumenta su exergia (y éste es precisamente
el objetivo técnico) a expensas de la disminucion de exergia del fluido que se calienta.
Naturalmente, en estos casos el rendimiento exergético debera ser reformulado.

V.5 LLENADO Y VACIADO DE DEPOSITOS.

Una vez analizados los aspectos fundamentales de los procesos de derrame en
régimen estacionario, vamos ahora a referirnos al régimen no estacionario.
Estudiaremos dos problemas tipicos del régimen no permanente, como son la carga de
un depdsito con un fluido procedente de una linea a presion y la descarga de un tanque
a presion al ambiente, o bien, a otro tanque de presion inferior.

V.5.1. ANALISIS ENERGETICO TRADICIONAL.

Proceso de llenado.

Consideremos un depoésito de paredes rigidas que esta conectado a través de una
valvula a una linea por donde circula un fluido a una cierta presion, ver figura 5.10.
Inicialmente en el depdsito existe una cierta masa de esa misma sustancia con la que
se va a cargar, o de otra distinta, o bien, puede estar vacio.

/

V.C.

\ Figura 5.10

Se elige como volumen de control el indicado por la linea discontinua, de manera que
incluya el volumen del depdsito. El volumen de la valvula y de la tuberia de conexién se
considera despreciable. Asimismo, supondremos que el estado del fluido en toda la
seccion de entrada al tanque es el mismo. Por otra parte, vamos a considerar que la
distancia entre la seccion de entrada y el centro de gravedad del depdsito es pequena,
de forma que podamos suponer despreciable la energia potencial del fluido que entra.

El calor Q intercambiado a través de las paredes del depdsito dependera de la
velocidad con que circula el fluido, de la geometria, de las caracteristicas térmicas del
material y desde luego de la temperatura, tanto del fluido como del medio exterior. Si el
tanque se llenara rapidamente, el calor intercambiado seria desde luego pequeno,
aunque el gradiente de temperatura entre el contenido del tanque y el medio exterior
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fuera importante. Por ello, vamos a analizar este proceso suponiendo que es
adiabatico.

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

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

dU+E
dOEee *dtc)vc =rih,+1/2v?) (5.10)

siendo h; y v; la entalpia especifica y la velocidad del fluido en la seccién de entrada.

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

t+At

AU, = [rih,+1/2v2 it (5.11)
t

En general, tanto la entalpia h; como la velocidad v; varian con el tiempo. Nosotros
vamos a considerar que la cantidad de fluido que se extrae del conducto principal es
pequefia comparada con la que circula, de manera que no afecta para nada al estado
de aquél, asi que igualmente h; y v; seran constantes.

Ademas 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 tuberia principal, que suponemos es el mismo en una
zona proxima al tubo de entrada, se tiene

he + 1/2v? =h + 1/2Vv2
y si la velocidad de la corriente en la linea es relativamente pequefia, en ese caso

h =h,+1/2v?
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\ Figura 5.11

Sutituyendo este resultado en la ecuacion (5.11) y dado que

t+At
jmdt =Am=m,-m,
t

siendo m;, m; la masa inicial y final en el depésito, resulta finalmente
AUyc= he(me-m;)
es decir,

me U - My U = hy (my - my) (5.12)

En el caso particular en que m; = 0, es decir, el depdsito estaba inicialmente vacio, se
tiene

u = hy (513)

de manera que la energia interna especifica del fluido en el depdsito coincide con la
entalpia en la linea. En el caso de un gas ideal monoatémico, o bien, considerado
aproximadamente constante el calor especifico en el intervalo de temperatura, resulta

T =T, (5.14)

Como para muchos gases ideales y esta comprendido entre 1,25 y 1,40, el aumento
en la temperatura puede ser hasta del 40%. Evidentemente, este resultado no es valido
para gases a presiones elevadas y en ese caso, sera necesario recurrir a datos
tabulados para determinar el estado final del fluido.
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Proceso de vaciado.

VVamos ahora a estudiar la descarga a la atmésfera de un depdésito a presién, ver figura
5.12. Desde un punto de vista fisico, el vaciado de un recipiente a presion es similar a la
carga anteriormente estudiada. Sin embargo, como vamos a ver a continuacion, las
relaciones que se obtienen como resultado de aplicar el Primer Principio son muy
diferentes.

f

\ Figura 5.12

Considerando el volumen de control de la figura 5.12, y admitiendo las aproximaciones
que anteriormente haciamos, se tiene

dU

vce

dt

=—th, (5.15)

habiéndose despreciado la energia cinética y potencial, tanto las asociadas al volumen
de control como las de la masa que sale del recipiente.

Integrando esta ecuacién en el tiempo entrety t + A t, siendo A t el intervalo en el que
se efectua la descarga, resulta

t+At

AU, = j mh,dt (5.16)
t

El problema es, sin embargo, diferente del que se presentaba en el proceso de carga
mediante una linea a presion. En efecto, ahora las propiedades del fluido que la seccién
de salida 2 cambian continuamente, debido a la disminucion de la masa contenida en el
volumen del depésito. Por ello, va a ser preferible escribir la ecuacién del balance de
energia en forma diferencial. Asi

d Uy = hpdm
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y puesto que
d U, = mdu + udm

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

(h - u) dm = mdu
y por tanto

du dm

h—-u m

(5.17)

Insistimos nuevamente en que para que esta ecuacion sea valida, se requiere que el
fluido que permanece en el interior de depdsito, 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 depdsito experimente un proceso cuasiestatico.

Puesto que V = mv y dado que
mdv + vdm = dV = 0
se tiene

dm dv

m \'

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

du _ dv
Pv v
o bien
du + Pdv = 0 (5.19)

Esta ecuacion implica que el gas que permanece en el depdsito experimenta un
proceso reversible y adiabatico. Suponiendo que se trata de un gas ideal, ello significa
gue se satisface la ecuacion

dT

?=(1—7)dv

Vv
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y por consiguiente

1 de_m
m

y-1 ?

La integracion de esta ecuacién nos da

(y-1)
m_(T_j y 5.20

m, L

gue expresa la variacion de la temperatura del gas contenido en el depésito en funcién
de la masa almacenada. Igualmente

Iy
m P
—2=(—Zj (5.21)
m (R

gue relaciona la masa con la presion existente en el recipiente.

V.5.2. ANALISIS EXERGETICO.

Nos referimos nuevamente al esquema de la figura 5.10. El depdsito que se va a llenar
es de paredes rigidas y de volumen V. En él hay inicialmente un gas en las condiciones
ambientales (T,, Pg) y se va a llenar mediante una linea, donde el gas se encuentra en
las condiciones (T, P.), en las proximidades de la boca de entrada al depésito.

Como hemos dicho anteriormente, suponemos que el proceso de llenado ocurre
rapidamente de forma que el calor intercambiado es muy pequefio, por lo que se le
puede considerar como un proceso adiabatico. Ademas, se considerara que el estado
del gas en la linea permanece constante, independientemente de la masa que haya
entrado al depésito. Hechas estas aproximaciones, del balance de energia resulta la
ecuacion (5.12). Suponiendo que el aire se puede considerar como un gas ideal de
coeficiente adiabético y constante, de esa ecuacion del balance resulta

s o (PR
f I_-I-I Tf’J/L

de donde se despeja T;, la temperatura final del aire en el depdsito.

La destruccion de exergia en este proceso de llenado la podemos obtener mediante
aplicacion de la ecuacién de Gouy-Stodola, previo balance de entropias, resultando

lh = Ta [Mese - misi - (Mg - m;) S ] (5.22)
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Si por comodidad se elige como origen de entropias el estado i y hacemos
s; = 0, se comprueba de forma inmediata la ecuacién

Br = (my - mi) by - Iy (5.23)

donde B; = m; bg es la exergia final del gas en el depdésito y by es la exergia de flujo
de gas en la linea

Suponiendo que la linea de gas esta alimentada por un gran depdésito, la disminucién de
su exergia debido al proceso considerado es obviamente
-ABp = (m;. m;)bs de manera que el rendimiento exergético del proceso de llenado se
puede definir de la manera siguiente

By o I (5.24)

4= B, _AB.

Una vez finalizado el llenado, existira una destruccién posterior de exergia, debido a
gue parte de la exergia de tipo térmico que fue originada en la disipacion turbulenta,
sera degradada como consecuencia de las pérdidas inevitables de calor al ambiente.
Teniendo en cuenta que este calor cedido al ambiente es igual a la disminucion de la
energia interna del gas del depdsito, se tiene

.
d ‘C,
IZZQ_TaJ?Q:mfCv(Tf_TO)_Tamf J. ?dT
Ta

Una vez alcanzada la temperatura final, la exergia final en el depésito es
B,f = Bf - |2 (525)
y la destruccion total de exergia sera |, + I,, siendo el rendimiento exergético total

__ B
—AB,

(5.26)

@,

Si, por ejemplo, este gas comprimido fuera utilizado en una turbina de accién conectada
a un generador eléctrico, la destruccibon de exergia en la turbina seria
(1- @) Bf donde ®; es su rendimiento exergético. Si este ejemplo lo realizasemos
numéricamente, comprobariamos que la destruccién de exergia es mucho mayor en el
proceso de llenado que en la propia turbina. Seguramente, sin estas conclusiones
obtenidas mediante el analisis exergético, para mejorar el rendimiento de la instalacién
conjunta tratariamos de realizar las mejoras en la turbina.
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LECCION VI COMPRESORES

V1.1 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

1
w,=h,—h,— E(Vg—vf)q-q (6.1)

donde hemos ya despreciado la variacion de energia potencial. En muchas ocasiones
(caso de las turbomaquinas), los procesos de trabajo pueden ser considerados
adiabaticos, de modo que

1
w,=h,—h,— E(vg—vf) (6.2)

En la inmensa mayoria de los casos practicos, la variacion de energia cinética es
mucho menor que el cambio de entalpia que experimenta el fluido, por lo que la
despreciaremos. Si en algun caso debemos tenerlo en cuenta, como ocurre en la
definicion de algun rendimiento, utilizaremos entonces el término trabajo neto.

VI.2 EL TRABAJO TECNICO EN PROCESOS
CUASIESTATICOS.

Antes de seguir adelante y estudiar los diferentes ejemplos ya mencionados, es
interesante encontrar una expresién que permita ligar el trabajo técnico, que hemos
definido en la leccion I, con la variacién de volumen que experimenta el fluido desde la
seccion de entrada a la de salida del V.C. considerado.

En la leccion Il hemos obtenido la ecuacion (2.31), que representa el balance de
energia para un volumen de control con una seccion de entrada y otra de salida, en
régimen estacionario y supuesto flujo unidimensional en dichas secciones. En esa
ecuacién, q y w; representan, como veiamos, el calor y el trabajo técnico
intercambiados por el volumen de control en el tiempo unitario t,, tiempo que tarda la
unidad de masa en entrar y otra unidad de masa en salir del volumen de control
considerado y Ah, Ae., Ae, son las variaciones de entalpia, energia cinética y potencial
del fluido entre las secciones de salida y entrada. Esa ecuacion la podemos igualmente
escribir, segun

g-(w,+w,)=Au+Ae +Ae, (6.3)
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donde wy es el trabajo de flujo por unidad de masa, es decir,
Wg = P2 vo - Py vy

Consideremos ahora el proceso termodinamico que tiene lugar en el volumen de control
desde el punto de vista de un sistema cerrado, es decir, supongamos una unidad de
masa y sigamos su evolucion desde la seccién de entrada a la de salida. Esta masa
unitaria experimenta naturalmente un proceso, siendo 1 y 2 los estados inicial y final
respectivamente.

Llamando qq» y Wy, al calor y trabajo intercambiados, se tiene
Jiz - Wi2 = Au + Aec Ag

Evidentemente, esta ecuaciéon del balance de energia es valida para todas las masas
unitarias que consideremos, ya que el régimen es estacionario. Comparando esta
ecuacion con (6.3), es claro que los segundos miembros son iguales, como también
seran iguales los calores y los trabajos. Por consiguiente

Wt = Wi2 - (P2 v - Py ovq)

Hemos dicho ya en varias ocasiones que la técnica de los volumenes de control
consiste precisamente en considerar al sistema como una caja negra, y establecer los
balances de masa, energia, exergia, etc. en funcién de magnitudes que se refieren a
los limites del sistema, como calor o trabajo intercambiados, entalpia en la seccién de
entrada o de salida, etc.

Sin embargo, en esta seccién estamos tratando de encontrar una expresiéon sencilla
para el trabajo técnico, vélida solamente en casos muy particulares y es por ello, que
adoptamos el planteamiento de considerar lo que pasa dentro del volumen de control.
Pues bien, siguiendo con esta serie de hipotesis simplificadoras, vamos a suponer que,
en su evolucién desde la entrada a la seccion de salida, esa unidad de masa
experimenta un proceso cuasiestatico, de manera que el trabajo intercambiado w, se
puede escribir

w 12:‘IJgPdv—'wml—Aec -Ae,

Vi
donde wy» es el trabajo de rozamiento, debido a la viscosidad del fluido.

Hechas estas hipotesis, resulta que el trabajo técnico es

Vo
W= dev—(szz—P1v1 HWero|-2ec-2e,

vy
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Teniendo en cuentaque d (Pv) = Pdv + vdP, se tiene

[Pav—(P,v,-P,v, )=—vadP

P1

y por consiguiente

w, =—TvdP—|w,12|—Ae —Ae, (6.4)

Py

Si el proceso fuera reversible, es decir, no existiera trabajo de rozamiento y si ademas,
como suele ser habitual en muchas situaciones de interés, no se consideran las
variaciones de energia cinética y potencial, entonces

P,
wi=— j vdP (6.5)
P1

En la figura 6.1 se representa en un diagrama P - v el proceso cuasiestatico entre los
estados 1 y 2. Supuestas las hipotesis para las cuales es valida la expresion anterior,
vemos que el trabajo técnico especifico viene representado por el area rayada.

/PA

P1 o1
vdP P,<P, W,>0
P2 2 P,>P;,  W,<0

s
\"

\ Figura 6.1

V1.3 MAQUINAS DE FLUIDO Y TIPOS DE COMPRESORES

Dado que los compresores constituyen un tipo de maquinas de fluido presentamos en
primer lugar una clasificacion de las mismas. Se denomina maquina de fluido al
conjunto de elementos mecanicos que permiten intercambiar trabajo con el exterior,
generalmente a través de un eje, gracias a la variaciéon de la energia disponible en el
fluido que atraviesa la maquina.

Si la energia mecanica se transmite al exterior a expensas de la disminucién de la
energia en el fluido, la maquina se denomina entonces motora. Si por el contrario el
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trabajo es cedido por el exterior aumentando de esta manera la energia de fluido,
entonces se dice que es una maquina generadora.

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

Por el contrario, en las maquinas térmicas evolucionan fluidos compresibles, de forma
que es precisamente la variacién de volumen especifico el mecanismo que permite la
transformacion de la energia térmica en mecanica o a la inversa. Dentro de este grupo
se encuentran los compresores objeto de esta leccidon. Asi pues, los compresores son
maquinas térmicas generadoras que tienen como objeto el aumento de presion de un
gas o vapor mediante un proceso de compresion.

Son numerosas las aplicaciones de los compresores, entre las que pueden citarse las
turbinas de gas industriales y las de aviacion, instalaciones frigorificas, gasoductos,
sobrealimentacion de motores de combustion interna, aire comprimido para
herramientas neumaticas, la industria quimica en general, etc.

Los compresores pueden clasificarse segun diferentes criterios. Asi, en funcién de la
presion final alcanzada se habla de compresion de baja, media, alta y muy alta presion.
Segun la naturaleza del gas comprimido, pueden ser compresores de aire, de anhidrido
carbonico, de gas natural, amoniaco, etc.

No obstante, la clasificacion mas 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 estan basados en el llamado principio de desplazamiento positivo, segun
el cual una porcion de fluido es retenido en un cierto volumen de la maquina que
aumenta (aspiracion) o disminuye (compresion) periddicamente. Dentro de este grupo
estan los compresores alternativos y los rotativos.

En los turbocompresores la masa de fluido no estda materializada por un contorno
definido, sino que el flujo es continuo. La transferencia de energia del eje al fluido se
basa en la ley de momento cinético, conocida como ecuacion de Euler o ecuacion fisica
de las turbomaquinas. Segun la direccion del flujo se subdividen en tres tipos:
centrifugos, axiales y diagonales. En el cuadro siguiente se resume esta clasificacion de
los compresores.
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Centrifugos
Turbocompresores Axiales
Diagonales
Compresores Simple efecto
Alternativos
. Doble efect

De desplazamiento oble efecto
positivo o De paletas
volumétricos

Rotativos De tornillo

Otros

VI.4 ESTUDIO TERMODINAMICO DE LA COMPRESION

El estudio termodinamico de la compresion es universalmente valido cualquiera que sea
el tipo de compresor. Dintinguiremos dos tipos basicos de procesos de compresion:
adiabaticos y refrigerados. Como ahora comprobaremos, desde el punto de vista del
consumo de trabajo es preferida la compresiéon refrigerada a la adiabatica.
Constructivamente es mas sencilla la refrigeracién en los compresores volumétricos
que en los turbocompresores.

Vi.4.1. PROCESO DE COMPRESION ADIABATICO.

El proceso ideal de referencia es la compresion adiabatica reversible, es decir,
isoentropica. Dado un estado inicial 1( P4, T4 ) de un cierto gas y fijada una presion final
P,, el minimo trabajo requerido en una compresion adiabatica corresponde al proceso
isoentropico 1 2, ver figura 6.2.

/ P TA P2
/
P Ps

A
_C 3
2i ~._2' 2
S 1
P4 a

WT1

o
Vv

\ Figura 6.2

@y
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Considerando Ae. = 0 el trabajo especifico minimo sera

P2

|W c |=h 2~y =_[ VAP =A 121
P

Para un gas perfecto se tiene

y-1

P, v
|wc|=cP(T2—T1)_Y—Y1RT1 [P—2] - (6.6)
- 1

En un proceso de compresién real las irreversibilidades dan lugar a una produccién de
entropia, de forma que el estado final 2’ se encuentra a la derecha de 2, ver figura 6.2.
El trabajo de compresién requerido aumenta en

”
AwC=|wc|—|wcs|=h2—hz=J'T(s, P,)ds
2

Este trabajo adicional se representa en el diagrama Pv mediante el area A, , ¢ 3 2. En
efecto, prolongando la isoentrépica s = s; = s, hasta la interseccidén con la isoentalpica
ho se obtiene el punto 3, siendo asi que

j vd P=h3—h2=h2.—h2=A2bc32

En el diagrama T-s el aumento de trabajo A w. corresponde al area situada debajo de
laisébara P =P,, yaque

2
AW =h,—h,= J‘Z'Tds

Evidentemente cuanto mas importantes sean las irreversibilidades mayor sera el trabajo
requerido y mas elevada la temperatura del estado final. Pues bien, para que juzgar la
calidad del proceso de compresiéon se define el rendimiento interno o isoentropico
TNsc , COMO el cociente entre el trabajo minimo y el realmente requerido, esto es

Tsc = =1 = <1 (6.7)

Esta definicién del rendimiento tiene sentido siempre que se considere al compresor de
un modo aislado, puesto que entonces requiere conocer solamente la calidad
constructiva de la maquina. Sin embargo, cuando el compresor forma parte de una
instalacién mas amplia y se quiere conocer cdmo influyen sus pérdidas en el conjunto
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de la instalaciéon, en ese caso se debe efectuar un analisis exergético y valorar las
destrucciones de exergia en la maquina.

En efecto, en una compresion adiabatica irreversible el fluido abandona la maquina con
una temperatura y una entalpia superiores a las que tendria si la compresién hubiera
sido isoentropica. Puede ocurrir que al salir del compresor el fluido deba ser calentado,
en cuyo caso el calor necesario sera tanto menor cuanto mas alta sea la temperatura a
la salida del compresor.

Efectuando un balance de exergia en el compresor irreversible se tiene
bri = bz + | We| + i
y puesto que
br1 = bras + | Wes |
resulta
= (| wee|l -] wel)- (bras - br2) (6.8)

por lo que la destruccion de la exergia sera menor que el aumento de trabajo
requerido, siempre que bs,- > bs,. De acuerdo con la ley de Gouy - Stodola dicha
destruccién de exergia es

i=Ta (2 - 81)

Observando la figura 6.3 se aprecia claramente que i < A w siempre que el proceso
transcurra a temperaturas superiores a las del ambiente. Este efecto de la temperatura
tiene una facil interpretacion. En efecto, la destruccion de exergia esta asociada a los
rozamientos que experimenta el fluido al pasar a través de la maquina.

/T A P2

2'
1 i = A cdbac
R
Ta c d
—
a b s

\ Figura 6.3
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Suponiendo que la compresion se realiza segun un proceso cuasiestatico se tiene

(6.9)

expresion que claramente pone de manifiesto que cuanto mayor sea T menor sera el
efecto perjudicial de los rozamientos. La expresién 6.9 tiene unas consecuencias muy
importantes en el disefio de los compresores. En efecto, nos pone de manifiesto que los
rozamientos son mas perjudiciales en las etapas iniciales de compresién que en las
finales.

V1.4.2. PROCESO DE COMPRESION CON REFRIGERACION.

Hemos visto que al comprimir de forma adiabatica, el trabajo de compresion aumenta la
entalpia del fluido, por lo que su temperatura se eleva. Este aumento de temperatura es
en general no deseable, pudiendo causar problemas en la estabilidad del aceite de
lubricacién. Ademas, de lo que se trata es de alcanzar la presion final P, consumiendo
el menor trabajo posible. Por estas razones es conveniente refrigerar.

Vamos a considerar en primer lugar la situacioén ideal, en la que la refrigeracién es lo
suficientemente intensa como para mantener la temperatura del fluido constante.
Ademas, al no haber rozamientos sera un proceso de compresion isotermo reversible,
ver figura 6.4. Fijada la presion final P, ,el estado final sera ahora el 2T. Puesto que en
un diagrama P - v las isoentrépicas tienen mayor pendiente que las isotermas, el trabajo
necesario en la compresion isoterma sera menor que en la isoentrépica.

a2

2T 2s
b A * P
s |Werl = A 2r1abor
T |[Wes| = A 2s1ab2s
P
a " 1
-
\'

\ Figura 6.4

Haciendo un balance de entropia en el compresor isotermo se tiene

q

S, —S,=—
2T 1
T
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por lo que el trabajo especifico de compresion sera
|Wer| = hor - hy - T (Sor - 81) = (har - Tsor) - (hy - Tsq)
Recordando que g = h - Ts resulta
| Wer | = gor - 01
(6.10)

En un diagrama h - s, el trabajo | w, | viene representado por un segmento, véase figura
6.5. En efecto, la tangente en la isobara P = P, por el punto 1 tiene por pendiente
(0h/os)e = T4. En un diagrama T-s el trabajo de compresion viene representado por la
superficie A13c¢p 21

/ hi o

2

N P4

|WeT|

o
S

\ Figura 6.5

En el caso particular de un gas perfecto se tiene

P
|WcT|=RT1)‘nF?

En una compresion real existen rozamientos y ademas la refrigeracién no es lo
suficientemente intensa, por lo que el proceso de compresiéon no es isotermo. El
proceso real que ocurre en un compresor refrigerado se puede aproximar a un proceso
politrépico de indice n comprendido entre 1 y vy, es decir 1 < n < y. En ocasiones hay
que ir considerando distintos valores de n a lo largo del proceso para poder modelar el
proceso real con suficiente precision.

Si el gas que experimenta la compresion politrépica puede asimilarse a un gas perfecto,
el trabajo de compresién sera

n-1

|We|-—=RT. Ll R (6.11)
T P
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y puesto que

[t ]
R _[(P,)"
h2—h1=%T1|[(—2] _1|

el calor cedido sera

y—-n P, a
Q=——=—RT||=| (6.12)
-1 (P)

En los compresores refrigerados se define el rendimiento isotermo que establece la
relacién entre el minimo trabajo correspondiente a un proceso isotermo reversible y el
trabajo real, es decir

gz_g1
Te = (6.13)
=]

V1.4.3. PREENFRIAMIENTO Y COMPRESION EN ETAPAS.

Vamos a realizar un sencillo analisis termodinamico para valorar el efecto de la
temperatura en el trabajo de compresién. Supongamos en primer lugar un gas a una
temperatura superior a la ambiental, Ty > T, y que queremos comprimirlo desde la
Presion P4 a la P,, ver figura 6.6.

R 2 P
;\ 1‘\ P1
Ta T1
-
\'

K Figura 6.6

Antes de comprimir el gas puede ser conveniente realizar un enfriamiento del mismo.
Con ello no solo conseguiremos aumentar la densidad, de manera que para un
determinado caudal volumétrico el gasto sera mayor, sino que ademas el trabajo
especifico de compresion disminuye.
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En efecto, supongamos que realizamos un preenfriamiento hasta la temperatura
ambiente T, y que el proceso de compresiéon se puede modelar segun una politropica
de indice n. La reduccion en el trabajo especifico es proporcional al area Ajapc21 Y
viene dada por la expresion

n-1

Rt (B2 )" -
|Aw|_n_1R(T1 T, (P] 1

Nos referimos ahora a una situaciéon en la que se requiere comprimir un gas a una
elevada presién. La compresion puede realizarse en varias etapas, con refrigeracion
intermedia antes de la etapa siguiente, para asi disminuir el trabajo de compresion de la
misma y disminuir el peligro de inflamacién del lubricante en altas presiones.

Supongamos que se desea comprimir desde P, a la presion P, y se decide realizar una
compresion en tres etapas con enfriamiento intermedio. La compresidén en cada etapa
es adiabatica, con rendimiento isoentrépico ns . y el enfriamiento intermedio consigue
bajar la temperatura hasta T,, ver figura 6.7.

/PA

\ : 7l P2

"
5 4 pr

w
d!
A
o]
o

\ Figura 6.7

El trabajo de compresioén total, suma de las tres etapas, sera

SRR E e
RT,|(P'YY (P'Y7v (P,)"
|Wc|‘i 1|5 = = | -3
v s || P P P

donde P’, P” son las presiones a la salida de la 12 y 22 etapas respectivamente. Como
vemos, hay un ahorro de trabajo que es proporcional al area rayada Aszsse72
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Queda ahora por determinar el valor de estas presiones intermedias para que el trabajo
de compresiéon sea minimo. Para ello derivamos la expresion anterior respectoa P’y P”
e igualamos a cero, obteniéndose que

. " 1/3
E=P_=[P_2] (6.14)

y para n etapas

P_(P2 )"
PP,

El trabajo minimo de compresién por el caso considerado de tres etapas sera

‘Y—_1
y 3RT P_z]Sv 1

min

_’Y—1 T]sc P1

En el supuesto considerado y dado que el fluido es gas ideal, el calor eliminado en cada
refrigerador intermedio debe ser igual al trabajo de compresién de la etapa anterior, ya
que el gas recupera la temperatura inicial.

Cuanto mayor sea el numero de escalonamientos menor sera el trabajo de compresion,
es decir, mas nos aproximaremos al proceso de compresién isotermo. Naturalmente, la
eleccién del numero de etapas se basa no tanto en razonamientos termodinamicos,
sino en consideraciones de tipo técnico y técnico-econdémico.

V.5 COMPRESORES ALTERNATIVOS

Dentro de los compresores de desplazamiento positivo el tipo mas importante es el de
los compresores alternativos o de émbolo. Pertenecen también a este tipo de maquinas
los motores de aire, motores de combustion interna, etc, todos ellos basados en el
movimiento alternativo de simbolos en el interior de cilindros.

Los compresores rotativos, aunque mecanicamente son afines a los turbocompresores,
desde el punto de vista de su fundamento son similares a los alternativos. Existen
multitud de tipos, como son los compresores de engranaje, de paletas deslizantes en
rotor excéntrico, de tornillo, etc.

La figura 6.8 representa el esquema de un compresor de aletas deslizantes. En el
cuerpo del compresor gira el rotor colocado excéntricamente; en el cuerpo del rotor hay
unas ranuras por las que se deslizan unas aletas, que por accion de la fuerza
centrifuga, estan siempre apretadas contra la pared interior de la carcasa.
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\ Figura 6.8

Se aspira el gas por la tubuladura de entrada. Debido a la excentricidad del rotor, el gas
que esta entre dos aletas se comprime, al ir reduciéndose el volumen disponible
conforme gira el rodete. El gas comprimido se expulsa por la tubuladura de salida.

La figura 6.9 representa el esquema de un compresor alternativo de simple efecto, que
es el tipo de compresor mas sencillo que existe. Por cada revolucién del eje, o doble
carrera de vaivén del émbolo, se realiza el proceso completo de compresion.

&

E
T

T
\ Figura 6.9

Cuando el émbolo se desplaza de izquierda a derecha se produce la aspiracién del gas
(valvula A abierta; E cerrada ) a una presion practicamente constante. Una vez que el
émbolo llega a la posicidn extrema derecha (punto muerto inferior, PMI) termina la
aspiracién y se cierra A. A partir de ese momento el émbolo comienza a desplazarse de
derecha a izquierda de modo que la presion dentro del cilindro aumenta.

Cuando esta presién alcanza un valor ligeramente superior a la del depédsito de
descarga se abre E y el gas comprimido sale del cilindro. Al llegar a la posicion extrema
izquierda (punto muerto superior, PMS) se cierra E y se abra A, el émbolo comienza

129



COMPRESORES

nuevamente a desplazarse hacia la derecha y se inicia asi un nuevo ciclo de
compresion.

En el tiempo en que tarda en realizarse un ciclo, el V.C. no puede considerarse ni
mucho menos en estado estacionario, ya que varia la masa y el estado del gas
contenido en su interior. Ahora bien, cada ciclo es idéntico al anterior, esto es, se
reproducen exactamente las condiciones de un ciclo al siguiente. Asi pues, efectuando
los balances por ciclo consideraremos que el régimen es estacionario. Obviamente esto
no significa que el gas que se comprime experimenta un proceso ciclico.

Un parametro fundamental en toda maquina de desplazamiento positivo es el volumen
desplazado. En las maquinas de émbolo dicho volumen se denomina cilindrada, Vp.
Siendo d el diametro del cilindro A la carrera, esto es, la longitud recorrida por el
émbolo entre el PMS el PMI, la cilindrada sera

2
vD_“Z A (6.15)

Por otra parte, la relacion de compresion (P./P;) es el cociente entre la presion de
descarga y la de aspiracion.

VLS. DIAGRAMA INDICADOR IDEAL.

El analisis de la compresiéon en los compresores alternativos se realiza utilizando los
diagramas indicadores. Dichos diagramas muestran la variacién de la presion en el
cilindro con respecto al volumen variable que el gas va ocupando en cada ciclo de
compresion, o lo que es lo mismo, con respecto a la carrera del émbolo.

El indicador consta esencialmente de un émbolo sujeto por una de sus caras a la
presidn del cilindro y por la otra a la compresion de un resorte. Este vastago del émbolo
mueve por medio de una articulaciéon una plumilla. La plumilla traza el diagrama sobre
un panel fijado sobre un tambor, que se mueve en fase con el émbolo del compresor.

El diagrama indicador no debe confundirse con un diagrama termodinamico P-v. En
efecto, el diagrama termodinamico representa los diferentes estados de la unidad de
masa, mientras que en el diagrama indicador se representa el proceso que tiene lugar
en el interior del cilindro, en el cual la masa de gas es variable.

La figura 6.10 representa el diagrama indicador de un compresor de una etapa, en el
que se han hecho las simplificaciones siguientes:

- Espacio perjudicial nulo.
- Rozamiento en las paredes del cilindro nulo y estrangulamiento nulo en las

valvulas de admision y escape.
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- Aspiracién e impulsion del gas a presion constante.

- Proceso de compresioén reversible.

= 2 P2
v
1
A — P+
—
V2 V1 Vv
Figura 6.10

La vélvula de admision se abre en el PMS y el émbolo inicia su desplazamiento de
izquierda a derecha, llenandose el cilindro con el gas, linea de aspiracién A-1. Al llegar
al PMI se cierra la valvula de admisién y con ambas valvulas cerradas se realiza la
compresion, linea 1-2, mientras el émbolo se desplaza de derecha a izquierda.

Cuando la presion del gas alcanza el valor de la linea de descarga se abre la valvula E
y tiene lugar la impulsion del gas, segun la linea 2-E. Al llegar el émbolo al PMS
desciende la presion al valor Py, line E-A, y se vuelve a repetir el ciclo.

Evidentemente ni la linea A-1 ni la 2-E representan procesos termodinamicos, ya que a
lo largo de ellas el gas no modifica su estado. El trabajo total que hay que suministrar al
gas por cada ciclo viene representado por el area encerrada en el diagrama indicador,
Aq2ea1- En efecto

Wr = Way + Wyp + W + Wy

Puesto que
War = P1 V4 W12:J;VZPCIV Wae = P2 Vs, Wea = 0
se tiene
P, Py
W ;= | VdP=-ma [ vaP
P1 P1

siendo m, la masa de aire aspirado,m; = P, V;/ Ry T1.
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VIL.5.2. DIAGRAMA INDICADOR IDEAL CON ESPACIO
PERJUDICIAL.

Por razones constructivas el émbolo, al desalojar el gas, no llega a tocar la cabeza del
cilindro, por lo que queda siempre un volumen de gas no desalojado llamado espacio
perjudicial, Vp. Su valor se refleja mediante el coeficiente o = Vp / Vp y se suele
expresar en % de la cilindrada. Es habitual encontrarse porcentajes de espacio
perjudicial entre 6-8 %.

La figura 6.11 representa un diagrama indicador valido para los mismos supuestos que
el de la figura 6.10, pero ahora existe un espacio nocivo V4. Al llegar a 3 (PMI) con la
valvula E abierta, como dentro del cilindro queda un gas residual se produce la
expansion de los gases remanentes, linea E-A..

En la carrera del émbolo de izquierda a derecha, la valvula E se cierra por la accién
combinada de la presién en la linea de descarga y la accién del propio cierre de la
valvula. Cuando la presién en el cilindro cae hasta P4, que es la presion de admisién, se
abre la valvula Ay se produce la admision en el compresor, linea A-1.

"=
PMS PMI
PA
E 2
P2 —
Wy
P1 p1
A
-
<—vp—> —\/ g Vv
————\p———»

\ Figura 6.11

Como consecuencia del espacio perjudicial, el volumen aspirado por el compresor es
V,, evidentemente menor que el volumen desplazado Vp. Para poder valorar el caudal
manejado por un compresor se define el rendimiento volumétrico, Tv, como la
relacion entre ambos volumenes

Nv=—_t——1"A (6.16)
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Es facil relacionar T|v con el coeficiente o. En efecto, suponiendo que la expansion de
los gases residuales, linea E-A, es una politropica de indice n, se tiene

1 1
P n P n
V=V | 2 | =V |2
A E(P1 T D( Pl

Vi=Vp (1 + a)

{Pf |
Nv=1-a (—2 -1 (6.17)
P

Esta expresion nos pone de manifiesto que My disminuye al aumentar o (y por tanto el
espacio perjudicial) y también conforme aumenta la relacién de compresion. Existe una

y como

resulta

P, maxima |:P;V'ax =P, (1 + — | |, para la cual el rendimiento volumétrico se anula y
o

por tanto el caudal manejado por el compresor seria 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 niumero de revoluciones. Sin
embargo, suponiendo que el gas residual una vez expansionado, punto A, esta en el
mismo estado termodinamico que el gas de admisidon, el trabajo especifico de
compresion no varia.

En efecto, el trabajo total por ciclo, que viene representado por el area encerrada en el
diagrama indicador Ajogar, €S

Wr = War + Wy + W + Wep
siendo

V1
Wy :jVA P,dV=P;(V,~V,) =maP,v,
W= “PdV=(m,+m,)[""Pdv
VE
Woe = J’ P dV=P,(Ve-V,) = mP; v,

VA Vv,
W, = J'VE PdV = -m_ [ Pdv

Vi
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por lo que el trabajo total resulta
W, =ma[ " Pdv—(P,v,-P,V, )]:—maj':2 vdP
Vi 1

y por lo tanto, el trabajo especifico efectivamente no varia.

VL5.3. DIAGRAMA INDICADOR REAL Y POTENCIA DE
ACCIONAMIENTO.

El diagrama indicador real difiere sensiblemente del diafragma PV ideal que hasta
ahora hemos considerado, véase figura 6.12. La diferencia entre ambos se debe
fundamentalmente al rotamiento del fluido y a la inercia y rozamiento de las valvulas.

PMS | PMI

P1 I » 1

\ Figura 6.12

La valvula de aspiracién no se abre hasta que la presion en el cilindro sea ligeramente
inferior a la presién de entrada, por lo que la linea de aspiraciéon queda por debajo de la
isobara P = P,. Ademas, al abrirse la véalvula se produce una cierta vibracién, lo que se
refleja en las ligeras oscilaciones que se observan en el diagrama.

Por otra parte, la valvula de descarga se abre cuando la presion interior es algo superior
a la de la linea de descarga. Ademas, en el momento de la apertura vibra, lo que se
refleja en las oscilaciones de presion del diagrama. Ademas, el proceso de compresion
1-2 es una politropica con indice comprendido entre 1y 7 .

Como consecuencia de todos estos fendmenos, el area del diagrama real es mayor que
el del ideal. Dicha area, W, , representa la energia entregada por el érgano transmisor
de energia, el émbolo, al fluido en cada ciclo. Si A es el area del diagrama, medida con
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un planimetro y Ev y Ep son las escalas de abcisas y ordenadas respectivamente, el

trabajo indicado sera
o~
M A(J)
mm

)

WA e, (I e,

mm

Si n es el numero de rpm y se trata de un compresor de simple efecto, la potencia
indicada P, sera

n

Otra forma de expresar la potencia indicada es

- A

P =P1'5

(6.19)

donde p, es la presion media indicada y ( es la carrera.

Siendo mn, el rendimiento mecanico, debido a las pérdidas en los cojinetes y
prensaestopas, la potencia de accionamiento o potencia en el eje del compresor sera

=— (6.20)

VVamos a ver otra forma de expresar P, partiendo del trabajo especifico de compresion
para el proceso ideal que veiamos en VI.4. Siendo Tt el rendimiento isotermo (Msc

para un compresor adiabatico) el trabajo especifico en la compresidn real es

|Wc |_92—g1
nTc nTc

El caudal aspirado por cada ciclo es

2
V=MW, =nv%~1

De hecho el rendimiento volumétrico habra que corregirlo para tener en cuenta que,
como consecuencia del calentamiento del cilindro debido a los gases residuales, el gas
aspirado llena el compresor a una temperatura T," > T, y por consiguiente su densidad y
la masa de llenado seran menores. Por tanto, el rendimiento volumétrico que
utilizaremos myc sera

nvc:p'ava _YVa T <My
PaVo Vo T
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El caudal de gas aspirado por cada segundo, siendo n el numero de rpm sera

nd?
4

nVC' An-60-K

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

2
i, = e "9 60K, (6.21)
4 ZRT,
Se obtiene finalmente que la potencia de accionamiento es
. 1
= W, | (6.22)

P,=ma— —
nTc 'nm

V1.6 TURBOCOMPRESORES.

Como hemos dicho en VI.3 en los turbocompresores el gas recibe trabajo de un 6rgano
dotado de movimiento de rotacién denominado rodete. En general, su campo de
aplicacion es el de grandes caudales a presiones moderadas, mientras que el de los
alternativos es el de caudales moderados con elevadas relaciones de compresion.

La relacion de compresién 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 presion hasta alcanzar el valor final, dando asi origen a un
compresor de varios escalonamientos.

Cada escalonamiento consta de una corona movil seguida de una fija. Al pasar el flujo a
través de los alabes del rodete aumenta la velocidad del gas de forma que el trabajo
mecanico del eje se transforma en energia cinética. A continuacién, el flujo entra en los
alabes del estator (difusores), donde tiene lugar una transformacion de energia cinética
en energia de presién. Generalmente hay también compresion en el rodete, de forma
que los perfiles de sus alabes se disefan para que simultaneamente actien como
difusores.

Presentan importantes ventajas respecto a los alternativos. Asi, son de construccion
mas compacta (mayor potencia especifica), de elevada seguridad de funcionamiento al
carecer de valvulas y del mecanismo biclo-manivela, requieren escasas cimentaciones
al ser de poca importancia las vibraciones, no se presentan pulsaciones en la impulsion
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y ademas, desaparece el posible problema de la contaminacién del gas por el aceite de
lubricacién.

Aunque pueden ser no refrigerados generalmente son refrigerados. La refrigeracion es
alguna vez interna, pero mas frecuentemente externa. En el primer caso se provee al
estator de una camisa dividida en un cierto numero de compartimentos estancos, por
los que circula el agua de refrigeracién. En la refrigeracion externa, a la salida de uno o
un grupo de escalonamientos, el gas pasa por un intercambiador-refrigerador para a
continuacion entrar en el segundo grupo de escalonamientos y asi sucesivamente.

Segun la direccién del flujo en el rodete se dividen en dos grandes grupos: radiales y
axiales. En los turbocompresores radiales el fluido se mueve en el rodete
esencialmente en un plano transversal al eje de la maquina, siendo el desplazamiento
centrifugo.

En el caso de varios escalonamientos, el compresor consta de: dispositivo de admision
de donde el gas pasa al primer escalonamiento; rodete del primer escalonamiento;
difusor; canal de reversién de flujo, que dirige el flujo hacia el rodete siguiente del
segundo escalonamiento y asi sucesivamente, ver figura 6.13.

/\

Figura 6.13

El rodete es el érgano mas importante del compresor. Se construye segun uno de los
cuatro tipos siguientes: abierto (a), cuando los alabes se fijan al cubo del rodete;
semiabiertos (b), si los alabes se fijan a un solo disco; de doble aspiracién (c), y de
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rodete cerrado (d), cuando los alabes se fijan entre la cara de aspiracién y la posterior
(2), ver figura 6.14.

/ ]

L
B
4/2
d
- 3 | C 3
| | L L _ L
(©) (d

(@) (b) c )

\ Figura 6.14

En los turbocompresores axiales el fluido se mueve en el rodete en cilindros
concéntricos con el eje de la maquina, siendo el desplazamiento radial nulo. Son por lo
tanto maquinas rotativas, pero no centrifugas ni centripetas.

VI1.6.1. PERDIDAS INTERNAS Y RENDIMIENTO INTERNO DE UN
ESCALONAMIENTO.

Como hemos dicho anteriormente cada escalonamiento de un compresor consta de una
corona movil seguida de una corona fija. En la figura 6.15 se representa el corte
meridional y el desarrollo cilindrico de un escalonamiento de compresor axial.

En esta figura el punto 1 representa la entrada en el escalonamiento y por consiguiente
la entrada es la corona movil; el punto 2 es la salida de la corona mévil y entrada en la
corona fija y el punto 3 es la salida de la corona fija y por consiguiente la salida del
escalonamiento.
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/ |
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\ Figura 6.15

La figura 6.16 representa el proceso de compresion real y el correspondiente proceso
de compresién ideal en el escalonamiento considerado. En ella, los puntos 2s y 3s
representan las salidas ideales (isoentrépicas) de la corona movil y fija respectivamente
y P1, P2, P3 son la presion inicial del escalonamiento, final de la corona mévil y final del

escalonamiento.
/ hi

\ Figura 6.16

Considerando A v’/2 = 0, ya que efectivamente la energia cinética antes y después de
cada escalonamiento es aproximadamente la misma, se tiene que el trabajo cedido al
fluido es

[Wal = hs - hy = (hs - hy) + (hz - hy)
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donde hs - h, = Ah;es el salto entalpico en la corona fijay h, - hy = Ah,, es la corona
movil.

Si la compresién fuera ideal, el trabajo especifico de compresion seria
I Wsg | = hss - hy

Las irreversibilidades del escalonamiento dan lugar a la consiguiente produccion de
entropia y al hecho de que el estado a la salida del escalonamiento sea el 3 en lugar del
3s. Estas irreversibilidades son las denominadas pérdidas internas, entre las que se
incluyen:

- Pérdidas por friccion, choques y remolinos en los alabes maviles.

- Pérdidas por fricciéon y remolinos en los alabes fijos y en los demas elementos
fijos del compresor.

- Pérdidas por rozamiento de disco, es decir, pérdidas debidas al movimiento
desordenado del fluido por las caras externas del rodete.

Estas pérdidas se denominan internas, ya que se trata de rozamientos que degradan la
energia mecanica en energia interna que se adiciona al fluido, con el consiguiente
aumento de su temperatura. Por el contrario, las llamadas pérdidas mecanicas originan
calor que se cede generalmente al exterior.

Se define el rendimiento interno del escalonamiento de la manera siguiente

nie—hss_h1 (6.23)
hs;—h,
siendo las pérdidas internas
Y, = hy - ha (6.24)

Evidentemente, si el proceso de compresién hubiera sido isoentropico la presién final
hubiera sido mayor (el estado final seria el 4 y la presién P, ), por lo que las pérdidas
internas provocan una disminucion de presion.

Por ultimo diremos que los escalonamiento son finalmente de reaccidn, es decir, que
tanto los alabes de la corona fija como de la moévil actian como difusores. Se llama
grado de reaccion del escalonamiento ¢ a la relacion siguiente

(6.25)
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VI1.6.2. RENDIMIENTO INTERNO DEL COMPRESOR. FACTOR
DE RECALENTAMIENTO.

Sea un compresor de tres escalonamientos cuyo proceso de compresion se representa
en el diagrama h-s de la figura 6.17. Los numeros 1 y 3 representan la entrada y salida
de cada escalonamiento, mientras que los subindices [, Il y lll corresponden a los
escalonamientos 1°, 2° y 3° respectivamente.

/v L

A 4
YCV c Ahsm 3
—81 Ahai 3i="1u Ahc
Ahs A
4 3=
Ansi
Y A

1

\ Figura 6.17

Debido a las irreversibilidades en la compresion, el estado a la salida del compresor es
el 3, en lugar de C, siendo y. las pérdidas internas en el total del compresor. Definimos

el rendimiento interno del compresor, Tjc, segun la expresion

Ahg,

Ne =7 (6.26)

C

donde Ah. = hay - hy es el salto entalpico total en el compresor.

Vamos a comparar €l rendimiento definido Mjc con el rendimiento inerno de cada

escalonamiento. Para facilitar este analisis suponemos que T)je €s €l mismo en cada
una de las tres etapas. En este caso se tiene

_Ahsl _Ahsu _ Ahg, _ Z Ahg

ie

Observando la figura 6.17 y debido a que loa isébaras divergen, se aprecia que
Ahs,.>A§
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y por consiguiente

Ahg+Ahg+Ahg, >1A+AB+BC=Ah,

Introduciendo una cantidad Ah, que es intrinsecamente positiva, podemos escribir
Y Ah =Ahg +Ah,

Volviendo nuevamente a la expresion del rendimiento interno del escalonamiento,
tenemos

ie =

Y Ah, Ah, +ah, A _{h Ah, }R. .

Ah, Ah, Ah, Ahg,
donde
R=1+ Ah, >1 (6.27)
Ah

SC

es el denominado factor de recalentamiento, que como vemos es por definicibn mayor
que la unidad. En definitiva

nie

niCZR

M. (6.28)

es decir, el rendimiento interno del compresor es menor que el rendimiento interno de
cada escalonamiento. A medida que aumenta el numero de escalonamientos el
rendimiento interno del compresor disminuye, por lo que resulta dificil la construccién de
un compresor con una debida relacién de compresion y un buen rendimiento.

De igual forma que veiamos en el estudio de los compresores alternativos, la potencia
interna se obtendra multiplicando el trabajo interno especifico por el gasto n&, . Dicho
gasto es el producto de la densidad del gas en la aspiracién por el caudal util. A su vez,
para obtener el caudal Gtil es necesario conocer, ademéas del caudal teérico ¥, el

rendimiento volumétrico 1y.

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 util
por el compresor; ya que a consecuencia de esa holgura parte del caudal retrocede,
perdiendo presién por estrangulamiento en la holgura misma, para volver a ser
comprimido de nuevo. Ademas, una pequefia parte del caudal comprimido escapa por
las holguras de la maquina al exterior (pérdidas externas).
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En definitiva, el gasto util sera

Mu = PanVVt
y la potencia interna
. |w
Pi: Ma - ‘i
nic

La potencia de accionamiento o potencia en el eje se obtendra teniendo en
cuenta el rendimiento mecanico Nm. En definitiva

Ahg, . Ahg
a (6.29)

a- =m
nic -nm nt

P,=m

a

siendo 7} = 7). - T)m €l denominado rendimiento total.

VI1.6.3. CURVAS CARACTERISTICAS DE LOS
TURBOCOMPRESORES.

Los turbocompresores se disefian de manera que, para un cierto caudal volumétrico de
aspiracién, una cierta relaciéon de compresion y un cierto numero de revoluciones, el
compresor funcione con rendimiento Optimo. 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
relacion de compresidon 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 caracteristico.

El campo caracteristico de un compresor se determina experimentalmente en un banco
de pruebas dotado de la instrumentacion adecuada. En la figura 6.18 se representa el
campo caracteristico de un compresor obtenido como resultado de un ensayo completo.
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\V (m¥s)

Figura 6.18

En el eje de ordenadas se representa la relacién de compresion y en el de abscisas el
caudal. Las lineas de trazo constante representan numero de revoluciones constante,
mientras que las construidas con punto y raya son las de rendimiento constante.

El turbocompresor axial tiene mejor rendimiento que el radial, aunque es mas sensible a
la variacién de carga, es decir, su rendimiento disminuye mas rapidamente al alejarse
del punto nominal.

En la figura se observa una linea de trazo discontinuo, denominado curva limite de
bombeo. Para un determinado niumero de revoluciones, conforme disminuye el caudal
aumenta la relacion de compresién. Pero esto se produce hasta un valor limite, que es
el correspondiente a la curva de bombeo, siendo ese valor distinto para cada numero
de revoluciones.

Al disminuir el caudal por debajo de dicho valor limite, ocurriria que la difusién, que es
inherente al proceso de compresion seria excesiva; la corriente fluida se desprenderia
de las paredes del compresor y se originaria un retroceso de la misma, acompafiado de
ruido y vibraciones. En estas condiciones el compartimiento del compresor es
fuertemente inestable, pudiéndose originar importantes dafios en la maquina, por lo que
es una situacién que debe siempre evitarse.
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LECCION VII. TURBINAS DE VAPOR

VIl.1 INTRODUCCION.

Las turbinas de vapor (TV) son maquinas térmicas motoras en las que tiene lugar la
transformacion de la energia térmica del vapor en energia mecanica de rotacion 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 maquina alternativa de vapor fue el primer motor térmico utilizado, gracias al
cual fue posible la llamada Revolucién Industrial, desde principio de siglo ha sido
sustituido para la produccion de electricidad por las turbinas de vapor. Se puede decir
que desde comienzos de siglo y hasta finales de los afos sesenta, con la interrupciéon
de la Il Guerra Mundial, fue aumentando progresivamente la potencia de las turbinas,
asi como la presion y temperatura del vapor de admisién. Sin embargo, desde los
afos setenta hasta la actualidad, ha habido una mayor preocupacion por mejorar la
eficiencia, asi como la fiabilidad de estas maquinas.

Durante la pasada década, practicamente cada uno de los componentes de la turbina
ha sido estudiado de una manera exhaustiva, con el fin de mejorar su disefio y lograr
asi una mayor eficiencia. Todos los progresos que se han producido en areas tales
como Ciencia de los Materiales, Aerodinamica, Tecnologias de Diagndstico y
Monitorizacion, Proteccion y Regulacion, etc., han sido aplicados a los nuevos disefios.

Dentro de estos avances tecnolégicos es de destacar el Disefo Asistido por Ordenador,
particularmente de los alabes, asi como la aplicacion de control electrénico,
generalmente acoplado a microprocesadores o controladores légicos 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.
Asi, para el accionamiento de maquinas tales como compresores centrifugos, soplantes
de aire de combustion, etc., que requieren un control de Ila velocidad de
accionamiento, o también, para maquinas con velocidades de rotacion 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.

Ademas de estas aplicaciones caracteristicas, en los afios sesenta surgieron nuevas
aplicaciones de estas maquinas térmicas, en centrales nucleares y geotérmicas. Ciclos
de vapor avanzados que se ensayaron en USA en los afios cincuenta y que
posteriormente se abandonaron, estan recibiendo un renovado interés. Ademas, se
continta investigando en el ciclo de vapor supercritico.
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A lo largo de esta leccion, nos referiremos a los aspectos termodinamicos. El objetivo
fundamental que se persigue es explicar como funciona una turbina de vapor, para lo
cual hay que comprender como la energia térmica del vapor se convierte en trabajo
mecanico, a través de la expansion en una tobera y el impacto y/o la reaccién en un
alabe y después, como ese trabajo mecanico de un conjunto de alabes unido a una
rueda se transforma en energia de rotacion en un eje. Esas transformaciones se
producen con unas irreversibilidades que originan un rendimiento.

VIl.2 CLASIFICACION DE LAS TURBINAS DE VAPOR.

Las turbinas de vapor pueden clasificarse atendiendo a distintos criterios. En el cuadro
que se presenta a continuacion se muestran los criterios de clasificacién mas usuales.
Fundamentalmente, los diferentes tipos de turbinas se diferencian en los alabes, es
decir, en como el vapor realiza el trabajo (si es por impulso o por reaccién) y también
por el movimiento del vapor, si éste se mueve a lo largo de la maquina axial o
radialmente.

Es caracteristico de las maquinas axiales que las velocidades de circulacién 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
seran iguales y por consiguiente, las periféricas correspondientes también lo son. En
esta leccion vamos a referirnos a las turbinas axiales que son las que indudablemente
tienen mayor interés.

Clasificacion de las turbinas de vapor

Tipo de toberas y alabes Accidn
Reaccion

Movimiento del vapor Axial
Radial

Numero de etapas

Condiciones de la descarga Condensacion
Contrapresion
Extraccion

Induccion

Tipo de servicio General

Aplicaciones criticas
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VI.3 ETAPAS DE LA TURBINA DE VAPOR.

De forma similar a lo que deciamos en la leccidon anterior al estudiar los
turbocompresores, el aprovechamiento de la energia del vapor rara vez se logra con
una sola corona mévil, de forma que las turbinas de vapor son generalmente maquinas
de varias etapas o escalonamientos.

Una etapa o escalonamiento de una turbina consta de una corona fija, seguida de otra
movil. En la figura 7.1(a) se representa un corte meridional de un escalonamiento,
correspondiendo el punto 0 a la entrada en el mismo, el 1 a la salida de la corona fija y
entrada en la moévil y el punto 2 a salida de la corona movil y del escalonamiento.

Por su parte, la figura 7.1 (b) se obtiene seccionando el escalonamiento por el cilindro
c-c, coaxial con el eje de la maquina y desarrollando dicho cilindro. En el plano del
desarrollo se aprecia la forma aerodinamica de los alabes, con perfil de ala de aviacion.

© ™ ©) \
el AR o

Estator \
Py

\

W

(a) , (b)
Figura 7.1

Se dice que la etapa (o el escalonamiento) de una turbina es de accion cuando la
expansioén del fluido se realiza unicamente en la corona fija (toberas). Dentro de las
etapas de accién se presentan dos casos que difieren poco entre si: escalonamientos
de accion con presién constante en el rotor y escalonamientos de accién con entalpia
constante en el rotor. Por el contrario, se dice que un escalonamiento es de reaccion
cuando una parte de la expansién tiene lugar en la corona fija (estator) y la otra en el
movil (rotor).

Vamos a continuacién a estudiar los diferentes tipos de escalonamiento en turbinas
axiales, que son las que presentan un mayor interés. Por lo que respecta a las turbinas
radiales son generalmente centripetas , aunque existe también algun caso de
centrifuga. Su utilizacion es muy reducida, empleandose por ejemplo en los pequefios
grupos de sobrealimentacién de motores.
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VIL.3.1 ETAPA DE ACCION CON PRESION CONSTANTE EN EL
ROTOR.

En la figura 7.2 se representa un escalonamiento de este tipo, dibujandose los perfiles
tipicos de los alabes del estator y rotor.

K Figura 7.2

Las variaciones de presidn, velocidad absoluta y entalpia en el estator y rotor se
representan en la figura 7.3 (a).

-

Vs hi
PO 00 [ 10
Py
o P,
h, V2
Vo \ h2 ;
ESTATOR ROTOR
(a) (b)

\ Figura 7.3

Asi pues, las condiciones de la evolucién son:

Estator V1 >>V0 Expansion en el estator(velocidad
absoluta del vapor)

Rotor P1=P2 Presion constante en el rotor.

h1 >h2 El aumento de la entalpia es
debido a la friccion.
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En el diagrama h-s representamos la evolucién del fluido desde la entrada a la salida
del escalonamiento. El punto 00 corresponde al estado de remanso a la de entrada
del escalonamiento y 10 y 20 son los estados de remanso a la entrada y salida del
rotor.

En el estator el fluido se expansiona, incrementandose la energia cinética y
disminuyendo la entalpia, de acuerdo con la ecuacién siguiente

V2 V2
hg +—2=h, +—- 71
0+ 15 (7.1)
es decir
h00 = h10

Por otra parte, en el rotor, el trabajo especifico w, cedido por el vapor al eje de la
maquina sera

2 2
w =¥+h1 -h, (7.2)

Un parametro de gran interés es el denominado grado de reaccion del
escalonamiento, que se define segun la relacion siguiente

2 2 hy —h
h0+v—° — h2+v—2 00 20
2 2

R__i=hy _h-h (7.4)
hOO _h20 w

es decir

u

Cuando las velocidades de entrada y salida son practicamente iguales (Vo=V,), como
ocurre en éste y en otros tipos de escalonamientos, entonces el grado de reaccion es

rou—hy (7.5)

es decir, es la disminucién de la entalpia en el rotor respecto a la disminucion de la
entalpia en el escalonamiento (rotor y estator). Evidentemente, para este tipo de
escalonamiento, R>0, es decir, el grado de reaccion es ligeramente negativo.
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Otro parametro de gran importancia es el denominado rendimiento periférico del
escalonamiento, que se define como la relacién entre el trabajo obtenido en la
periferia del escalonamiento, con respecto a la energia puesta a disposicion del mismo.

En el tipo de etapa que estamos ahora considerando, la energia cinética de salida se
pierde cuando la maquina es de rodete unico, o también, cuando existe a continuacion
otro escalonamiento, pues es necesario establecer una fuerte separacién entre el rotor
y el estator siguiente. En definitiva, el rendimiento periférico se definira de la forma
siguiente

WU WU WU
’ Ahs ho 0~ l"]15 V_125

2

donde Vs es la velocidad de salida del estator si el flujo fuera isoentrépicoy V& /2 es
la energia cenética especifica correspondiente.

VII.3.2 ETAPA DE ACCION CON ENTALPIA CONSTANTE EN EL
ROTOR.

Este tipo de escalonamiento difiere muy poco del anterior. No obstante, presenta en el
rotor una ligera caida de presion tal que, el incremento de energia cinética que se
produciria por este motivo se pierde por rozamiento, manteniéndose constante la
velocidad relativa y por tanto, la entalpia. Como consecuencia de esa caida de presion
se produce una mayor estabilidad en el flujo, por lo que es preferible este tipo de
escalonamiento, a no ser que por tratarse de una etapa de regulacién deba trabajar
frecuentemente en admisién parcial, en cuyo caso es preferible que se mantenga
constante la presién en el rotor.

En la fig. 7.4 se presentan las variaciones de presion, y velocidad absoluta, asi como la
entalpia en el rotor y estator del escalonamiento.

h
/Po V1 b o 10

ho

P, P 0 2
Vs /
Vo hy h, I 12
-
ESTATOR ROTOR s

(a) (b)
Figura 7.4
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Las condiciones de la evolucién del vapor son, por tanto, las siguientes:

Vi >>V, Expansion en el estator
Estator

hy =h, Entalpia constante en el rotor
Rotor

P,>P, Cae ligeramente la presion.

En la fig. 7.4 (b) se muestra el diagrama h-s de este tipo de escalonamiento,
representandose en el mismo los diferentes estados del fluido. De acuerdo con la
definicién, se tiene evidentemente que

VI.3.3 ETAPA DE REACCION.

R=

hi—h,
h10 - h20

=0

En un escalonamiento de reaccidén parte de la expansién tiene lugar en la corona fija
(estator) y la otra en la movil (rotor). En la fig. 7.5 se representa la seccion a la altura
media del alabe de un escalonamiento de reaccion.

-

(N
Y )

Ecsy

Rotor

[,

Figura 7.5
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Las variaciones de presién, velocidad absoluta, asi como de entalpia en las coronas
fijas y movil se representan en la figura 7.6.

/ hh oo 10
Po
\ P1 0
— | 5,
h V: P
0 0
><h1\ v, N 2
/
VO \ h2 203 P2
25 —'-/
—
ESTATOR ROTOR s
(a) (b)
Figura 7.6
Las condiciones de la evolucién son, por tanto, las siguientes
Estator Vi >>\Vy Expansion en el estator
Rotor h>>h, Disminucién de la entalpia en el

rotor debido a la expansion.

Pi>>P, Disminucién de la presion en el
rotor debido a la expansién.

En el diagrama h-s de la figura 7.6(b) representamos la evolucién del vapor en un
escalonamiento de reaccién.

El disefio con alabes de igual perfil en las coronas fija y mévil conduce a un grado de
reaccion R=0,5. Es el disefio mas utilizado y en él, el salto entalpico se reparte por igual
entre la corona fija y la movil. Para ese grado de reaccién, los perfiles del rotor y
estator son iguales.

VI.4 TURBINA MULTIPLE O DE VARIAS ETAPAS.

Los saltos entélpicos disponibles en los modernos generadores de vapor son muy
grandes. Asi, para un vapor generado a P=100 bar y T= 770K, si la presién de
condensacion fuera P=0,04 bar, el salto entalpico disponible seria de Ahs=1387 kJ/Kg.

Ello implica una velocidad del vapor de V, = ,/2Ah, =1665m/s .

Ahora bien, como ya se estudiara en la asignatura de Motores Térmicos, el rendimiento
periférico maximo de cada etapa se consigue para una determinada relacién entre la
velocidad del vapor a la entrada de la etapa y la velocidad periférica (velocidad angular
por el radio). Esta relacion es diferente segun que la etapa sea de accion o reaccion,
pero en cualquier caso cuanto mayor sea la velocidad del vapor mayor debe ser la
velocidad periférica.

154



TURBINAS DE VAPOR

Segun como se dispongan los escalonamientos, se clasifican en dos tipos: de presion y
de velocidad. En los llamados escalonamientos de presion, el salto entalpico total
disponible se divide en partes aproximadamente iguales para cada escalonamiento. El
mismo flujo pasa sucesivamente por una corona fija y una mévil, una fija y una movil y
asi, sucesivamente. Los escalonamientos de presién pueden ser de accién o de
reaccion.

En los escalonamientos de velocidad el vapor se expansiona exclusivamente en la
primera corona fija constituida por toberas o distribuidores. La elevada velocidad
alcanzada, en lugar de ser absorbida de una sola vez en un unico rodete, con lo que se
alcanzarian velocidades periféricas prohibitivas, se recoge gradualmente en varias
coronas sucesivas.

Los escalonamientos de velocidad fueron ideados por el ingeniero americano Curtis,
por lo que también se les denomina escalonamientos Curtis. El numero de
escalonamientos de velocidad es tedricamente ilimitado, pero en la actualidad el
numero que se utiliza en la mayor parte de los disefios es el de dos, por lo que nos
referimos a él.

En la Fig. 7.7 se representan las variaciones de presion, velocidad absoluta, y entalpia
en el estator y rotor para un doble escalonamiento Curtis. Entre las dos etapas hay una
corona de alabes fijos cuya misién es redirigir el flujo

A
P
\V
h
P
h
Toberas 12 Corona alabes Directrices 22 Corona alabes o

Figura 7.7

Los escalonamientos de velocidad son siempre de accién, de forma que en sus coronas
moviles no se produce expansién alguna. Si comparasemos una turbina con dos
escalonamientos de accién de presién, con otra con dos escalonamientos de accién de
velocidad, vemos que las dos turbinas son de accién y las dos constan de dos coronas
fijas y dos moviles; pero en la turbina Curtis, solo la primera corona fija esta constituida
por toberas. La otra corona es inversora, siendo su misién unicamente la de recoger el
flujo a la salida de la primera corona mdévil para invertirlo y conducirlo a la corona movil
siguiente, sin que se produzca ninguna expansion.
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Vamos finalmente a efectuar un analisis comparativo entre los diferentes tipos de
escalonamientos . Comparando entre si los escalonamientos de accion, con presion
constante o entalpia constante, resultan ser practicamente iguales. En general, son
preferibles los de entalpia constante, por la mayor estabilidad que presenta el flujo al
decrecer la presion. Si se trata de un escalonamiento para la regulaciéon, en ese caso
viene obligado el empleo del de presion.

Si se compara un escalonamiento de accién con otro de reaccién, se puede comprobar
que el de reaccién tiene mejor rendimiento. Esto es consecuencia de que el
escalonamiento de accién, ademas de presentar mayores deflexiones, tiene mas
elevadas velocidades de flujo, ya que toda la expansién se realiza en el estator.

Por otra parte, tal y como se ha dicho anteriormente, para un mismo salto entalpico y
una misma velocidad periférica maxima admisible, el numero de escalonamientos de
accién es menor que el de reaccién. Esta reduccion abarata y simplifica la maquina.

Las pérdidas intersticiales son practicamente nulas en las etapas de accion, por
mantenerse la presion casi constante a ambas caras del alabe. Por el contrario, en
reaccion, al variar la presion en el alabe las pérdidas pueden ser de cierta importancia,
dependiendo naturalmente del tamano del salto. Respecto a las pérdidas por ventilacion
son nulas en los escalonamientos de reaccién, como también en los de accidén por
admisién total.

Como conclusién final podemos decir que ningun tipo de escalonamiento relune todas
las ventajas. Por ello, unos constructores prefieren los escalonamientos de accién y
otros los de reaccién, aunque cada vez mas se tiende a que en una misma turbina se
mezclen ambos tipos, segun lo exijan las condiciones del vapor en cada
escalonamiento.

VIL.5 PERDIDAS EN LAS TURBINAS.

Vamos a presentar un breve repaso de los distintos tipos de pérdidas que se producen
en una turbina de vapor, clasificandolas en dos grupos: pérdidas internas y externas.

Las pérdidas internas corresponden a degradaciones de energia mecanica por friccion
en el seno de la corriente, originando el consiguiente aumento de entalpia. Estas
pérdidas son aditivas y se calculan para cada escalonamiento. Son también pérdidas
internas las caldricas, que dan origen a la consiguiente siguiente disminucién de
entalpia. Dentro de las pérdidas internas se encuentran las siguientes:

Pérdidas en los perfiles del estator y rotor (Y5).

Son debidas al rozamiento en la capa limite, la formacion de torbellinos y al choque en
borde de entrada.

Perdidas por velocidad de salida ( Y)

Tienen lugar cuando la velocidad de salida del rotor de un escalonamiento se pierde por
friccién, debido a la fuerte separacién entre ese rotor y el estator siguiente.
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Pérdidas intersticiales internas (Y3).

Son debidas a que parte del vapor no pasa a través de los alabes donde cede su
energia, sino que se escapa por los intersticios necesarios entre el rotor y el estator de
la maquina. Ese escape es provocado por el gradiente de presion existente, como
consecuencia de la expansion.

Del gasto suministrado n%, una parte es el flujo principal nf¥—n% que pasa por los
alabes, mientras que hay un gasto de pérdidas, n%, que es el flujo secundario que se

escapa por el juego entre la corona fija y el eje o tambor.

La entalpia a la salida del estator, mezcla del fluido que pasa por los perfiles con el que
pasa por el cierre del laberinto, es

(m_mi}1+mih0
h. =

X

m

El flujo secundario sufre una laminacién (h=cte.) y por tanto, se mantiene a entalpia y
temperatura mas alta que el flujo principal, de forma que al juntarse ambos, la entalpia
del vapor aumenta y el salto entalpico disminuye precisamente en h,-h;. Naturalmente
la energia correspondiente a estas pérdidas internas se adiciona al fluido y puede
recuperarse parcialmente en los escalonamientos siguientes.

Pérdidas por rozamiento del disco (Y,).

Cada corona moévil, al girar en la atmésfera interna de la maquina crea turbulencias que
disipan parte de la energia mecanica y en consecuencia, reducen la energia
transmitida al rodete.

Pérdidas por ventilacion(Ys).

En un escalonamiento de accion el rodete puede ser de admision parcial, al ser
constante la presién a la entrada y salida del mismo. En este caso, los alabes no
activos se llenan también de fluido y lo agitan, robando energia el fluido al rodete, en
lugar de suministrarla.

Este tipo de pérdidas no se consideran ,naturalmente , cuando la admision es total, es
decir, cuando las toberas ocupan toda la periferia de un disco.

Por otra parte dentro del conjunto de pérdidas externas se encuentran las siguientes:
Pérdidas intersticiales (Y3e).

Se producen entre el eje y la carcasa, aunque pueden mantenerse muy bajas con el
empleo de cierres de laberinto, de anillos de grafito o hidraulicos.
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Pérdidas de calor por radiacion y conveccion (Yg).
Comprenden el calor perdido a través de la carcasa de la turbina.
Pérdidas mecanicas (Y7).

Comprenden las pérdidas en los cojinetes que soportan el rotor de la turbina, evitando
el desplazamiento radial (cojinetes de apoyo) y el axial (cojinetes de empuje), asi como
las pérdidas en la transmisién (cuando existe un engranaje reductor) y las pérdidas por
accionamiento de aparatos auxiliares( bomba de aceite, regulador de velocidad, etc.).

VI.L6é RENDIMIENTO INTERNO DE UN ESCALONAMIENTO.

En VII.2 hemos ya definido el rendimiento periférico de un escalonamiento, ec.(7.6).
Puesto que el trabajo util wu es la caida isoentrépica de entalpia Ahs menos las
pérdidas internas Y,+Y,, podemos escribir

+Y, . .
——= (' sin recuperacion)
S

nu:1_

Si la velocidad de salida se recupera, en ese caso el rendimiento del escalonamiento
sera

Ah; Ah;

u

donde Ah; =Ah, —-Y,, ya que si la velocidad de salida es recuperada no se puede
hablar de pérdidas de energia cinética a la salida.

Si del salto isoentrépico restamos todas las pérdidas internas del escalonamiento,
obtendremos entonces lo que se denomina el salto interno, esto es

6
Ah = Ahg =YY,
i=1

Se define el rendimiento interno del escalonamiento segun

mn = ah, (sin recuperacion) (7.7)
Ah,

y en el caso de que se trate de una turbina con recuperacion, el rendimiento interno del
escalonamiento sera

n = 2h' (con recuperacion) (7.8)
S
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VIL.7 RENDIMIENTO INTERNO DE LA TURBINA. FACTOR
DE RECUPERACION.

Vamos ahora a referirnos, no ya a un escalonamiento, sino a una turbina completa
multietapica. En la figura 7.8 se representa esquematicamente una turbina, en la que A
y B son los estados del vapor en las secciones de entrada y salida de la misma;
asimismo en la fig. 7.8(b) se representa en un diagrama h-s la evolucién del vapor a su
paso a través de la turbina.

/ "} A0

A A
Wr
A BO v
/A
N\
BO,
B
A 4 B o
B s
-
S

\ Figura 7.8

Efectuando un balance de energia para el conjunto de la turbina podemos escribir

V2 V2
h, +7A=WT+hB+7B

es decir
Wt =hpo —hgo (7.9)

Definiremos el rendimiento interno de la turbina cono la relaciéon entre el trabajo
desarrollado wy y el trabajo maximo que se podria obtener en una maquina ideal, en la
que no existieran irreversibilidades y que operase entre las mismas condiciones de
admision y presion de escape de la maquina real.

Al definir ese rendimiento debemos considerar dos situaciones distintas. Si la energia
cinética de salida no es aprovechada, sino que se pierde por friccion a la presion
sensiblemente constante del escape, en ese caso Wrmax = hao-hgs ¥ por consiguiente
definiremos el rendimiento interno de la turbina de la forma siguiente

hao — hgo
L= 7.10
Nit Moo — o ( )
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Si por el contrario, la energia cinética de salida es aprovechada (como ocurre en el
caso de una turbina seguida de una tobera propulsiva) en ese caso

2
Wrmax = ao _th)_TB:hAo —hp,

y por consiguiente, el rendimiento interno de la turbina sera

h,, -1
g =20 B0 (7.11)
h,o —hges

Vamos ahora a relacionar el rendimiento interno de la turbina con el de los
escalonamientos , para lo cual representamos la expansion del vapor en un diagrama h-
s, considerando a modo de ejemplo que la turbina tiene tres escalonamientos, ver
fig.7.9

h A
A0 | /
A A \
Ahi
Ahs] \0O , \
A
Ahsr Ah's|) Ahgj| Aha | Ahir
4
A
Ahin
4
BOs
-
s

Figura 7.9

El rendimiento interno de un escalonamiento cualquiera, por ejemplo del ll, es

hgo—hy Ahy
N = _

hy —h,, Ahg
Puesto que las isébaras son divergentes, resulta evidente que

Ahg, > Ah;u
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siendo Ah'y el salto isoentropico en el escalonamiento Il si no se hubieran producido
pérdidas en el escalonamiento anterior I. Llamando

*

Ay = h00 _h205 —Ah

sll

se tiene que
hoo —hgo = niu(Ah;u +4y)

Si suponemos, para simplificar, que todos los escalonamientos son practicamente
iguales, en cuyo caso tendran el mismo valor de n;, sumando la ecuacion anterior para
todos los escalonamientos que constituyen la maquina resulta

Z(hoo —hyy) =(ZAh +XA)
Teniendo en cuenta que
Z(hoo —hyy) =ha =g,

z Ah; =h,, — hpo,

resulta, después de dividir por hap-hgos que

>

hAo — YBos

Nir =N, 1+ =n;F (7.11)

donde F es el denominado factor de recuperacion, 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 numero de escalonamientos mayor se hace F (F=1
para un solo escalonamiento), lo cual permite aprovechar grandes saltos entalpicos 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 facilmente teniendo en
cuenta que las pérdidas en un escalon permiten disponer en el escalon siguiente de un
salto entalpico mayor que si esas pérdidas no se hubieran producido. El incremento de
los saltos entalpicos a causa de las pérdidas que se producen en los anteriores es lo
que permite la recuperacion de éstas.

Recuérdese que en el caso de los turbocompresores se produce la situacion contraria,
es decir, las irreversibilidades de una etapa afectan de manera negativa a la siguiente,
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de forma que el rendimiento interno del compresor es menor que el de cada uno de los
escalonamientos.

VI.8 RENDIMIENTO EFECTIVO Y POTENCIA DE UN
TURBOGRUPO.

Si al salto interno Ah;r le restamos las perdidas externas, obtenemos el salto efectivo de
la turbina, esto es

Ahg =Ah; =Y, - Y - Y, (7.12)
Definimos el rendimiento efectivo de la turbina, segtn

Ahgr

= 713
neT Ahs-r ( )
Recordando la definicidn del rendimiento interno, se tiene
Ner = Nit Nt
siendo el rendimiento mecanico la relacion
Ahgr
= 714
Nmt Ah, ( )

Multiplicando el gasto turbinado m por el salto efectivo obtenemos la potencia efectiva
de la turbina, esto es

Ner = MAhgr = M Nyr.Ahgr (7.15)

Por ultimo, en el caso de un turbogrupo la potencia eléctrica en bornas del generador se
obtendra multiplicando la potencia efectiva por el rendimiento eléctrico y por tanto

Net =M - Mir - Nyr . Ner - Ahgr (7.16)

VI.9 RELACION ENTRE LA POTENCIA Y EL GASTO DE
VAPOR.

Aunque las turbinas de vapor se disefian para trabajar con su caudal nominal, puede
ser necesario regular la turbina variando el caudal de admisién. La regulacién ideal
seria aquella que consiguiera mantener el mismo rendimiento efectivo en la turbina,
tanto a carga total como parcial.
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En el curso de Motores Térmicos se estudian los diferentes sistemas de regulacién de
la turbina, aunque evidentemente en ninguln caso se alcanza esa condicién ideal. Hay
también otros métodos basados en la modificacién del estado del vapor (presion
deslizante) que en ese curso se estudiaran.

Si en una turbina de vapor se mantienen constantes las condiciones de admision y la
presion de escape, la potencia desarrollada por la maquina varia con el consumo de
vapor vivo segun una relacién que es aproximadamente lineal. Esto es tanto mas cierto
cuanto menor sea la relacién entre la presiéon de escape y la de admisién.

Por consiguiente, si en un diagrama representamos el gasto de vapor consumido por la
turbina al abrir o cerrar las valvulas de regulacién, en funcién de la potencia, resulta una
linea recta que se denomina recta de Willians, véase figura 7.10.

mh \
M
My p
M i
71 ,”
/I 1 ’/
/’ ’r
S 00
e I
S P 1
7’ s ]
m”
’// ,l:z’ :
-~ 7 ]
L el 1
- e I
- < H -
A (@] N4 Nn N
Figura 7.10 )
En definitiva
m=a+bN (7.17)

donde a y b son sendas constantes, que las podemos determinar por las condiciones

de marcha en vacio y a plena carga.

donde

- En vacio: N=0;

a=mg

- A plena carga: N=Ny; m=my
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. ¥ . .
A la relaciéon o, = —" se le denomina pérdida en vacio. En el caso de una turbina a

n

contrapresion, o suele estar comprendido entre 0,2 y 0,3.

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

My —Mg

m m,
= — = —+4
N N Ny

1

w

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

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 oM % Si  se

N
considerase una carga inferior, N4, (punto M, de la figura), el consumo especifico para
esta carga vendra representado por al pendiente de la recta OM; y evidentemente

1 1
—>— Wi < Wy
W, Wy

Por ultimo, sefalaremos que es importante elegir adecuadamente las caracteristicas
del vapor en la admision para que la recta de Willians tenga una baja pendiente. En
efecto, si llamamos

1 my

puesto que , por semejanza de triangulos, se tiene que

_%, __OA
% OA+Ny

O

resulta finalmente

(7.18)

expresion que pone claramente de manifiesto el efecto de las pérdidas en vacio.
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LECCION VIII CALDERAS DE
VAPOR

VII.1 INTRODUCCION.

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

- Para produccién de energia eléctrica. El vapor se produce a elevadas presiones y
temperaturas, que pueden llegar a valores de 130 bar y 510 °C.

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

- Como agente fisico o quimico en operaciones industriales. Debe producirse a unas
presiones y temperaturas que vienen determinadas por su utilizacion

El vapor es generado en unos equipos a los que llamamos generadores de vapor o
mas 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 combustion 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 alimentacion.

- 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 fabricacion 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 carbén, con hogares alimentados a
mano y la presion 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 calefaccion doméstica hasta las grandes centrales
termoeléctricas. Los mas de cien afos de experiencia en disefio, fabricacion y
operacién hacen que los modelos de hoy dia se caractericen por su gran seguridad y
elevados rendimientos.
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Se ha avanzado notablemente en las técnicas para quemar diferentes tipos de
combustibles y en grandes cantidades. Los aceros y materiales aleados de que hoy
disponemos son muy fuertes y consistentes en sus propiedades. Ademas, se usan
métodos avanzados para la fabricacién y se han adoptado normas que regulan el
disefo, la fabricacién y la inspeccién de los componentes a presion.

VIll.2 BALANCE DE ENERGiA EN UN V.C. CON
REACCIONES QUIMICAS.

En la leccidén 15 del libro Termodinamica Fundamental expresamos la forma de calcular
la variacién de entalpia en un sistema que experimenta reacciones quimicas, en
particular, reacciones de combustién. Expusimos entonces el concepto de entalpia de
formacion asi como el significado del poder calorifico de un combustible.

Consideremos el volumen de control (V.C.) de la figura 8.1, en el que hay unos flujos
entrantes (combustibles y comburente) y unos flujos salientes (productos de la
combustién). En el caso general de régimen no estacionario y admitiendo el modelo

/

Combustible

V.C | Humos

l Cenizas

Comburente

\ Figura 8.1

de flujo unidimensional en las secciones de entrada y salida, del balance de energia por
unidad de tiempo resulta la siguiente ecuacioén

dEvc * en * sal *
pm =Q+2i,mi(h+ec+ep)i—;mi(h+ec+ep)i (8.1)

donde la entalpia de la sustancia i es
h, = Ahg +h;(T)—h;(298)

siendo T la temperatura en su correspondiente seccion de entrada o salida. En régimen
permanente, la ec. (8.1) se simplifica en

. sal * en *

Q= Zmi(h+ € +€p)i — Zmi(h +e.+€,); (8.2)

En la inmensa mayoria de los V.C. en los que tienen lugar reacciones de combustion,
los términos correspondientes a la energia cinética y potencial gravitatoria se pueden
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considerar despreciables. Asi pues, la energia que se libera como consecuencia de las
reacciones de combustidon que tienen lugar en la camara de combustion se presenta
bajo dos formas distintas: en la energia interna sensible de los productos y como calor
cedido al exterior..

Temperatura de combustion adiabatica

En muchas ocasiones interesa conocer la maxima temperatura que podrian alcanzar
los productos de la combustién. Esta maxima temperatura se alcanzara cuando la
reaccion de combustién sea la tedrica, es decir, completa y con la minima cantidad de
aire. Ademas, es evidente que cuanto menor es la perdida de calor mayor es el
aumento de temperatura, por lo que la temperatura maxima correspondera al limite
adiabatico. Por ello, a esa temperatura maxima se le conoce con el nombre de
temperatura de llama adiabatica o de combustion adiabatica.

De acuerdo con las ecuaciones del balance de energia anteriormente escritas, si el
proceso es adiabatico y en régimen estacionario y consideramos ademas que la
variacion de la entalpia con la presion, tanto para los reactivos como para los productos,
es despreciable, se tiene la igualdad siguiente

en ¢

sal
Zmi(Ah? +hpy —hye )i = Zmi(Ah? +hy —hy);

En esta igualdad el término de la izquierda se puede evaluar directamente, ya que se
conoce la composicién de los reactivos y la temperatura de entrada de los mismos, T,

a la camara de combustién adiabatica. Igualmente se conocen los valores & de los
productos, a partir de los correspondientes balances de masa, ya que se sabe que la
combustién es la tedrica. Evidentemente, una combustién completa con un exceso de
aire no conduciria a la maxima temperatura teorica. Los valores de Ah%; y h;,s de cada
uno de los productos se obtienen de las tablas de datos termoquimicos.

En definitiva, las unicas incognitas son los valores de hiy, los cuales aparecen
tabulados en funcién de la temperatura. Por lo tanto se nos presenta un problema tipico
de iteracion; habra que suponer una temperatura T e ir por aproximaciones sucesivas
hasta que finalmente el termino de la izquierda de la igualdad anterior coincida con el
de la derecha, dentro de los margenes de error que nos hemos fijado de antemano.

En el diagrama H-T de la figura 8.2 representamos la entalpia de los reactivos Hg y de
los productos Hp en funcion de la temperatura. Disponiendo de este diagrama, vemos lo
facil que resultaria determinar la temperatura de combustién adiabatica.
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'
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\ Figura 8.2

Evidentemente la igualdad del balance de energia anterior la podemos también escribir
segun

ent

sal
- zi.mi(hn —hogg ) + AHYg + zi‘tmi(hT —hyg)i =0 (8.3)

que corresponde al recorrido 1-2-3-4 del diagrama. Por consiguiente, la temperatura de
combustién adiabatica corresponde a la abscisa del punto 4.

La temperatura tedrica asi calculada puede ser varios cientos de grado superior al
maximo valor real que puede alcanzarse. Esto es debido a numerosas razones. Por una
parte, la combustion dificiimente sera completa y ademas, si queremos aproximarnos a
esa combustién completa sera necesario utilizar un mayor o menor exceso de aire.
Ademas, hemos supuesto combustién adiabatica, pero las perdidas de calor nunca
seran nulas. Por ultimo y es la razén que influye de forma mas decisiva, los productos
de la combustion a esas temperaturas se disocian y estas reacciones son
endotérmicas, de manera que utilizan parte de la energia liberada en la combustion.

VII.3 TIPOS DE GENERADORES DE VAPOR.

Existen diferentes criterios para clasificar los numerosos tipos de calderas. Asi,
atendiendo al tipo de combustible utilizado nos encontramos con calderas de carbon,
de combustibles liquidos, gaseosos, calderas para combustibles especiales (licor negro,
bagazo, etc.) y calderas de recuperacion de calor de gases.

Atendiendo al tipo de fluido nos encontramos con calderas de vapor, de agua caliente,
de agua sobrecalentada y de fluido térmico. Segun su operacién pueden ser calderas
automaticas o semiautomaticas y segun el tiro nos encontramos con calderas de hogar
presurizado y calderas de hogar equilibrado.

Hay también otros criterios de clasificacion como por ejemplo segun el sistema de
soporte pueden ser calderas apoyadas o suspendidas, segun su implantacion nos
encontramos con calderas terrestres y marinas, segun el mecanismo_dominante de
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transmisién _de calor existen calderas de conveccidén, de radiacion y de radiacion y
conveccion, etc.

No obstante, el criterio mas importante para clasificar las calderas se refiere a la
disposicién de los fluidos. Atendiendo a este punto de vista, las calderas se clasifican
en dos grandes grupos: calderas de tubos de humo (pirotubulares) y calderas de tubo
de agua (acuotubulares).

Haremos unos comentarios sobre ambos tipos de calderas y expondremos también
algunas caracteristicas de las calderas de lecho fluido, asi como las de recuperacién de
calores residuales, por su enorme interés tanto en generacion como en la cogeneracion
en el caso de estas ultimas.

VIl.3.1 CALDERAS PIROTUBULARES.

Reciben este nombre porque los gases circulan por el interior de tubos que a su vez
estan sumergidos en el interior de una masa de agua, todo ello rodeado por la carcasa
exterior. Los gases al circular a lo largo de los tubos ceden calor a través de las paredes
de los mismos al agua que los rodea, produciéndose asi la vaporizacién en las
proximidades de los tubos.

Las calderas pirotubulares pueden ser de hogar integral, ver esquema de la figura 8.3, 0
bien compactas con tubo de hogar, en las que existe un tubo central sumergido en el
agua que hace de hogar. Estas calderas constan normalmente de camara de
combustién, cajas de humos, que pueden ser una o dos segun que el numero de pasos
de gases sean dos o tres y de sobrecalentador.

salida de gases

rzz‘ sall aﬁlapor
A_//\v
N =
\I 0\
L
quemador :«' &ogar& :/\7/‘
T

Fig_;ura 8.3

Como ventajas importantes de estas calderas se puede sefialar la energia que
acumulan debido al gran volumen de agua, con las consiguientes pequenas
fluctuaciones de presiéon cuando varia la demanda. Presentan buenos rendimientos y
tienen un precio inferior a las correspondientes acuotubulares.
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Como inconvenientes se pueden citar las dificultades que se presentan en la
disposicién del sobrecalentador cuando se requiere vapor sobrecalentado, asi como
una circulacién del agua dificil de definir. Ademas, el disefio de estas calderas esta
limitado por la presién del vapor, pudiéndose establecer el limite en unos 30 bar. Por
encima de ese valor se requeririan excesivos espesores de virola. Asi mismo, la
produccion maxima puede llegar a valores de unas 30 t/h.

VIIL.3.2 CALDERAS ACUOTUBULARES.

Como su nombre lo indica en este tipo de calderas el agua circula por el interior de los
tubos. Son las de uso mas extendido para la produccion de vapor y especialmente
aptas para trabajar en altas presiones. Ademas, por su relativamente reducido volumen
de agua levantan presiones con gran rapidez. Esto a su vez tiene un gran inconveniente
cuando se trabaja con grandes variaciones en la demanda de vapor, ya que debido al
pequefio poder acumulativo se originan fluctuaciones en la presion.

Precisamente, para subsanar este inconveniente estas calderas de tubo de agua suelen
tener uno o varios tambores, o que aumenta notablemente la cantidad de agua dentro
de la caldera y por tanto la energia almacenada. En la figura 8.4 se presenta un
esquema de los tubos vaporizadores y dos calderines en un tipo de caldera
denominado de circulacion natural.

T Salida de vapor

lavador de vapor

desprendimiento

riego

Figura 8.4

En los tubos de bajada el agua se encuentra a la temperatura de saturacién o un poco
inferior. Los tubos de subida estan expuestos al calor radiante directo de la llama y en
ellos se produce la vaporizacion. La densidad menor del vapor humedo en los tubos de
subida proporciona el empuje que mantiene la circulacion.
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En el caso de calderas de circulacion forzada, ésta se obtiene por una bomba que
empuja al fluido por un conjunto de tubos situados en paralelo, ver esquema de la figura
8.5. Las bajas cargas en este tipo de calderas son peligrosas ya que con un caudal
pequeio el agua se vaporiza en su totalidad y puede pasar al estado de vapor
sobrecalentado.

[rom——————— e = =
~
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;

Figura 8.5

Existen también las calderas de circulacion asistida, que son calderas de circulacion
natural en las que se ha intercalado una o varias bombas de circulacion en los tubos de
bajada. Ello permite arranques mas rapidos, empleandose este tipo de circulacion para
elevadas presiones de generacion. Por ultimo estan las calderas de circulacion
combinada, que son efectivamente una combinacién de la circulacion forzada y de la
asistida. Para bajas cargas trabajan las bombas de circulacion, mientras que por
encima del 60 al 70 % de la plena carga, la caldera trabaja con circulacién forzada
clasica.

Las calderas acuotubulares se caracterizan por ser intrinsecamente mas seguras que
las pirotubulares y presentar una mejor circulacién interna, asi como mayores
rendimientos. Como inconveniente se pueden destacar la menor energia almacenada,
asi como el mayor precio.

VIII.3.3 CALDERAS DE LECHO FLUIDO.

Para la combustion de carbén y otros combustibles sélidos se utiliza hoy en dia una
técnica de combustién llamada de lecho fluido, que ademas de conseguir elevados
rendimientos en la combustion, presenta atractivos importantes en cuento a la
reduccion de la contaminacién ambiental.

Si se hace pasar un flujo de gas a través de un lecho de particulas sélidas, al aumentar
progresivamente la velocidad del gas llega un momento en que las particulas son
mantenidas en suspension por el gas. Se dice entonces que el lecho es fluidificado, ya
que se comporta como un liquido.
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Si se aumenta la velocidad minima de fluidificacién el lecho parece un liquido hirviendo
del que escapan particulas muy finas que son transportadas por el gas. Se produce
entonces el denominado lecho fluido burbujeante.

A velocidades mas altas se producen arrastres, no solo de particulas finas sino de otras
mayores, que son recuperadas mediante separadores ciclonicos y son retornadas al
lecho principal. Se produce entonces lo que se denomina lecho fluido circulante.
Existen calderas de ambos tipos de lechos. Ademas, segun la presién pueden ser de
lecho atmosférico (presion atmosférica en el hogar) o presurizado.

Con el lecho fluido se produce la desulfuracién de los gases, para lo que hay que afadir
piedra caliza triturada. Por ello, esta tecnologia permite la combustién de combustibles
con azufre, en especial carbono con alto contenido en azufre.

VIL.3.4 CALDERAS DE RECUPERACION DE CALORES
RESIDUALES.

Estos equipos reciben los gases calientes procedentes, por ejemplo, de un motor
térmico, utilizando su entalpia para generar vapor. Dado que la temperatura de esos
gases es generalmente sensiblemente inferior a la de una camara de combustién, el
mecanismo basico de transmisién de calor es el de conveccion. Ademas, para acelerar
la velocidad de intercambio de calor los tubos disponen normalmente de aletas.

El parametro fundamental que define el disefio de la caldera de recuperacién es el
denominado “pinch point’, esto es la diferencia entre la temperatura de saturacion del
vapor y la de los gases a la salida de los tubos vaporizadores. La figura 8.6 representa
un perfil tipico de temperaturas de los gases y del agua en una caldera de
recuperacion.

Temp.vapor!

Temperatura del gas

Temperatura saturacion

i g “Pinch point”
—~ “Approach point”

!
.=agua

! |
! |
i .
i ‘

Recalentador: Generador | Economizadof

PERFIL DE TEMPERATURA
CALDERA DE RECUPERACION DE CALOR DE GASES DE ESCAPE DE TURBINA

Figura 8.5
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Cuanto mas pequeiio es el pinch point mayor debe ser la superficie de intercambio y en
consecuencia, el peso y coste de la caldera. Por el contrario, un pinch point elevado
implica mayor salto térmico en el evaporador y recalentador, pero también mayor
temperatura de salida de los gases .

Otro parametro importante es el “approach point’ que establece la deferencia entre la
temperatura de saturacién y la del agua a la salida del economizador. Requiere una
seleccibn muy cuidadosa para conseguir una operacion econémica de la caldera a
carga nominal, evitando que a baja carga se produzca una vaporizacion en el
economizador.

VIi.4 BALANCES DE MASA, ENERGIA Y EXERGIA EN UNA
CALDERA.

Una de las mayores preocupaciones tanto del disefnador como del usuario de una
caldera es lograr el mayor rendimiento posible durante toda su vida util. Un elevado
rendimiento significa lograr la produccién de vapor deseada a la presion y temperatura
requeridas con el menor consumo de combustible y por consiguiente, con el menor
coste econémico.

Para la obtencién del rendimiento es necesario efectuar los balances de masa de los
fluidos que entran y salen de la caldera, asi como el correspondiente balance de
energia.

BALANCE DE MASA

En la figura 8.7 representamos esquematicamente los distintos flujos masicos y
energéticos que atraviesan los limites del volumen de control considerado. Si el
combustible fuera sélido habria también un flujo de cenizas que en este esquema no se
tiene en cuenta.

El flujo energético Q representa el calor perdido por conveccién y radiacion a través de
la superficie de la caldera, mientras que W, es el consumo de los auxiliares, esto es,
el ventilador del equipo de combustion, bombas de alimentacion, etc.

Haciendo un balance para el agua, en régimen estacionario se tiene

Mag =M, +mp

donde m,, es el gasto de agua de alimentacion, m, el gasto de vapor producido y m el
gasto de purgas, que como luego veremos, es el agua que hay que extraer
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regularmente de la caldera para eliminar el exceso de sales disueltas y mantener la
concentracién adecuada en el interior de las misma.

/ vapor humos

of 1o

@

agua——
—® Purga
aire — @
combustible ®—> / \

o #

Waux

\ Figura 8.7

Considerando el balance de masas por el lado del combustible - comburente se tiene

Ma+Mg=m,

siendo m, el gasto de aire, mzel de combustible y m, el de los gases resultantes de la
combustién. Llamando AC la relacion aire-combustible, se tiene ma =mg.AC y por tanto

mn =mg(1+ AC)
BALANCE DE ENERGIA

Considerando el V.C. de la figura 8.7 , del balance de energia en régimen estacionario
resulta la ecuacién siguiente

Q

Waux

agNag+ My, +mehe) (8.4)

=myh,+m,h, +mph, —«(myh

+ ag

donde:

¢ he es la entalpia especifica del combustible, esto es
he =PCl+ [, ¢ e dT

e h, es la entalpia especifica del aire, por lo que si X es la humedad absoluta y T, la
temperatura ambiental, se tiene

h, =c,, (T, —298) + X(1(0°C) + ¢, T, — ¢, 298)
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¢ h;, es la entalpia especifica de los humos. En general, la combustién es incompleta y
por tanto en los humos hay inquemados. Siendo Ah{ la entalpia de combustion del
componente i de los humos, se tiene

inq

Th
hy =Y @ AhS + j imj c,dT

298 |
¢ h, es la entalpia especifica del vapor producido
e h, es la entalpia especifica del liquido purgado

* hyg es la entalpia especifica del agua de alimentacion a la caldera

BALANCE DE EXERGIA

Consideramos que el aire de combustion es aportado a la caldera a la temperatura
ambiental y por tanto su exergia es nula. Ademas, vamos a despreciar el termino ‘V&aux

y agrupamos en el termino de destruccién de exergia I el flujo de exergia asociado al

calor perdido Q, ya que definitivamente es exergia que finalmente se degrada.

Teniendo en cuenta lo anterior, del balance de exergia resulta

ME by = Mp by +My by, +Mn by —Mag by +1 (8.5)
donde:

¢ b es la exergia (quimica) del combustible

® by, es la exergia fisica especifica del liquido de purgas

¢ by, es la exergia fisica del vapor producida

¢ by, es la exergia (fisica+quimica) de los gases de combustion

* bryg €5 la exergia fisica del agua de alimentacion
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Si suponemos que el agua de alimentacién a la caldera se encuentra a la temperatura
ambiental y que no existe ninguna recuperacién de la exergia de los humos, de forma
que ésta finalmente se destruye, la ecuacién del balance de exergia la podemos escribir
en la forma simplificada siguiente

Mrbe =mp by, +my by, +1;

donde It es la destruccidn total de exergia por unidad de tiempo.

VII.5 RENDIMIENTO DE UNA CALDERA DE VAPOR

Se define el rendimiento de una caldera como la relacion entre la energia aportada del
agua para producir el vapor y la liberada en la combustion del combustible. En esta
definicion, no se tiene en cuenta la entalpia sensible del combustible ni la del aire
comburente al ser practicamente despreciables.

Asi pues, el rendimiento de la caldera es

m,(h, —h
n = —V (. v ag) (86)
mg PCI

El rendimiento de una caldera se puede obtener siguiendo dos métodos diferentes que
describimos a continuacion.

Método directo

Se mide directamente el gasto de vapor producido, asi como su estado (Tr , Pr). Se
mide también la cantidad de combustible consumido y a partir del PCl y de la
temperatura T,4 del agua de alimentacion, se obtiene el rendimiento segun la ec. (8.6).

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

- Contador de combustible
- Contador de agua

- Termometro en la linea de agua (T,g) y termémetro (T,) y mandémetro (P,) en la de
vapor.

Método indirecto o de pérdidas separadas

Volviendo nuevamente a la ecuacion (8.4) y considerando despreciables |[Wa.yu| v la
entalpia sensible del combustible y del aire comburente se tiene

my(h, —h,y)=me PCl-mnh, —mph, -] Q]|
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y por tanto

_Mah,+mphp+] Q]

n=1 .
mg PCI

(8.7)

expresion 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 entalpia sensible de los gases

Th
M ( _[ij cp;dT)
P = 2%
mr PCI

Cuanto mayor es la temperatura de los humos, T, , a la salida de la caldera mayor es
evidentemente este término.

- Pérdidas por inquemados

~mn(Y 0an%)

P2 o
mr PCI

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

- Pérdidas por purgas

mp h
P, =—
mr PCI
- Pérdidas por radiacién y conveccion
p, - 19l
mr PCI

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

n=1-xP,

Para determinar el rendimiento de la caldera por el método de perdidas separadas sera
necesario disponer de la instrumentacion siguiente:

- Contador de combustible

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

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

Produccion de vapor por unidad de combustible

Muy frecuentemente, en lugar de caracterizar el funcionamiento de una caldera por su
rendimiento se define la produccién de vapor por unidad de combustible, expresado por
ejemplo en kg vapor / | comble. o kg vapor / Nm® comble., etc. Asi

%,  nPCl
o (8.8)

Este concepto, muy utilizado en la industria, es funcién de gran cantidad de variables
tales como tipo de combustible, presion y temperatura del vapor, temperatura del agua
de alimentacién a la caldera y los rendimientos que afectan a esa transformacion de la
energia quimica del combustible en energia térmica en el vapor.

Rendimiento exergético

El rendimiento exergético, a diferencia del rendimiento definido segun la ec. (8.6),
refleja las irreversibilidades que se originan en las reacciones quimicas de combustion y
en la transmision de calor entre los gases de combustion y el agua. Podemos definir el
rendimiento exergético de una caldera segun la expresion siguiente

m, (b, —b
0= v( .fv fag) (89)
me PCI

Entre este rendimiento y el definido segun la expresién (8.6) existe la relacion siguiente

EE:PCImv—bm,:PCRI_TaSv—S@)
n be hv _hag be hv —h

ag
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En funcién de la presion y temperatura del vapor generado, se puede representar
graficamente esta relaciéon, para una determinada caldera que quema un cierto
combustible.

El resultado tipico que se obtiene es que el rendimiento es aproximadamente la mitad
del rendimiento convencional, el cual suele valer entre 0,85 a 0,90 en los modernos
generadores de vapor.

La razén de esta gran diferencia en sus valores estriba en que el rendimiento exergético
tiene en cuenta las importantes irreversibilidades que se producen en los generadores,
que no son puestas de manifiesto por el rendimiento clasico. Como hemos dicho antes,
estas irreversibilidades son fundamentalmente de dos tipos: quimicas, asociadas a las
reacciones de combustidon y térmicas, debidas a los saltos de temperatura en los
intercambios de calor.

En el desarrollo de la tecnologia de los generadores de vapor, los esfuerzos técnicos
que se han hecho han originado una importante disminucién de las irreversibilidades y
en definitiva, un aumento del rendimiento exergético. Asi, las irreversibilidades en la
combustién se reducen aumentando la temperatura de combustién , y ello se logra
disminuyendo las pérdidas por radiacion, usando el minimo de exceso de aire y
precalentandolo. Por otra parte, para disminuir las irreversibilidades en la transmisién
de calor hay que aumentar la presidon y temperatura del vapor generado y precalentar el
agua de alimentacion.

En este sentido, el interés del método exergético no debe ser sobreestimado, ya que
como acabamos de decir, el analisis exergético convencional conduce a unas
conclusiones similares. No obstante, su ventaja consiste en que ayuda a comprender
mejor la situacidn, al asignar a cada elemento la destruccion de exergia que en él se
produce, y permite por tanto, decidir por donde se debe actuar para lograr la mejora en
el mantenimiento y el disefio de una instalaciéon de generacion de vapor.

VII.L6 AHORRO ENERGETICO EN CALDERAS.

Vamos a contemplar a una instalacidn consistente en una caldera como una
interconexion de elementos, que tienen como funciones la preparacion del aire y el
combustible, su introduccién en el hogar para su encendido y combustién estable y
finalmente, la eliminacién de los productos de combustion formados. En cada una de
estas partes se van a identificar y cuantificar las pérdidas de energia que se producen
asi como la forma de reducirlas.

Muchas calderas trabajan con rendimientos inferiores a los que realmente pueden
alcanzar. Se trata por tanto de estimular la utilizaciéon de sistemas mas eficientes, que
siendo econdémicamente rentables, permitan alcanzar importantes ahorros de
combustible. Los logros que se consigan son importantes, no solamente para el
usuario, sino que son también fundamentales para alcanzar loa objetivos nacionales de
conservacion de la energia.
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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 presion como en viscosidad
(liquidos) a todos los quemadores de la instalacion.

El carbdén y en general los combustibles sdlidos pueden quemarse segun dos técnicas
diferentes: triturado y pulverizado. Cada una de ellas requiere una preparacion del
combustible y unos equipos especificos para su alimentacion al hogar de la caldera,
que son las parrillas y quemadores respectivamente.

Para el carbon que se quema en parrilla se utilizan trituradores, mientras que para la
pulverizacion se emplean molinos-secadores. Desde el punto de vista energético los
molinos verticales son los mas interesantes, debido a su menor consumo de energia
para la misma capacidad de produccion.

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

Todos los tanques y tuberias deben estar convenientemente calorifugados y ser
sometidos a examenes periddicos por si existen fugas, ya que ademas de las
consiguientes pérdidas, originan contaminacion y pueden ser la causa de accidentes,
siendo un riesgo de incendios.

Si el combustible utilizado es gas natural, es importante que la presion de suministro a
la caldera permanezca constante, ya que si hubiese variaciones, entraria mas 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.

PERDIDAS POR LOS GASES.

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

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

Cuanto mas alta sea la temperatura de los gases en la chimenea mayores seran la
pérdidas. En combustiones que contengan azufre, la temperatura recomendada esta
determinada por la denominada temperatura de rocio acido, para asi asegurar que no
se produzca corrosidén por sulfurico, existiendo diversos tipos de sonda para su
determinacion.
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Presentamos una revision sumaria de los métodos para reducir las pérdidas por los
gases, tanto de los que pueden realizarse sin inversion y que son muy efectivos, como
de los que requieren equipos que pueden necesitar varios afios para su amortizacion.

CONTROL DE COMBUSTION.

El exceso de aire para el que se obtiene el rendimiento 6ptimo depende del tipo de
combustible, del disefo de la caldera y el quemador y de su modo de operacion.

Para comprobar si la relacién aire / combustible es la correcta, el método usual consiste
en analizar la composicion de los gases que salen de la caldera y medir su temperatura.
Para ello se suelen utilizar unos analizadores de gas portatiles, que miden la
concentracion de CO,, o preferiblemente de O,, asi como la temperatura y en los que
se lee directamente el valor de las pérdidas.

En las grandes calderas es recomendable efectuar una monitorizacion continua de la
concentracién de oxigeno en los gases, para que el sistema de control efectue
correcciones automaticamente sobre el suministro del aire, con el fin de mantener en
todo momento la relacién aire / combustible 6ptima.

De cualquier forma, si los quemadores estan 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 modulacion.

PRECALENTADORES DE AIRE.

Aumentar la temperatura del aire de combustién implica mejorar el rendimiento de la
caldera. De ahi el interés de los precalentadores de aire, que transfieren la energia de
los gases al aire de combustion.

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

Su aplicacion esta limitada por consideraciones en relacién a la corrosion, esto es, por
la minima temperatura aceptable en los humos y también por aspectos
medioambientales, ya que al aumentar la temperatura de combustién se aumentan
también las emisiones de NO, .

ECONOMIZADORES.

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

La principal limitacién para su utilizacién se debe nuevamente a consideraciones en
relacion con la corrosion. Por ello, son sobre todo empleados cuando el combustible es
gas natural, al no estar presente el problema del punto de rocio acido. Para pequefnas
unidades, son generalmente preferidos sobre los calentadores de aire.
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LIMPIEZA DE SUPERFICIES DE INTERCAMBIO.

En la combustion de combustibles sélidos y liquidos, y también de gases no limpios, se
producen habitualmente particulas sélidas no totalmente quemadas, que se conocen
con el nombre genérico de hollines. Estos inquemados se depositan sobre las
superficies de intercambio de calor, preferentemente en las zonas frias, actuando de
aislantes en la transmision de calor y provocando, por tanto, el aumento de temperatura
de salida de los gases y las consiguientes pérdidas.

pared hollines > pared, < incrustaciones
calor por la
GASES AGUA Chimenea
fluio de calor flujo de calor >
GASES AGUA
a) Pared limpia a) Pared con hollines o incrustaciones
Figura 8.8

Por ello, para un buen funcionamiento de la caldera es fundamental proceder a la
limpieza periodica de las superficies de intercambio. A este respecto es conveniente
instalar un registrador de temperatura de salida de los gases, de forma que si se
detectara un aumento de 20° C, se debe proceder a la limpieza de los tubos.

En la figura 8.8 se pude ver una representacion grafica cualitativa de lo que sucede
cuando las paredes de los tubos se recubren con hollines e incrustaciones, efecto este
ultimo debido a la calidad no adecuada del agua de alimentacién y que sera comentado
mas adelante.

ADITIVOS.

Con el fin de mejorar el control de la combustién, reducir los problemas relacionados
con el SO3 y el rocio acido, disminuir las emisiones de sélidos por la chimenea, mejorar
la atomizacién de los combustibles liquidos, etc., existen en el mercado diversos tipos
de aditivos para su utilizacién en calderas.

No obstante, se puede decir que en las modernas calderas, si funcionan
adecuadamente y se mantienen convenientemente limpias sus superficies de
intercambio, la utilizacion de aditivos reporta pocas ventajas. Ahora bien, si las
condiciones de combustion no son adecuadas, las ventajas pueden ser interesantes y a
ser tenidas en cuenta.
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PERDIDAS POR RADIACION.

Con esta denominacion se designa a las pérdidas a través de la superficie de la
caldera, de forma que se engloba el calor perdido por conveccién y radiacion. En las
modernas calderas su valor puede ser inferior al 1 % de la energia aportada por el
combustible, si bien en las mas antiguas, con viejo disefio y aislamiento en mal estado,
puede alcanzar valores de hasta el 10 %.

Dado que las temperaturas en las paredes exteriores de la caldera no varian
apreciablemente con la carga, ello implica que las pérdidas por radiacion aumentan
proporcionalmente cuando ésta disminuye. Por esta razén, al disminuir la carga, el
rendimiento de la caldera disminuye igualmente.

De estas consideraciones se extrae la conclusibn de que energéticamente es
aconsejable utilizar las calderas tan cerca como sea posible de su potencia nominal.

Si se observa que las pérdidas por radiacion son excesivas, debe efectuarse una
medida de la distribucion de temperaturas superficiales y de las condiciones
ambientales y recalcularlas nuevamente, sobre todo si anteriormente se habian
obtenido por cierre del balance de energia, como suele ser habitual.

Si se confirmase que efectivamente son excesivas, deberan revisarse refractarios y
aislamientos, para ver si se trata de un problema que puede resolverse con una
reparacioén local, o si por el contrario, es necesario aumentar el espesor del aislamiento,
o incluso, instalar uno nuevo, de mejores propiedades.

PERDIDAS POR PURGAS.

La purga es una de las operaciones mas importantes en la explotaciéon de una caldera y
sin embargo es a menudo descuidada o hecha poco racionalmente. Se trata de la
extraccién de una cierta cantidad de agua del interior de la caldera, con el fin de evitar
una concentracion excesiva de solidos disueltos, Son necesarias, ademas, las purgas
del fondo de la caldera, para eliminar lodos y fangos.

Si la purga es excesiva, el nivel de sélidos de la caldera estaria por debajo del valor
admisible. Evidentemente ello no supone ningun inconveniente para su funcionamiento,
pero es inadmisible, ya que se tendrian unas pérdidas de energia excesivas, se
precisaria mas agua de aportacion, mayor energia de bombeo y mayor coste de
reactivos en el tratamiento del agua.

Si por el contrario se purga poco, la concentracion de sélidos en la caldera aumentara
por encima del valor admisible, con el consiguiente peligro de arrastre de sales que
daran lugar a un aumento de las incrustaciones.

Por consiguiente, bajo un punto de vista econémico y de conservacion de la energia, es
importante efectuar las purgas adecuadamente. Ademas de extraerse el caudal
adecuado, la purga no debe realizarse manualmente y por tanto de forma intermitente,
ya que la concentracién de sélidos fluctuara, sino que debe ser continua, con lo que se
consigue una regulacién constante de la concentracién.
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Las purgas suponen alrededor del 2 % de la energia aportada por el combustible en la
caldera. Es una cantidad de energia importante que no debe ser desaprovechada.

CALCULO DEL CAUDAL DE PURGAS.

La purga generalmente se realiza extrayendo agua del calderin, agua que tiene una alta
concentracién en sélidos disueltos y en suspensién. En Espafia la norma UNE-9075
indica los limites recomendables en las caracteristicas del agua en el interior de las
calderas, que varian segun sean calderas acuotubulares o pirotubulares.

Para calcular la purga continua necesaria en un caldera es necesario realizar un
balance de los distintos elementos a controlar. A modo de ejemplo efectuamos este
balance para la salinidad total.

Sea rhv el gasto de vapor producido, rhag el del agua de alimentacién a la caldera y

m, el gasto de purga que se quiere determinar. Llamemos S, a la salinidad total del
agua en la caldera (ppm), S,, a la salinidad del agua de aportacion (ppm) y sea S, la
impureza en el vapor (ppm), ver figura 8.9

4 3

Mag Sv

Sca

\ Fig_;ura 8.9

Haciendo un balance de masa para el agua y las sales se tiene

M, =, +mp

MygS,e =MySy + MpS,
De estas dos ecuaciones se obtiene que el caudal de purgas es

. S-Sy . S
Mmp=—2 Y ., ~—2 .1, (8.11)
S(:a_Sag Sca_Sa
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Una vez determinado el caudal de purgas se obtiene el término de pérdidas P, que
como hemos visto es

_ mp-hy

LR 8.12
> m. -PCI (8-12)

donde hp es la entalpia especifica del agua de la caldera a la temperatura de saturacion
correspondiente a la presion del calderin.

RECUPERACION DE LA ENTALPIA DE PURGAS.

La entalpia de purgas es parcialmente recuperable, pudiendo variar el porcentaje de
recuperaciéon de acuerdo con la inversion que se quiera realizar. La forma mas
frecuente de recuperar esa entalpia consiste en hacer entrar el agua de purgas en un
depodsito expansionador, en el que se mantiene una presion inferior a la del caudal
extraido, ver figura 8.10 .

Al entrar el caudal en el depdésito se produce una expansidon brusca y en consecuencia
se origina vapor flash. En la figura 8.10 se representa el proceso de expansion brusca y
el vapor finalmente obtenido.

OPL

i

3
\ Figura 8.10

Efectuando los balances de masa y energia en el depésito se obtiene

My =, + M,
Mp -hp =M, -h, +, -h,

y de esta manera se determina el gasto de vapor flash producido. Este vapor suele
utilizarse para el precalentamiento del agua de alimentacion a la caldera, favoreciendo
ademas la desgasificacion de la misma. Ademas, la entalpia del agua, m;-h;, a la
salida del depdsito suele también utilizarse para precalentar el agua de aportacion, tal y
como se muestra en el esquema de la figura 8.11 .
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Consideremos a modo de ejemplo la caldera de vapor a que antes nos hemos referido,
con una producciéon nominal de 50 t/h. De acuerdo con las caracteristicas limites del
agua en el interior de la caldera, impuestas por el fabricante, el caudal de purgas es de
1,36 t/h, lo que representa unas pérdidas del 0,9 % sobre el combustible consumido.

Si se revaporiza parte de este caudal en un depésito de expansion a 1,5 bar, se obtiene
un caudal de vapor a esa presion de 260 kg/h y un caudal de agua de 1,10 t/h. De
acuerdo con el esquema de la figura 8.11 si suponemos que a la salida del
intercambiador su temperatura es de 40° C, resulta un aprovechamiento de la energia
de las purgas del 88 %. Ello supone un ahorro de combustible en la caldera de 262
t/afio, que al precio de 14 c/kg representa un ahorro de 36.800 $/afo.

RETORNO
CONDENSADO

AGUA ALIMENTACION N
(DESGASIFICADOR) ; ; »| CALDERA
BOMBA _
/J\ ALIMENTACION PURGA
CALDERA
TANQUE P \ 4
EXPANSION
™\ INTERCAMBIADOR v
A
AGUA TRATADA
DRENAJE FRIA
Figura 8.11

TRATAMIENTO DEL AGUA.

Antes del suministro a la caldera, el agua requiere un acondicionamiento previo. Los
objetivos de este tratamiento son: mejorar el rendimiento y la seguridad de la caldera,
reducir los costes de operacién, mantener altas transferencias de calor y evitar
corrosiones, incrustaciones y arrastres de espumas y soélidos disueltos.

Tanto si el agua ha sido o no pretratada, siempre se requiere un tratamiento interno en
la caldera, que sera un complemento del externo en la mayoria de los casos y en
algunos, el sustituto del mismo. Evidentemente, cuanto mas elevada sea la calidad del
sistema de tratamiento tanto menor sera la necesidad de purgas.

Las caracteristicas del agua requerida para alimentacién a calderas son muy variables,
pues dependen del tipo y disefio de la caldera, asi de sus condiciones de servicio y
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utilizacion. Asi, las calderas de alta presion requieren una calidad de agua mas pura
que las de baja presion.

La corrosion y las picaduras de las calderas y accesorios son debidas generalmente a
un pH bajo en el agua de alimentacién, asi como a los gases no condensables (oxigeno
y didxido 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 alimentacion de la caldera se
rocia dentro de un depésito. 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 desgasificacion térmica puede ser complementada, o sustituida en caso de una mala
funcidn del desgasificador, por la adicibn de algun agente quimico reductor. Los
agentes quimicos utilizados con esta finalidad son el sulfito sédico y la hidracina.

CONEXION Y FUNCIONAMIENTO EN EL CASO DE VARIAS CALDERAS.

En el caso frecuente de una instalaciéon de varias calderas, lo ideal seria que cada una
estuviera funcionando al maximo rendimiento para su carga y a su vez, que dicha carga
fuese aquella para la cual el rendimiento es maximo. Téngase en cuenta que el
rendimiento de una caldera varia, ademas de con la carga, con el disefo, 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 maximo rendimiento. Como norma puede establecerse que las de mayor
rendimiento deben funcionar en régimen estacionario, mientras que las menos
eficientes deberan 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 disposicién incorrecta, por
ejemplo la que se sefala en la figura 8.12 (b), origina que la caldera 1 recibiria un
exceso de carga.
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.
olole

Figura 8.12 (b)

Como consecuencia de ello, la caldera responderia con una caida de presién,
acompafada de la expansion del vapor y el agua contenidas en ella, con la
consiguiente formacién de espuma. Esta respuesta puede llevar a una pérdida de agua
y a la parada de la caldera.

De esta forma se trasladaria la demanda a las otras calderas, en un fendbmeno en
cascada, que ocasionaria la parada total, precisamente en el momento en que es mas
alta la demanda de vapor.

Sefalaremos finalmente que, hasta donde lo permitan los equipos y procesos, es
aconsejable reducir la presion de generacién. En efecto, una reduccién en la presion
implica una disminucién de la temperatura de saturaciéon y si no existe equipo de
recuperacion de calor de humos, una similar reducciéon de la temperatura final de los
gases de combustion. Estos ahorros (1 al 2 %) se pueden conseguir sin inversion
alguna, siempre naturalmente que los equipos o el proceso puedan trabajar a esa
menor presioén.
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RESUMEN.

Como resumen de los factores que pueden influir en el rendimiento de una caldera de
vapor Yy las acciones que deberian emprenderse para conseguir la éptima utilizacion del
combustible, presentamos la tabla 8.1.

Factores Acciones

e Rendimiento de combustion
[ - Ajuste y control de la combustién
- Composicion de humos.............ccocoeeeeeeene { - Eleccién del quemador adecuado
| - Control de la temperatura

[ - Recuperacién del calor:

| e Economizador
- Temperatura de los humos......................... { e Recuperadores

| - Limpieza de la caldera
® Rendimiento global
- Perdida de las paredes............cccoeceineninne. { - Control aislamiento
[ - Recuperacién de los condensados
- Temperatura del agua de alimentacion........ {
| - Precalentamiento del agua

- Temperatura del vapor..............cccccceeeeneee { - Presion minima necesaria

[ - Funcionamiento a carga maxima
- Conduccioén de la caldera.............coccoveee.... {

| - Evitar paradas

[ - Estudio necesidades reales consumo:
| e Consumos regulares = calderas

- Eleccion de la caldera adecuada.................. { compactas
| o Consumos irregulares = calderas
( instantaneas

Tabla 8.1 Factores y acciones.
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LECCION IX CONCEPTOS
GENERALES
SOBRE MOTORES
TERMICOS

IX.1 CONCEPTO DE MOTOR TERMICO.

Se entiende por motor térmico al conjunto de elementos mecanicos que permite
obtener energia mecanica a partir de la energia térmica de un fluido, resultante de un
proceso de combustion o de reacciones nucleares.

En una leccién anterior hemos definido qué se entiende por maquina térmica, y
deciamos entonces que es el conjunto de elementos mecanicos que permite
intercambiar energia mecanica con el exterior por variaciones de la energia de un
fluido comprensible que atraviesa la maquina.

Es importante entender claramente la diferencia. Asi, una central térmica en su
conjunto es un motor térmico. A partir de la combustién de un determinado
combustible se transforma su energia quimica en trabajo, y finalmente en energia
eléctrica. Esta constituida basicamente por los elementos siguientes: bomba de
alimentacion(maquina hidraulica generadora), generador de vapor, turbina de vapor
(maquina térmica motora) y condensador.

En una proxima leccién estudiaremos la turbina de gas, motor térmico integrado por
los componentes siguientes: compresor (maquina térmica generadora), camara de
combustién y expansor de gases (maquina 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 maquina térmica, del elemento donde se genera el fluido con la
energia térmica necesaria para su posterior transformacién en trabajo. Es el caso de
los motores alternativos, en los que no es posible separar elementos del motor que
sean maquinas térmicas.

IX.2 CLASIFICACION DE LOS MOTORES TERMICOS.

Atendiendo a la naturaleza del fluido que evoluciona a través de los componentes del
motor, llamado también agente de transformacion, 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 linea de saturacion y a presiones no demasiado
elevadas y temperaturas bastante altas. Por ello, con una buena aproximacion, el
analisis de los correspondientes ciclos termodinamicos se realizara modelizando el
comportamiento del gas como si se tratara de un gas ideal.
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En los motores térmicos de vapor el fluido cambia de estado en los diferentes
componentes del motor, de forma que unas veces se encuentra en fase liquida, otras
es vapor humedo y en ocasiones vapor recalentado.

Atendiendo al lugar en que se realiza la combustion se distinguen dos grandes
grupos de motores: de combustion externa e interna. En un motor de combustion
externa (MCE) el fluido de trabajo (agente de transformacion) recibe calor de un foco
caliente exterior. Este calor es pues transmitido a través de un medio que separa el
foco caliente del fluido.

El Segundo Principio nos dice que, puesto que no todo el calor se puede transformar
en trabajo, ademas de recibir calor de una o mas fuentes calientes el fluido debera a
su vez ceder calor a una o0 mas fuentes frias. Asi pues, un MCE funciona
intercambiando calor como minimo con dos fuentes, una caliente y otra fria.

En los motores de combustion interna (MCI) el calor no es cedido al fluido desde el
exterior, sino que es el propio fluido el que experimenta unas transformaciones fisico-
quimicas (reacciones de combustién), transformandose su energia interna quimica en
energia interna térmica.

En los MCE el fluido motor, debido a que aumenta su energia térmica mediante el
calor intercambiado a través de una pared (no experimentando por tanto
transformaciones fisico-quimicas), puede evolucionar segun un ciclo cerrado. No
obstante, un MCI es un sistema abierto que recibe del exterior aire y combustible y del
que salen los productos de la combustion resultante.

Puesto que en un MCI la fuente caliente se encuentra en definitiva dentro del propio
motor, desaparece la necesidad de disponer de grandes superficies intercambiadoras
de calor. Esto hace que sean de construccion mas compacta. Ademas, en un MCE la
temperatura maxima del fluido viene limitada por la maxima temperatura permisible
para los materiales a través de las cuales se realiza la transferencia de calor. Ahora
bien, en un MCI el valor limite maximo puede ser superior, ya que es el propio fluido
el foco caliente, estando su temperatura en continua variacion.

No es frecuente encontrarse con MCE que operen en ciclo abierto, es decir, como
motores de escape libre. El coste del fluido motor asi como razones ligadas a su
rendimiento y a la potencia especifica aconsejan el empleo de ciclos cerrados.

La tabla que presentamos a continuacion recoge de forma esquematica la ubicacidn
de los diferentes motores térmicos existentes, de acuerdo con los criterios de
clasificacién expuestos.
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CLASIFICACION DE LOS MOTORES TERMICOS

Fluido Gas Vapor

T ——

Movimiento |Alternativo| | RotativoI Alternativo] | Rotativo Alternativo
I

Ciclo

Abierto] Abierto Abierto]| Cerrado ||Abierto} | Cerrado ] |Abiertof Cerrado

MACI MER TG | |TGCC Tvsc | [Tvee
MACI - Motor alternativo de combustion interna
MER - Motor de embolo rotativo
TG - Turbina de gas
TGCC - Turbina de gas de ciclo cerrado
MVSC - Expansor de vapor sin condensador
MVCC - Expansor de vapor con condensador
TVSC - Turbina de vapor sin condensador
TVCC - Turbina de vapor con condensador

IX.3 ANALISIS TERMODINAMICO DE LOS MOTORES
TERMICOS.

Al estudiar un motor térmico(veremos que se sigue el mismo método en el estudio de
la maquinas frigorificas) se analiza en primer lugar el proceso ciclico que describiria el
fluido si no hubiera irreversibilidades. Este ciclo ideal es denominado ciclo de
comparacion.

En los MCE si bien efectivamente el fluido describe un proceso ciclico éste no es el
caso de los MCI. No obstante, como ya pondremos de manifiesto en una préxima
leccion, se pueden modelizar los procesos reales como si un fluido describiera un ciclo
cerrado. En definitiva, también en el caso de los MCI se define en primer lugar el
ciclo de comparacion.
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Como ya estudiamos en el curso de Termodinamica Fundamental, se define el
rendimiento térmico de un ciclo de potencia segun la expresién siguiente

W
q (9.1)

N =

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 comparacién sea lo mas elevado
posible, ya que en principio, cuanto mayor sea su valor mas alto sera 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 comparacion cierto tipo de procesos, debido a la imposibilidad técnica
de realizar procesos reales a los que puedan servir como modelos o procesos
tedricos. Es por ello frecuente elegir ciclos de comparacion con un rendimiento térmico
inferior a otros tedricamente posibles.

Como ya estudiaremos en las proximas lecciones, ésta es la situacion 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 frio, la Termodinamica nos dice que el ciclo de
maximo rendimiento térmico es el de Carnot. Sin embargo, el ciclo de comparacion
del motor de vapor es el ciclo de Rankine y para la turbina de gas el ciclo de Joule.

Ademas del rendimiento térmico hay otras magnitudes que vamos a estudiar en esta
leccidn que nos permiten conocer el grado de idoneidad del ciclo de comparacién.
Algunas estan directamente relacionadas con el rendimiento térmico y otras, como es
la relacién de trabajos, nos permiten conocer la aptitud de un ciclo de comparacion
como ciclo de modelo.

Una vez estudiado el ciclo de comparacion y consideradas las distintas posibilidades
de aumentar su rendimiento, el paso siguiente en el analisis de un motor térmico es el
estudio del ciclo real, en el que estan 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 expansion
de la turbina de vapor, las pérdidas de carga que se originan a lo largo de las
conducciones etc. Asi 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 comparacion, podemos
escribir

N=—-= = NNy (9.2)

w_ww
Q W a
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donde nic es el denominado rendimiento intrinseco del ciclo e indica en qué medida
el ciclo real es menos perfecto que el reversible.

Ademas de las irreversibilidades internas, existen otras a las que denominaremos
externas, por que son exteriores al propio proceso ciclico y se producen en los
procesos mecanicos, 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 tuberias conductoras, las asociadas al
gradiente finito de temperatura entre el fluido motor y los focos caliente y frio, las
pérdidas eléctricas en el generador, la energia de los humos que es cedida al
ambiente, etc.

Para caracterizar estas pérdidas utilizaremos un rendimiento n; en cada equipo j;
asi, el rendimiento en la caldera sera la relacion entre el aumento de entalpia del fluido
motor y la entalpia aportada por el combustible; el rendimiento del generador eléctrico
sera la relacién entre la electricidad producida y el trabajo mecanico en el eje, etc.

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

n=nenJ [ (9.3)
j

Tradicionalmente, el andlisis termodinamico de los motores térmicos esta basado en
consideraciones que nacen del Primer Principio y solo eventualmente se utiliza la
entropia. No obstante, en el curso de Termodinamica hemos estudiado el significado
de la exergia y como, en definitiva, las irreversibilidades originan destruccion de
exergia. Por consiguiente, en las proximas lecciones sobre motores utilizaremos el
método de analisis exergético.

IX.4 PROCESOS CiCLICOS EN VOLUMENES DE
CONTROL.

Como ya vimos en el curso de Termodinamica Fundamental al hablar de procesos
termodinamicos, un proceso tal que, una vez finalizado, el sistema vuelve al estado
inicial, se dice que es un proceso ciclico. Una vez realizado el ciclo, las variables
termodinamicas del sistema, esto es, su presién, volumen, energia interna, etc.,
vuelven a adquirir los valores iniciales. Si el proceso es cuasiestatico, se representara
en los diagramas termodinamicos mediante una linea cerrada.

Evidentemente, un sistema cerrado puede experimentar un proceso ciclico.
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 ciclicos mas importantes
son los que se realizan en una sucesion de volumenes de control, de forma que un
fluido va cambiando de estado conforme va pasando por los distintos componentes de
una instalacion (caldera, tuberia, turbina, etc.) y vuelve a las condiciones iniciales.
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IX.4.1 BALANCES DE ENERGIA.

En un motor térmico el fluido motor pasa por una serie de componentes dispuestos de
manera que la salida de uno de ellos es la entrada para el siguiente y asi
sucesivamente. Cada uno de estos componentes se puede considerar como un
volumen de control, de forma que el fluido motor al pasar a través de todos ellos
describe un proceso ciclico, ver figura 9.1.

Figura 9.1

Refiriéndonos a la situacidn en régimen estacionario y considerando para cada
volumen de control una sola seccién de entrada y salida, del balance de energia en
cada volumen de control se tiene

1
g —Wy=h,—h, +E(V§ "Vf)

1
dy — Wy =h; —h, +E(V§ _V%)
M
1
q, =Wy =h;; —h; +E(Vj2+1 _ij)

M

Sumando estas ecuaciones para todos los volumenes de control que componen la
instalacion, resulta

N N
Yo=Y wy (9.4)

es decir, de forma similar a como habiamos visto para procesos ciclicos en sistemas
cerrados, para un proceso ciclico que se realiza en una serie de volumenes de control,
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el calor total intercambiado es igual a la suma de los trabajos técnicos intercambiados
en cada uno de ellos.

Evidentemente, si todos los procesos parciales fueran cuasiestaticos, se podria

escribir

Pia
Wj:—g‘,‘ Vdp_lwrj|_%(VJ2+1 _ij)
/

de manera que el trabajo técnico especifico para el ciclo seria
Wy = —:fvdp —|wi|

siendo

e = 2|Wn'|

Si el proceso ciclico fuera ideal, es decir, todos y cada uno de los procesos
elementales fueran reversibles, en ese caso

w, =—§vdp =g

siendo q=2qj el calor total intercambiado en el ciclo. Si representasemos el

proceso ciclico en un diagrama P-v, el area encerrada dentro de la linea representara
el trabajo técnico intercambiado en el ciclo y de acuerdo con la igualdad anterior,
también el calor.

1X.4.2 BALANCES DE EXERGIA.

Refiriéndonos nuevamente a la figura 9.1 que representa el conjunto de volimenes de
control que constituyen un cierto motor térmico y efectuando los correspondientes
balances de exergia, se tiene

j(l—Ta/T)dQ—W" =by, —by +%(V§ _V12)+i|

j(l—Ta/T)dq—Wt|, =bg —by, +%(V§ —V§)+i"

I(I_Ta/TquJ - Wy =bg, —by +y2(V12+1 _Vj2)+i.1

J
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y sumando para todos ellos resulta

N N N
Zj1—T/T =N wy + ) (9.5)
J=1 J=1

—1

ecuacion que refleja el balance de exergia y claramente nos indica que la destruccion
total de exergia es la suma de las destrucciones de exergia que se producen en cada
uno de los volumenes de control que integran la instalacion.

A modo de ejemplo, consideremos una maquina térmica en la que T, y T, son las
temperaturas de los focos caliente y frio respectivamente. Supongamos que la
temperatura del agente de transformacion, mientras intercambia calor con el foco
caliente, es T4, en general variable, y sea T, su temperatura mientras cede calor al
foco frio, 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 Q sz los calores intercambiados con los focos caliente y

frio, W el trabajo cedido e | la destruccion interna de exergia todo ello por unidad de
tiempo, haciendo un balance de emergia para el proceso ciclico considerado, se tiene

j(1—f}101—j[1 —%]|sz|—W =

Por otra parte, la exergia destruida por la transmision de calor irreversible entre el foco
caliente y el agente de transformacién es

=T, &_J‘d_Q
T T

y analogamente, la exergia destruida en la transmision de calor con el foco frio

=T, @_ﬂd%

lf =

En definitiva, considerando las irreversibilidades internas y externas, del balance

global de exergia resulta
1-t2 |- [1- L2 |a,
T Ty

De la misma forma que para la energia con los diagramas de Sankey, suele ser muy
conveniente representar los balances de exergia de una instalacién en forma gréfica,

W= (9.6)
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obteniéndose asi el diagrama de flujo de exergia correspondiente. Estos diagramas
nos permiten conocer de forma rapida el estado energético en que se encuentra la
instalacion y los distintos lugares en que tiene lugar la destruccién de exergia.

Si el foco frio fuera la atmosfera, en ese caso T, = T, de manera que la ecuacién del
balance anterior seria ahora

(1—??]Q1—W=2| (9.7)
En la figura 9.2 representamos el correspondiente diagrama de flujo de exergia, al que
comparamos con el de energia. Como se observa, existen unas diferencias
fundamentales entre ambos. En efecto, mientras la energia se conserva, en el balance
de exergia existe un término que representa la destruccion. Por otra parte, el calor
cedido al foco frio es una fraccién importante de Q1, mientras que su flujo de exergia
asociado es nulo.

@/ T /

Q, (1-(To/ T4)) Q4

\ Figura 9.2

Por ultimo, definiremos el rendimiento exergético del ciclo como la relaciéon entre el
trabajo neto producido y la exergia aportada. Por tanto

o 2 98)

A diferencia de los que ocurria con el rendimiento térmico, este coeficiente toma el
valor unidad cuando el ciclo es reversible, es decir, para la maquina de Carnot. Ello es
debido a que, mientras en la definiciobn del rendimiento térmico se comparan
directamente dos formas de energia de distinta calidad, ahora se tienen en cuenta
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esas distintas calidades y se comparan sus correspondientes contenidos en exergia.
La relacién que liga a ambos rendimientos es evidentemente

IX.5 PARAMETROS PARA LA VALORACION DE LOS
CICLOS DE COMPARACION.

A la hora de definir un ciclo de comparacion ya hemos dicho que en principio se elige
el de rendimiento térmico mas elevado, ya que cuanto mayor sea éste mayor sera el
del ciclo real y en definitiva, tanto mas elevado el rendimiento resultante del motor
térmico.

(9.9)

En ocasiones, en lugar de utilizar directamente el rendimiento térmico puede ser util
definir ciertos parametros mas faciles de valorar y que estan directamente
relacionados con el rendimiento térmico. Por esta razén se define el coeficiente de
utilizacion y la temperatura media termodinamica.

Ademas es importante poder valorar los efectos negativos que van a tener las
irreversibilidades una vez que estas se tengan en cuenta en el ciclo real. Para ello se
define un parametro denominado relacione de trabajos que estudiaremos a
continuacion.

1X.5.1 COEFICIENTE DE UTILIZACION.

Fijadas unas temperaturas extremas de absorcidon y cesién de calor, el ciclo de Carnot
es el de maximo rendimiento, siendo el de cualquier otro ciclo reversible menor. Esta
afirmacion, que nos es ya conocida, resulta facil de demostrar. En efecto,
consideremos el ciclo de Carnot de la figura 9.3(a) y comparemos su rendimiento con
el del ciclo reversible A, en el que la absorcién y cesion de calor se efectua a
temperatura variable.

/TA T

. CICLOA
2
I //
A

T2

B
,

\ Figura 9.3
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Siendo | la parte del ciclo A en el que el calor es absorbido por el fluido, podemos
escribir

dQ rdQ Q
—_— =

i T T T

donde Q; es el calor total absorbido. De modo similar, siendo Il la parte del ciclo en la
que tiene lugar la cesidn de calor y llamando Q2 al calor total cedido, se tiene

Puesto que segun la igualdad de Clausius

T

jaa_ g
M1 om

de acuerdo con las desigualdades anteriores podemos escribir

Q[
T1 T2
es decir
T [
T Q
y por consiguiente
Q
1—E>1—u (9.10)
T1 Q1

donde el término de la izquierda de la desigualdad es el rendimiento de Carnot y el de
la derecha el del ciclo reversible A considerado.

Para conocer el grado de interés que puede tener un ciclo de comparacion lo que se
hace es comparar su rendimiento térmico con el del ciclo de Carnot efectuado entre
las temperaturas limites del ciclo que se considera. Dado que el calculo del
rendimiento puede resultar a veces un tanto engorroso, ya que se requiere determinar
los calores intercambiados Q; y Q,, un método que se utiliza para valorar el ciclo
reversible de comparacién consiste en la determinacion del llamado coeficiente de
utilizacion.
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Se define el coeficiente de utilizacion como la relacién entre el area del ciclo en un
diagrama T-s y el del ciclo de Carnot correspondiente, es decir, el efectuado en el
mismo intervalo de temperatura y entropia, véase figura 9.3 (b). De dos ciclos
efectuados en un mismo intervalo de temperaturas, tendra mayor rendimiento aquel
cuyo coeficiente de utilizacidn sea mayor.

IX.5.2 TEMPERATURA MEDIA TERMODINAMICA.

Un segundo procedimiento de comparar los rendimientos de los ciclos reversibles
consiste en la utilizacion de la temperatura media termodinamica. Consideremos

(1)
nuevamente el ciclo reversible A de la figura 9.3 (a). En la parte del ciclo 1 — 2 el

()
sistema absorbe calor a temperatura variable, mientras que de 2 — 1 lo cede,

también a temperatura variable.

Definimos la temperatura media termodinamica en la absorcién de calor de modo
que

(I)'zf Tds
Tim = ﬁ (9.11)
y analogamente en la cesién de calor
1
(I Tds

Por consiguiente, la temperatura media termodinamica de un proceso reversible
cualquiera es aquella temperatura para la cual, un proceso isotermo en el que tiene
lugar el mismo calor intercambiado que en el proceso considerado, originaria la misma
variacion de entropia. Resulta entonces que el rendimiento térmico del ciclo se puede
expresar de la manera siguiente

Q T.
T]=1_‘Q_2|=1_%=nc(-r1m’-r2m) (9.12)
1 m

Asi pues, el interés de definir estas temperaturas estriba en que permiten definir el
rendimiento de un ciclo reversible cualquiera mediante una expresién que es similar a
la del ciclo de Carnot. Evidentemente, el rendimiento térmico de un ciclo es tanto
mayor cuanto mas alta sea la temperatura media termodinamica de absorcién de calor
y cuanto mas baja la de cesion.

En el caso de que la absorcién de calor por parte del fluido tuviera lugar segun un
proceso de derrame, siendo despreciable la energia cinética, se tendria
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i (9.13)

donde i,f son los estados inicial y final en el derrame considerado. Puesto que segun
sabemos un proceso de derrame sin rozamientos es isdbaro y considerando que la
capacidad térmica especifica del fluido no varia entre ambos estados, se tiene

hy —h; =c,(T; -T)) sf—sichln¥ (P =cte)
i

y por consiguiente

(9.14)

que, como vemos, coincide con la media logaritmica de las temperaturas T; y Ts.

IX.5.3 RELACION DE TRABAJOS.

Por ultimo, una magnitud muy util para valorar el interés de un ciclo ideal y para
compararlo con otros es la denominada relacién de trabajos. En todo proceso ciclico
en el que el agente de transformacion atraviesa una serie de volumenes de control
(turbinas, intercambiadores de calor, compresores, etc.), el trabajo neto obtenido es la
diferencia entre un trabajo cedido (positivo) y un trabajo que hay que suministrar en

alguna parte del ciclo (negativo).
|
| <> |
2

\ Figura 9.4

Considerando el ciclo de la figura 9.4, el trabajo neto obtenido es

TA

-
S

W, = —§vdp =wi - |w,“ = —(I)jvdp - (Il)jfvdp
1 2
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Pues bien, se define la relacion de trabajos segun

iy =\:/V—;=1-% (9.15)

Cuando, una vez analizado el ciclo de comparacion, se pasa a estudiar el ciclo real, el
trabajo (positivo) que se obtenga sera indudablemente menor y el trabajo a suministrar
mayor (en valor absoluto), dependiendo naturalmente del grado de irreversibilidad. En
efecto

. " 1 _
Wi =nt-wiy Wiy =—W;

donde n* y " son menores que la unidad. Asi, para una turbina y un compresor esos
coeficientes son los correspondientes rendimientos isoentropicos. En definitiva, el
trabajo neto que se obtendra del ciclo real sera

' + + 1 -
We=m W _Fwt‘
de modo que
Wi o)L (9.16)
Wi Tw n n

En la figura 9.5 se representa esta relaciéon en funcion de ry, haciendon® =7 y para
distintos valores de este rendimiento. Se ve claramente que el trabajo que se puede
obtener de una maquina térmica, cuando del ciclo de comparacion se pasa al ciclo
real correspondiente, disminuye conforme se reduce la relacion de trabajos, es decir,
cuanto mas proximos sean entre si los trabajos W y IW(].

Precisamente, la razén fundamental por la que la turbina de gas industrial ha tenido
que esperar hasta estos ultimos afios para su implantacién, esta en que su relacién de
trabajos es baja y ha habido que disponer de turbinas y compresores con unos
buenos disefios y elevados rendimientos para que estas maquinas fueran
competitivas.

En definitiva, un proceso de comparacion ademas de tener una temperatura media de
absorcion de calor alta y de cesion baja es tanto mas interesante cuanto mayor sea su
relacién de trabajos.
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\ Figura 9.5

IX.6 EL CICLO DE CARNOT CON VAPOR DE AGUA.

Hemos visto que, en la transformacién de calor en trabajo, el maximo rendimiento que
se puede lograr viene impuesto por las temperaturas de los focos caliente y frio. Ese
rendimiento, que sélo se puede alcanzar en la maquina reversible, es el rendimiento

— I

De acuerdo con esta expresién, es claro que el rendimiento es tanto mayor cuanto
mas alta es la temperatura del foco caliente y mas baja la del foco frio.

En el motor térmico de vapor, el foco caliente lo constituye los gases resultantes de la
combustién, de forma que, en principio, el valor maximo de T, vendria determinado
por la temperatura maxima que se pueda alcanzar en la combustién. Respecto al foco
frio, la minima temperatura disponible es la ambiental, pudiéndose utilizar bien el
caudal de algun rio, el aire atmosférico, etc. En definitiva, esta ya fijado el maximo
valor de T, y el minimo de T,.

Una vez elegida el agua como fluido motor y dado que el ciclo de Carnot entre esas
temperaturas extremas es el de maximo rendimiento térmico, lo légico seria como
paso siguiente tratar de encontrar los dispositivos técnicos apropiados que permitan
realizar todo lo mas aproximadamente posible ese ciclo de Carnot, en una palabra,
elegir el ciclo de Carnot como ciclo de comparacion.

Sin embargo, existen razones de tipo practico que aconsejan no utilizar el de Carnot
como ciclo de comparacién para el motor de vapor. En primer lugar, no existen
materiales que puedan soportar de modo continuo esa maxima temperatura que se
puede alcanzar en la combustién, de forma que en lugar del ciclo de Carnot | de la
figura 9.6, podria pensarse en elegir uno tal como el Il
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Pero nuevamente, ése no seria un ciclo de comparacién muy util. En efecto, no existe
ningun equipo en el que pueda realizarse, ni siquiera de forma aproximada, una
expansioén isoterma (o0 una compresion) tal y como la que se supone en el ciclo Il. En
teoria, esa expansion isoterma requeriria para su realizacion de una serie infinita de
turbinas adiabaticas e intercambiadores calentadores intermedios. Asi pues, desde un
punto de vista practico, el proceso es irrealizable.

Sin embargo, en la zona de vapor humedo, una expansién o0 compresion isoterma es
realizable, ya que en esa zona de estados las isotermas coinciden con las isébaras y
un proceso isobaro de intercambio de calor se puede realizar idealmente en un
intercambiador.

<Y

Figura 9.6

En la figura 9.7 a y b se representa el ciclo de Carnot con vapor de agua en los
diagramas T-s y h-s.

La figura 9.8 representa el esquema de los componentes basicos de la instalacidn
para realizar este ciclo de Carnot. A la entrada de la bomba B el agua se encuentra
como vapor humedo de bajo titulo a una temperatura préxima a la ambiental y a la
presion de vapor correspondiente, estado 1. En la bomba, el vapor humedo se
comprime hasta el estado de liquido saturado, estado 2. A continuacion, ese liquido
saturado pasa por el generador de vapor.

En el generador de vapor tiene lugar la producciéon de vapor, a expensas de la energia
quimica del combustible. Mediante la combustién de ese combustible se generan unos
gases a alta temperatura que ceden calor al agua y la evaporan hasta alcanzar el
estado de vapor saturado, punto 3.
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(@) (b)

\ Figura 9.7

—
Turbina
Generador
de vapor
—~ omb
Figura 9.8

El vapor que sale del generador entra en una turbina donde se expansiona hasta la
presion de condensacion, estado 4. Finalmente, dicho vapor pasa por un
intercambiador condensador, donde mediante agua de refrigeracién se consigue
condensar hasta volver nuevamente al estado inicial de vapor humedo 1.

De esta manera, el fluido motor, agua en este caso, experimentaria un proceso ciclico
consistente en dos isotermas (isdbaras) en el generador de vapor y en el condensador
y dos isoentropicas en la bomba y en la turbina de vapor.
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Efectuando los correspondientes balances de energia en cada uno de los volumenes
de control considerados, se tiene:

-Generador de vapor q=h;-h,

-Turbina de vapor w; =h; -h,
-Condensador |ao| =h, —h,
-Bomba |wg|=h, —h,

verificandose por tanto la ecuacién siguiente
a=Jao] = wy =|w

El rendimiento térmico del ciclo es

q h,—h, h,—h,

_ Wi —|Wg| (h;—h,)=(h,—h)) h, —h,
Nt = = 1-

Puesto que h, —h, =Ty(s,—s;) ¥ hs—h, =T(s3—5s,)=T(s, —s,) resulta finalmente
que

Los inconvenientes de este ciclo de Carnot como ciclo de comparacion son los
siguientes:

-El rendimiento térmico del ciclo es bajo, ya que en cualquier caso T<T. =647,3
K. El rendimiento aumentaria disminuyendo Ty, pero esta temperatura tiene un
limite inferior, ya que no puede ser mas baja que la temperatura del agua de
refrigeracion del condensador.

-La relaciéon de trabajos es muy desfavorable, o dicho de otra manera, el
trabajo neto del ciclo w —| wb| es pequefio, debido a que |wb| es grande al

realizarse la compresién de un vapor humedo. Este es precisamente el mayor
inconveniente y el que definitivamente hace que el ciclo de Carnot no pueda
ser utilizado como ciclo de comparacién.

-Los rendimientos internos, tanto de la bomba como de la turbina, serian muy
bajos, al trabajar con vapor humedo
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Por todas estas razones y las anteriormente expuestas el ciclo de Carnot no se utiliza
nunca como ciclo de comparacién de las centrales térmicas.

IX.7 EL CICLO DE CARNOT CON GAS.

De la misma forma que ocurre en el motor térmico de vapor vamos también a
comprobar que el ciclo de Carnot no nos sirve como ciclo de comparacién de un motor
térmico de gas. En este caso el fluido motor que describe el proceso ciclico es un gas,
pudiendo ser aire o un gas inerte como Ar, etc..

El ciclo de Carnot de gas podria realizarse en una instalacién reversible como la
esquematizada en la figura 9.9 (a). El gas se comprime isoentrépicamente de 1 a2y
a continuaciéon experimenta una expansion isoterma desde el estado 2 al 3. Acto
seguido se expansiona nuevamente segun un proceso isoentropico desde el estado 3
al 4 y finalmente se comprime a temperatura constante desde 4 hasta 1, recuperando
asi nuevamente el estado inicial.

el
N
w

S\

K Figura 9.9

Considerando que el fluido motor es un gas ideal se tiene

-Compresion 1-2 We =—C,(T-Tp)
-Expansién 2-3 Wy =¢,(T-T)
g W — P
-Expansion 3-4 d,; =W =RTIn %
3

i P
-Compresion 4-1 4y =W, =RT,In /;31
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Teniendo en cuenta que

PT,” =P,T " PT,Y =P,T"

-y -y -y -y
Y

resulta que

BR_P
P, P,

por lo que el trabajo neto del ciclo es

3w, =R(T—T0)In%

y por consiguiente, el rendimiento térmico es

2T
Q23 T

Nt

La figura 9.10 representa el ciclo de Carnot en un diagrama T-s. Evidentemente el
rendimiento térmico se hace cero para T=T, v, fijada una temperatura Ty, aumenta
conforme T aumenta. Tal y como se aprecia en la figura, una vez fijada la presién
minima del ciclo P4, = Py ¥ la presion maxima P, = Ppax., €l rendimiento se hace
maximo cuando el estado 2 coincide con 3, es decir

Y__1
T, T (Pmax |?
Ta To | Puin
siendo entonces el valor del rendimiento
v-1

Moy = 1—['3&] ! (9.17)

pmin
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7
Pmax/
2 <l 3
Tn Pmin
1 4 4
o
S
Figura 9.10

Evidentemente, en esta situaciéon extrema el trabajo neto obtenido es nulo. El trabajo
neto se hace también cero para T = T, y entre ambos valores existe una temperatura

que maximiza el trabajo neto obtenido.

De cualquier forma si representamos este rendimiento térmico maximo en funcién de
la relacién de presiones, ec. (9.17), vemos que para llegar a obtener un valor
aceptable se necesita una relacion de presiones muy elevada, véase figura 9.11.

/ntl

0.75

0.50

0.25

1 1 »
10 20 50 100 1000 Pax/Pmin

\ Figura 9.11

Son numerosos los inconvenientes que presenta este ciclo de Carnot como ciclo de
comparacion, a saber:

- Tal y como acabamos de comprobar se requiere una muy elevada relacion de
presiones para que el rendimiento térmico del ciclo tenga un valor aceptable.
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- La relacion 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 maquinas
debe proceder del trabajo de expansion isoterma 2-3, por lo que el trabajo neto
resultante quedara muy disminuido.

- Los procesos de compresion y sobre todo de expansién isoterma se realizan
dificilmente y con bajos rendimientos. Una forma de aproximarse a la expansion
isoterma es realizar expansiones adiabaticas escalonadas con enfriamiento
intermedio, pero ello requeriria una instalacion compleja y unos elevados costes de
operacion.

Como consecuencia de todo esto, los intentos que ha habido de construir un motor de
gas utilizando como ciclo de comparacion el ciclo de Carnot han finalizado en fracaso.
El ciclo de Carnot no es por lo tanto un ciclo de comparacion valido.
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LECCIONX  CENTRALES
TERMOELECTRICAS
DE VAPOR

X.1 EL CICLO DE RANKINE.

Ya hemos estudiado en la leccion anterior que el ciclo de Carnot no es apropiado como
ciclo de comparacion de un motor térmico de vapor. Sin embargo, los inconvenientes
que hemos comentado para el ciclo de Carnot pueden superarse si introducimos las
modificaciones que comentamos a continuacion.

Si prolongamos la condensacién hasta la curva limite superior, la compresién se
realizara en fase liquida, con lo que el trabajo de compresién se reduce drasticamente
y aumenta el trabajo neto del ciclo. Ademas, el proceso de absorcion de calor en lugar
de ser isotermo se sustituye por uno isobarico. De esta manera el agua se calienta
isobaricamente a la presion de la caldera hasta la temperatura de saturacion, para
después evaporarse a presion y temperatura constante y por ultimo, el vapor se
recalienta a presién constante hasta la temperatura deseada. Al ciclo resultante,
consistente en dos isoentrépicos y dos isdbaras se le denomina ciclo de Rankine.

La figura 10.1 representa un esquema de la instalacién para realizar un ciclo de
Rankine. Consta basicamente de cuatro elementos: generador de vapor con
sobrecalentador, turbina de vapor, condensador y bomba de alimentacién. Estan unidos

|
|
2

Figura 10.1

a través de unas tuberias por las que fluye el fluido motor agua.

217



CENTRALES TERMOELECTRICAS DE VAPOR

En la figura 10.2 se representa el ciclo de Rankine en los diagramas T-s y h-s. La
bomba de alimentacion comprime el liquido saturado (estado 1) desde la presién del
condensador a la del generador de vapor. En el generador el agua se calienta
isobaricamente, a continuacién se evapora y finalmente el vapor se recalienta hasta
alcanzar el estado 3.

i |

(a)
\ Figura 10.2

El interés del sobrecalientamiento es doble. Por una parte, aumenta el rendimiento
térmico del ciclo, ya que mejora la temperatura media termodinamica de absorcion de
calor. Pero ademas disminuye el titulo de vapor a la salida de la turbina (considérese
una expansion isoestropica desde el estado 4) y ello, como luego comentaremos,
mejora sensiblemente el rendimiento interno de la turbina. Evidentemente, cuanto mas
alta sea la temperatura de 5, mayor sera el rendimiento térmico. Ahora bien, existe un
limite maximo que viene impuesto por los materiales.

El vapor en el estado 5 se expansiona en una turbina de vapor, siguiendo un proceso
isoentropico hasta la presién del condensador. El vapor al final de la expansién se
encuentra en la zona de vapor humedo, con un titulo préximo a la unidad. El trabajo de
la turbina es muy superior al de la bomba, es decir, la relacion de trabajos del ciclo de
Rankine es proxima a la unidad.

Finalmente, en el condensador se produce la condensacién del vapor hasta el estado
de liquido saturado, punto 1. Si el final de la expansién de la turbina hubiera caido en la
zona de vapor recalentado, el vapor se enfriaria en primer lugar siguiendo un proceso
isbbaro hasta convertirse en vapor saturado para después condensar a presién, y por
tanto a temperatura constantes.

El trabajo neto obtenido del ciclo es

wr —|Wg| = (hs —hg) - (h, —h,) (10.1)
siendo el rendimiento térmico

WT_lel - (hs —hg)—(h, —h,)

(10.2)
q h5 - h2

Nt =
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que también podemos escribir

N =1- (10.3)

I“]5 - h2 Tm1

donde T, es la temperatura de condensacion y T,s; la temperatura media
termodinamica de absorcion de calor.

Como ya hemos dicho anteriormente, desde el punto de vista de la relacion de trabajos
el ciclo de Rankine es muy atractivo, ya que esa relacion de trabajos es muy préxima a
la unidad. En efecto

ya que el trabajo de la bomba |wb| =h,-h, = l(P2 —P,) es mucho mas pequeiio que el
p

obtenido en la turbina.

Puesto que no hay irreversibilidades, no existen destrucciones de exergia. Ahora bien,
la disminuciéon de exergia del vapor en el condensador que es cedida al agua de
refrigeracién tiene como destino final su destruccion. Por ello, definiremos el
rendimiento exergético del ciclo segun la siguiente expresion

Wr _|Wb| —1_ brs — by

(10.4)
Brs — by, brs — by,

(p:

donde (bs - by ) es la exergia perdida en el condensador. Aunque la energia perdida en
el condensador (hs - h; ) es muy importante, del orden del 60% de la energia aportada
al ciclo, su exergia es muy pequefa, ya que el nivel térmico es muy proéximo al
ambiente.

X.2 IRREVERSIBILIDADES INTERNAS EN EL CICLO DE
RANKINE.

La figura 10.3 representa en los diagramas h-s y T-s un ciclo de Rankine en el que se
han considerado algunas irreversibilidades internas. Para simplificar, suponemos que
las pérdidas de carga en la absorcién y cesiéon del calor son despreciables, ya que
efectivamente en una instalacién real la caida relativa de presion es pequefia,
especialmente en el condensador.

No obstante, la compresion en la bomba ya no es isoentrépica, ni tampoco la expansién
en la turbina y ademas en la tuberia de vapor, entre el generador de vapor y la turbina,
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el vapor se enfria, debido a las inevitables pérdidas de calor, a pesar del aislamiento y
se producen ademas pérdidas de carga.

Con el fin de comparar este ciclo con el anterior, suponemos que el estado a la entrada
de la bomba es el mismo. Siendo el calor cedido en el generador también el mismo
para ambos ciclos, el vapor sale del generador en un estado 57, tal que hs-- ho= hs - h,
. Debido a las pérdidas en la tuberia el estado a la entrada de la tuberia es 5'.

k Figura 10.3

El trabajo neto obtenido es

. . 1
Wi =| Wa| = (hs: =hg) = (hy =hy) = i (hg: —hg) ——(h, —,)

iB

evidentemente menor que para el ciclo reversible. El rendimiento térmico del ciclo es

R
Tt —T<nt

Tal y como veiamos en la leccidn anterior se define el rendimiento intrinseco del ciclo
como la relacién entre su rendimiento térmico y el del ciclo reversible. Por consiguiente

B
nic - WT—|WB|
siendo
My = MNic * My (10.5)
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La destruccidon de exergia debido a las irreversibilidades y al calor perdido en la tuberia
de vapor es

iy =Dbysse —bys:
En la turbina, la destruccion de exergia es
ir = Ta(Se: —S5)
mientras que en la bomba
is =T,(S»—5S,)

Como hemos dicho antes, la disminucion de exergia del vapor en el condensador, by -
by; , €s exergia perdida. En definitiva, el rendimiento exergético del ciclo es

w'T—|w;3|_1_2i+bf6.—bf1 (10.6)

(p — =
bf5' - bf2' bf5' - bf2'

X.3 MEJORAS DEL CICLO DE RANKINE.

Ya hemos estudiado que el rendimiento térmico del ciclo de Rankine, como el de
cualquier ciclo de comparacién de un motor térmico con dos fuentes, aumenta si se
eleva la temperatura media termodinamica de absorcién de calor y/o se reduce la
temperatura media termodinamica de cesion de calor, que en el caso del ciclo de
Rankine corresponde a la temperatura de condensacion.

Teniendo esto presente vamos a analizar el efecto en el ciclo del estado de vapor, tanto
a la entrada como a la salida de la turbina y estudiaremos también las posibilidades de
mejorar el rendimiento introduciendo ciertas modificaciones o mejoras en el ciclo de
Rankine basico hasta ahora considerado.

X.31 INFLUENCIA DE LA PRESION DEL VAPOR GENERADO.

En las figuras 10.4 (a) y (b) representamos en los diagramas T-s y h-s dos ciclos de
Rankine. El ciclo 1* 27 37 4" 5" 6” 1" es similar al 1 2 34 5 6 1, habiéndose aumentado
la presién de generacién del vapor.

Como facilmente puede apreciarse en los diagramas, al aumentar la presién de
generacion aumenta también la temperatura media termodinamica de absorcién del
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calor, mientras que la temperatura de condensacion se mantiene constante. En
definitiva, el rendimiento térmico del ciclo mejora.

(a) (b)

K Figura 10.4

Sin embargo, esta mejora es menos sensible conforme la presion es mas elevada. Esto
puede comprenderse por el hecho de que, cuanto mas elevada es la presion, mayor es
la influencia de la zona en que el agua esta en fase liquida y por tanto a temperatura
mas baja. Como ya estudiaremos en esta leccidén, para que al aumentar la presion el
rendimiento mejore de forma mas importante, es necesario modificar el ciclo haciéndolo
regenerativo.

Otro parametro representativo del ciclo de comparacion es el trabajo especifico, o bien,
su correspondiente relacién de trabajos. En el ciclo de Rankine el trabajo especifico es
la diferencia entre el trabajo de la turbina y el de la bomba, que practicamente coincide
con el de la turbina, al ser el de la bomba comparativamente muy pequefio.

Si manteniendo la temperatura de admision Ts constante y la presiéon de condensacion
Ps también constante se va aumentando la presion Ps; se comprueba que inicialmente
el trabajo de la turbina, hs - hs, tiene tendencia a aumentar para posteriormente
disminuir.

Finalmente, otro efecto que se debe tener en cuenta es la humedad del vapor en el
escape de la turbina. Un aumento de la presidn lleva consigo una disminucién del titulo
de vapor en el escape, punto 6” a al izquierda de 6. Ello origina importantes
inconvenientes, ya que disminuye el rendimiento interno de la turbina, produciéndose
ademas erosiones mecanicas y corrosiones de tipo quimico.

De hecho para que estos efectos se mantengan dentro de unos limites aceptables el
titulo del vapor en el escape de la turbina no debe ser inferior al 90%. ElI empleo de
aleaciones resistentes a la corrosién, asi como la utilizacién de drenajes de agua en el
cuerpo de la turbina reducen los efectos perniciosos de la presencia de humedad.
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Tal y como luego estudiaremos, con el fin de que al aumentar la presion de admision la
humedad del vapor en el escape de la turbina no sobrepase los valores admisibles se
utiliza el ciclo con recalentamiento intermedio. De esta manera, el empleo de presiones
elevadas mejora el rendimiento térmico del ciclo, aunque indudablemente encarece
también la instalacion.

En la actualidad, existen algunas plantas motoras de vapor en las que el vapor se
genera a presiones de hasta 280 bar. Dado que la presién critica del agua es de 224
bar, a dicho tipo de instalaciones se les denomina supercriticas.

X.3.2 INFLUENCIA DE LA TEMPERATURA DEL VAPOR
GENERADO.

Como facilmente puede apreciarse en los diagramas de la figura 10.5 (a) y (b), al
aumentar la temperatura de admisién, manteniendo constantes la presiéon de admision
y la del condensador, aumenta también el trabajo especifico y el rendimiento térmico
del ciclo, disminuyendo la humedad del vapor a la salida de la turbina.

En efecto, la temperatura media termodinamica de absorcién para el ciclo 12 34 57 6”
1 es superior ala del ciclo 12 3 4 5 6 1, siendo asi que el trabajo de la turbina hs- - he-
es superior a hs - hg . Ademas, en los diagramas se aprecia claramente que Xg > Xs.

1 I 6” '6”

(7]
(7]

(a) (b)

\ Figura 10.5

Aumentar la temperatura de admisién implica el encarecimiento de los materiales de
ciertas partes de la caldera y de la turbina. De hecho, al realizar la optimizacion
econdémica se llega a temperaturas de admision que no superan los 580°C. Lo mismo
que ocurre con la presion, la temperatura de admision éptima aumenta cuanto mayor
es la potencia de la instalacién.

X.3.3 INFLUENCIA DE LA PRESION DEL CONDENSADOR.

Una disminucién de la presién de condensaciéon implica una disminucién en la
temperatura media termodinamica de cesién de calor y por consiguiente, un aumento
del rendimiento térmico. Ademas, tal y como puede apreciarse en la figura 10.6 (a) y (b)
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aumenta el trabajo especifico del ciclo. Puede comprobarse en los diagramas que una
pequena disminucién de la presién del condensador tiene unos efectos apreciables
tanto en el rendimiento como en el trabajo.

(a) (b)

\ Figura 10.6

Por otra parte, la disminucién de presién implica un aumento de la humedad del vapor
en el escape de la turbina, con los inconvenientes que ello supone y que anteriormente
hemos comentado. Ademas aumenta el volumen especifico del vapor, por lo que se
requieren secciones de paso mayores, con el consiguiente encarecimiento de la
instalacién.

El vacio maximo que puede alcanzarse corresponde a la presién de vapor de un
condensado cuya temperatura sea la del agua de refrigeracion, mas el correspondiente
salto térmico requerido. Para contrarrestar la entrada de aire y acumulacién de gases
no condensables es necesario utilizar un sistema de vacio, que generalmente suele ser
un eyector de vapor o una bomba de anillo liquido.

X34 CICLO CON RECALENTAMIENTO INTERMEDIO.

La figura 10.7 representa un ciclo de Rankine con un recalentamiento intermedio. El
vapor se expande en la turbina hasta el estado 6 y se le vuelve a llevar a la caldera (el
recalentamiento se puede hacer también con vapor vivo) donde se recalienta hasta el
estado 7 para completar la expansion en una segunda turbina, expansién 7-8.

El trabajo neto obtenido en este ciclo es
W, = (h; —hg)+(h; —hg)—(h, —h,)
siendo su rendimiento térmico

(hs —hg)+(h; —hg)—(h, —hy)

(10.7)
(h; —h,)+(h, —hy)

Nk =
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s
\ Figura 10.7

Como ahora vamos a comprobar, el recalentamiento intermedio puede aumentar o no
el rendimiento térmico del ciclo, segun la presibn PR a la que se realice el
recalentamiento. La ventaja principal de este ciclo, que justifica su utilizacion, radica en
la reduccion de la humedad del vapor en el escape de la turbina. Ello permite la
utilizacion de presiones de generacién mas elevadas y por consiguiente rendimientos
térmicos mas elevados.

Para comprobar el efecto del recalentamiento en el rendimiento, consideramos el ciclo
de recalentamiento 1234 56 7 8 1 como compuesto de dos ciclos: elciclo 123456
9 1, de rendimiento térmico ny, al que se ha agregado el ciclo hipotético 6 7 8 9 6 de

rendimiento ng.

Puesto que
n — (h5 _h9)_(h2 _h1)
" h5 _h2
_(hy—hg)—(hg—hy)
MR =
h; —he
y siendo
Qu _hs—h,
QR h7 _hS

teniendo en cuenta (10.7) se puede comprobar la siguiente relacion

TR _4
Or_q-Dn (10.8)
TN &4.1

Qg
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Cuando la presién Pr es suficientemente elevada, se tiene que la temperatura media
termodinamica del ciclo R es superior a la del N y por tanto ng > nn. Cuando se cumple
esta desigualdad de la ecuacion (10.8) se deduce que también ng, > nn , de manera
que el recalentamiento a esa presion mejora el rendimiento del ciclo.

Ahora bien, si el recalentamiento se realiza a una presién P mucho mas baja, de modo
que nr < M, entonces se cumple también que ngr, < N, €S decir, el recalentamiento a
esa presion mas baja origina una disminucion en el rendimiento del ciclo.

De estos comentarios no debe concluirse que el recalentamiento debe efectuarse a la
presion Pr mas alta posible, puesto que la ec. (10.8) nos pone de manifiesto que si
aumenta el rendimiento, ese aumento depende también de la relacién Q\/Qg. Si se
observa la figura 10.7 se aprecia que esta relacidon disminuye cuando disminuye la
presion de recalentamiento.

En definitiva, existen dos tendencias opuestas. Por una parte, la disminucién de Py
lleva a un valor mas bajo de nn / nr Y por consiguiente a una disminucion de ng, ;al
mismo tiempo lleva a la obtencion de un menor valor de Qy / Qg y por consiguiente a un
aumento de ng, . Por lo tanto, habra alguna presion éptima para la que el rendimiento
Nri tome un valor maximo.

Calculos detallados permiten comprobar que el valor de Pr éptimo es aproximadamente
un cuarto de la presion del vapor vivo. Sin embargo, en los ciclos irreversibles la
presion de recalentamiento 6ptima suele ser mas baja, debido a la mejora en el
rendimiento interno de la turbina real como consecuencia de la disminucién de la
humedad. De cualquier forma, el rendimiento no es muy sensible a las desviaciones
con respecto a ese valor éptimo.

La figura 10.8 representa el esquema basico de una instalacidon donde se realizaria un
recalentamiento intermedio llevando el vapor a la caldera.

o

Figura 10.8

226



CENTRALES TERMOELECTRICAS DE VAPOR

X.3.5 CICLO CON PRECALENTAMIENTO REGENERATIVO.

Fijada la temperatura de condensacién, para mejorar el rendimiento térmico del ciclo de
Rankine habra que elevar la temperatura media termodinamica de absorcion de calor.
Si en un ciclo de Rankine se extrae calor de la expansién para precalentar el agua de
alimentacion de la caldera tendremos un ciclo con precalentamiento regenerativo.

Puesto que el agua que sale de la bomba de alimentacidén entra al generador de vapor
a una temperatura muy baja, la forma mas eficaz para aumentar esa temperatura
media en la absorcién de calor es precalentar dicha agua. Este efecto podria lograrse
extrayendo calor del agua en la expansion. Puesto que el maximo beneficio de este
precalentamiento se lograria si se realizase reversiblemente, el intercambio de calor
entre el agua y el vapor tendria que efectuarse a través de un salto infinitesimal de
temperatura.

Teédricamente, este intercambio de calor se realizaria en una instalacién cuyo esquema
se muestra en la figura 10.9. El vapor que se expansiona en la turbina cede calor al
agua de alimentacién a través de unos serpentines colocados en el interior de su
cuerpo, precalentandola asi hasta la temperatura a la que se produce el cambio de
fase. La disminucién de entropia del vapor coincidira con el aumento de entropia del
agua, ya que al ser el proceso reversible no existe produccién de entropia, ver
diagrama T-s de la figura 10.9.

o

A

A
Y

|

\ Figura 10.9

Si para mayor sencillez suponemos un ciclo de Rankine sin recalentamiento, ver figura
10.9, el calor extraido en la expansion de 5-6 lo aportamos al agua en el
precalentamiento de 2-3. De esta manera el ciclo obtenido tiene el rendimiento térmico
del ciclo de Carnot entre las temperaturas extremas Ty T,.

El precalentamiento segun el esquema de la figura 10.9 es técnicamente irrealizable,
debido a la propia estructura de la turbina. No obstante, nos podemos aproximar a ese
objetivo efectuando extracciones de vapor a lo largo de las distintas secciones de la
turbina. La entalpia del vapor extraido puede ser cedida al agua de alimentacion a
través de dos tipos de intercambiadores: de mezcla o de superficie.
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Precalentamiento con cambiadores de mezcla.

Estudiamos en primer lugar el precalentamiento con cambiadores de mezcla y veamos

como procederiamos para efectuar un precalentamiento de forma reversible. Ello
requeriria realizar infinitas extracciones para que los saltos de temperatura fueran
infinitesimales. Si el vapor purgado se encuentra por debajo del punto k del diagrama
T-s, ver figura 10.10 (a), es decir, se trata de un vapor humedo, se lleva directamente al
correspondiente cambiador de mezcla donde se condensa por contacto directo con el
agua de alimentacion, que es atomizada dentro del calentador.

El gasto extraido en cada seccion de la turbina se elige de tal manera que el estado a
la salida del calentador correspondiente sea el del liquido saturado. Asi, refiriéndonos al
calentador |, el estado del vapor extraido es 5y, 1o es el extracto procedente del
condensador y de la bomba y 1, es el extracto de liquido saturado a la salida del
mismo.

Figura 10.10

N
Por cada unidad de vapor que entra a la turbina, 1- Zai es el gasto de vapor
i=0
condensado. Siendo oy €l vapor extraido por la seccidén 5, se ha de cumplir la ecuacion
de conservacion de la energia en el precalentador | y por tanto

[1 Zx }10+a0 [1 gx[}“

ecuaciéon que nos permite determinar Xxo.

Si el vapor que se extrae se encuentra como vapor recalentado, estado 5;, se debe
comprimir hasta el estado 5; antes de introducirlo en el precalentador de mezcla
correspondiente. El proceso de 5 a 5; es una compresion isoterma, en la que el
enfriamiento se llevaria a cabo mediante el agua de alimentacién 1,;. De esta manera
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en el precalentador se mezcla vapor en el estado 5; con agua en el estado 1. El gasto
se fija para que el estado a la salida sea el de liquido saturado, punto 1;.

Si no existiera esa compresion isoterma, el vapor habria que extraerla en el estado 5¢ y
alimentar al precalentador a la temperatura correspondiente. De esta manera se crearia
una diferencia de temperatura importante entre la del vapor y la del agua de entrada,
dando lugar a la correspondiente irreversibilidad.

Procediendo de esta manera podriamos lograr el precalentamiento regenerativo del
agua de alimentacién hasta la correspondiente temperatura de vaporizacién, siendo
todo el proceso de precalentamiento totalmente reversible. En la practica, el
precalentamiento se realiza con un numero relativamente reducido de extracciones y
ademas, cuando se utilizan calentadores por contacto directo con sus bombas
correspondientes, en ningun caso se incluyen los compresores refrigerados a los que
antes aludiamos.

Precalentamiento con cambiadores de superficie.

El precalentamiento regenerativo se puede también efectuar con cambiadores de
superficie, de manera que el vapor extraido precaliente el agua mediante cesién de
calor, sin existir contacto masico entre ambos.

Para lograr la reversibilidad, el vapor se debe extraer en cascada realizando infinitas
extracciones y de manera que entre el condensado de un precalentador y el siguiente
se debe colocar un expansor, para obtener asi el trabajo disponible como consecuencia
de la diferencia de presiones, ver esquema de la figura 10.11

Figura 10.11
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Como deciamos antes, en la realidad el precalentamiento regenerativo se realiza con
un numero relativamente bajo de extracciones, oscilando segun la potencia de la planta
entre 4 y 9. Ademas, por razones econémicas y de simplicidad en el funcionamiento de
la planta no se utilizan en las lineas de drenaje los expansores a los que antes
aludiamos, sino que son sustituidos por orificios de expansion.

Tanto en alta como en baja presién, los precalentadores mas utilizados son los de
superficie. Ello es debido a que, como hemos visto, los precalentadores de mezcla
obligan a utilizar una bomba de extraccién por cada precalentador y ello hace a la
instalacién mas complicada y menos fiable.

Como resumen final podemos decir que el ciclo regenerativo presenta las ventajas
siguientes:

a) El rendimiento térmico del ciclo mejora sensiblemente, ya que como hemos visto
mejora la temperatura media termodinamica de absorcion de calor.

b) Debido a las extracciones, se reduce el trabajo producido por la unidad de masa de
vapor admitido en la turbina. Por lo tanto, para mantener la potencia deseada es
necesario aumentar el gasto de vapor producido. Al ser mayor el gasto de vapor en alta
presion que en baja presion, mejora el rendimiento interno del conjunto de la turbina de
vapor, ya que la zona de baja presién tiene peor rendimiento como consecuencia del
efecto perjudicial de la humedad.

X.4 ANALISIS TERMODINAMICO DE UN CICLO
REGENERATIVO.

Para simplificar el estudio vamos a referirnos a un ciclo regenerativo con dos
extracciones. Consideramos en primer lugar que los dos calentadores son de mezcla,
figura 10.12, y después nos referiremos al caso en que ambos son de superficie.

Precalentadores de mezcla.

La bomba B1 comprime el condensado hasta la presién P’ a la que se realiza la
segunda extraccion, de manera que en el precalentador | se efectua la mezcla del
vapor extraido y del condensado a esa presiéon P’. De manera similar, B2 comprime
hasta la presién P” del precalentador I, en el que se mezcla el condensado con el
vapor de la 12 extraccién. Finalmente, la bomba B3 lleva el agua de alimentacién hasta
la presidén requerida.

Las presiones en las extracciones se determinan mediante un proceso de optimizacién
que se estudiara en una asignatura posterior de Centrales Termoeléctricas. Una vez
fijadas esas presiones, vamos a ver como se determinan los caudales de extraccion.
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1

\ Figura 10.12

Por cada kg de vapor admitido en la turbina extraemos o, y o, kg respectivamente en la
primera y segunda extracciones. Siendo los estados a la entrada y salida de los
precalentadores los que aparecen representadas en el diagrama T-s de la figura 10.13,
haciendo los correspondientes balances de energia se tiene

Sequndo precalentador

0thge +[1= (0 + 1) g = (1- 0ty by
Primer precalentador

ohs + (1 — 04y }‘11' =h,

1-(or+on)

w

\\ Figura 10.13
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Dado que los estados termodinamicos han sido previamente definidos y se conocen por
tanto las entalpias, mediante este sistema de ecuaciones se calculan los valores de o,

y o, . Siendo m el gasto de vapor de admisién, la potencia de la instalacion sera

N = m(hs —h51)+m(1—a1)(h51 _h50)+m(1_0‘1 _athso _hs)_m(l—o‘l _aZXhIO _hl)_

- m(l -0y Xhl‘l - hu)_ m(hl'2 - h12)

Por otra parte, el rendimiento térmico del ciclo es

donde T,,, es la temperatura media termodinamica de absorcién de calor, cuyo valor es

T = hs —h,,
m1 —
S5 — S

indudablemente muy superior al ciclo de Rankine en el que no hubiera habido
precalentamiento regenerativo.

Precalentadores de superficie.

La figura 10.14 representa el esquema de una instalacién de dos extracciones con
precalentadores de superficie.

1 —(0.1 +ﬂ.2)

|AI|AI B4

\ Figura 10.14

El ciclo descrito se representa en el diagrama T-s de la figura 10.15. El vapor de la
primera extracciéon se lleva al primer precalentador donde se condensa, estado 5,°.
Dicho vapor se expansiona en una valvula de orificio hasta la presion del primer
precalentador, proceso isoentalpico desde el estado 5,° al estado 5.°.
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En el segundo precalentador el vapor himedo 5,° y el vapor extraido, estado 5,
condensa hasta el estado de liquido saturado 5,°. Este condensado se comprime en la
bomba B2 hasta la presién de alimentacién a la caldera mezclando con el condensado
2 procedente de la bomba principal B1, resultando un estado 2’ tal que

[1= (ot + aty) b, + (0, + 0, )hE, = h,,

()

Figura 10.15

De esta manera, el agua de alimentacidén se precalienta desde 2’ hasta 3 en el primer
precalentador y desde 3 a 4 en el segundo precalentador. Los balances de energia,
potencia y rendimiento del ciclo se obtienen de una manera similar a como veiamos
anteriormente.

En la figura 10.16 se presenta el esquema de una instalaciébn con cinco
precalentadores: uno intermedio de mezcla y cuatro de superficie, dos de alta presion y
dos de baja presion. El precalentador de mezcla es un desgasificador térmico. Sirve
ademas de como precalentador y deposito de acumulacién de agua para eliminar el
aire (oxigeno) disuelto en el agua antes de su entrada en la caldera, con el fin de
reducir los problemas de corrosion.
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o

\ Figura 10.16

X.5 A[\IALISIS 'I"ERMODINAMICO DE UNA CENTRAL
TERMOELECTRICA.

Una vez estudiado el ciclo de Rankine y sus mejoras nos referiremos ahora a una
instalacién de central térmoeléctrica (C.T.), es decir, al conjunto de elementos que
transforman la energia quimica de un combustible en energia eléctrica. Ademas de la
irreversibilidades internas al ciclo que ya han sido consideradas en Xll.2, ahora
tendremos también en cuenta las irreversibilidades externas, como son las originadas
en el proceso de combustién, las debidas al calor perdido, las que son originadas por el
salto finito de temperatura entre el fluido motor y los focos caliente y frio, etc.

Como ya hemos estudiado, el ciclo de Rankine simple no es el ciclo de comparacion de
una C.T., ya que para mejorar el rendimiento térmico se realiza el precalentamiento
regenerativo asi como el recalentamiento intermedio. No obstante, por razones de
sencillez, se va a realizar el analisis energético y exergético de una C.T. basada en un
ciclo de Rankine simple. Con ello se pretende también hacer una introduccidén a una de
las aplicaciones donde el analisis exergético ha sido mas utilizado y donde ha reportado
mayores beneficios.

La figura 10.17 presenta esquematicamente el conjunto de elementos que integran la
C.T. y la figura 10.3 el ciclo de Rankine descrito por el fluido motor. La regién limitada
por la linea discontinua X representa la caldera; la comprendida dentro de la linea Y
corresponde al proceso ciclico, mientras que la linea Z abarca el conjunto de toda la
instalacién.

El rendimiento de la instalacién, conjunto de elementos dentro de la linea Z, sera
n=—We (10.9)
m,PCS
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donde We, es la potencia eléctrica producida y n"ic PCS es la energia aportada por el

combustible. Como veiamos en la seccion X1.3. este rendimiento es el producto del
rendimiento térmico del ciclo reversible por el rendimiento intrinseco (irreversibilidades
internas) y por una serie de rendimientos efectivos de los diferentes componentes de la
instalacion, que ahora pasamos a analizar.

Humos —} :
! I
I ——— e —— —
I ] I
il
! 1/1 ! :
|ox | |
| | [
I [ N S B

Combustible - A ' 46)_

I I Y =\
! Aire R VN

\ Figura 10.17

Generador de vapor

Veiamos en la leccidon IX que el rendimiento del generador de vapor es

. zPerdidas

_m(hs_hz')_1_ i

GV = — = :
megPCS mg PCS

donde el sumatorio de perdidas comprende: perdidas sensibles y por inquemados en
los humos, perdidas por purgas y las asociadas al calor perdido a través de la
superficie del generador.

Asi mismo, el rendimiento exergético es

. > I+ Y Exergia Perdj]
_my(bgs —by,) _ _\ev__ o
Pov = - =

mrBg me Be
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donde el sumatorio de la exergia perdida comprende los términos siguientes:

- exergia asociada a los humos m, b;,

- exergia del calor perdido 1—% Q , siendo T la temperatura superficial de la
S

caldera.
Por su parte, la destruccién de exergia comprende:

- destruccidn de exergia por las irreversibilidades de las reacciones quimicas de
combustién.

- destruccidon de exergia debido al gradiente de temperatura entre los humos y el agua
de la caldera.

Tuberias conductoras de vapor

En la conduccion del vapor desde el generador hasta la entrada en la turbina se
producen unas inevitables pérdidas de carga asi como una perdida de calor. Como
consecuencia de ello el estado en la admision de la turbina, 3”7, no coincide con el
estado 3’ a la salida del generador.

El calor perdido a través del aislamiento de la turbina es

Q=mlh,. -hg)

Dado que la exergia de este calor es finalmente destruida, podemos considerar que la
exergia destruidas en las tuberias de vapor es

It = my(bys. —byg)

Grupo turbogenerador

El rendimiento del turbogrupo es

We
m, (h,. —h,,)

N =

Como veiamos en la leccion VIl este rendimiento es a su vez el producto de una serie
de rendimientos: el rendimiento interno de la turbina, el rendimiento efectivo, el
rendimiento mecanico y el rendimiento eléctrico del alternador.
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El rendimiento exergético del turbogrupo es

\ i
We o ke (10.10)

O = — = ]
m, (b5 —bygr) m, (bss: —brgr)

Condensador

La disminucion de la entalpia del vapor al condensarse (he - h; ) da lugar a un aumento
de la entalpia del agua de refrigeracién. De cualquier manera, toda esta enorme
cantidad de energia es un calor perdido.

Bombas de alimentacion

Ademas de la destruccion interna de exergia que ya hemos valorado en X.2, existen
otras irreversibilidades asociadas al rendimiento mecanico. Por tanto, la destruccién
total de exergia en las bombas es

, 1
g = To(Sy —8) + ﬂ__1 hy —hy)

m

Suele ser de un gran interés para el ingeniero disponer de los diagramas del flujo de
energia y del de exergia de la planta, puesto que un simple vistazo a los diagramas
nos permite tener una impresion de la situacion termodinamica de la C.T. Como
sabemos, estos diagramas de flujo son simplemente una representacion grafica, a una
cierta escala, de los balances de energia y exergia respectivamente que se han
realizado en cada uno de los componentes de la instalacion.

La figura 10.18 representa el diagrama de flujo de exergia de acuerdo con el analisis
anteriormente realizado. La contemplacién del diagrama nos pone de manifiesto que la
destruccién de exergia mas importante se produce en el generador de vapor como
consecuencia de las irreversibilidades en la combustién y en la transferencia e calor
desde los gases al agua.

Si dibujaramos el diagrama de flujo de energias el aspecto seria muy diferente. En
efecto, la energia perdida en el generador de vapor es pequefia (rendimientos de mas
del 90%), mientras que el calor cedido en el condensador sera muy importante (del
orden del 60% de la energia aportada por el combustible).
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Figura 10.18
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LECCION XI TURBINAS DE GAS

X1.1 INTRODUCCION.

La turbina de gas (TG), cuyo uso esta tan extendido en el campo de la propulsion
aérea, va aumentando progresivamente su presencia en otros sectores industriales en
competencia con otras maquinas térmicas.

El primer intento serio de fabricar TG en producciones industriales tuvo lugar a
principios del presente siglo. Ya en 1905, una compaiiia inglesa fabricd una turbina de
400 CV con una relaciéon de compresion de 4,8:1 y funcionando a 4250 r.p.m. . No
obstante, el mayor avance en la tecnologia de las turbinas de gas se produjo al final
de la Il Guerra Mundial.

Desde entonces han tenido lugar notables perfeccionamientos en su disefio y
fabricacion, tanto en las industriales como en las de aviacion. En la actualidad, dentro
de las aplicaciones industriales de la TG podemos destacar las siguientes:

— Accionamiento mecanico y de generadores eléctricos en zonas articas, o
desérticas y en general, en los lugares en los que no se dispone de lineas
de suministro de energia eléctrica.

— Grupos de emergencia, de reserva o puntas.
— Integracién en procesos quimicos mas o menos complejos.
— La generacién (y cogeneracion) de energia eléctrica en ciclos combinados.

— Cogeneracion de energia eléctrica y calor util.

Xl.2 TURBINAS DE GAS DE COMBUSTION INTERNA Y
COMBUSTION EXTERNA.

Esquema de una TGCI

La figura 11.1 representa los componentes basicos de una turbina de gas de
combustién interna (T.G.C.l.). EI compresor C aspira aire de la atmésfera y lo
comprime. Este aire comprimido entra en la camara de combustién, donde el oxigeno
del aire reacciona con el combustible originandose los productos de la combustion a
alta temperatura. Estos gases se expansionan en una turbina y son finalmente
expulsados a la atmésfera. El trabajo neto obtenido es naturalmente la diferencia entre
el trabajo de la turbina y el del compresor.

Es claro que el agente de transformaciéon no experimenta ningun proceso ciclico. Este
motor se puede considerar en definitiva como un volumen de control en el que se
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produce un proceso de combustion, entra continuamente aire y combustible y salen
gases de combustién, habiendo una renovacién constante.

Ciclo de comparacion

A pesar de lo dicho, vamos a ver como, en una primera aproximacion, se puede
utilizar como proceso de comparacion de una turbina de gas de combustién interna un
proceso ciclico. En efecto, la masa de aire aspirado por el compresor es entre 50 a
100 veces superior a la masa de combustible (excesos de aire del 300 al 400 por
cien), para evitar de esta manera temperaturas de combustion demasiado elevadas
que no podrian soportar los materiales de construccién de la turbina. Asi pues, la
composiciéon de los productos de la combustidn no es demasiado diferente a la del
aire aspirado por el compresor. Por ello, no se comete un error demasiado importante
si se considera que en todo momento el agente de transformacién es el aire.

/ COMBUSTIBLE

Y
|

ATMOSFERA

A

AIRE GASES
Figura 11.1

Por otra parte, el proceso real de combustion que tiene lugar a presidon
aproximadamente constante, podemos sustituirlo por un proceso de absorcion de
calor isébaro. En la turbina de gas, los gases de escape salen de la turbina a la
presion ambiental y el compresor aspira aire atmosférico. Pues bien, podemos
imaginar para completar el ciclo de comparacién, un proceso de cesiéon de calor
isébaro, en el que el aire que sale de la turbina vuelve al compresor después de ceder
una cierta cantidad de calor al foco frio ambiental. De esta manera, obtenemos como
ciclo de comparacién de la turbina de gas de combustion interna el ciclo de Brayton,
que estudiaremos a continuacion.

S -
- ~

Rendimiento racional

Si se trata de una planta no ciclica, como es el caso de una turbina de gas de
combustién interna, véase el esquema de la figura 11.1 , se utiliza una definicién
diferente de rendimiento, el denominado rendimiento racional. En efecto, al tratarse
de una instalacién en la que el fluido motor no describe un proceso ciclico, el
rendimiento de una TGCIl_no puede definirse en principio a partir del rendimiento
térmico del ciclo correspondiente, tal y como haciamos en la leccién anterior.
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Se define el rendimiento racional 1, como la relacién entre el trabajo producido W y el
maximo trabajo que hubiera podido producirse, considerando que los reactantes se
encontrasen en sus correspondientes estados estandar a la presion P, = 1 atm y
temperatura Ty, = 298 K, y los productos también, en esas condiciones Py y To y €n sus
respectivos estados estandar.

Evidentemente este trabajo maximo se obtendria en una maquina reversible y como
demuestra la Termodinamica, coincide con la variacién del potencial de Gibbs, AGP.
Por tanto

W W
= = 11.1
N W_ - _aG? (11.1)

donde AG? = (Gp)® -(GRr)® es la variacién del potencial de Gibbs en la reacciéon de
combustién completa, considerandose como se ha dicho antes, que cada uno de los
componentes de los productos y las sustancias reaccionantes se encuentra en su
respectivo estado estandar y en las condiciones Py , Ty . En definitiva, AG° representa
la exergia quimica del combustible utilizado.

En la determinacion de AG’ interviene, ademas de la entalpia, la entropia de los
productos y reactivos, que en ocasiones no es facilmente determinable y ademas el
termino correspondiente a esa variacion de entropia no es importante. Por ello,
frecuentemente y de forma arbitraria, se suele definir el rendimiento de una planta, de
ciclo abierto, tal como el de la figura 11.1 , de la forma siguiente

w w w
F

- - - (11.2)
- AHO mfPCI

Mo

donde AH® = (Hp)0 -(HR)0 es la variacion de entalpia en condiciones estandar, para la

reaccién de combustion completa, es decir el producto del PCI del combustible por su
consumo my .

Frecuentemente, al rendimiento definido segun la expresion anterior se le suele
denominar rendimiento térmico, indicando con ello que la planta de ciclo abierto es
equivalente a una de ciclo cerrado en la que existiera una aportaciéon de calor que
vendria dado por m; PCI. Ello es debido a que, como hemos dicho, AH? no es
apreciablemente diferente a AG® y por ello 1 representa el rendimiento de la planta de
turbina de gas.

Esquema de una TGCEXx.

En una turbina de gas de combustion externa el fluido motor describe un proceso
ciclico cerrado, recibiendo calor de un foco caliente y cediendo calor a un foco frio. El
foco caliente son los gases resultantes de una combustion, mientras que el foco frio
es generalmente el agua de refrigeracion, ver el esquema de la figura 11.2.
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NRAZE

\ Figura 11.2

Xl.3 CICLO DE BRAYTON

Como hemos dicho anteriormente, en una primera aproximacion podemos modelizar
el comportamiento de una turbina de gas mediante el ciclo de Brayton. Se trata de un
ciclo de comparacién y por tanto reversible, en el que el fluido motor es aire, al que
consideraremos como un gas ideal de coeficiente adiabatico v.

La figura 11.3 representa un ciclo Brayton en los diagramas T-s y P-v. Consta de dos
procesos isoentropicos, compresién 1-2 y expansion 3-4 y dos isobaricas, en las que
tiene lugar la absorcién y cesion de calor, procesos 2-3 y 3-4 respectivamente.

/ TA P

P1

P2

e
S

(a) (b)
\\ Figura 11.3

Los calores y trabajos intercambiados en el ciclo son:

<V

g=h;-h, :Cp(T3 -T,)
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|CI0| =h,-h,; = Cp(T4 -T,)

wr =h;—h, :Cp(TS _T4)
|Wc| =h, —h, :Cp(TZ _T1)

El trabajo neto del ciclo es
Wr _|Wc| = Cp(TS _T4)_Cp(T2 _T1)

Llamando n = P,/ P4 a al relacion de compresién y teniendo en cuenta que

e ¥l
szz(ijy e (11.3)
T,

se puede escribir
e Tt -1 (11.4)

Por otra parte, el rendimiento térmico del ciclo es

nt =1- h4—_hl
h; —h,
y utilizando las relaciones (11.3) resulta
1
n=l-—7 (11.5)
_—

esto es, el rendimiento térmico del ciclo Brayton depende Unicamente de la relacion de
compresion y es tanto mayor cuanto mas elevada sea esa relacién. Evidentemente,
este rendimiento es menor que el del ciclo de Carnot entre las temperaturas extremas
T,y T3 yaque

Tm1 T3

En cuanto a la relacion de trabajos se tiene

h2 _h‘l
h, —h,
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y por tanto

Y__1
fw=1-—n7? =1-
W T, 1-1

(11.6)

de forma que cuanto mayor es la relacion de compresion menor es la relacion de
trabajos. Asi pues, un aumento del rendimiento va unido a una disminuciéon de la
relacién de trabajos

Las temperaturas extremas del ciclo T4y T3 son valores fijos, ya que T; esta limitada
por la metalurgia de los materiales disponibles y T, por la temperatura ambiental. En
definitiva, para valores de © que hacen que el rendimiento sea interesante, la relacién
de trabajos es pequefa. Esta es la causa de uno de los mayores inconvenientes que
presenta este ciclo, ya que en su realizacion practica, las irreversibilidades le afectan
de una manera acusada.

Fijada la relacién de temperaturas T; / T, , el trabajo neto que se obtiene del ciclo se
il
max T; )7 I N
anulaparan=1yparan=n = T (valor para el que el rendimiento térmico es
1
maximo). Entre ambos extremos existira una cierta relacion de compresion moy , para

la que el trabajo neto es maximo, ver figura 11.4

-

3
n= n=1,
P2 /
//’/
21 e
/ 4
19 P1
-
S

\ Figura 11.4

En efecto, imponiendo la condicién de extremo a;N“ =0 enlaec. (11.4) resulta
7

Y

Top =(L]Z”"” = (e V- (11.7)

T
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siendo el trabajo neto maximo

(W e = T[\/? —1]2

El rendimiento térmico para esa relacion de compresiéon es

T

M)opt =1- T = (fw Jopt (11.8)
3

Xl.4 CICLO BRAYTON CON IRREVERSIBILIDADES
INTERNAS

En la figura 11.5 se representa el ciclo Brayton con irreversibilidades internas. Las
hipétesis que se aceptan para definir este ciclo son:

— El fluido motor es aire, al que se considera gas ideal de calor especifico
constante. Por consiguiente, se desprecia la masa de combustible respecto
a la del aire

— Existen pérdidas de carga en la camara de combustion, de manera que la
presion de remanso a la salida de la camara es P, = @P, donde suele ser

@ == 095 .

— EIl rendimiento de la camara de combustion 1, €s menor que la unidad,
debido fundamentalmente a las pérdidas de calor a través de las paredes de
la camara.

— Los procesos de compresion y expansidon se realizan con unos rendimientos
internos N y nt respectivamente.

i |

\ Figura 11.5
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El trabajo neto del ciclo es
W, =Wy _|Wc| = (hy —hy)—(hy —h,)

y en funcién de los rendimientos internos

. C
W, = CpnT(TS —T4)_n_p(T2 —T1)

C

Por otra parte

RA ' -1
L =7 L — ((p,t)yY
1 4
y por tanto el trabajo neto es
. 1 c, [
w, =cnr T, 1- = _ﬂ_T1 n’ -1 (11.9)
((pﬂ'.) vy ¢

Teniendo en cuenta el rendimiento de la camara de combustién, el calor necesario
para efectuar el calentamiento de 2’ a 3’ es

a=——(hy —hy)=—2-(T; - T; )

cC T‘lCC
Puesto que
- - - . T,-T
TS_TZ:(TS_TI)_(TZ_TI):(TS_Tl)_ =
MNe
podemos igualmente escribir
y-1
c ' Y o_
PP | BLESIRR I (11.10)
cc Tl nC

Dividiendo la expresion (11.9) por la (11.10) obtenemos el rendimiento térmico del
ciclo. Para simplificar y dado su relativamente pequefio efecto vamos a suponer que ¢
v-1

=1 e igualmente n,. = 1 . Haciendo -I%:oc y nT:B , la expresion (11.9) se
1

transforma en

c,T
w, =31 ﬁncm—ﬂ (11.11)
nC B )
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Por otra parte, el rendimiento térmico del ciclo resulta

‘”(B {nm )

c"—T‘[(a—lhc—(B—l)]
n

Cc

T‘:

y en definitiva

ol
NNt -1

n= 2 (11.12)
B-1

1
1

Si fijando unos valores para T4, 1n¢ Y 1t representamos las expresiones obtenidas para
Wy Y M en funcidn de B y utilizando oo como parametro, resultan unas lineas tal y como
se representan en la figura 11.6 .

-

A

u

(a)
\ Figura 11.6

Observando estas figuras se puede decir lo siguiente

— Para cada valor de o (por tanto de T3), existe un valor de B (por tanto de r)
que hace maximo el trabajo neto w,. Esto mismo ocurre para el rendimiento,
pero la relacion de compresion de maximo rendimiento es mayor que la de
maximo trabajo neto.

— Cuanto mayor es o mayor se hace el trabajo neto e igualmente tanto mayor
es el rendimiento.

El valor de o depende de T, y Ts. La temperatura T, se corresponde con la ambiental,
experimentando por tanto las mismas variaciones que ésta. Las disminuciones de T,
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aumentan los valores de o , incrementandose en consecuencia el trabajo especifico y
el rendimiento.

El valor de T; estd limitado por la metalurgia de los materiales. En turbinas
industriales, con alabes que han de tener una vida del orden de 100000 h se llegan a
temperaturas de unos 1100 °C, para lo que se construyen éalabes refrigerados
internamente con una pequeia fraccidén del caudal de aire procedente del compresor.

Las relaciones de compresiéon que se utilizan suelen estar comprendidas entre las de
maximo trabajo neto y maximo rendimiento. Se tiende hacia un limite u otro, segun
que interese una maquina con una alta potencia especifica o un alto rendimiento y ello
esta ligado l6gicamente al tipo de servicio.

Respecto a la relacién de trabajos, a partir de las expresiones obtenidas para w, y wr
se obtiene que

ry=Nu _q__B (11.13)
Wy oMy

Esta relacion de trabajos suele valer alrededor de 0.3 . Veiamos que, por el contrario,
en el ciclo de Rankine r,, =1 . Este valor tan desfavorable de la turbina de gas ha

hecho que, solamente cuando los valores alcanzados en los rendimientos internos 1. y
Nt han sido elevados, es cuando la turbina de gas industrial ha podido competir con el
motor de vapor.

Siendo , , el gasto de aire y r,,, el de combustible, la potencia interna de la turbina es
Ni = (ma +rhf)WT _malwcl = rr.\aWu

Llamando n, al rendimiento mecénico de la maquina, que tiene en cuenta los
rozamientos en cojinetes asi como el accionamiento de elementos auxiliares, resulta
que la potencia efectiva es

Ne = nmNi

Siendo 1 el rendimiento eléctrico del alternador, resulta finalmente que la potencia
eléctrica del turbogrupo es

NeI = r‘elNe = NeMmMaW, (11.14)

250



TURBINAS DE GAS

Xl.5 OTROS CICLOS DE LA TURBINA DE GAS.

En la mayor parte de las aplicaciones, las turbinas de gas que se utilizan estan
basadas en el ciclo simple anteriormente descrito. No obstante, el rendimiento térmico
de una turbina de gas puede mejorarse sensiblemente modificando dicho ciclo basico
e introduciendo algunos elementos adicionales. Estas modificaciones, como puede ser
el enfriamiento intermedio en la compresion o el recalentamiento en la expansion
complican notablemente la maquina, por lo que solamente se consideran en
instalaciones de grandes potencias.

Existen, sin embargo, algunas modificaciones al ciclo simple, tal como la inyeccion de
vapor que tienen gran interés y se incorporan a turbinas de mediana potencia, no
solamente por la posibilidad que ofrece de aumentar su potencia sino porque permite
reducir las emisiones de NOx , que son los contaminantes principales en los gases de
una turbina que utiliza el gas natural como combustible.

X1.5.1 CICLO REGENERATIVO IDEAL.

El ciclo regenerativo tiene como fundamento la posibilidad de utilizar la energia de los
gases de escape de turbina, para que mediante cesidn de calor, se precaliente el aire
a la salida del compresor, reduciendo asi consecuentemente la energia aportada en la
camara de combustion. Esta cesidn de calor se realiza en un cambiador de calor
llamado regenerador.

Para que la transmisién de calor sea posible es necesario que la temperatura de los
gases de salida del expansor sea superior a la del aire a la salida del compresor.
Ademas, para que la superficie de intercambio sea razonable, se necesitara un
gradiente de temperatura suficientemente elevado.

La figura 11.7 muestra un esquema de una turbina de gases con regenerador y en la
figura 11.8 el diagrama h-s del correspondiente ciclo termodinamico ideal, sin
irreversibilidades internas.

g
AT

5 e
\ Figura 11.7
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Se define la eficacia del regenerador E como el cociente entre el efecto util, esto es, el
calor cedido al fluido frio (hor - hy) y €l maximo calor que podria haber cedido (h, - h,).
Por consiguiente

h,—h, T,-T,

2R _T2

(11.15)

Considerando la situacion ideal en que E =1 y por tanto T)r =T,y también T, =
Tar, Se tienen las siguientes expresiones para los trabajos y calores intercambiados

\ Figura 11.8

wr=hy—h, =c,(T;-T,)=¢,(T; - Tr) =1
|Wc| =h,-h, = Cp(Tz _T1)= CP(T4R _T1): |q°|

de forma que

Ny =1 w. Mw
obteniéndose la siguiente expresion
T _ 1 ¥l
T, -T L T nY? -1

y por consiguiente

n=1- (11.16)

Q=
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De acuerdo con esta expresion, el rendimiento del ciclo regenerativo aumenta
conforme la temperatura maxima T3 se hace mayor y si se reduce la relaciéon de
compresion n . Evidentemente, la regeneracion solo tiene sentido hasta que se
cumple la condicién T, = T, , ya que para valores de T, > T, no seria posible efectuar
el calentamiento regenerativo.

En esta condicion limite T, = T4 se cumple que B = Jo ya que

L) = LS es decir T,T, =TT,
T T,

y dividiendo ambos miembros por T? y puesto que T, =T, , resulta
L)L
Tl Tl

nr! =% es decir B=Aa (11.17)
1

y por tanto

Esta es precisamente la condicion limite para la cual el rendimiento térmico del ciclo
Brayton simple se iguala a la del ciclo regenerativo.

En efecto

-1 1—E—>3=JE
o

a:
En la figura 11.9 se representa el rendimiento en funcion de B tomando o como

parametro. Solamente se representan las lineas hasta la interseccibn con la
correspondiente al ciclo simple, pues esta linea fijja, como hemos visto, el limite de la

recuperacion.
n

n=1-plo.

n=1-1/a

B
Figura 11.9
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X1.5.2 CICLO REGENERATIVO CON IRREVERSIBILIDADES
INTERNAS.

Nos referimos al ciclo de Brayton con irreversibilidades internas que considerabamos
en Xlll.4 . Se aceptan por tanto las mismas hipétesis que entonces admitiamos, esto
es:

— el fluido motor es aire, considerado como gas perfecto de calores
especificos constantes

— los gastos masicos en el compresor y en la turbina son iguales

— la combustién se reemplaza por un proceso de calentamiento (teéricamente
isobarico) realizado con un cierto rendimiento y una pérdida de carga

— la expansidn y compresion se realizan con sus correspondientes
rendimientos internos

Ademas, el ciclo regenerativo presenta algunas diferencias derivadas del empleo del
intercambiador, como son:

— el calentamiento se realiza desde el estado 2R’ , a la salida del regenerador,
hasta el estado 3’

— como consecuencia de las pérdidas de carga en el regenerador hay una
caida de presién de remanso en el regenerador, tanto en el lado del
compresor como en el del expansor

Para simplificar el analisis no tendremos en cuenta el rendimiento de la camara de
combustién, asi como tampoco las pérdidas de carga en el regenerador ni en la

propia camara.
an

s
\ Figura 11.10
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De acuerdo con la definicidén de la eficacia del intercambiador anteriormente expuesta,
se tiene

_hyg—hy Tor—Ty

E= =
hy—h, T,—T,

El trabajo neto obtenido de la maquina es evidentemente el mismo que el obtenido
para el ciclo sin regenerador, ec. (11. ) . Por el contrario, el calor cedido es ahora

d=hy —hy = cp[(T3‘ "Tz')— (TzR' -Ty )]
y teniendo en cuenta la eficacia del regenerador, se tiene
a=cp [Ty =Ty )-E(T, - T,.)]

Podemos admitir que aproximadamente

y teniendo en cuenta que

podemos escribir

a=c,[T-T,)- (T, - T,)-R(T, - T,)]

Recordando, como veiamos en Xlll.4 que

~

n
|

g

resulta finalmente que

q=cpT1[(oc—l)—Bn—_cl—E(%—B]]

Sustituyendo los valores del trabajo neto y el calor cedido al ciclo en la expresién del
rendimiento térmico resulta finalmente

o
Ench_l
n:oa_—ln _I_E(O‘_Bz)n (11.18)
B-1"° B-1)
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Analizamos ahora esta expresion obtenida para el rendimiento térmico. Cuando E =
0 la ec. (11.18) coincide l6gicamente con la ec. (11.12), correspondiente a un ciclo no
regenerativo. Si se representa n en funcién de 3, tomandoa, 1, 1t como constantes y
E como parametro se obtienen unas curvas como las de la figura 11.11.

n A Es
E;
E4

E=0

Figura 11.11

Observando estas curvas se aprecia lo siguiente:
— Los rendimientos crecen conforme aumenta la eficacia del regenerador

— La relacién de compresién de maximo rendimiento disminuye al aumentar la
eficacia del regenerador

Si mantenemos constante E se aumenta la temperatura maxima T3 y por tanto o, o
los rendimientos internos 1. y nr , €l rendimiento térmico crece, desplazandose las
relaciones de compresion de maximo rendimiento hacia valores mas elevados, de
forma totalmente analoga a lo que ocurre en el ciclo simple no regenerativo.

Como conclusién, podemos indicar que el ciclo regenerativo supone las ventajas
siguientes:

— Mejora notable del rendimiento térmico
— Larelacién de compresidon para el maximo rendimiento es mas reducida
Como inconvenientes podemos destacar:
— Reduccién del trabajo especifico, debido a la reducciéon de la relacién de
compresion para aproximarse a la de maximo rendimiento y por las pérdidas

de carga en el regenerador

— Mayor coste de la instalacion para una potencia dada, y posibles problemas
de funcionamiento
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X1.5.3 CICLO DE CON!PRESIf)N ESCALONADAY
REFRIGERACION INTERMEDIA.

El ciclo con compresion escalonada y refrigeracion intermedia permite reducir el
trabajo de compresion y en definitiva aumentar el trabajo neto del ciclo. En la figura
11.12 se representa un esquema de una turbina de gas con compresion en dos
etapas y enfriamiento intermedio.

C
S|

Ci = C =

v

\ Figura 11.12

El trabajo de compresion, suma del trabajo de los dos compresores es

|Wc| = |Wc1| +|Wc2| = (h2' _h1)+(h4' —h3)

y siendo mM¢ , Ne2 €l rendimiento interno del compresor C; y C, respectivamente, se
tiene

1 1
w|=—1(,-h;)+—1(,-h,)
MNeq c2
En la figura 11.13 se presenta la parte del ciclo correspondiente a la compresién en
los diagramas T-s y P-v . Claramente se aprecia cédmo la compresién escalonada con
enfriamiento intermedio reduce el trabajo de compresién en el area rayada.

La presion intermedia P, se fija normalmente con el criterio de hacer minimo el trabajo
|W,.| . Vamos a determinar esa presion suponiendo que el intercambiador no origina
pérdidas de carga y que su eficiencia es la unidad, por lo que T3z = T4 . Suponemos
también que los compresores tienen el mismo rendimiento interno, ne = N2 Y que el
fluido motor es un gas perfecto con ¢, constante en todo el proceso de compresion.

Admitiendo estos supuestos se tiene

|Wc‘=c_p[(T2 -T,)+(T, _T3)]:C_p[(T2 +T4)_2Tl]
n n

Cc Cc
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P2 P2 \ \4 g
\ Pm
4 4 We o We )
P1 P
2 m 3
P1
3 1 1
- -
S Y

(a) (b)
Figura 11.13

Asi pues, minimizar el trabajo equivale a hacer minimo T, + T, .

Teniendo en cuenta que
¥ 11
L _(Fn T (P}
Tl - Pl T3 - P 1
multiplicando ambas igualdades, resulta
-1
Y

T,T, = Tf('% ) _Cte
1

Puesto que el producto es constante, la suma T, + T, se hace minima cuando T, =
T4 . Esta igualdad de temperaturas implica la igualdad de trabajos de ambos
compresores, asi como de sus relaciones de compresion y por tanto

P _Po P —(P-P,) (11.19)
P P

Es facil comprobar que si en lugar de dos , se consideran n etapas, las presiones
intermedias para el minimo trabajo de compresion son tales que

=T, =... =nn=n% (11.20)

siendo el trabajo de compresién

C

Y
|wc|=nchTln[n"(“) -1] (11.21)
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La compresiéon escalonada con refrigeracion intermedia mejora el trabajo neto del
ciclo. No obstante el rendimiento térmico podria disminuir, ya que se reduce la
temperatura media termodinamica de absorcién de calor. Como luego veremos, la
compresion escalonada cobra su verdadero interés cuando se integra con la
regeneracion.

En la practica solo se realizan dos escalonamientos, o a lo sumo tres. Ello es debido a
razones ligadas al aumento de peso, volumen, coste de la instalacion y pérdidas de
carga en los intercambiadores.

X1.5.4  CICLO CON EXPANSION ESCALONADAY
RECALENTAMIENTO INTERMEDIO.

Con el fin de aumentar el trabajo obtenido en la expansion se puede realizar ésta de
forma escalonada y con recalentamiento intermedio. Esta aportacién de calor se
realiza mediante camaras de combustion intermedias, en las que debido al elevado
exceso de aire en la combustion inicial, se puede volver a quemar combustible
mientras exista oxigeno sobrante, ver esquema de la instalacion en la figura 11.14.

-

. D

- L

\ Figura 11.14

En la figura 11.15 se representa la parte del ciclo correspondiente a la expansién en
los diagramas T-s y P-v. Se aprecia como aumenta el trabajo de expansién con
respecto a la situacién considerada en el ciclo simple.

@
<Y

\ (a) (b)
Figura 11.15
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Suponiendo M1y =112 €l trabajo de expansion es

Wt =Nt [(ha-hs)+( hs-he)]

y considerando un intercambiado de eficacia unidad (Ts=T3) y en el que no se
producen pérdidas de carga, resulta

Wt = T]Tcp [2 T3 - ( Ta+ TG)]

La presion P, se define de manera que el trabajo W+ sea maximo. Maximizar W+
equivale a minimizar T4 + Tg y puesto que, por consideraciones totalmente analogas a
las realizadas anteriormente se comprueba que T, -Tg = Cte, resulta que el maximo
de wr se obtiene para T,=Tg. Ello implica que P, es tal que

P2 Pm : 12
— es deC"' P = P P
Pm P1 m ( 1 2)

De forma similar, se demuestra que para una expansiéon en n escalonamientos el
trabajo se hace maximo para unas presiones intermedias tales que

T =Ty= ... =M =T (11.22)
siendo el trabajo de expansién

1

i ) (11.23)

wr =T:CpT3n(1 -

La expansién escalonada con recalentamiento intermedio aumenta el trabajo neto del
ciclo. No obstante, puede disminuir el rendimiento térmico, ya que aunque aumenta la
temperatura media termodinamica de absorcién de calor aumenta también la de
cesion. Por ello, la expansidn escalonada cobra su verdadero interés cuando se
integra con la regeneracion.

X1.5.5 CICLOS REGENERATIVOS CON COMPRESION Y
EXPANSION ESCALONADAS.

En la figura 11.16 se muestra un esquema de una turbina de gas con regeneracion,
compresion en dos etapas con refrigeracién intermedia y expansion también en dos
escalones con recalentamiento intermedio. Sus elevados rendimiento y trabajo neto
pueden compensar su mayor complicacién, peso, volumen y consiguiente mayor
coste.
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Figura 11.16

El esquema dibujado corresponde a un montaje de doble eje. Ello impone unas
restricciones a los saltos de presion, ya que en este esquema la turbina de alta T, ha
de accionar al compresor de alta C, , por lo que una de las presiones intermedias , la
de compresién o la de expansioén, no se puede fijar por minimo trabajo de compresion
0 maximo de expansion.

Dada su complejidad, este tipo de ciclos sélo se presenta en instalaciones de gran
potencia.

X1.5.6 CICLO ERICSSON.

Si en la compresion escalonada se aumenta el numero de etapas y se lleva al limite,
el proceso isoentrépico de compresiéon del ciclo Brayton se reemplazaria por una
isoterma reversible. El ciclo resultante, ver figura 11.17, dara un trabajo neto mayor

- 3

25

2y

k Figura 11.17
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Sin embargo, el rendimiento térmico disminuye. En efecto, el ciclo resultante se puede
considerar como la superposicién del ciclo inicial 125341 y el ciclo 12:2s1. El primero
de ellos puede a su vez considerarse como la superposicion de una serie de ciclos de
Carnot, todos ellos con el mismo rendimiento, ver figura 11.18. No obstante, el ciclo de
la zona triangular se puede considerar como una serie de ciclos de Carnot todos ellos
de menor rendimiento, y ademas decreciente de 1 a 2.

L _._Ti_Pz Y
TOl T02 TOi Pl
3
K T A T/ T A
T, Tor2g
5 T1 4 T}/
Se¢— T4 ==
Tai
1
1 To| T°2 T‘
Ll -
S s

(a) (b)
Figura 11.18

El ciclo de compresion isoterma, al tener una temperatura de salida del compresor T,
mas baja se presta a la regeneracion.

Analogas consideraciones pueden realizarse con respecto a la expansion. Llevando al
limite el escalonamiento en la expansion sustituimos el proceso isoentrépico por una
expansion isoterma. Con ello se aumenta el trabajo neto del ciclo, pero disminuye el
rendimiento térmico, como puede comprobarse por analogas consideraciones a las
realizadas con respecto a la compresion.

Combinando la compresion isoterma con la expansidn isoterma y la regeneraciéon se
obtiene el denominado ciclo Ericsson, ver figura 11.19. Se trata de un ciclo en el que
todo el calor es cedido al ciclo a la maxima temperatura T3 y a su vez, el calor cedido
por el ciclo al foco frio se efectia también a la minima temperatura T,. Por
consiguiente, tiene el mismo rendimiento que un ciclo de Carnot que funcionase entre
esas temperaturas extremas.
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\ Figura 11.19

Tal y como hemos estudiado anteriormente, en los ciclos reales el numero de
escalonamientos en la expansion y en la compresidén es como maximo tres, por
razones de coste de la instalacién y operatividad de la misma. No obstante, es
interesante haber definido un ciclo que presenta el maximo rendimiento posible, dadas
las temperaturas de los dos focos, y que no es el ciclo de Carnot.

X1.6 TURBINAS DE GAS INDUSTRIALES.

Ademas de para la generacién de electricidad o el accionamiento mecanico directo de
algunos equipos, la turbina de gas es un motor térmico muy apropiado para
numerosas aplicaciones de cogeneracion, dada la gran cantidad de energia presente
en los gases de escape (~ 60%) y su elevado nivel térmico (-~ 500 °C).

Las TG que se ofertan actualmente en el mercado de cogeneracion son basicamente
de dos tipos: turbinas disefiadas originalmente como industriales y derivadas de la
aviacion o aeroderivadas.

Las primeras son de disefios mas conservadores y en su origen basados en las
experiencias con las turbinas de vapor. Puesto que las limitaciones de tamafio y peso
no eran factores importantes para estas maquinas, se han caracterizado por presentar
carcasas de grandes espesores, camaras de combustiéon de gran diametro, perfiles de
alabes gruesos y grandes superficies frontales. La relacién de compresion ha variado
desde 5:1, valor tipico en las unidades antiguas hasta 17:1 en las maquinas actuales.
En Europa, el disefio mas frecuente es el de una camara de combustidén situada
lateralmente respecto al eje de la turbina.

Las turbinas industriales se caracterizan por su larga vida, elevada disponibilidad y
rendimientos ligeramente superiores a las aeroderivadas. El coste inicial es mas
elevado, pero su coste de mantenimiento es inferior, con un periodo de
funcionamiento entre revisiones en profundidad entre 50.000 h y 100.000 h,
dependiendo del tipo de servicio y combustible utilizado. El nivel de ruido que genera
este tipo de turbinas es inferior al de las aeroderivadas.

Estas ultimas son mas ligeras, con relaciones de compresién generalmente mas,
elevadas, siendo muy frecuentes valores de 18:1. Respecto a las turbinas de aviacion,
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se incorporan modificaciones en su disefio para asegurar las exigencias del
funcionamiento continuo en tierra. La inversion inicial requerida es menor, pero el
coste de mantenimiento es mas alto, teniendo un periodo de funcionamiento hasta la
puesta a cero de 15.000 h a 60.000 h. No permiten utilizar combustibles de baja
calidad y sus potencias maximas son del orden de 35 MW.

Atendiendo a otro punto de vista las TG pueden ser de eje unico o de doble eje, ver
esquema de una turbina de doble eje en la figura 11.20. Las primeras presentan las
caracteristicas siguientes:

- Mecanicamente son mas sencillas.

- Pequefia flexibilidad de operacidén, es decir, respuesta poco rapida a las
variaciones de carga.

- Disminucion importante del rendimiento térmico con la carga, especialmente a
numero de revoluciones constante, como ocurre en el accionamiento de
alternadores.

- En la eventualidad de una pérdida de carga eléctrica, se reduce el problema
de embalamiento, ya que la turbina tiene que arrastrar el compresor.

- La potencia de arranque es elevada, del orden del 3% de la potencia de la
maquina.

- Por su sencillez y caracteristicas son el tipo de TG mas utilizado en
aplicaciones de cogeneracion.

- O
. L

Ci E = T T, M/ Carga
L N N

K Figura 11.20

En una TG de dos ejes, la turbina de alta presién acciona al compresor, siendo el
conjunto un generador de gas para el cuerpo de turbina de baja presion, que es la que
acciona el generador eléctrico. Esta disposicion constructiva permite incluso eliminar
el reductor de velocidad entre la turbina de potencia y el generador eléctrico, mientras
el generador de gas gira a elevada velocidad.
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Xl.7 INSTALACIONES DE CICLO COMBINADO.

La primera aplicacién de los ciclos combinados data de los afios sesenta, pero
entonces no eran todavia muy utilizados, debido a que los rendimientos de las TG
estaban por debajo de 0,25 y en consecuencia, el rendimiento del ciclo combinado no
alcanzaba el valor de 0,4, que ya se conseguia con las instalaciones basadas en el
ciclo Rankine.

Esta situacion cambié radicalmente en los afos setenta debido por una parte, al
rapido aumento en el precio de los combustibles y por otra, a las notables mejoras en
el rendimiento de las TG, lo que condujo a una atencién preferente a los ciclos
combinados, con los que ya era posible alcanzar rendimientos superiores al 40%.

La mayoria de las instalaciones de ciclo combinado instaladas durante los afios
ochenta tienen rendimientos netos comprendidos entre 0,40 y 0,50. Las potencias de
las plantas estan comprendidas entre 60 a 600 MW, existiendo en algunos casos
instalaciones con varias unidades que permiten alcanzar potencias de hasta 2000
MW.

Por ciclo combinado se entiende la combinacién de una turbina de gas con una
caldera de recuperaciéon y una turbina de vapor. De esta forma, la energia térmica de
los gases de escape de la TG es aprovechada en una caldera de recuperacion para la
generacion de vapor que es llevado a una TV. La potencia eléctrica total obtenida es
la suma de las potencias de la TG y de la TV. La figura 11.21 representa un esquema
de ciclo combinado para le generacion de electricidad.

El ciclo combinado encuentra su fundamento en el hecho de que la TG expulsa gases
con un alto contenido energético, energia que es utilizada en el ciclo de vapor. De esta
forma se consigue una utilizacién integral de la energia puesta en juego y en
definitiva, se eleva el rendimiento térmico global.

A medida que han ido desarrollandose TG con temperaturas de trabajo mas elevadas,
se ha ido aumentando también la energia disponible en los gases de escape,
justificandose mas su aprovechamiento. Ademas, como la turbina trabaja con grandes
excesos de aire, ello permite la combustion de un combustible adicional, para
aumentar asi la energia disponible en los gases.

©)

= TG

4 i
N
|

]

\ Figura 11.21
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X1.7.1 ANALISIS TERMODINAMICO DE UN CICLO COMBINADO.

En un ciclo combinado el elevado grado de utilizacion del combustible es
consecuencia del hecho de que se integran en él las ventajas de la TG (elevada
temperatura de calor suministrado) con las de la TV (baja temperatura del calor
disipado).

Consideremos una planta consistente en dos motores térmicos combinados, segun el
esquema que se muestra en la figura 11.22. El calor Qg cedido por el ciclo superior,
de rendimiento térmico ns es suministrado al ciclo inferior de rendimiento térmico n,.

Q
W,
Qsl
Ti
Q
W
Qu
Ty

\ Figura 11.22

El trabajo producido en el ciclo superior es

Ws=1ns-Q
y en el inferior
W,=n,-Q
siendo
Qs =Q(1-1s)

Por consiguiente, el trabajo total es
W=Ws+W,=QMs+mi-nsmni)

Asi pues, el rendimiento térmico de la planta de ciclo combinado es

n= SENs+N-Ms My (11.24)

266



TURBINAS DE GAS

El interés de un ciclo combinado para la produccién de trabajo es pues evidente. El
rendimiento térmico del ciclo superior aumenta en 1, (1- ng ) cuando el calor cedido es
utilizado para producir un trabajo adicional en un ciclo a mas baja temperatura.

Vamos ahora a referirnos a una instalacién tipica de ciclo combinado consistente en
una TG y una TV de condensacion. Con el fin de aumentar la produccién de vapor, se
ha supuesto que existe postcombustién, utilizandose el oxigeno de los gases que
salen de la turbina de gas como comburente.

En el diagrama Ts de la figura 11.22 se representa el ciclo equivalente en la turbina de
gas de combustién interna y el ciclo equivalente de vapor. En la caldera de
recuperacion los gases de escape de la TG se enfrian desde 4 a 5 cediendo el calor al
agua que pasa del estado 6 al de vapor recalentado 9.

s
\ Figura 11.23

Siendo m el gasto de aire que atraviesa la TG y f el dosado de combustible, es decir,
masa de combustible por unidad de masa de aire, el gasto en 4 sera

Mme = m (1+f) = m

Llamando f, al dosado de postcombustion referido al aire en el compresor de la
turbina, es decir, consumo de combustible en la postcombustiéon por unidad de masa
de aire que atraviesa el compresor, a partir de la definicibn de rendimiento de un
generador de vapor, se obtiene que el gasto de vapor producido en la caldera de
recuperaciéon es

my =[m (1+f) hy (Tee ) + m f, PCl | nev / (hg - hg )

donde gy €es el rendimiento del generador de vapor, h, es la entalpia de los gases de
escape, funcion de la temperatura Tge Yy hg, hg son las entalpias especificas del vapor
producido y del agua de alimentacién a la caldera respectivamente.
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La potencia eléctrica producida por la TV es

Nrv=m NmMe(hg-hy)

donde nm , Ne son el rendimiento mecanico y eléctrico respectivamente del grupo
turboalternador. Por su parte la potencia de la TG es

Ntc = m N*m N*a(hz-hy )
y la potencia eléctrica total de la instalacion es obviamente Nty+Nr.

El rendimiento eléctrico de la planta de ciclo combinado resulta

_ N +Npy (11.25)
mPCI(f +1,)

Xl.8 TURBINA DE GAS DE COMBUSTION EXTERNA.

En este tipo de motores el fluido describe un proceso ciclico, no experimentando
reacciones quimicas en su seno como ocurre en las de combustion interna. El calor es
cedido al fluido motor por un foco caliente, a través de una superficie de intercambio e
igualmente un foco frio recibe calor del fluido.

Los elementos basicos que constituyen la instalacion son:

caldera de fluido no condensable (foco caliente), expansor, refrigerador (foco frio) y
compresor. La figura 11.24 representa una turbina de gas de combustion externa, con
compresion en dos etapas y enfriamiento intermedio y con regenerador.

A

Y

E+ A
A N

P

Figura 11.24
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El fluido motor puede ser aire, CO, o algun gas noble como He, Ar. etc. En la caldera
de fluido no condensable, Ca, los gases de combustién ceden calor al fluido motor a
través de los tubos.

Como ventajas mas importantes de este tipo de instalaciones se pueden senalar las
siguientes:

- Al no existir combustion en el fluido motor, se puede utilizar cualquier gas y
ademas, se evitan la corrosion y erosion originadas por ciertos productos de la
combustién.

- Al ser un ciclo cerrado, se pueden elevar las presiones de baja y alta
manteniendo la relacion de compresion optima. De esta forma se aumenta la
densidad del gas y se reduce el tamafo de la maquina.

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

Como inconvenientes mas importantes se pueden destacar:

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

- Necesidad de emplear agua en los enfriadores, ya que la refrigeracion por
aire agravaria aun mas el problema de peso y volumen que anteriormente
hemos comentado
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LECCION XII MOTORES
ALTERNATIVOS DE
COMBUSTION
INTERNA

Xll.1 INTRODUCCION.

Los motores alternativos de combustién interna, (MACI), son con mucho el tipo de
motor térmico mas utilizado para la transformacion de energia quimica de un
combustible en trabajo. En sus aplicaciones convencionales, el objetivo es producir el
maximo trabajo con el rendimiento mas alto posible.

Como es de todos conocido, los motores alternativos son maquinas volumétricas,
consistentes basicamente en un dispositivo cilindro-émbolo, en el que se introduce a
través de unas valvulas o lumbreras el aire y el combustible. Una vez efectuada la
combustién, los gases resultantes de la misma son expulsados al exterior a través de
las valvulas de escape. Mediante las reacciones quimicas de combustién se libera la
energia quimica del combustible y parte de esa energia es transformada en el efecto
util del motor, que es el trabajo mecanico que se transmite por el mecanismo
biela-manivela.

Los adelantos de estos ultimos afios en la recuperacién del calor eliminado, juntamente
con la coyuntura de los precios de la energia, ha permitido la utilizacion cada vez mas
frecuente de motores alternativos en instalaciones de cogeneracion.

En un motor alternativo, aproximadamente el 30-45 % de la energia que hay en el
combustible es convertida en trabajo en el eje. La energia restante es eliminada en
forma de calor o energia 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 energia del combustible y a una temperatura entre
80-90 °C.

La segunda fuente de calor recuperable es el escape, del cual aproximadamente el
60 % es econdmicamente recuperable. Este calor residual es disponible a una
temperatura mas elevada, entre 300-450 °C y representa del orden del 15-25 % de la
energia del combustible. Hay una tercera fuente de calor recuperable, aunque ya de
menor importancia, que es el calor del circuito de lubricacién del motor.

Los MACI se utilizan como planta motriz en campos tales como la industria del
automovil, en la maquinaria agricola y de la construccion, en la propulsion marina con
motor Diesel, en la propulsion aeronautica (en gran parte sustituidos por la turbina de
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gas) y y en las centrales termoeléctricas con motor Diesel, asi como en plantas de
cogeneracion.

Se caracterizan por presentar un rendimiento elevado, arranque rapido y facilidad para
modular la carga sin una disminucion apreciable en su rendimiento. Como desventajas
se puede senalar su potencia limitada, asi como la imposibilidad de utilizar
combustibles sdlidos.

XIl.2 CLASIFICACION.

Teniendo en cuenta el tipo de proceso termodinamico de combustion, 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 explosion y también de gasolina, por el tipo de
combustible utilizado.

— Motores de encendido por compresion (MEC) o motores Diesel o de
autoencendido, en los que el combustible utilizado es el gasdleo o fueldleo.

Hay también otros criterios para la clasificacién de los motores. Asi, segun 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
revolucion.

Segun el sistema de admisién del combustible se clasifican en motores de carburacién
o motores de inyeccion. En los motores de bujia, la mezcla se forma en el carburador y
entra en el cilindro a través de la valvula de aspiracion. La valvula 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 inyeccién, mientras que el aire entra por
el conducto y la valvula de aspiracion.

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

Xil.3 CICLO OPERATIVO DE UN MEP.

Entendemos por ciclo operativo la sucesién de operaciones que el fluido motor
experimenta en el cilindro y repite periédicamente. En un motor de 4T el ciclo operativo
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se realiza en cuatro carreras del émbolo mientras que en uno de 2T se requieren
solamente dos carreras, esto es, una revolucion del eje.

En la figura 12.1 representamos esquematicamente el cilindro-€émbolo de un MEP con
sus dos valvulas de admisién A y escape E y la bujia. Se representa también el
diagrama indicado para una situacion ideal. Como veiamos en la leccion VI el diagrama
obtenido con el indicador refleja la variacién de presion con el volumen ocupado por el
fluido (en principio mezcla de aire combustible y después gases de combustién) en el
interior del cilindro.

Consideremos un émbolo en el punto muerto superior, PMS, es decir, en el extremo
izquierdo de su recorrido. En el cilindro queda el volumen residual, V., lleno de gases
de combustién, resultantes del ciclo anterior, a la presion P, , punto 0 del diagrama
indicador. En el momento de iniciarse la carrera del émbolo y comenzar éste a
desplazarse hacia la derecha, se abre la valvula de admisiéon A y penetra en el interior
del cilindro una mezcla de aire-combustible, en una proporcién conveniente y que ha
sido preparada previamente en el carburador.

PA
3
P3 T
4
P, +
2
Py + - » ’
0-6 1-5
{ -
Ve vV
.| i i
Esc — i i
: /:/\
Adm — i i
| i |
PMS PMI

Figura 12.1

Supuesto que no hay pérdidas de carga, la aspiracién se efectua a la presién constante
Py y finaliza cuando el émbolo alcanza el final de su carrera, es decir, el punto muerto
inferior , PMI. Una vez que el émbolo llega al extremo de su carrera termina la fase de
aspiracion, (1% tiempo). En el cilindro habra una mezcla de aire-combustible con los
productos de combustion que quedaban del ciclo anterior, punto 1 del diagrama
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indicador. De forma analoga a lo dicho en la leccion VI, se llama cilindrada al volumen
desplazado desde el PMS al PMI.

En ese momento, la véalvula A se cierra y el émbolo comienza a moverse de derecha a
izquierda, de modo que la mezcla combustible que hay en el cilindro se comprime (2°
tiempo). Cuando la presion alcanza el valor P,, teéricamente cuando el émbolo se ha
desplazado hasta el PMS, finaliza este segundo tiempo y en ese momento salta una
chispa en la bujia que inflama la mezcla combustible. El proceso de combustion se
produce de forma practicamente instantanea, por eso se les denomina motores de
explosiéon. El émbolo no tiene tiempo de desplazarse y se puede considerar que la
combustién se realiza de forma isécora.

En el proceso de combustion se libera una gran cantidad de energia, debida a la cual
los gases resultantes elevan su temperatura y presiéon hasta el valor correspondiente al
punto 3 del diagrama indicador. Empujado por esta presion, el émbolo se desplaza
hacia la derecha , realizando los gases un trabajo de expansion, ( 3 tiempo ).

Al llegar al PMI se abre la valvula de escape y se produce una caida brusca de presion,
que en este diagrama idealizado suponemos que es instantanea, de 4 a 5. Con la
valvula E abierta, el émbolo se desplaza de derecha a izquierda (4° tiempo) y barre del
cilindro a la atmésfera los gases de combustion hasta llegar al PMS, punto 6. A
continuacion, comienza un nuevo ciclo. En la figura 12.2 se representan los tiempos
descritos para un MEP de cuatro tiempos.

admision compresion combustion escape

Figura 12.2

En esta descripcidon nos hemos referido al motor de cuatro tiempos, 4T, es decir, un
motor en el que son necesarias dos vueltas del cigiefal, esto es, cuatro carreras del
émbolo, para realizar el ciclo completo. En un motor de dos tiempos, 2T, el ciclo
completo se efectia en una vuelta del ciguefal, de modo que hay un tiempo motor por
vuelta.

El motor de 2T se trata de un motor sin valvulas, en el que el mismo émbolo abre o
cierra las aberturas de admision y escape, ver figura 12.3. No existe pues carrera de
admisién ni escape, que son sustituidas por un barrido de gases de combustion. La
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parte ciclica del diagrama indicador es totalmente semejante a la del motor de cuatro
tiempos.

1° Tiempo. Combustion - Escape 2° Tiempo. Aspiracion - Compresion

\ Figura 12.3

Diagrama del indicador real

El diagrama indicador de la figura 12.1 es como deciamos un diagrama idealizado. El
aspecto que presenta realmente es semejante al que se refleja en la figura 12.4.

La diferencia de forma entre el diagrama teérico y el real consiste en un diferente perfil
en las lineas de expansion y compresion, en la sustitucion de los tramos rectilineos de
absorcion y cesién del calor por trazos curvos y en el redondeamiento de los angulos
agudos, ver figura 12.4.

Abertura de
la valvula de

escape

aspiracion N D

-
P.M.S PM.I  Volimenes

Figura 12.4
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Son varias las causas que originan esas diferencias. Por una parte, las pérdidas de
calor, que en el ciclo teérico no existen, mientras que en el ciclo real son bastante
importantes. Por consiguiente, las lineas de compresion y expansion no son
adiabaticas, sino politropicas de exponente n > y para la expansion y n < y para la
compresion.

Ademas, en el diagrama tedrico se supone que la combustion es instantanea,
realizandose a volumen constante. Pero en el real la combustiéon dura un cierto tiempo.
Es necesario anticipar el encendido para que la combustién tenga lugar, en su mayor
parte, cuando el pistén se encuentra en la proximidad del PMS. Ello provoca una
disminucién del trabajo, con respecto al caso ideal.

En el diagrama teorico se supone que la cesion de calor se realiza en el PMI de forma
instananea. Por el contrario, en el real la cesién de calor tiene lugar en un tiempo
relativamente largo, de forma que la valvula de escape se abre con una cierta
anticipacion, para que una parte de los gases salga del cilindro antes de que el émbolo
alcance el PMI.

Existe por ultimo otra diferencia importante con respecto al diagrama del indicador
tedrico. Durante la carrera de aspiracioén, la presion del cilindro es inferior a la que se
tiene durante el escape, de forma que la presion en la aspiracién es inferior a la
atmosférica y en el escape superior. Se crea por tanto en el diagrama indicado una
superficie negativa, que constituye lo que se denomina trabajo de bombeo.

Con respecto a las causas que originan las diferencias en los valores de la presion y
temperatura maximas, podemos citar dos como mas importantes: por una parte, el
hecho de que los calores especificos de los productos de la combustion son mayores
que los del aire y ademas, aumentan con la temperatura. Ello da lugar a que los valores
de la presién y temperatura maximas en el diagrama real sean inferiores a los
correspondientes al tedrico.

Ademas, se origina una disociacion de los productos de la combustidén, lo cual se
produce con absorcidn de calor, ya que esas reacciones de disociacién son
endotérmicas. Ello da lugar a una disminucién de la temperatura maxima alcanzable y
una reduccion del trabajo. A este respecto hay que tener también en cuenta que,
durante la expansién, se produce una parcial reasociaciéon con liberacion de calor y en
definitiva, se consigue una parcial recuperacién del trabajo anteriormente perdido.

El area encerrada dentro del diagrama indicador representa el trabajo indicado, es
decir, el trabajo cedido por el fluido motor para cada ciclo de funcionamiento. La
relacién entre el area del diagrama del indicador ideal, W, y del real W, se denomina
rendimiento interno o indicado del motor, esto es

M, = (12.1)
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Xll.4 CICLO OPERATIVO DE UN MEC.

La relacién de compresion puede aumentarse si en lugar de comprimir la mezcla
aire-combustible se comprimiera solo aire y a continuacion, se introdujera combustible
en el cilindro. Este es precisamente el principio de funcionamiento de los motores de
combustidén a presion constante, cuyo ciclo de comparacion es como veremos el ciclo
Diesel.

Veamos el modo de funcionamiento de un motor de combustién a presién constante,
utilizando para ello el diagrama indicador idealizado que se muestra en la figura 12.5.
En el PMS queda una masa de gases de combustién que ocupan el volumen residual
V. . Al desplazarse el émbolo de izquierda a derecha, se abre la valvula de admisién y
entra aire atmosférico, que se mezclara con esos gases residuales, finalizando la fase
de aspiracién cuando el émbolo alcanza el PMI.

PA
2 3
4
PQ -T™
0-6 1-5
l : -
Ve V3 \Y
| 1 i
Esc — i E
Adm —— | i
] 1 1
PMS PMI
Figura 12.5

En ese momento se cierra la vélvula A y en la 2% carrera el aire se comprime
adiabaticamente. Esta compresion ha de ser tal que la temperatura final que adquiera
el aire debe de ser suficiente para inflamar el combustible que se va a inyectar a
continuacion por medio de la valvula de inyeccién |. Finaliza asi el tiempo de
compresion.
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A continuacién, el émbolo se desplaza otra vez de izquierda a derecha, al mismo
tiempo que la valvula | inyecta en el cilindro el combustible liquido, que puede ir
emulsionado con aire. Esta inyeccidn de combustible se efectia de forma que la
presion, mientras se realiza la combustién, se mantiene constante, finalizando cuando
los gases de combustién ocupan el volumen V3, punto 3 del diagrama indicador.

A partir de este momento se efectua la expansidén de los gases de combustidn, que se
prolonga hasta que el émbolo alcanza el PMI. En este momento se abre la valvula de
escape E. En el diagrama indicador idealizado que hemos dibujado, se considera que
la presién cae instantdneamente hasta equilibrarse con P,. Finalmente, al desplazarse
el émbolo nuevamente hacia la izquierda se expulsan los gases de combustidén, hasta
que el émbolo llegue al PMS. En ese instante se cierra E y se abre A, iniciAndose un
nuevo ciclo de funcionamiento. La figura 12.5 representa las fases del ciclo de
inyeccién.

Asi pues, la diferencia fundamental de este motor respecto al de combustiéon a volumen
constante es que éste no necesita bujias para iniciar la combustién, aunque es
necesaria una valvula para la inyeccion del combustible.

La descripcion que hemos hecho se refiere naturalmente al motor de cuatro tiempos.
En uno de dos tiempos, el ciclo del diagrama indicador es totalmente semejante,
solamente que no hay tiempo de aspiracién y expulsién, de manera que por cada vuelta
del ciglienal describe un ciclo completo.

Asi pues, en un MEC la inyeccién de combustible a elevada presion se efectua al final
de la compresién. Por ello, se utilizan combustibles mas pesados, como el gaséleo, que
tienen temperaturas de autoinflamacién mas bajas, debiendo ser pulverizados mediante
el empleo de altas presiones de inyeccidn.

Diagrama del indicador real

Con respecto a los diagramas real y teédrico, existen como en el MEP diferencias en la
forma y en los valores de las presiones y temperaturas. Algunas de estas diferencias
son originadas por las mismas causas que hemos descrito en el MEP, pero otras son
especificas del MEC y es a ellas a las que ahora nos vamos a referir.

Si bien en el diagrama teérico se supone que la combustidn se realiza a presion
constante, en la practica esa presion varia. En realidad, salvo en los motores muy
lentos, una parte de la combustiéon se lleva a cabo a volumen constante y otra parte a
presion constante, ver figura 12.6.

En un MEC la disociacion no tiene un efecto tan importante como en el MEP, ya que el
exceso de aire es mas alto y en consecuencia la temperatura maxima es mas reducida,
con lo cual disminuye también la disociacién de dichos productos. Al no haber
estrangulamiento en la aspiraciéon, puesto que en los MEC no existe valvula de
mariposa, las pérdidas por bombeo son inferiores.
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Esto es valido en el caso de motores de 4T. En los de 2T, las pérdidas por bombeo son
importantes, asi como las causadas por la interrupcion de la expansién antes del PMI.

i

\

1

\  Ciclo teérico

1

‘\

\\ Ciclo indicado
Abertura de

la valvula de
escape

escape
Pres. =
atm. aspiracion N\ D
—
P.M.S P.M.I Voldmenes
Figura 12.6

XIl.5 CICLOS DE AIRE ESTANDAR.

En un motor alternativo, tanto si es de dos como de cuatro tiempos, de en cendido por
chispa o por compresion, no existe un fluido que describa un proceso ciclico y por

consiguiente, como ya estudiabamos en la leccién |, no tiene en principio sentido definir
el rendimiento térmico.

No obstante, dadas las dificultades que se le presentan al ingeniero si quiere realizar
calculos realistas y detallados, se suele recurrir en una primera aproximacién a
reemplazar el fluido real por aire. Se considera asi un ciclo de comparacién, que nos da
una primera orientacién sobre el comportamiento termodinamico del motor.

Para un motor por chispa el ciclo de comparacion es el denominado ciclo Otto, mientras
que para el de encendido por compresion es el denominado ciclo Diesel.

En una primera aproximaciéon se considera el aire como gas ideal de calor especifico
constante. Se puede mejorar el modelo teniendo en cuenta la variacién del calor
especifico con las diferentes temperaturas a las que se encuentra en el ciclo. Un
modelo mas refinado es el del ciclo aire-combustible, en el que se tiene ya en cuenta la
diferente composiciéon del fluido motor en las distintas fases del ciclo.
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X1.5.1 CICLO OTTO.

El ciclo Otto de aire estandar es, como ya se ha indicado, el correspondiente a un
motor térmico ideal de encendido provocado, en el cual el diagrama indicador sea el
idealizado y el fluido sea un gas perfecto de calor especifico constante y que recorra
sucesivos ciclos termodinamicos.

En la figura 12.7 se representa el ciclo Otto en un diagrama P-v y en un T-s. En el
estado 1, el aire esta a la misma presion y temperatura a que se encuentra la mezcla
real al final de la admision, punto 1 del diagrama indicador. Se comprime ese aire
isoentropicamente hasta alcanzar la presién P, , estado 2.

El proceso de combustion es sustituido en el ciclo de comparacion por un proceso
isdécoro, donde el calor absorbido por el aire es tal que el estado final se encuentra a la
presion P5 , estado 3. A continuacion se considera una expansion isoentropica hasta el
esado 4. Finalmente se considera un proceso isécoro con cesion de calor al exterior, de
modo que el estado final sea huevamente el estado 1.

ﬁn T

P3 T

o
'

\Y

K Figura 12.7

Considerando el aire como un gas ideal de calor especifico constante, se tiene que el
calor absorbido es

q=u;-u, =¢,(T; - T,)
y el calor cedido al foco frio
Qo =U; —Uy =cv(T1 _T4)

de manera que el rendimiento térmico resulta

T

o] . T, T

N, =1-—2=1- =L
T2
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Se denomina grado de compresion ¢ a la relacion entre los volumenes especificos
antes y después de la compresion, esto es

Por tanto

Por otra parte, dado que

Pi_P
PP
Como ademas
P4 _ T4 P3 _ T3
PT, P T,
se puede escribir que
T4 _ T3
T T

Sustituyendo estas relaciones en las expresiones de q y |q O| se tiene

q= chle‘l(P%z —1)
wier 4

de manera que el trabajo neto del ciclo es

W =g~ =Cv(F% ~1fer-1) (12.2)
2

J
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Asi mismo, sustituyendo en la exoresién del rendimiento, resulta finalmente

n=1-— (12.3)

gr!

De acuerdo con este resultado, el rendimiento térmico depende solamente del grado de
compresion, aumentando conforme éste aumenta. Esta conclusidon indica claramente
que sera necesario aumentar la relacién de compresion si se quiere mejorar el
rendimiento térmico del motor. Igualmente, el trabajo neto del ciclo aumenta con la
relacién de compresion.

No obstante, al aumentar € aumenta la presion y temperatura de la mezcla, pudiéndose
asi llegar al limite de autoinflamacién, que ocasionaria el rapido deterioro de los
elementos del motor, debido a su caracter detonante. Por ello, con el fin de lograr
valores de ¢ elevados se agrega al combustible elementos antidetonantes. Ahora bien,
si aumentamos la presién de 2 aumentara también la de 3 y seran necesarios motores
mas robustos. Se puede empobrecer la mezcla y regular asi la presion maxima P3
aunque naturalmente ese empobrecimiento no puede ser excesivo, ya que la potencia
disminuye conforme la mezcla aire-combustible se empobrece.

X1.5.2 CICLO DIESEL.

En un motor de encendido por compresion, el ciclo de comparacion es el denominado
ciclo Diesel. La combustion a presion constante es reemplazada por un proceso
isbbaro de absorcién de calor. La brusca caida de presion entre los puntos 4 y 5 del
diagrama indicador es sustituida por un proceso is6coro en el que se cede calor. En la
figura 12.8 se representa el ciclo Diesel en un diagrama P-v.

PA

P4

-
Vv

Figura 12.8

Asi pues, el ciclo Diesel de aire estandar es el ciclo de comparacién de un motor
térmico ideal de encendido por efecto de la compresiéon de la mezcla aire-combustible,
en el que el diagrama indicador es el idealizado y el fluido es un gas perfecto de calor
especifico constante.

De la misma forma que en el ciclo Otto, se define el grado de compresion como la
relacion de volumenes ¢ =V, /V,. Ademas se definen también otros dos indices: el
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grado de inyeccion p=V;/V, y el grado de expansion ¢, =V,/V,. Estos tres
indicadores estan relacionados, ya que

El calor cedido en el ciclo es

Teniendo en cuenta que

E = 87—1
Tl
y puesto que 2-3 es un proceso isébaro
L v

por lo que
T, =pT, =pTe™”
Sustituyendo estas relaciones en la expresion de g se tiene
a=c,Te"(p-1)
Por otra parte, el calor cedido al foco frio es
|QO| =u,-u, =c,(T,-T;)

Puesto que

y ademas
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se tiene que

v—-1 v-1
T, =T3(%‘ =T187“p(%) =Tp'

) )

por lo que, sustituyendo en |qo | resulta
|q0| = Cle(PY - 1)
Por consiguiente, el trabajo neto del ciclo es
W=c,Te ' (p-1)-c,T,/p"-1) (12.4)
y el rendimiento térmico

|q0| 1— Cle(PY — 1)

']"l:l——: - - 7

q c,Te"'(p-1)

resultando finalmente

e’

n= —L[(py_l)} (12.5)

Analizando la ec. (12.5) se observa que el trabajo neto aumenta con el grado de
compresion € y disminuye conforme disminuye el grado de inyeccion p . Por su parte, el
rendimiento térmico aumenta con el grado de compresién y aumenta también al
disminuir el grado de inyeccion.

Comparacion del ciclo Otto y ciclo Diesel.

Vamos a comparar dos ciclos, uno Otto y otro Diesel, con el mismo grado de
compresion. Para facilitar la comparacion suponemos que el calor cedido en ambos es
el mismo, de manera que el area a23yba coincide con el area 123pca, ver figura 12.9.

Como puede apreciarse
[dolp >{d0lq

y por consiguiente, para un mismo grado de compresion el rendimiento del ciclo Otto es
mayor que el del Diesel. No obstante, el grado de compresion del ciclo Diesel va a ser
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siempre mayor que el del Otto (30-40 : 1 frente a 10-15 : 1) por lo que su rendimiento
sera también mayor.

-

3o
_‘%/ *

2 P=cte [
A | 4o

1 1»————/ 4o
\ Figura 12.9

Mientras que en un MEP la mayor limitacion se presenta por el problema de la
detonacion, en un MEC el problema para la combustion adecuada se puede presentar
por el retraso al encendido. En efecto, un excesivo retraso al encendido del combustible
originaria una acumulacidon excesiva de este y al producirse la combustién un
incremento brusco de presion.

o |

El retraso al encendido se mide por el Indice de Cetano. El cetano es un hidrocarburo
facilmente inflamable de manera que se le asigna un indice | = 100 . Por el contrario el
metilnaftaleno presenta un gran retraso al encendido y su indice es | = 0 . Un
combustible de indice de Cetano por ejemplo | = 80 significa que presenta un retraso al
encendido equivalente al de una mezcla formada por un 80 % de cetano y un 2 % de
metilnaftaleno.

Para concluir podemos decir que el motor Diesel tiene la ventaja de que no necesita
carburacion y de que puede funcionar con combustibles de inferior calidad. Los
inconvenientes mas importantes de este tipo de motores estan en la necesidad de
consumir trabajo para el accionamiento del dispositivo atomizador del combustible y
sobre todo su lentitud relativa, ya que la combustién es mas lenta que en un motor a
volumen constante.

X1.5.3 CICLO MIXTO.

Salvo algunos motores marinos muy grandes y lentos, pocos motores presentan
diagramas de indicador que se parezcan al del ciclo Diesel de aire estandar, sino que
tienen una forma que podria asimilarse a un ciclo de aspecto intermedio entre los ciclos
Otto y Diesel.

Debido a ello se ha introducido el concepto de ciclo dual de aire estandar que
presenta la forma de la figura 12.10. La etapa a volumen constante 2-3; seria la tipica
de los motores Otto de alta velocidad, mientras que la etapa 3;-4; seria la dominante en
motores lentos marinos.
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—
v
Figura 12.10

Como en el ciclo Diesel €= \% es la relacion de compresion, p = \% es el grado
2 2

de inyeccidon y llamamos S:F% a la relacibn de presiones. Los calores
2

intercambiados son

q =Cv(T3i _T2)+Cp(T3 _TSi)
|qo| = Cv(T4 _Tl)

por lo que el rendimiento térmico del ciclo es

T,-T,
n=1-
Ti—-T + Y(Ts - T3i)
Puesto que
v-1
T2 ﬁ 87—1
T1 v2
se tiene que
T, =Te""
Ademas
L P B
L P P
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por lo que
T, =T,0=Te"'s

Por otra parte

de donde
T, =Typ =Tie"3p

Por ultimo, puesto que

se tiene que

-1

T4=T3p

— Y
= T,p'd
Sustituyendo estos valores de las temperaturas en la expresion del rendimiento resulta

_1- 1 dp’ -1
L i S Y )

(12.6)

En al caso de que & = 1 recuperamos la expresion para el rendimiento del ciclo Diesel,
mientras que si hacemos p = 1 resulta el rendimiento del ciclo Otto. Analizando la
expresion se ve que el rendimiento aumenta conforme aumenta € y & y conforme
disminuye el grado de inyeccion p .

Por dultimo, indicar que ademas de estos ciclos de aire estdandar y como una
aproximaciéon mejor a la realidad, se suele utilizar el ciclo aire-combustible, que
conduce a resultados mas exactos. Asi, por ejemplo, el ciclo del diagrama Otto
aire-combustible difiere del correspondiente ciclo de aire estandar en los puntos
siguientes:

— Incluye la etapa de entrada de la mezcla que proviene del carburador y
asimismo, la de salida hasta recuperar las condiciones iniciales.

— Considera una mezcla gaseosa de aire-combustible o de productos de la
combustién, segun el punto del ciclo.
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— La combustién es instantanea, adiabatica y con pistdén estacionario.
— La presién de admisidn coincide con la del ambiente.

— Se tiene en cuenta el efecto de la disociacidon o descomposicion quimica de
las moléculas mas ligeras sometidas a la accién de altas temperaturas.

XI.6 POTENCIA EFECTIVA DE UN MACI.

La potencia util finalmente obtenida del motor se denomina potencia efectiva o
también potencia al freno, ya que se mide con un freno que aplicado al eje se opone al
par motor. Vamos a considerar dos situaciones distintas, segun se disponga o no del
diagrama del indicador.

a) con diagrama del indicador

El area que encierra el diagrama del indicador representa el trabajo indicado W, y es el
trabajo cedido por el fluido motor en cada ciclo de funcionamiento. Téngase en cuenta
que una parte del area es negativa, es lo que denominamos trabajo de bombeo.

Suele ser util definir una presién ficticia denominada presion media indicada, P, , como
la ordenada media de diagrama del indicador. De esta manera el trabajo indicado se
puede expresar

n-d?

W, =PV, =P ——A (12.7)

Si n es el numero de r.p.m. y consideramos un motor de 4T, la potencia indicada sera

W,

n
N, = —_— 12.8
' 2 60 (12.8)
Puesto que la velocidad media de desplazamiento del émbolo es
V=20~
60
la potencia indicada podemos escribirla
T o
N =P -—-d” -V,
1 | 16 d
Por su parte la potencia efectiva es
Ne =N, - N, (12.9)
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donde mn, es el rendimiento mecéanico. Este rendimiento tiene en cuenta los
rozamientos en las partes mecanicas en movimiento, asi como el trabajo utilizado en
los diferentes auxiliares, como la bomba de agua, de aceite, etc. .

Suele ser también habitual definir la presidén media efectiva, P, ,de manera que

V, n
Ne=Pe-7°o5

b) sin diagrama del indicador

Vamos a obtener la potencia efectiva del motor a partir del ciclo Otto de comparacion y
una serie de rendimientos y datos del motor. Conociendo el rendimiento térmico del
ciclo, que segun la ec. (12.3) es funcion unicamente de la relacién de compresion
resulta que el trabajo especifico es

1
W, =nq :(I_F}]

Llamando f al dosado del combustible, es decir, al masa de combustible por unidad de
masa de aire y siendo PCS el Poder Calorifico Superior del combustible utilizado, se
tiene que

q=f.PCS

Dado que el trabajo del diagrama del indicador ideal W/® es precisamente W;
multiplicado por la masa de aire, m, , que entra al motor por cada ciclo termodinamico,
resulta

W/ =W, -m, =, -f-PCS-m,

Debido al efecto del espacio perjudicial al motor aspira una cantidad de aire m, que es
inferior a la maxima tedrica my . Esta relacién entre m, y my es lo que denominamos
rendimiento volumétrico que depende de diversos factores, tales como:

— pérdidas de presién en los conductos y las valvulas.

— la elevada temperatura de los conductos.

— la expansién de los gases que quedan en el espacio perjudicial antes de que
pueda iniciarse la admisién

Todos estos factores hacen que la masa de aire aspirado sea

PoVs

ma:nv'mat:nv'ﬁ
M'0

(12.10)
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donde Vj es la cilindrada y Py, Ty es la presion y temperatura en la aspiracion.

Teniendo en cuenta que el trabajo del diagrama del indicador real W, es inferior a w;“
y que la relacion entre ambos es lo que hemos denominado el rendimiento indicado, se
tiene

W, =ﬂt'ﬂg'ﬂ|'PCS-—|z°VD (12.11)

M'o

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

Suele ser muy frecuente utilizar otro parametro denominado consumo especifico 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 especifico es

fm, 1
W, nmn,PCS

ce = (12.12)

En un MEP el consumo especifico 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 energia del
combustible quemado en un motor se transforma en energia mecanica. El resto se
presenta en forma de energia térmica, en el agua de refrigeracion, en los gases de
escape, en la refrigeracion del aceite lubricante, o en el calor transferido por radiacion
al aire ambiente desde la carcasa del motor. Precisamente, en cogeneracion, lo que se
pretende es que esta energia térmica residual produzca un calor util, para satisfacer asi
una demanda térmica.

XIl.7 CURVAS CARACTERISTICAS.

Las curvas caracteristicas de un motor representan la potencia efectiva, el par motor y
el consumo especifico del combustible en funciéon del niumero de revoluciones. Se
pueden también utilizar otros diagramas, como el de la potencia indicada, la presion
media efectiva, etc. , pero generalmente esos tres parametros son suficientes en una
aplicacion clasica del motor.

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

Al crecer la velocidad, la potencia indicada continia aumentando, ya que aunque
disminuye la masa de fluido por cada ciclo aumenta el numero 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 mas rapidamente que el
aumento que representa el incremento del nimero 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
mecanico del motor y éste depende del niumero de revoluciones, resulta que en general
el régimen al cual el par indicado es maximo no coincide con el del par efectivo
maximo. Analogamente, el régimen de maxima potencia efectiva no coincide con el de
maxima potencia indicada.

No obstante, en una aplicacién para cogeneracion interesa también conocer como varia
el calor residual con el numero de revoluciones, por lo que ademas de las curvas
anteriormente mencionadas, aparecen otras que reflejan la variacion de la temperatura
de los gases de escape, o el calor del circuito de refrigeracion del aceite en funcion del
nuamero de revoluciones del motor.

Las curvas caracteristicas 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 maximo
caudal posible. En la figura 12.11 se ha representado para un caso tipico la curva de la
potencia N, , el par motor M., y el consumo especifico c.e.

Como puede apreciarse, la potencia aumenta con el niumero de revoluciones hasta un
cierto limite y a partir de él disminuye hasta anularse. Ademas, puede comprobarse que
el régimen de maximo par es inferior al de potencia maxima.

XIl.8 LA SOBREALIMENTACION.

La sobrealimentacion tiene como obijetivo introducir en el cilindro una masa de fluido
activo superiér a la correspondiente a la aspiracion 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 envia aire mezclado ya con el combustible, en
un MEC el compresor comprime solamente aire, lo cual permite inyectar mas
combustible que el que corresponde a la cilindrada. La figura 12.12 representa un ciclo
Diesel con sobrealimentacion.

La sobrealimentacion 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 presién
maxima en el ciclo debido a la sobrealimentacién no hace detonar el motor, sino que
por el contrario conduce a una disminucion del retraso del encendido y a una marcha
suave.

La sobrealimentacion tiene como resultado un aumento de la potencia en el motor, que
puede ser muy importante. La situacién mas favorable se consigue interponiendo entre
el compresor y el motor un sistema de refrigeracion del aire, elevando el régimen del
motor para aprovechar asi al maximo la sobrealimentacion. Véase figura 12.12.
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Figura 12.11

En un motor Diesel es fundamental un elevado exceso de aire, ya que de esta manera
se consigue la total combustién de la carga de combustible. Con la sobrealimentacion
se aumenta el exceso de aire y ello ofrece la ventaja adicional de poder utilizar
combustibles de peor calidad que en los motores de aspiracion natural.

Dos son los tipos de compresores de aire que se utilizan: volumétricos y centrifugos.
Los primeros pueden ser de Iébulos, paletas o de émbolo y estan siempre accionados
mecéanicamente por el propio motor. Los centrifugos pueden ser accionados
mecanicamente, es decir, sustrayendo al motor la potencia necesaria para su
accionamiento, o bien mediante una turbina que aprovecha la energia contenida en los
gases de escape.
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Figura 12.12
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LECCION XIII COGENERACION

X1 INTRODUCCION.

La autogeneracion de energia eléctrica tiene en Espafia una larga historia. En efecto,
en los afios cuarenta el sistema eléctrico no tenia la calidad que presenta en la
actualidad y muchas empresas necesitaban un suministro eléctrico fiable que la red no
les podia garantizar.

Como consecuencia de este hecho las industrias montaron sus propios sistemas de
generacion, basados en la turbina de vapor, o bien construyeron pequefios saltos
hidraulicos, autogenerando asi la electricidad que consumian.

Sin embargo, la progresiva mejora de la red eléctnca hizo que se fueran abandonando
las poco rentables pequefias centrales hidraulicas, mientras que la electricidad
generada en las turbinas de vapor fue disminuyendo, al irse aplicando politicas de
ahorro energético que reducian las necesidades de vapor. No obstante, la crisis de la
energia de los afnos setenta y los hechos que se produjeron durante los ochenta han
sido los cimientos para este notable desarrollo de la cogeneracién que se esta
produciendo actualmente.

En primer lugar cambié radicalmente el marco legal, con la promulgacion de la Ley
82/1980 sobre Cogeneracion de la Energia. Ademas, la firma del Protocolo del Gas en
1985 impulsé el desarrollo de la industria del gas. Estos hechos, junto a una relacién
entre los precios del gas y la electricidad conveniente y la disponibilidad de los equipos
sentaron las bases para el actual crecimiento de la cogeneracion

Con el objetivo de aumentar su competitividad, las empresas se plantean la manera de
reducir sus costes de produccién. Pues bien, la cogeneracion se presenta como una
inversion estratégica que va a permitir la supervivencia de ciertas industrias. En efecto,
los sistemas de cogeneracién 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.

Xll.2 GENERACION Y COGENERACION

La electricidad es la forma de la energia mas adecuada para numerosas aplicaciones,
tanto en la industria como en el sector residencial y terciario. Se trata de una energia
de calidad superior, es decir, su contenido en exergia es del 100%. Por ello y tal como
lo sefiala la Termodinamica, puede convertirse integramente en calor, energia
mecanica, o cualquier otra forma de energia. Su gran ventaja estriba en la facilidad con
la que puede ser transportada hasta el lugar de su utilizacién, si bien es cierto que en
muchas ocasiones, tal flexibilidad no es realmente necesitada.
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Sabemos también que la electricidad es fundamentalmente producida a partir de la
combustién de combustibles fésiles, o bien, en las centrales nucleares, a partir del calor
liberado en las reacciones nucleares de fisién. En esta cadena de transformaciones

Combustible— Calor— Energia— Energia
mecanica eléctrica

el eslabén mas débil es el correspondiente a la conversién del calor en energia
mecanica. En efecto, de acuerdo con el Segundo Principio de la Termodinamica, el
maximo rendimiento que se puede alcanzar en esa conversion viene dado por el factor
de Carnot.

En las mas modernas centrales termoeléctricas, el rendimiento térmico dificiimente
supera el valor del 50%. Sin embargo, de acuerdo con el Primer Principio de la
Termodinamica, la energia contenida en el combustible debe aparecer en los productos
de la central. ;Qué ha ocurrido entonces con ese 50% restante de energia?. Como
todos sabemos, la respuesta es que se ha convertido en calor.

La mayor parte de ese calor es el cedido en la condensacion del vapor al agua de
refrigeracién. Cuando se utiliza el agua de un rio o del mar para extraer calor del
condensador, o cuando se utilizan torres de enfriamiento para disipar el calor al aire
ambiental, se estan desperdiciando grandes cantidades de energia.

Ahora bien, la temperatura a la que se cede este calor es muy baja, préxima a la
ambiental, es decir, se trata de una energia de una calidad baja, o dicho en términos
mas precisos, su contenido exergético es pequefio. Por ello, a pesar de la gran
cantidad de energia de que se trata, a partir de ella apenas podria obtenerse trabajo
adicional para generar mas electricidad.

Precisamente y en oposicion a esta situacion, el objetivo de la cogeneracion es
producir electricidad o energia mecanica de manera que se utilice la mayor parte de la
energia contenida en un combustible, en lugar de solo una pequefia fraccion de la
misma.

Definimos la cogeneraciéon como la produccion conjunta, en proceso secuencial, de
electricidad (o energia mecanica) y energia térmica util. Es precisamente este
aprovechamiento de la energia térmica lo que hace posible un rendimiento global en la
utilizacion de la energia muy elevado y en definitiva, un ahorro de energia primaria.
Como hemos dicho, se admite como alternativa a la produccion de electricidad la
generacién de energia mecanica, para el accionamiento de compresores, bombas, etc,
que en otro caso habrian de utilizar motores eléctricos.

Existen también otras numerosas definiciones y expresiones que se han venido
utilizando en relacion a este concepto. Asi, se habla de la Produccion Combinada de
Calor y Electricidad (Combined Heat and Power, CHP), o de los Sistemas de
Energia Total, expresion con la que se pretende definir aquellas instalaciones
destinadas a un autoabastecimiento energético completo.

Otra expresion utilizada es la de Calefaccion de Distrito (District Heating,DH),
acufiado en el Reino Unido y con la que se denominan las instalaciones centralizadas
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productoras de calor para calefaccion de una poblacion y que generan
simultaneamente electricidad, que puede ser considerada como un subproducto.

El esquema de la figura 18.1 compara el consumo de energia de un sistema
convencional en el que la electricidad es importada de la red de la compaiiia eléctrica
suministradora y la energia térmica necesaria (vapor, agua caliente, etc.) es generada
en una caldera, frente a un sistema de cogeneracién. Se ha supuesto un rendimiento
en la generacion y transporte de la electricidad del 37% y un rendimiento de la caldera
del 90%. Por lo que respecta al sistema de cogeneracién, se ha supuesto un
rendimiento de generacioén de electricidad del 32% y un rendimiento global del 87%.

SISTEMA CONVENCIONAL

30

Central
92 termoeléctrica

Ne=37%

Electricidad

COMBUSTIBLE

153

Caldera

55
61 }Calefaccién

np=90 %

Pérdidas

SISTEMA COGENERACION

Planta de
COMBUSTIBLE Cogeneracion
Ne=32%

ne=55%

Electricidad

Calefaccion

100

15
Pérdidas

Figura 13.1

De acuerdo con esos valores supuestos, se obtiene que el porcentaje de ahorro de
energia primaria es

AEP% = 1—m -100 = 35%
153
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Xlll.3 CICLOS DE CABECERAY CICLOS DE COLA.

El proceso secuencial de generacién y consumo de calor util y electricidad admite dos
posibilidades, segun que el primer eslabon de la cadena sea una u otra forma de
energia.

En un ciclo de cabecera ('topping'), que es con diferencia el tipo mas frecuente de
cogeneracion, la energia eléctrica (mecanica) es generada en el primer escalon, a
partir de la energia quimica de un combustible y la energia térmica resultante, el
denominado calor residual, es suministrada a los procesos constituyendo el segundo
escalon, ver figura 13.2
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Figura 13.2

Por el contrario, en un ciclo de cola ('bottoming') la energia térmica residual de un
proceso es utilizada para producir electricidad. Los ciclos de cola estdn normalmente
asociados con procesos industriales en los que se presentan altas temperaturas; por
ejemplo, las que se encuentran en la produccién de productos quimicos tales como
amoniaco, etileno, etc. En tales procesos resultan calores residuales a ~ 900 °C, que
pueden muy bien ser utilizados para la produccién de vapor y electricidad.

Los ciclos de cabecera, por el contrario, pueden ser aplicados a procesos que
requieren temperaturas moderadas o bajas. Por esta razén, como ya se ha dicho
anteriormente, tienen un campo de aplicacion mucho mas amplio y permiten una mayor
versatilidad en la seleccidén del equipo. Ademas, los calores residuales que son
utilizados en los ciclos de cola son, en muchas ocasiones, efluentes corrosivos, por lo
que se requiere el uso de intercambiadores de calor muy costosos.
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Xll.4 TECNOLOGIAS DE COGENERACION.

Existe una gran variedad de equipos y tecnologias que pueden ser considerados para
una aplicacion especifica de cogeneraciéon. Cada tecnologia tiene sus caracteristicas
propias, que deberan ser consideradas en el contexto de los requerimientos especificos
del lugar. Presentamos a continuacién un breve repaso de las diferentes tecnologias y
sus caracteristicas mas sobresalientes, que pueden ser utilizadas en una instalaciéon de
cogeneracion.

Xll.4.1 TURBINA DE VAPOR A CONTRAPRESION.

La figura 13.3 representa un esquema de una turbina de vapor, TV, a contrapresién en
un ciclo de cabecera.

Generador de vapor

Turbina de
contrapresion

Procesn

sl
( | Desgasificador
____________ _<__________l
Figura 13.3

El vapor entra a la turbina en el estado correspondiente a la salida del generador y sale
en las condiciones demandadas por el proceso. La entalpia de vaporizacién, que se
perderia normalmente en el condensador de un ciclo de potencia clasico, es
aprovechada en el proceso, resultando con ello un importante aumento del rendimiento
global de la instalacién.

Las turbinas de contrapresién pueden ser de contrapresién pura, o con una o dos
extracciones automaticas Con el término de extraccion automatica queremos indicar
que, independientemente del caudal de vapor extraido, se mantiene constante la
presion del vapor de extraccion.

La maxima potencia que puede obtenerse. de una turbina de contrapresion depende de
los factores siguientes: entalpia del vapor a la entrada de la turbina, entalpia del vapor
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a la salida y por tanto, de su rendimiento termodinamico interno (también denominado
rendimiento isoentropico), del caudal masico y del rendimiento mecanico.

Uno de los inconvenientes de este tipo de turbinas es, al menos para las unidades
pequenas, su bajo rendimiento isoentrépico. No obstante, en una instalacion de
cogeneracion, este hecho no es necesariamente muy perjudicial, ya que un bajo
rendimiento simplemente significa una mayor relacion energia térmica/energia eléctrica,
también denominada relacién calor/electricidad, RCE.

La utilizacién de una turbina de contrapresién en un sistema de cogeneracion implica
que el vapor sera extraido de la turbina a la presién y temperatura requeridas en el
proceso. Puesto que la potencia generada esta limitada por la diferencia de entalpias
entre la entrada y la salida, es evidente que para un cierto gasto, la potencia aumentara
incrementando la temperatura y presion del vapor de entrada a la turbina.

Indudablemente, este aumento en las condiciones del vapor se conseguira a expensas
de una mayor inversién en el generador de vapor y un incremento en los costes de
operacién. Por otra parte, un aumento de la demanda de vapor en proceso implica una
turbina mayor, lo cual generalmente conduce a aumentar la presiéon y temperatura del
vapor generado, con el fin de alcanzar una tasa de rentabilidad aceptable en la
inversion requerida.

El disefio de un sistema de cogeneracion con turbina de contrapresién requerira un
analisis detenido de las caracteristicas de cada turbina. En general, estos datos seran
suministrados por el fabricante. No obstante, es posible establecer unas ideas
generales sobre el comportamiento caracteristico de las turbinas de contrapresion. Asi,
de una manera general, se puede indicar lo siguiente:

1. El rendimiento interno de las turbinas de contrapresion aumenta con la
potencia.

2. El rendimiento interno mejora al aumentar el grado de recalentamiento del
vapor, como consecuencia de una reduccién en las pérdidas debidas a la
presencia de humedad (titulo menor que la unidad en las etapas finales de la
turbina).

3. Cada turbina se disefia para una cierta relacion de presién, de forma que el
rendimiento disminuye si esa relacién de presion es inferior o superior a la de
disefio.

XliL.4.2 TURBINA DE VAPOR DE CONDENSACION CON
EXTRACCION.

La figura 13.4 representa un esquema basico de una instalacion de cogeneracion de
ciclo de cabecera, basada en una turbina de condensaciéon con una extraccion. Desde
el punto de vista de disefio, esta turbina puede ser considerada como una de
contrapresion y otra de condensacion operando en serie.
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Figura 13.4

El vapor sale del generador y entra en la etapa de alta presiéon de la turbina. En la
extraccién se obtiene un gasto igual a la demanda instantanea de vapor para proceso.
Si el gasto de vapor generado es mayor que el demandado por el proceso, el resto se
conduce a la presion de condensacion.

El gran interés de una turbina de condensacién con extraccion estriba en su capacidad
de satisfacer una relacion energia térmica / eléctrica que puede variar en un intervalo
muy amplio. Cuando la demanda de vapor de proceso es elevada, la maquina funciona
al 100% de extraccidén y es basicamente una turbina de contrapresion. Si la demanda
de proceso disminuye, el exceso de vapor se envia a la seccion de condensacion,
donde se genera una potencia eléctrica adicional. Si no existiera el cuerpo de baja
presion, el exceso de vapor tendria que ser venteado a la atmoésfera, o bien, el
generador de vapor tendria que funcionar a carga parcial, con la consiguiente
disminucién de su rendimiento.

Puesto que como hemos dicho antes, una turbina de este tipo consiste basicamente en
dos turbinas en serie, cada una de ellas tendra un rendimiento caracteristico que
dependera del gasto de vapor. La seccion de contrapresién presentara el rendimiento
maximo al 100 % de extraccion y carga maxima Por su parte, la seccién de
condensacion presentara el maximo rendimiento a extraccién cero y carga maxima. Por
consiguiente, el rendimiento de la turbina sera el resultado de ambos rendimientos.

En algunas ocasiones, el rendimiento puede ser maximizado mediante la instalacién de
dos turbinas, una de contrapresién y la otra de condensaciéon. Cuando la turbina de
condensacion no sea necesaria se para, juntamente con sus auxiliares, resultando un
ahorro de energia Por el contrario, en la turbina de dos cuerpos siempre existiran unas
pérdidas en la seccién de condensacion, incluso cuando funciona al 100 % de
extraccioén. Por otra parte, en el caso de dos turbinas, para poner en funcionamiento la
turbina de condensacién es necesario un periodo previo de calentamiento.
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Estas y otras consideraciones habra que tener en cuenta a la hora de elegir uno u otro
tipo de turbina. Ademas, no se puede olvidar que el coste de dos turbinas es mayor que
el de la turbina de dos cuerpos.

Es importante sefalar que, de acuerdo con la definicion de cogeneracién, solamente la
potencia producida por el vapor que pasa a través de la secciéon de contrapresién es
potencia cogenerada. En efecto, si la turbina operase con un flujo de extraccion nulo,
no habria vapor a proceso y por definicién, no existiria cogeneracion Este hecho sera
tenido en cuenta en el calculo de los costes.

Puesto que una fraccién importante de la energia que pasa a través de la seccion de
condensacion de la turbina sera finalmente perdida en el condensador, esta claro que
cuando la turbina funciona con un nivel de extraccion inferior al 100 %, el rendimiento
global del sistema de cogeneracion disminuira sensiblemente. Este es precisamente el
mayor inconveniente de este tipo de sistemas y la razon principal de que su
implantacion esté poco extendida.

No obstante, hay numerosas ocasiones en que esta configuracion puede ser la mas
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 cogeneracion ha de autogenerar toda la electricidad demandada.

2. La energia requerida para producir el vapor esta 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 condensacion 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 condensacion
sera minima, pero puede ser utilizada como reserva cuando se produzca la
parada de algun grupo.

5. En proyectos de cogeneracion conjuntos industria-compafia eléctrica, la
potencia del cuerpo de condensacion es otra fuente de generacién, que podra
ser utilizada de acuerdo con las fluctuaciones de la demanda.

Xlll.4.3 COGENERACION CON TURBINA DE GAS.

Una instalacion de cogeneracion de turbina de gas esta constituida basicamente por la
turbina de gas (de combustién interna) y un equipo de recuperacién de los gases de
escape procedentes de la turbina.

Las turbinas de gas que se ofertan en el mercado de la cogeneracién son basicamente
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 mas caro, no permiten utilizar
combustibles de baja calidad y las potencias maximas son del orden de 35 MW.

Ademas, atendiendo a otro punto de vista, podemos distinguir dos tipos de turbinas: de
un eje y de dos gjes. En las turbinas de un eje el generador de gas y la turbina de
potencia estdn montados sobre el mismo eje, mientras que en las segundas estan
sobre ejes diferentes. Las primeras se caracterizan por ser mecanicamente mas
sencillas, pequena flexibilidad de operacion, disminucién importante del rendimiento a
carga parcial y una potencia de arranque requerida mas elevada que en las de doble
eje.

Como ya estudiamos en la leccion Xlll el rendimiento tipico de una turbina de gas de
media potencia esta comprendido entre un 30 a 35%. Es importante destacar la
influencia de ciertos factores externos medioambientales en las prestaciones de la
maquina. Asi, un aumento de la temperatura del aire origina una disminucion de
rendimiento y una caida apreciable de la potencia. Como valores indicativos podemos
sefalar que un incremento de la temperatura del aire de 15°C da lugar a una
disminucion de la potencia en torno al 10%.

Las pérdidas de carga en la admision y en la salida de gases de escape dan lugar a
una disminucién de la potencia. Como valor tipico podemos sefalar que por cada 150
mm c.a. se origina una disminucién de potencia en torno al 2%. Asi mismo, a medida
que aumenta la altitud disminuye la potencia. Como valor tipico podemos sefialar 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 energia de los gases de escape es utilizada en
una caldera de recuperacion para la produccion de vapor de proceso.

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

o Ultilizacion directa de los gases de escape en secaderos, atomizadores de la
industria ceramica, etc.

e Plantas de ciclo combinado, en las que el vapor es generado en la caldera de
recuperacion a alta presion para ser después expansionado en una turbina de vapor
a contrapresion.

o Plantas de trigeneracion, en las que se produce ademas frio a partir de vapor o agua
caliente en un frigorifico de absorcion.
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Instalaciones de ciclo simple

Dada su importancia, vamos a hacer una breve descripcién de los componentes
principales que integran este tipo de instalaciones. La turbina de gas acciona el
alternador, que por regla general viene suministrado por el fabricante de la turbina. La
energia térmica de los gases de la turbina, que vienen a representar el 60% de la
aportada por el combustible, se utiliza para la produccién de vapor en la caldera de
recuperacion, ver esquema de la figura 13.5.

Un elemento muy frecuente en este tipo de instalaciones es el quemador de
postcombustion. Dado que los gases de la turbina tienen un contenido de oxigeno
importante (alrededor del 15%), puede ser reutilizado como comburente en una
combustidén posterior. Esta postcombustidén permite aumentar la temperatura de los
gases, aumentando asi la relaciéon calor/electricidad de la instalacion y modulando la
produccién de vapor.

Xlll.4.4 COGENERACION CON MOTORES ALTERNATIVOS.

Los motores alternativos de combustion interna son de un gran interés para la
cogeneracion. Se caracterizan por su versatilidad, ya que pueden utilizar combustibles
de distinta calidad y estan disponibles en el mercado en un amplio rango de potencias,
existiendo diversos fabricantes nacionales.

Segun el tipo de encendido y ciclo termodinamico se pueden distinguir dos tipos:
motores de explosion o encendido provocado (ciclo Otto) y motores de encendido por
compresion (ciclo Diesel), en los que se comprime el aire y se produce la
autoinflamacioén del combustible inyectado debido a la elevada presion alcanzada.

[

Figura 13.5
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Los motores de explosion pueden utilizar como combustibles gas natural, propano,
biogas, etc., mientras que los de encendido por compresioén utilizan el gaséleo o
fueloleo. Debido a su bajo precio, éste ultimo es el combustible mas utilizado. No
obstante, este combustible requiere, ademas del almacenamiento, de unas
instalaciones auxiliares, como son el moédulo de alimentacion del combustible, el
maodulo de tratamiento y el médulo booster.

En los motores de explosion, el rendimiento oscila entre un 30 a 35%, mientras que los
motores diesel presentan unos rendimientos que varian entre 35 a 45%.

Tipos de instalaciones

Los motores alternativos disponen de distintas fuentes de calor residual a diferentes
niveles térmicos y por lo tanto con una recuperacion también a distintos niveles. Por
una parte y en el nivel térmico mas bajo esta el calor del aceite de lubricacion. En los
motores sobrealimentados se puede pensar también en aprovechar el calor del
postenfriador, aunque es un nivel térmico muy bajo.

La fuente de calor mas importante es la procedente de la refrigeracién de los cilindros,
que se puede aprovechar generalmente para la produccién de agua caliente a 80-90°C
y que suele representar el 30% de la energia aportada por el combustible.

El calor residual de mayor nivel térmico corresponde a los gases de escape, que
pueden utilizar directamente (dependiendo del combustible y proceso donde se
aplique), o bien para generar vapor hasta 12 bar en una caldera de recuperacion, con
tipos de calderas similares a las que se usan para las turbinas de gas. La figura 13.6
representa un esquema de los valores tipicos de la electricidad producida y los calores
residuales de un motor de gas para cogeneracion.
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Xll.4.5 OTRAS TECNOLOGIAS.

Existen también otras tecnologias que se pueden aplicar en el campo de la
cogeneracion, algunas ya plenamente desarrolladas y otras que podran ser utilizadas
en un futuro inmediato. Asi, nos encontramos con los motores Stirling, que presentan
varias ventajas sobre los motores alternativos convencionales, entre las que podemos
citar un mayor rendimiento térmico, un impacto ambiental mas reducido, tanto en lo que
se refiere a la emision de contaminantes como de ruido, y sobre todo, la posibilidad de
utilizar combustibles alternativos.

El mayor esfuerzo de investigaciéon y desarrollo sobre motores Stirling se ha realizado
en un rango de potencias pequenas, inferiores a 300 CV. Solo en estos ultimos afios se
esta investigando sobre motores Stiring de hasta 2000 CV para sistemas de
cogeneracion en la industria.

Oftra tecnologia que se ha desarrollado recientemente esta basada en el ciclo de
Rankine con fluido organico. Estas maquinas consisten basicamente en un
intercambiador de calor evaporador, una turbina y un sistema de control, siendo el
agente de trabajo un fluido organico. Son apropiadas para la recuperaciéon de calores
residuales hasta unas temperaturas de 250°C, con unos rendimientos que se
ensuentran en torno al 20%.

Por ultimo, sefialaremos que una tecnologia nueva que se presenta como muy
prometedora en las aplicaciones de cogeneracién es la de las pilas de combustible.
Se caracterizan porque permiten la conversion directa de la energia quimica de un
combustible en electricidad; no existen por tanto las etapas intermedias en la
conversion de energia (energia quimica en calor, calor en energia mecanica, energia
mecanica en eléctrica) y por consiguiente, el rendimiento térmico no viene limitado por
el factor de Carnot.

En una pila de combustible, un gas combustible se oxida electroquimicamente
liberando electrones en el anodo y un oxidante, generalmente aire, se reduce captando
electrones del catodo. El resultado final es el flujo de electrones del anodo al catodo
(generacion de electricidad) y la oxidacidon de un combustible. Un flujo de iones en el
electrolito completa el circuito eléctrico, ver esquema de la figura 13.7.
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306



COGENERACION

Las pilas de combustible se clasifican segun la naturaleza de los iones en el electrolito.
Las mas desarrolladas son las de carbonato fundido. La produccion tipica de una pila
es entre 0,5 a 1 V DC, de manera que se necesita disponer en serie un elevado
numero para producir un voltaje apropiado. Si se requiere generar corriente AC se
necesita disponer de un inversor. Estos equipos funcionan con unos elevados
rendimientos, tipicamente del 98 %.

Son numerosas las ventajas que presentan las pilas de combustible. Ademas del
elevado rendimiento térmico que permiten alcanzar, desaparece practicamente la
contaminacién atmosférica y posibilitan eliminar la contaminacién acustica, lo que las
hace especialmente atractivas para su aplicacion en los sectores residencial y terciario.

Xli.5 COGENERACION EN LOS SECTORES
RESIDENCIAL Y TERCIARIO.

En los sectores residencial y terciario, a diferencia del sector industrial, la demanda de
energia depende especialmente de las condiciones climatoldgicas y de las costumbres
en la utilizacién de la energia y se caracterizan, por presentar grandes fluctuaciones
horarias y estacionales. Ademas, los consumos eléctricos se presentan principalmente
en horas punta y llano, de forma que el precio de la electricidad es muy superior al del
sector industrial.

Por otra parte, existe la posibilidad de mejorar la curva monétona de demanda térmica,
simultaneando la cogeneracién con la produccion de refrigeracion mediante maquinas
de absorcién. Todo ello hace que la aplicacién de la cogeneracidn en estos sectores se
presente como muy atractiva

Acogiéndose a las leyes que se han promulgado en Espafa desde el afio 1982 y que
implican una serie de ventajas para el cogenerador, se han realizado varias
instalaciones de cogeneracién en estos sectores, que si bien a nivel individual tienen
potencias y consumos no demasiado grandes, en conjunto presentan un potencial de
ahorro energético nada despreciable.

Son numerosas las instalaciones de cogeneraciéon existentes en hoteles, instalaciones
deportivas y sobre todo hospitales. Por su condicion de grandes consumidores de calor
y electricidad, los establecimientos hospitalarios se han dedicado activamente a buscar
medios para reducir sus costes energéticos. Indudablemente, uno de estos medios es
la utilizacién de la cogeneracion.

La cogeneracion, principalmente basada en motores alternativos y también en algunos
casos en turbina de gas, presenta grandes posibilidades en el sector terciario, que en
nuestro pais no han sido aprovechadas al maximo. Ademas, la integraciéon de la
cogeneracién con la absorcion amplia aun mas ese abanico de posibilidades, existiendo
un amplio mercado que aun no ha sido suficientemente desarrollado.

Oftra posibilidad de la cogeneracion muy interesante consiste en el aprovechamiento del
gas de biomasa producido en las plantas depuradoras de aguas residuales urbanas.
Existen en Espafia un numero creciente de tales plantas, que en su proceso obtienen
gas combustible con un alto porcentaje de metano (60-70 %), como subproducto de la
digestién anaerobica de los lodos.
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En las plantas de grandes ciudades como Madrid, Bilbao, Valencia o Barcelona, el gas
producido puede utilizarse para accionar equipos de cogeneraciéon de turbina o grandes
motores de gas. Para la mayoria de las ciudades mas pequefas, con la apariciéon de
los equipos de cogeneracién de tipo pequefio y modular, ese gas podria utilizarse para
satisfacer todas las necesidades térmicas de la planta depuradora y el 70 o 80 % del
consumo eléctrico propio.

Es también interesante destacar las posibilidades de la cogeneraciéon en aplicaciones
agropecuarias. Los excrementos de los animales se almacenan en un digestor, donde
se produce biogas. Este gas puede ser utilizado en un equipo de cogeneraciéon, que
proporciona la electricidad necesaria en la explotacion, pudiéndose incluso exportar a la
red exterior, debido a la falta de simultaneidad inevitable entre produccién y consumo.

El calor producido es aprovechado en el mantenimiento de la temperatura del digestor,
y durante la época de invierno, en las naves donde se encuentran los animales. Este
sistema presenta la ventaja adicional de que el efluente residual, conservando el mismo
contenido mineral que el excremento original, reduce notablemente su carga organica.

Xlll.6 CRITERIOS DE EFICIENCIA DE LAS PLANTAS
DE COGENERACION.

Mientras que el objetivo de una planta de potencia es producir energia eléctrica con el
maximo rendimiento posible, en una planta de cogeneracion el objetivo es satisfacer
una demanda eléctrica y de energia térmica con el minimo consumo de combustible.
Puesto que ambos productos son utiles, el rendimiento eléctrico ya no es el criterio mas
adecuado para expresar su eficiencia.

XIll.6.1 RENDIMIENTO GLOBAL.

Porter y Mastanaich introdujeron el indice denominado rendimiento global o
Utilizacion de la Energia, que para una instalaciéon de cogeneracién basada en un
proceso ciclico se define de la forma siguiente

(13.1)

donde Q es el calor util, esto es, la energia térmica que se produce en la instalaciéon de
Cogeneracién para satisfacer una demanda, a una temperatura T diferente a la
temperatura ambiental T,, W es la electricidad producida y F el consumo de
combustible.

Es facil comprender que esta forma de definir el rendimiento no es totalmente
satisfactoria, en cuanto que asigna el mismo peso al trabajo y al calor que como
sabemos, son dos formas de energia de diferente calidad termodinamica, lo que en
definitiva, se va a traducir en un diferente precio.
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XIll.6.2 RENDIMIENTO GLOBAL PONDERADO.

Es un rendimiento en el que se tiene en cuenta el diferente precio o la diferente calidad
termodinamica de la electricidad y el calor. En efecto, si el precio de venta de la
electricidad es pe (pts/kWh), el del calor util es pq (pts/lkWh) y el precio del combustible
es pr (pts/kWh), el rendimiento global ponderado es

np:M:p_e &erQ_Qq (13.2)
pfF pe pf peF

Otro factor de ponderacion que puede utilizarse es el que expresa la calidad

termodinamica de la energia, esto es, su contenido en exergia. En este caso el

coeficiente resultante es el rendimiento exergético de la planta de cogeneracién

_We + By

5 (13.3)

¢

donde B, es la exergia asociada a la energia térmica Q, y B es la exergia quimica del
combustible utilizado.

XIl1.6.3 RENDIMIENTO ELECTRICO EQUIVALENTE.

Otro criterio de eficiencia alternativo que a veces se utiliza es el denominado
rendimiento eléctrico equivalente que utiliza en su definicién el concepto un tanto
artificial de consumo de combustible atribuible a la electricidad producida.

En efecto, si 1, es el rendimiento caracteristico de una instalacién convencional (por
ejemplo, de una caldera) para producir el calor util, podemos considerar que siendo F el
consumo de combustible en la planta de cogeneracion, el consumo atribuible a la
electricidad producida es precisamente

Q,

Mo

Pues bien, el rendimiento eléctrico equivalente viene definido por la expresién siguiente

RE, = WeQ _ “B (13.4)
Fou
nu an

El inverso de este rendimiento representa el consumo especifico de combustible en la
planta de cogeneraciéon. El BOE fija los valores del consumo especifico de combustible,
CEC, de las centrales térmicas segun el tipo de combustible, asi como las pérdidas en
el transporte de electricidad.

Para que una instalacién de cogeneracion reciba la condiciéon de planta cogeneradora y
pueda inscribirse en el Registro de Instalaciones de Régimen Especial es necesario
que el RE. supere unos ciertos valores que han sido fijados en el BOE y que dependen
del tipo de motor térmico y del combustible utilizado.
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Xlll.6.4 AHORRO DE COMBUSTIBLE.

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

caldera de rendimiento n,. respectivamente.

Asi pues, el ahorro de combustible, expresado en unidades de energia, es

Q  We ¢ (13.5)
nb nc

AF =

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

T]IAE =w
— 4+ =
nb nc

Siendo RCE=Qyu/W,. la relacién calor-electricidad producidas en la planta de
cogeneracion, el IAE se puede también escribir en la forma siguiente

s

IAE=1-—Ne (13.6)
1+ (RCE M)

Ny

Xlll.7 EL EFECTO DE LAS IRREVERSIBILIDADES EN
UNA PLANTA DE COGENERACION.

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

W, - W =T, AS,, (13.7)

donde T, es la temperatura del foco frio y AS,, es el incremento de entropia en la
maquina irreversible, es decir, la produccion de entropia debida a las irreversibilidades.

Este resultado no es mas que la expresion de la ley de Gouy-Stodola, segun la cual la
destruccidn de exergia como consecuencia de las irreversibilidades es el producto de la
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temperatura ambiental por la creacién de entropia. La temperatura del foco frio de la
maquina es la temperatura ambiental.

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

|Q|.,, —|Qo| = ToAs,,

rev

siendo 1Q.lv Y 1Q,l, €l calor cedido al foco frio por la maquina reversible e irreversible
respectivamente. En el caso de una planta de potencia, éste es un calor disipado al
ambiente, pero la situacién cambia radicalmente cuando se trata de una planta de
cogeneracion.

Asi pues, cuanto mas irreversible es una maquina mayor sera la creacion de entropia y
en consecuencia, menor sera el trabajo producido. Ademas, la expresion (13.7) nos
pone de manifiesto la influencia de la temperatura del foco frio, de modo que cuanto
mas alta sea la temperatura T, mayor es el efecto de las irreversibilidades. Si
comparamos el rendimiento térmico de ambas maquinas, resulta obviamente que

W _ T AS,,
nt Q nt,rev Q

siendo , my Yy Miev €l rendimiento de la maquina irreversible y reversible
respectivamente

No obstante, el efecto de las irreversibilidades en una planta de cogeneracion requiere
un estudio adicional. En efecto, si bien su existencia va a dar lugar a una disminucion
del trabajo producido, simultdneamente se origina un aumento en la produccion del
calor util.

Para poner mas claramente de manifiesto estas ideas, consideremos a modo de
ejemplo una planta de cogeneracién de turbina de contrapresion. En la figura 13.8 se
representa en un diagrama T-s el ciclo reversible y la modificacion que se introduce
cuando tenemos presente las irreversibilidades en la turbina, cuyo rendimiento
isoentropico es nr.

Despreciando el trabajo de la bomba de alimentacion, el trabajo especifico obtenido es
Wy =h; —hy =ng(hy —hy) =nwy,
siendo el rendimiento térmico del ciclo

_h3 _h4' —
nt - h3 —h2 _nT(nt)rev
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N

N
A

\ Figura 13.8

El calor util producido en el caso de la maquina reversible es

(qu hev = h4 - h1

mientras que en el caso irreversible, se tiene

siendo la diferencia
qu - (qu )rev = h4’ - h4 = TuAS

Asi, pues, mientras que el rendimiento térmico se reduce en el factor nr, el rendimiento
global no se modifica. En efecto

_ WA (Wrey — TuAS) +(Gy ey + TuAS)
q q

y por tanto
n= (n)rev =1

Por consiguiente, si el m fuera el criterio utilizado para valorar la eficiencia de la planta
de cogeneracién, la instalacién irreversible seria tan buena como la reversible. El
objetivo de la reversibilidad, que es la meta inalcanzable en el analisis termodinamico
de las plantas de potencia, habria que ponerlo en cuestién cuando el analisis se
refiriera a una planta de cogeneracion.

No obstante, esta aparente paradoja nace como consecuencia de no tener en cuenta el
concepto de calidad de la energia y en definitiva, de no utilizar la teoria del analisis
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exergético. En efecto, la exergia en forma de trabajo y de calor util resultante en la
planta de cogeneracion reversible es

T
Wiy +( _T_a)(qu )rev

mientras que en la irreversible

La diferencia de ambos valores es
(1-Mn7) W, +(T,—-T,)AS =T,AS
es decir, la destruccion de exergia, segun la ley de Gouy-Stodola.

Por consiguiente, en la maquina irreversible la exergia resultante en forma de trabajo y
de calor util es menor que en la reversible, siendo la diferencia T,4S. Ahora bien, la
exergia del calor util es mayor, precisamente en el termino

hy —h, =T, (84 —s,)
pero el trabajo producido es menor
Wiy =W = h4’ - h4

y por tanto, existe en definitiva una destruccion de exergia, que es como hemos visto
antes, el producto de la temperatura ambiental por la creacion de entropia.

XIll.8 VENTAJAS E INCONVENIENTES DE LA
COGENERACION.

Al comparar la cogeneracién con los sistemas convencionales de generacion de
energia térmica y eléctrica, es necesario tener presente la Optica desde la que se
efectla esa comparacion.

PARA UN PAIS

La implantacién de instalaciones de cogeneracion presenta ventajas e inconvenientes,
que comentamos a continuacion:

313



COGENERACION

1.- Ventajas

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

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

Disminucion de la contaminacion. Es el resultado del menor consumo global
de combustible, como consecuencia del mejor aprovechamiento de la energia
en la generacion 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 econémico. Es imputable al menor coste en la generacion y distribucion
de electricidad, respecto al de los sistemas convencionales.

2.- Inconvenientes.

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

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

PARA LAS COMPANIAS ELECTRICAS

1.- Ventajas
Incremento en la garantia del suministro eléctrico.

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

Utilizacion mas econdémica de sus medios de produccion, al sustituir la
cogeneracion a aquellas centrales con costes de generacion mas altos.

2.- Inconvenientes

Problemas de regulacion de la red. La conexion en paralelo de los equipos del
cogenerador con la red de distribucion puede crear problemas de regulacién de
la red, debido a las intercambios de energia 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 compariia eléctrica
con su propio autoabastecimiento y con la posible venta a la red o a terceros.

PARA EL USUARIO

1.- Ventajas

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

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

2 - Inconvenientes

Inversion adicional y ademas, en una actividad apartada de las lineas
normales de actuaciéon de la empresa. Por otra parte, el empresario se enfrenta
con riesgos poco conocidos para él, como evolucién de los precios de la
electricidad, etc.

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

Xll.9 FACTORES QUE CONTRIBUYEN A FOMENTAR
LA COGENERACION EN ESPANA.

La cogeneracion se presenta hoy en dia como una interesante alternativa energética
para la industria espafola. Para poder comprender la evolucion habida en la
implantacién de estas tecnologias en los ultimos afos, conviene analizar los factores
que influyen de manera fundamental. Entre otros, podemos destacar los siguientes:

1. Las tecnologias de cogeneracién son conocidas desde hace mucho tiempo,
pero en los ultimos afos ha habido un gran avance en el perfeccionamiento de
equipos tales como turbinas de gas, motores alternativos de combustion interna,
etc, existiendo en la actualidad gamas mas completas, con mejores
rendimientos y mas altas fiabilidades.

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

2 Al avance importante en la utilizacién de estos equipos motores no es ajeno el
fuerte desarrollo que esta experimentando en Espafia el mercado del gas
natural. En la actualidad, las compafias suministradoras de gas natural estan
en disposicion de asegurar su aprovisionamiento, calidad y precio.
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3. La evolucioén hasta la actualidad de la politica de precios, fundamentalmente
en lo que se refiere al gas natural y a la energia 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
evolucion y cambio. En cualquier caso, las previsiones a corto y medio plazo
sobre la variacion posible de los precios energéticos, realizadas por diferentes
expertos internacionales, conducen a altas rentabilidades en los proyectos de
cogeneracion.

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

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

Ademas, aquellas instalaciones de cogeneracion que utilizan el gas natural
como combustible, tienen como ventaja adicional su emisién practicamente
nula, tanto de 6xidos de azufre como de particulas soélidas, siendo los 6xidos de
nitrégeno el unico contaminante a controlar.

En las instalaciones de turbina de gas, las emisiones de NOy suelen estar por
debajo del limite admisible, pudiendo incluso reducirse este efecto con la
inyeccion de vapor o agua en la camara de combustion de la turbina, o mediante
técnicas tales como la combustién pobre de premezcla.

5. El marco legal es otro factor que influye de manera decisiva en la
implantacién de la cogeneracion. En este sentido es de destacar el apoyo
decidido de la Administracion espanola, consciente de las ventajas que estas
tecnologias aportan.

La autogeneracion en Espana tiene su fundamento juridico en la Ley 82/80, Ley
de Conservacién de la Energia, que posteriormente se ha desarrollado en
diferentes Reales Decretos y Ordenes Ministeriales Se puede concluir, de forma
resumida, que la legislacion espafiola permite la autogeneracioén, 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 compainias eléctricas, los posibles excedentes.

Las compafiias eléctricas estan obligadas a su vez a absorber los posibles
vertidos de electricidad excedentaria, debiendo pagar al autoproductor la
energia comprada segun se establece en las correspondientes tarifas.
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6. Un ultimo factor a destacar por su decisiva influencia en la puesta en practica
de este tipo de instalaciones es el correspondiente a las soluciones
financieras disponibles

Existen en la actualidad multiples férmulas de financiacion, cada una de ellas con sus
particulares caracteristicas (banca oficial, privada, ahorros compartidos, leasing,
sociedades de servicios energéticos, etc), que facilitan la realizacion de los proyectos
de cogeneracion.

XI.10 IMPACTO MEDIOAMBIENTAL DE LAS PLANTAS
DE COGENERACION.

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

En una planta de cogeneracién los impactos mas notables por orden de importancia
son:

e Contaminacion atmosférica.

En casi todas las plantas de cogeneracion (salvo en aquellas en las que se aprovecha
un calor residual generalmente con turbinas de vapor) existe combustién y se generan
por lo tanto gases residuales (CO,, CO, NOyx, SO, particulas en suspension,
hidrocarburos y otros) que se emiten a la atmdsfera tras un proceso de tratamiento.

En nuestro pais la mayor parte de las instalaciones de cogeneracion utilizan como
combustible el gas natural. Como sabemos el gas natural es considerado un
combustible limpio, ya que en su combustion no se generan oxidos de azufre ni
particulas sodlidas, siendo los 6xidos de nitrégeno el unico contaminante a controlar.

Los principales factores a considerar en la formacion de los NO, son la temperatura de
llama y la disponibilidad de O, En las turbinas de gas se utilizan diferentes métodos
para reducir las emisiones de NO,. Algunos de ellos estan basados en el disefio de la
camara de combustion (combustion, escalonada, recirculacién de gases, combustién
pobre premezclada), o bien, inyectando vapor o agua, mientras que en otros se
depuran los humos, mediante la reduccion catalitica selectiva.

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

De cualquier forma, dado que la cogeneracion ahorra energia primaria, ello significa
una reduccion de las emisiones de gases a la atmadsfera.
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¢ Ruidos

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

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

e Residuos
Otros de los impactos que pueden producir las plantas de cogeneracién son los

residuos, tales como lubricantes, agua residual, cenizas, etc. Generalmente se trata de
productos inocuos, aunque los problemas aparecen al utilizar combustibles sélidos.

318



COGENERACION

~

Xlll.11 BIBLIOGRAFIA

. Polimeros, G., Energy Cogeneration Handbook, Industrial Press, 1981.

Sawyer's Gas Turbine Engineering Handbook, Turbomachinery, Drt. Publ., 1 985.

Contreras, D. Perspectivas de la cogeneracion a corto y medio plazo en Espafia,
Oilgas, Enero, 1990.

Stone, R., Introduction to Internal Combustion Engines, Mac. Millan, 1987.

Sala Lizarraga, J. M., Cogeneracion. Aspectos termodinamicos, tecnolégicos y
econdmicos, Servicio Publicaciones de la UPV, Bilbao, 1994.

Industrial Cogeneration Case Studies, EPRI-EM-1531, Electric Power Research
Institute, Palo Alto, 1990.

Boyen J.L., Thermal Energy Recovery, 22 Ed., J.Wiley, 1978.

319






LECCION XIV PRODUCCION DE FRIO

XIV.1 MODOS DE PRODUCCION DE FRIO.

Es sabido que el calor pasa siempre, espontdneamente de un nivel mas alto de
temperatura a otro mas bajo. Para que una sustancia se enfrie al comunicar a otra
calor es necesario utilizar ciertos medios que eviten el aumento de temperatura de la
sustancia fria, consiguiendo con ésta temperaturas inferiores a las del ambiente.

Segun sea el medio utilizado para mantener la baja temperatura del medio frio
aparecen los distintos sistemas de produccién de frio. Basicamente se dividen en dos
grandes grupos:

- Basados en fenémenos quimicos. Son procedimientos de laboratorio, basados
en la disolucion, sin interés industrial y ademas discontinuos.

- Basados en fendmenos fisicos. A su vez se clasifican en tres grupos, segun se
fundamente en un cambio de estado (fusion, sublimacion y vaporizacidén), en
una expansion (maquinas de aire y efecto Joule-Thompson) y en efectos
especificos (efecto Peltier, efecto Etting-Hausen, etc.).

Los métodos basados en un cambio de estado utilizan el calor latente o entalpia de la
correspondiente transicién de fase. Asi, la entalpia de fusidén da lugar a la utilizacion del
hielo y de las mezclas eutécticas como procedimientos de produccién de frio.
Igualmente la entalpia de sublimacion da lugar a la utilizacién del anhidrido carbénico
sélido. Se utilizan sobre todo en transporte frigorifico.

La entalpia de vaporizacioén se utiliza en los procedimientos de vaporizacién directa. Es
el caso del nitrégeno liquido, aire liquido, etc, utilizados sobre todo en transporte
frigorifico. Todos los procedimientos hasta ahora referidos son discontinuos y
secundarios.

Los sistemas de produccion de frio continuos y de mayor utilizacién son los basados en
la vaporizacion indirecta, diferenciandose del método anterior en que utilizan un
sistema de produccién de frio que necesita para su funcionamiento un aporte de
energia exterior, ademas del calor cedido por el medio a enfriar.

Los sistemas basados en la vaporizaciéon indirecta utilizan un fluido frigorigeno que se
vaporiza produciendo el frio, recuperandose ese fluido vaporizado para su nueva
utilizacion en un circuito cerrado. Precisamente, segun la forma en que se realiza la
aspiracioén de los vapores formados se clasifican en tres grupos:

- Si la aspiracion se consigue al ser absorbido el vapor por ciertas sustancias
absorbentes aparece la maquina de absorcion.
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- Si la aspiracion se lleva a cabo por medio de un compresor mecanico aparece
la maquina de compresion mecanica.

- Si la aspiracién es conseguida por el vacio formado por la accién de una vena
de vapor a gran velocidad aparecen las maquinas de eyeccion de vapor.

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

- Maquinas de aire, en las que se utiliza la entalpia sensible del aire
expansionado, aspirado por un compresor y enfriado, antes de la expansion
adiabatica en un cambiador de calor.

- Maquinas de Joule-Thomson, en las que se utiliza también la entalpia
sensible del fluido expansionado. En este tipo de maquinas el expansor es
sustituido por una valvula de expansion.

Finalmente, existen procedimientos de produccion de frio basados en efectos
especificos, distintos del cambio de estado y de la expansion 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
enfrie.

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

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

En la tabla 14.1 se presenta de forma esquematica los principales métodos de
produccion de frio que acabamos de citar.

XIV.2 BALANCES DE ENERGIA Y EXERGIA EN UNA
MAQUINA FRIGORIFICA.

Sea una maquina frigorifica en la que T, y T, son las temperaturas de los focos frio 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 frio se encuentra a la temperatura T4 en general variable,
y mientras cede calor al foco caliente se encuentra a la temperatura T,, en general
también variable.
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Tabla 14.1 Modos de Produccion de frio

Métodos quimicos

Fusion
Cambio de estado Sublimacion
Directa
Vaporizacion Compresion
Indirecta | Absorcién
Métodos fisicos Eyector
Aire

Expansion de un fluido

Joule-Thomson

Termoeléctrico
Efectos especificos Magnetotérmico
Magnetotermoeléctrico

Torbellino, etc

Del balance de energia se tiene que
Qi+ Q=W

donde Q. y W son negativos, de forma que en valor absoluto, la ecuacion anterior
resulta Q4 - |Qg| = -|W]|.
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Haciendo un balance de exergia referido al ciclo, es decir, considerando solamente las
irreversibilidades internas, se tiene

Ta Ta _
_'[(1—?1}1Q1—J[1—T—)|dQ2|+|W|_Ii (14.1)

-

La destruccién externa de exergia debida a las irreversibilidades en la transmision de
calor es

Q dQ Q dQ
Ie:Ta - - Ta —=- 2 (14.2)
(T. JT.]+ (T.. IT..)

Bomba de calor

En la bomba de calor en la que T, = T, , el efecto util es el calor cedido al foco caliente.
Se define el coeficiente de eficiencia, COP, como la relacién entre el calor cedido al
foco caliente y el trabajo consumido. Por consiguiente

COP = % (14.3)

Asi mismo, definiremos el rendimiento exergético de la bomba de calor segun la
siguiente expresion

@ =% (14.4)

324



PRODUCCION DE FRIO

y de acuerdo con la definicion del COP, se tiene

¢=(1_£]cop (14.5)
T,

Puesto que el COP maximo es el de la maquina de Carnot, esto es

-
COP, = —1_ 14.6
¢ TII_Ta ( )
resulta
|
o-LOP 4 2! (14.7)
COR, ||

El maximo rendimiento exergético es efectivamente el de la maquina reversible, la
termobomba de Carnot, para la que ¢ = 1. En una maquina de Carnot no hay
destrucciéon de exergia, de manera que toda la exergia aportada W, es la que se cede
al foco caliente de la maquina.

Teniendo en cuenta la expresion anterior, podemos escribir

— Q2 Wc

Q, W

¢ (14.8)

de forma que el rendimiento exergético refleja la relacién entre el calor cedido al foco
caliente y el que cederia la maquina de Carnot que consumiese el mismo trabajo.
También se puede interpretar como la relacién entre el trabajo que consumiria la
maquina de Carnot que cediese al foco caliente el mismo calor Q, y el que realmente
consume la maquina considerada.

A diferencia de los procesos de trabajo, en los que solamente es necesaria la exergia,
en un proceso de calefaccion se necesita también anergia (parte de la energia no
transformable en trabajo). En efecto, el coeficiente exergético caracteristico de un local
calefactado, esto es, la relacion entre la exergia y la energia del ambiente de ese local
es realmente muy bajo, de forma que la parte de energia no transformable en trabajo
es muy alta.

Cuando la calefaccidén se realiza mediante combustion de algun combustible, toda la
energia necesaria se obtiene a partir de la del combustible, cuyo contenido en exergia
es muy elevado. Se produce pues una importante degradacién de energia como
consecuencia de las irreversibilidades inherentes a un proceso de combustién. Algo
similar puede decirse respecto a la calefaccidon por energia eléctrica, que es una
energia de calidad superior. Asi pues, la calefaccion no requiere una energia de
elevada calidad, por lo que al utilizar la electricidad y los combustibles se producen
importantes destrucciones de exergia.

En lugar de utilizar la energia del medio ambiente, gratuita y cuyas reservas son

practicamente ilimitadas, se esta utilizando exergia de valor y escasa. Es claro que,
desde un punto de vista exclusivamente termodinamico, la bomba de calor es la
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solucién, ya que la energia necesaria en el proceso de calefaccion es tomada
directamente del medio ambiente.

Maquina frigorifica

La temperatura del foco frio es tal que T, < T, , siendo la del foco caliente la ambiental
Ty = Ta. El efecto util es por tanto el calor extraido del foco frio, es decir, el frio
producido. Se define la eficiencia de la maquina frigorifica como la relacién entre el frio
producido y el trabajo consumido, esto es

CE - C\)/lv' (14.9)

El valor maximo de este coeficiente corresponde a un ciclo de Carnot y vale

CE; = (14.10)

Por consiguiente, el hecho de que CE tenga un valor mas o menos elevado depende
no solamente de la mayor o menor calidad termodinamica de la maquina, es decir, de
la mayor o menor importancia de las irreversibilidades, sino también del salto térmico
entre T,y T,. Asi, si T, es proximo a T, la maquina frigorifica presentara un valor de CE
elevado, a pesar de que pueda ser una maquina con importantes irreversibilidades.

La limitacion que presenta el coeficiente CE a la hora de caracterizar una maquina
frigorifica se supera con el rendimiento exergético. En efecto, el rendimiento exergético
¢ de la maquina frigorifica es

<1>=(1‘T*”T')Q1 _CE =1-2 (14.11)

—w CE. W]

Asi pues, el rendimiento exergético sera la unidad en la maquina frigorifica perfecta (la
maquina de Carnot), en la que ZI= 0. Cuanto mas imperfecta sea la maquina mayor

importancia tienen las irreversibilidades y tanto mas alejado estara ¢ del valor unidad.

En la figura 14.2 presentamos el diagrama del flujo de energia y el del flujo de exergia
para la maquina frigorifica considerada.

Termofrigobomba

Consideremos ahora una situacién en la que la temperatura del foco frio es tal que
T, < Ta, siendo la del foco caliente T,>T,. En este caso, el efecto utili de la bomba
de calor es la produccién simultdnea de frio y calor. El rendimiento exergético de la
maquina se define entonces segun

(1-T,/ TR, +(1-T,/ T,)Q, (14.12)

o= W
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Figura 14.2

Desde el punto de vista del Primer Principio, definiriamos dos coeficientes

cop=2 y  cg-&
W w

que estan relacionados, ya que
COP=1+CE

Por consiguiente, el rendimiento exergético se puede expresar en la forma siguiente
¢=-(1-T,/T,)CE+(1-T,/T,)COP (14.13)

En la figura 14.3 se representan los diagramas de flujo de energia y exergia de esta
maquina.
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TII > Tz T|| > Ta

&

Qi A N z 1_T_a
| (%)

)(

Figura 14.3

XIV.3 CICLO INVERSO DE CARNOT.

El agente de transformaciéon de una maquina frigorifica puede ser un vapor, que
experimenta cambios de fase en las distintas etapas del proceso ciclico, o bien, un gas.
Para producir frio hasta temperaturas del orden de -100 °C se utilizan las maquinas de
vapor, mientras que para la produccion de frio a muy bajas temperaturas o en
aplicaciones especiales, se utilizan las maquinas de gas. En esta breve introduccion a
los ciclos frigorificos nos referiremos a los ciclos de vapor.

Al agente de transformacion o fluido de trabajo de una maquina frigorifica se le
denomina refrigerante. Entre los refrigerantes mas utilizados estan el amoniaco, los
freones, el diéxido de carbono, etc.

Frio a temperatura constante

Si se desea producir frio a temperatura constante, el ciclo inverso de Carnot seria
tedricamente el mas apropiado, ya que fijadas las temperaturas de los focos, es como
sabemos el de mayor coeficiente de eficiencia. La figura 14.4 representa un ciclo
inverso de Carnot en la zona de vapor humedo, asi como un esquema de flujo de la
instalacién donde tedricamente podria llevarse a cabo.

El vapor entra al compresor como vapor humedo a la temperatura T, y presion de
saturacion correspondiente, punto 1 del diagrama. Se comprime isoentropicamente
hasta la presién P,, estado 2. A continuacién, se hace pasar por un intercambiador
denominado condensador donde condensa a presion constante ( y por tanto a
temperatura constante) hasta el estado 3. Desde el estado 3, ese vapor de bajo titulo (o
bien, liquido saturado) se expansiona isoentrépicamente en un expansor hasta alcanzar
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la presién correspondiente a 1, estado 4. Después, el valor procedente de la maquina
de expansién pasa por intercambiador denominado evaporador, donde absorbe calor
del foco frio y se evapora a presidon constante hasta alcanzar el estado 1, volviéndose a
repetir el ciclo.

4 o

Ta

y N

~
A 4
_

\ Figura 14.4

En el proceso descrito, el frio producido por unidad de masa de refrigerante es

Qo = h1-hg = (X1 - Xq) |
el trabajo neto suministrado al ciclo es

[We| - We = (h2-hy)-(hs-hy)
y el calor cedido en el condensador

[a] =h2-hs
Asi pues, el coeficiente de eficiencia del ciclo resulta

CE - h,-h, _ h, —h, _ T,(s,—s,)
(o
(hz—h1)—(h3—h4) (hz—hs)—(h1—h4) (To—T1x51—54)

es decir

que se corresponde efectivamente con la expresion (14.10).
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Aunque el ciclo de Carnot es el presenta un CE mas elevado, hay una serie de
consideraciones que desaconsejan adoptarlo como ciclo de comparacion de una
maquina frigorifica de vapor. En efecto, la compresién de un vapor humedo tal como la
1—-2 se realiza con un rendimiento bajo y existiria ademas el problema de que las
gotas de liquido arrastren el aceite de lubricacién de las paredes del cilindro del
compresor, acelerandose asi su desgaste.

No obstante, el mayor obstaculo se encuentra en la maquina de expansion. Al tener
que manejar un vapor humedo de titulo muy bajo, su rendimiento es necesariamente
muy malo, de forma que el poco trabajo que se pudiera obtener no justifica para nada
el coste de la inversion y los futuros problemas de mantenimiento. Todas estas razones
de tipo practico desaconsejan el adoptar el ciclo inverso de Carnot como ciclo de
comparacion de una maquina frigorifica de vapor.

Frio a temperatura variable

Si el objetivo es producir frio a temperatura variable, por ejemplo, enfriar una sustancia
que fluye por una conduccion desde la temperatura T, a T,, ver diagrama T-s de la
figura 14.5, el trabajo minimo requerido para lograr esa refrigeracién, por unidad de
masa es

IV‘/mn| =br-bn=q-Ta(s2-51)

que viene representado por la superficie A,cq de la figura

\
[7)

a b

\ Figura 14.5

El coeficiente de eficiencia de una maquina reversible que produjera este enfriamiento
a temperatura variable seria

o

Ta(si-5,)-[d

CE=

e introduciendo la temperatura media termodinamica Ton, , tal que q = Tom (S2 - 1), S€
tiene que
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Tom
T, T,

a om

CE=

de forma que, de manera similar a la que veiamos para los motores térmicos, podemos
expresar el CE de una maquina reversible de modo semejante al de la maquina de
Carnot.

XIV.4 INSTALACION FRIGORIFICA DE COMPRESION SIMPLE.

Hemos dicho anteriormente que la compresidon de un vapor humedo (denominada
compresion humeda) presenta serias dificultades de tipo practico. No obstante, se
puede hacer que la vaporizacion termine sobre la curva limite superior, de manera que
el compresor aspire vapor saturado y la compresion sea seca. Ahora a la salida del
compresor habra un vapor recalentado a la presién del condensador, véase figura 14.6

A—
T4 3 +5
/|
® N
4+ T 1

48

ab s

\ Figura 14.6

En el condensador el vapor recalentado se enfria primeramente hasta la temperatura
de condensacion y a continuacion condensa hasta alcanzar el estado de liquido
saturado, estado 3. Asi pues, la cesion de calor se realiza a una temperatura media
superior a la del ciclo de Carnot, como consecuencia del recalentamiento y ello da lugar
a que el CE disminuya.

Deciamos antes que no tiene ningun interés colocar un expansor, dadas las dificultades
que se presentan en su funcionamiento y el poco trabajo que se puede obtener. No
obstante, es necesario reducir la presion del condensador a la del evaporador, de forma
que se necesita disponer de algun elemento que permita disminuir la presién de P, a P,
Esta caida de presion se puede lograr mediante una valvula de laminacién. En una
estrangulacion se desaprovecha toda posibilidad de obtener trabajo, pero se trata de un
dispositivo muy simple y estatico.
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El proceso de laminacion es isoentalpico, de forma que el estado 4 se encuentra sobre
la isoentalpica que pasa por 3. Puesto que es un proceso marcadamente irreversible, lo
representamos en el diagrama por una linea discontinua: De ahi precisamente el
nombre de ciclo de comparacion practico con el que se le designa, ya que se trata de
un ciclo de comparacién que presenta irreversibilidades internas.

En la figura 14.6 se representa un esquema de una instalacién frigorifica de
compresion simple, asi como el ciclo de comparacién en un diagrama T-s. Vamos a ir
describiendo las funciones de cada uno de los componentes de la maquina y
efectuando los correspondientes balances de energia.

Evaporador

En este cambiador de calor se produce la vaporizacion del refrigerante, tomando el
calor necesario del medio que le rodea. Es por lo tanto el elemento donde se produce el
frio.

La produccion frigorifica especifica es
Qo =hy-hg=1(1-%4)

Esta expresidn nos pone de manifiesto el interés del subenfriamiento en el
condensador. En efecto, si el liquido a la salida del condensador estad subenfriado, el
titulo x4 a la salida de la valvula y entrada del evaporador disminuye y en consecuencia,
aumenta la produccién frigorifica especifica.

Siendo m el gasto de refrigerante, resulta que la potencia frigorifica es
Qo=m |[do|=m (hi-hy)

Compresor

Su funcion es doble, ya que por una parte crea y mantiene la baja presién en el
evaporador y por otra, crea y mantiene la alta presién del condensador, lo que permite
la nueva utilizacién del refrigerante en estado liquido.

Se utilizan diferentes tipos de compresores, principalmente alternativos y de tornillo. El
trabajo especifico de compresién es

[We | = ha - hy

Condensador

Tiene por objeto condensar los vapores a alta presiéon que provienen del compresor. El
medio de enfriamiento (agua o aire de condensacion) recibe el calor cedido en la
condensacion, calentandose.
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El refrigerante entra en el condensador como vapor recalentado y sale como liquido
saturado ( en la realidad, suele salir normalmente como liquido subenfriado). El calor
cedido por el refrigerante es la suma del frio producido y el trabajo de compresion, esto
es

[9c | = h2 - ha= (hz - hy) + (hy - hy)

Valvula de laminacion

Realiza una doble funcion. Por una parte regula la cantidad de liquido que entra en el
evaporador, para que segun la cantidad de vapores aspirados por el compresor, pueda
mantenerse constante la presion en el evaporador.

Por otra parte, al paso por la valvula tiene lugar la reduccion de presién, desde la alta
del condensador a la baja del evaporador. El proceso que se produce en la valvula es
una laminacién, en el transcurso de la cual el liquido se vaporiza, en parte tomando
calor del propio liquido que se enfria hasta la baja temperatura correspondiente a la
baja presion del evaporador.

Al ser un proceso isoentalpico se tiene

h3=h4

XIV.4.1 CICLO DE COMPRESION SIMPLE REAL.
En la practica el ciclo de compresién simple se parece mas al de la figura 14.7, ya que:

- Las transformaciones en el evaporador y condensador se realizan con
pérdidas de carga.

- La compresién no es isoentropica.

Vamos a aplicar el analisis exergético al ciclo irreversible 1’-2-3-4 que se muestra en la
figura 14.7. Ademas de las irreversibilidades internas, tendremos también en cuenta las
debidas a la transmision de calor en el evaporador y condensador. Para facilitar el
andlisis del ciclo, se considerara que el estado a la entrada del evaporador coincide con
el del ciclo de comparaciéon anteriormente estudiado y que la produccién frigorifica
especifica es la misma. Aplicamos el balance de exergia en cada uno de los procesos
elementales de que consta el ciclo.
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Figura 14.7

Evaporador

Sea T, la temperatura del medio a enfriar. Haciendo un balance de exergia, por unidad
de masa refrigerante, se tiene

T .
by = by _[I_T_a}lo +ly
(o]

es decir, la destruccién de exergia en el evaporador es

que es la resultante de dos efectos: las irreversibilidades internas en el derrame y la
transmision de calor.

Compresor

Si la compresion fuera isoentrépica, el estado a la salida del compresor seria el 2 y el
trabajo especifico de compresion |w, | = h, - hy . Sin embargo esa compresion se realiza
con un cierto rendimiento isoentropico 1, de forma que el trabajo consumido es

=M=h'2—hl

Ns

we

El exceso de trabajo no coincide con la destruccién de exergia, ya que

|w'c —|we|=by —bp +ic
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No obstante, en la maquina frigorifica que estamos considerando, el aumento de
exergia del refrigerante a la salida del compresor respecto a la compresién ideal, bp-bp
, ho va a ser utilizada, ya que el elemento siguiente es el condensador, donde se va a
ceder calor a la atmédsfera y esa exergia se va a degradar.

En definitiva, se puede utilizar el rendimiento isoentrépico, mejor aun que el exergético,
para caracterizar el grado de calidad del proceso de compresion. La situacion es muy
diferente en el caso de una bomba de calor, ya que entonces ese exceso de exergia va
a ser utilizada, puesto que el efecto util es precisamente el calor cedido en el
condensador.

Condensador

La exergia del refrigerante a la entrada del condensador es by, , y a la salida bg; . Esta
disminucién de exergia representa la exergia destruida y perdida, ya que el calor es
cedido al ambiente. Por consiguiente

leg =By =By = |q| - Ta (52' B 53')

Valvula de laminacion

La laminacién es un proceso isoentalpico y marcadamente irreversible. La destruccién
de exergia en la valvula es

I =bgy —byy =T, (54' - 53')

La destruccion total de exergia se obtiene sumando los valores obtenidos en cada uno
de los equipos elementales de que consta. Por consiguiente, el rendimiento exergético
del ciclo es

(1-Ta/ To o 1 2 (14.15)

W W]

o=

Si considerasemos la instalacién en su conjunto, habria que incluir otras fuentes de
destruccidon de exergia, como son los rozamientos mecanicos en los distintos
componentes. En definitiva, el rendimiento exergético total expresaria la relacion entre
la exergia aportada al foco frio y el trabajo (por ejemplo, eléctrico) consumido.

XIV.5 MEJORAS DEL CICLO DE COMPRESION SIMPLE.

XIV.5.1 SUBENFRIAMIENTO.

Con el fin de aumentar el efecto frigorifico se puede modificar el esquema basico de la
figura 14.6 introduciendo un intercambiador de calor liquido-vapor en la admision del
compresor. Este intercambiador subenfria el liquido que sale del condensador,
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recalentando el vapor procedente del evaporador. Un esquema basico de una
instalacién con subenfriamiento se presenta en la figura 14.8, junto con el diagrama P-h
del ciclo.

Figura 14.8

El subenfriamiento a la salida del condensador se produce hasta un estado 4, el
recalentamiento del vapor de aspiracién hasta el estado 1, verificandose segun un
balance de energia en el intercambiador subenfriador la igualdad siguiente

h3-h4=h1-h6

De esta forma aumenta efectivamente el efecto frigorifico, ya que la produccién
frigorifica especifica es ahora hg - hs en lugar de hg - h; si no hubiera subenfriamiento.
No obstante, el trabajo de compresion aumenta, comparase h, - hy; con hg - hg, por lo
que el CE del ciclo no aumenta necesariamente. Ademas, el volumen especifico del
vapor en la aspiracion del compresor es mayor, por lo que el compresor proporciona
menor caudal masico y en definitiva menor potencia.

A pesar de estos inconvenientes y dependiendo del tipo de compresor, puede ser
absolutamente necesario que no entre liquido al compresor y por esa sola razén el
intercambiador subenfriador esta indicado. Ademas, la presencia de ese intercambiador
evita la entrada de burbujas de vapor en la valvula de laminacion.
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XIV.5.2 COMPRESION MULTIPLE CON ENFRIADOR INTERMEDIO
DE TIPO ABIERTO.

Una instalacién de compresién multiple es esencialmente una combinacion de dos o
mas ciclos de compresiéon simple. El fluido frigorigeno es comprimido sucesivamente
por dos 0 mas compresores acoplados en serie. Asi pues, los sucesivos escalamientos
estan conectados fisicamente.

La figura 16.10 representa el esquema una instalacion frigorifica de doble compresion
con enfriador intermedio de tipo abierto. Antes de describir la instalacion y efectuar los
correspondientes balances de masa y energia, vamos a hacer unas consideraciones
que justifican el interés del enfriador intermedio y su disposicidén en la instalacién.

Cuando un liquido saturado se estrangula a través de una valvula de laminacioén, el
porcentaje de vapor aumenta progresivamente, como claramente se pone de
manifiesto al considerar la laminacién 1—2 que se presenta en la figura 14.9. Ahora
bien, ese mismo estado 2 podria haberse alcanzado interrumpiendo la laminacién, por
ejemplo en 3, y separando las fases liquido y vapor, estados 4 y 5. La expansién podria
entonces continuar, estrangulando el liquido desde el estado 4 al 6 y el vaporde S a 7.
La mezcla de 6 y 7 nos daria obviamente el mismo estado 2, es decir,

h2=h3=Xh6+(1-X) h4=Xh7+(1-X) hs

/s

-

\ Figura 14.9

Ahora bien, la expansion de vapor de 5 a 7 no tiene ningun interés, ya que el fluido en
el estado 7 no va a ser utilizado para producir frio y por otra parte, habra que gastarse
un trabajo para comprimirlo de nuevo y llevarlo a la presiéon correspondiente a 6. Por
consiguiente, lo mas razonable sera realizar la laminaciéon hasta una cierta presion
intermedia, por ejemplo la de 3. A continuacion, se separa el liquido del vapor y se
continua la laminacién con sélo el liquido, comprimiendo el vapor sin permitirle una
laminacion adicional. Esto se logra mediante una instalacion con depodsito separador,
tal como se muestra en el esquema de la figura 14.10
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Figura 14.10

La expansion de 5 a 6 se realiza mediante una valvula de flotador, que tiene ademas la
misién de mantener constante el nivel de liquido. En esta instalacién se necesitan dos
compresores, uno para comprimir desde la presién intermedia vapor en el estado 3 y el
otro, para comprimir desde la presion a la salida de la valvula de laminacién, ver los
diagramas P-h y T-s del ciclo en la figura 16.11.

Puesto que segun hemos estudiado en la lecciéon VI, el trabajo de compresion
disminuye con la temperatura, el vapor procedente del compresor de baja presion,
estado 2, que tiene que ser nuevamente comprimido, se enfria previamente.

Para lo que se hace pasar por el depésito separador, donde se enfria desde el estado 2
al 3, originando una vaporizacion del refrigerante del depésito.

Llamando m el gasto de vapor comprimido por el compresor BP, es decir, el que
atraviesa el evaporador, se tiene

m,=mg=m=m,=m

y siendo m'’ el gasto que se vaporiza en el evaporador intermedio

Mm;=mM,=Ms=MmMg=m+m

Haciendo un balance de energia en el depdsito separador, se obtiene que

n'.‘ (hy -hg) = m‘(hs _hé)_r;](h6 _h7)
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por lo que la relacién de gastos es

S

m_ hs —hs (14.16)
m’ (hz —ha)"‘(hs —h7)

La potencia frigorifica del ciclo es

Q, =mfh, —hy)

y la potencia de compresioén

IN|=m(h, —h,)+m+m' (h, —h,)

»h »s

\ Figura 14.11

La conveniencia de emplear la compresiéon multiple se debe tanto a consideraciones
termodinamicas como econémicas. La funcién primordial de la compresiéon multiple es
la de enfriar el valor recalentado procedente del compresor de baja presién. Ademas,
hay que considerar también las ventajas complementarias de subenfriar el liquido
procedente del condensador.

En un ciclo de doble etapa como el descrito, el parametro principal a elegir es la presién
intermedia. Su valor se define de forma que el coeficiente frigorifico del ciclo sea
maximo. Basado en este criterio se obtiene que aproximadamente la presion intermedia
P; debe ser tal que

P=,P.P, (14.17)
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siendo P, y P las presiones del evaporador y condensador.

Es conveniente aplicar la nueva compresion a una instalacién frigorifica con camaras a
distintas temperaturas. En este caso, la presién intermedia esta fijada por la presiéon de
aspiracion de las camaras de temperatura mas alta, puesto que el compresor BP
(booster) descarga en el enfriador intermedio conectado a la aspiracién de las camaras
a alta temperatura, de donde aspira el compresor de AP.

XIV.5.3 COMPRESION MULTIPLE CON ENFRIADOR INTERMEDIO
DE TIPO CERRADO.

La figura 14.12 representa el esquema de una instalacion frigorifica de doble salto con
enfriador intermedio de tipo cerrado. Los vapores del evaporador E son aspirados por el
compresor de baja presion BP donde son comprimidos hasta la presién intermedia y
llevados al enfriador intermedio D. En D pierden el recalentamiento y son aspirados por
el compresor de alta presion AP, donde son comprimidos hasta una presion suficiente
para su posterior condensacion en C.

2 4
—> > »
3
_._1 /_
E
D 6
% —
I C
N J +
Y5
<
. @ <« |
8 7

Figura 14.12

El liquido procedente del condensador C, al entrar en el enfriador intermedio D, se
divide en dos ramas: una de ellas conduce a una valvula de regulacién auxiliar F y la
otra pasa directamente al enfriador intermedio a través de un serpentin.

Por la primera derivacion, la de la valvula F, pasa la cantidad de refrigerante necesaria
para quitar el recalentamiento (por vaporizacion) de los vapores procedentes del
compresor BP y ademas, para subenfriar hasta una temperatura ligeramente superior a
la del enfriador intermedio, el liquido procedente del condensador, ver diagramas P-h y
T-s de la figura 14.13
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\ Figura 14.13

Siendo m y m' el gasto que atraviesa el evaporador y el que se vaporiza en el
enfriador intermedio, respectivamente, del balance de energia en D resulta

m[(hz —hy)+(hs —h7)]:";'(h3 —hg) (14.18)

La potencia frigorifica producida es

Qo = m(h1 _h8)

y la potencia consumida por los compresores

N =mih, —h1)+[r§1+ m' )(m —h,)

XIV.5.4 COMPRESION MULTIPLE EN CASCADA.

En este tipo de instalaciones el fluido frigorigeno comprimido en una fase es
condensado por el evaporador de la fase siguiente, por la que circula otro fluido
frigorigeno. Los sucesivos escalonamientos estan pues conectados térmicamente, ver

esquema de la figura 14.14
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e|<> S < e

Figura 14.14

El compresor del circuito a baja temperatura B aspira el vapor formado en el
evaporador E y lo impulsa hasta un cambiador de calor K, que realiza las funciones de
condensador del circuito de baja temperatura y evaporador del de alta temperatura.
Naturalmente la temperatura de condensaciéon correspondiente a la presion de
impulsion del compresor B ha de ser superior a la temperatura de vaporizacion
correspondiente a la presion de aspiracion del compresor A.

Al ser dos circuitos independientes se podran elegir fluidos frigorificos adecuados para
las necesidades de ambos circuitos. Asi, para la baja temperatura se buscaran
refrigerantes con presiones de vapor suficientemente elevadas para no trabajar en
vacio y con volumenes especificos suficientemente pequefios para que los
compresores no resulten excesivamente grandes. Ademas, las relaciones de
compresion de ambos circuitos deben ser aceptables.

Estas ventajas pueden compensar el inconveniente inevitable debido a la existencia de
un gradiente de temperaturas en el cambiador d calor K, con las correspondientes
pérdidas termodinamicas.

En la figura 14.15 se representa en sendos diagramas P-h el ciclo frigorifico para

ambos refrigerantes. Llamando m'ym el gasto por el circuito de baja y alta
temperatura respectivamente, del balance de energia en el cambiador K se tiene

m(h, —h;)=m'(, —h,) (14.19)

342



PRODUCCION DE FRIO

La potencia frigorifica es

m(hl -h, )
y la potencia consumida en ambos compresores

m(h, —hy)+m'(h, —h,)

(e :

3 < \ 2 3 < \ 2
Y
> 4 > ,
4 (m) 71 (m’) A
h h
\\ Figura 14.15
XIV.6 INSTALACIONES FRIGORIFICAS DE ABSORCION.

Dentro de los procedimientos que utilizan para la produccién de frio un cambio de
estado, estudiamos ahora la absorcidn, incluida en el grupo de la vaporizacion indirecta,
0 en circuito cerrado.

El ciclo de absorcién simple consta, véase figura 14.16, esencialmente, de un
absorbedor A y un hervidor o generador H que sustituyen, en sus funciones, al
compresor de una instalacién de compresion mecanica. El generador impulsa (como el
compresor) los vapores formados al calentar una soluciéon hasta el condensador C. El
absorbedor aspira (como el compresor) los vapores formados en el evaporador E.

El ciclo se completa con la vélvula de laminacién L (analoga a la del ciclo de
compresion), un cambiador de calor K de la solucién y una bomba B (para vencer la
diferencia de presiones existente) que impulsa la solucién enriquecida en el compuesto
mas volatil (fluido frigorigeno) de la solucién desde la salida del absorbedor hasta el
hervidor. A la salida de éste, la solucidn empobrecida en el compuesto mas volatil de la
solucioén (fluido frigorigeno), se lleva, a través del cambiador, hasta el absorbedor.

343



PRODUCCION DE FRIO

Estas instalaciones estan basadas en el fendmeno conocido de la absorcion. Es sabido
que existen sustancias que en estado liquido ( o sélido) gozan de la propiedad de
absorber importantes cantidades de vapor de otras sustancias. Es la absorcion ( o
adsorcion) que va acompafiada por un desprendimiento de calor.

A — Absorbedor H — Hervidor

B — Bomba K — Cambiador de calor
C — Condensaror L —Valvula de laminacion
E — Evaporador V — Valvula de abgulacion

Figura 14.16

Los elementos fundamentales del ciclo, absorbedor, evaporador, hervidor, condensador,
valvula de laminacion, bomba de circulacion, cambiador de calor y valvula de
regulacion, realizan las funciones que describimos a continuacion.

Evaporador

En este cambiador de calor tiene lugar la ebullicion del fluido frigorigeno. Segun sea la
presion reinante en el evaporador se obtendran distintas temperaturas de vaporizacion
para cada fluido utilizado. Al realizarse la ebullicibn es necesario comunicar calor al
fluido en estado liquido. Este calor lo toma el fluido del medio que rodea el evaporador.
En el evaporador, se encuentra a baja presién y baja temperatura.

Absorbedor

La solucién pobre en fluido frigorigeno (y rica en liquido absorbedor) recoge (aspira) los
vapores del fluido frigorigeno formados en el evaporador, desprendiendo en la reaccion
calor que es necesario eliminar, normalmente por medio de agua de enfriamiento.
Como en el curso de funcionamiento la solucién pobre, al absorber fluido frigorigeno,
se va enriqueciendo, es preciso para la continuidad del funcionamiento, alimentar el
absorbedor con la solucién pobre procedente del hervidor, a la vez que elimina la
solucién enriquecida enviandola al hervidor.
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Hervidor o generador

La solucién rica en fluido frigorigeno, al calentarse, normalmente por medio de vapor,
desprende vapores de fluido frigorigeno impulsandoles hacia el condensador. Durante
el funcionamiento la solucién rica, al desprender (impulsar) fluido frigorigeno, se va
empobreciendo y es preciso para la continuidad del funcionamiento, alimentar el
hervidor con la solucién rica procedente del absorbedor, a la vez que elimina la solucién
empobrecida enviandola al hervidor.

Como se habia dicho, la doble funcidon del compresor mecanico la realizan el
absorbedor (fase de aspiracién de fluido frigorigeno) y el hervidor (fase de impulsién del
fluido frigorigeno).

Condensador

En este cambiador de calor tienen lugar la condensacién del fluido frigorigeno
procedente del hervidor. Segun sea la ,presién reinante en el condensador se
obtendran distintas temperaturas de condensacién para cada fluido frigorigeno
utilizado. Al realizarse la condensaciéon es necesario que los vapores cedan calor. Esta
calor - calor latente de condensacion - lo toma un fluido, a menor temperatura, que
envuelve al condensador, juntamente con el calor comunicado por la bomba de
circulacion.

Valvula de laminacion

Su funcion es doble. Por una parte regula la cantidad de liquido que entra en el
evaporador para que, segun sea la cantidad de vapores aspirados por el absorbedor,
pueda mantenerse constante la presion en el evaporador.

Por otra parte, al paso por la valvula, tiene lugar la reducciéon de presién desde la alta
que reina en el condensador hasta la baja que reina en el evaporador. El liquido
procedente del condensador, a alta presion y a alta temperatura, al atravesar la valvula
y encontrarse a una presion mas baja, se vaporiza en parte tomando el calor necesario
del propio liquido, que se enfria hasta la baja temperatura correspondiente a esa baja
presion.

Bomba de circulacion

Hemos visto que la solucién enriquecida en el absorbedor es enviada al hervidor. Para
vencer la diferencia de presiones, presidén baja en el absorbedor y presién alta en el
hervidor, es preciso utilizar una bomba. Ello supone la introducciéon en el ciclo del
trabajo de la bomba.

Valvula de regulacion

La solucion empobrecida en el hervidor es enviada al absorbedor. Como la solucién
empobrecida llega a alta presién, en la valvula de regulacion tiene lugar la disminucién
de presion hasta la baja del absorbedor. Evidentemente también cumple su funcién
reguladora.
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Cambiador de calor

Hemos visto que en el hervidor es necesario comunicar calor y en el absorbedor
eliminarlo. Como la solucion procedente del hervidor, camino del absorbedor, llega
caliente y la solucién procedente del absorbedor camino del hervidor llega fria, es
conveniente, por motivos econémicos, un cambiador de calor que eleve la temperatura
de la solucion procedente del absorbedor y disminuya la temperatura de la solucién
procedente del hervidor.

Llamando Q,, Qa, Qn Y Q. los calores intercambiadores en el evaporador, absorbedor,
hervidor y condensador respectivamente y siendo W, el trabajo consumido por la
bomba se tiene

Qo+ Qa+Qn+Qc=W,
Despreciando el trabajo de la bomba se tiene
Qn+ Qo = Q| + |Qal (14.20)

Siendo T, y T, las temperaturas en el hervidor y evaporador respectivamente y
suponiendo una misma temperatura T,, para el condensador y absorbedor, la aplicacién
del Segundo Principio al ciclo reversible de absorcion nos permite escribir

Q
Th

Q
o _ 14.21
+ T, ( )

El coeficiente frigorifico se define como la relacién entre el frio producido Q, y el calor
aportado en el hervidor Qy, esto es

Q
CE=—2
Q,

Combinando las ecuaciones (14.21) y (14.2 ) resulta finalmente para el CE la siguiente
expresion

cE-(1-Tm | To (14.22)
Ty JTa =T,

Asi pues el CE del ciclo de absorcién es igual al producto del rendimiento térmico de un
ciclo motor de Carnot entre las temperaturas del generador y el
absorbedor/condensador por el coeficiente frigorifico de un ciclo frigorifico de Carnot
entre las temperaturas del evaporador y del absorbedor/condensador.
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XIV.7 INSTALACIONES FRIGORIFICAS DE EYECCION DE
VAPOR.

Dentro de los procedimientos que se utilizan para la produccion de frio con cambio de
estado nos referimos ahora a las instalaciones de eyeccidon de vapor, que estan
incluidas en el grupo de vaporizacion indirecta o circuito cerrado.

Una instalacién de eyeccién de vapor consta esencialmente de un generador G que
alimenta en vapor vivo una tobera T, donde el vapor se expansiona a gran velocidad,
ver esquema de la figura 14.17. Este efecto de trompa crea a la salida de la tobera una
depresién y un arrastre de los vapores procedentes del evaporador E.

> T M3 i A

@
2 C

E|< 8
®

X >
® Vv
Figura 16.17

El chorro de vapor y los vapores de refrigerante aspirados del evaporador E se mezclan
en la camara M y son comprimidos al atravesar un difusor D, donde los vapores pierden
velocidad generando presién. El conjunto tobera-camara de mezcla-difusor es lo que se
conoce como eyector.

Los vapores a alta presion entran en el condensador C donde se convierten en liquido,
al ceder el calor latente al medio mas frio que envuelve al condensador. Parte del fluido
condensado se lamina en la valvula de regulaciéon V que alimenta al evaporador. El
resto es bombeado por B hasta el generador.

Asi pues, el eyector sustituye al compresor del ciclo de compresion, realizandose la
aspiracién merced a la tobera y la impulsién gracias al difusor. Los demas elementos
realizan funciones similares a las del ciclo de compresion, existiendo aqui ademas un
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generador G que suministra vapor a alta presién al eyector para su expansién en la
tobera y una bomba de circulacion B para llevar parte del condensado hasta G.

T P
m‘
81 (—=) 1
11 . (
(m+m’)
5 < 4
Y \
> 7
6 23 \
S h

\ Figura 16.18

En la figura 14.18 se representa el ciclo de funcionamiento en los diagramas P-h 'y T-s .

Llamamos m' al gasto de vapor vivo y m el gasto de vapor que atraviesa el
evaporador. El punto 2 representa el estado a la salida de la tobera, 3 es el resultante

de la mezcla del gasto m' de vapor humedo en el estado 2 con el gasto m de vapor
saturado procedente del evaporador, estado 7. Por consiguiente, haciendo un balance
de energia en M se tiene

m'h, +mh, =[m+ m'}3

Si llamamos QG , Qo y QC el calor intercambiado en el generador, evaporador y

condensador respectivamente y considerando despreciable el trabajo de la bomba, se
tiene

QG+ QO = QC

Puesto que en el ciclo reversible, se cumple la igualdad

|
Q, Q[
T To Tg

resulta que el coeficiente frigorifico del ciclo de eyeccion es

CF=Q+O=(1_I_C]‘[TT—OT] (14.23)
QG G c~—'o
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es decir, CF es igual al producto del rendimiento térmico de un ciclo motor de Carnot
entre Tg y Tc por el coeficiente frigorifico de un ciclo frigorifico de Carnot funcionando
entre Toy Tc .

El calor cedido en el generador es

Q.G = rh'(h1 - ha)

mientras que la potencia frigorifica es

Q.0 = n;"(h7 _he)

XIV.8 INSTALACIONES FRIGORIFICAS DE AIRE.

La instalacién frigorifica de aire es el ejemplo mas conocido de las maquinas de gases
frios. Pertenece al grupo de sistemas de produccion de frio que no utilizan un cambio
de estado, sino una expansién. Como hemos dicho en el apartado XIV.1 existen dos
grandes grupos de maquinas de gases frios, segun que la expansion se realice con
trabajo exterior, como es el caso de la maquina de aire, o sin trabajo exterior
(expansién Joule-Thomson).

La figura 14.19 representa el esquema de una maquina de aire. Consta esencialmente
de un compresor C que aspira el aire que ha atravesado el enfriador E, comprimiéndolo
e impulsandolo hasta el preenfriador K.

—

Ex

S~ A

Figura 14.19
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Tras un preenfriamiento en K el aire pasa al expansor Ex , donde tiene lugar una
expansion adiabatica, en la que se produce un trabajo a expensas de la energia del
aire. Dicho trabajo es utilizado para el accionamiento del compresor y naturalmente el
aire experimenta un intenso enfriamiento. El aire frio entra en el enfriador E, colocado
en el espacio a enfriar, absorbe calor sensible del ambiente al que enfria y es
seguidamente aspirado por el compresor C.

En la figura 14.20 se representa en los diagramas P-h y T-s el ciclo de comparacion.
Consta de una compresidén isoentropica desde 1 a 2, seguida de un enfriamiento
isobarico desde 2 a 3, una expansidén isoentrépica de 3 a 4 y finalmente un
calentamiento isébaro del airede 4 a 1.

» h »s

Figura 14.20

Siendo q, , g los calores intercambiados en el enfriador E y preenfriador Ky we , WEx

los trabajos de compresion y expansién, la aplicacion del Primer Principio nos permite
escribir

do — o =[We| = [Wex|
El coeficiente frigorifico del ciclo es

b __ %
Wel-Wex| a0 -[q

CF =

A partir de los estados se tiene que la produccién frigorifica especifica es

9o =hy—h,
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siendo el trabajo neto especifico

|Wc| —Wg = (hz _hl)_ (h3 ~h,)
y por tanto el coeficiente frigorifico resulta

h,—h,

=, ), —hy)

(14.24)

351



PRODUCCION DE FRIO

XIV.9 BIBLIOGRAFIA

. Emerick R.H. , Basic Refrigeration and Air Conditioning, Prentice-Hall, 1982.

. Griffiths E. , Refrigeration Principes and Practice, Newnes-Richard Clay, 1986.
. Stoecker W.F. , Refrigeration and Air Conditioning, Mc Graw-Hill, 1975.

. Schmidt E. , Thermodynamics, Springer Verlag, 1990.

. Ashrae Fundamentals, ASHRAE, 1990.

352



LECCION XV TERMODINAMICA
DEL AIRE HUMEDO

XV.1 EL AIRE HUMEDO.

Para que un ingeniero sea capaz de analizar los diversos procesos relacionados con el
acondicionamiento del aire, es imprescindible que disponga de un claro conocimiento
de las propiedades termodinamicas del aire humedo. Es por ello que esta leccidén esta
dedicada a estudiar las variables termodinamicas del aire humedo y su representacion
en los diagramas psicrométricos.

Tiene como objetivo la aplicacion de los balances de masa, energia y exergia en los
procesos basicos mas caracteristicos del acondicionamiento del aire. Para ello, nos
vamos a basar en el conocimiento que ya tenemos de las propiedades de mezclas de
gases ideales. No se consideraran los aspectos mas tecnoldgicos, tales como los
relacionados con el disefio de los equipos y el controlo de las instalaciones, que se
estudian en los libros dedicados al acondicionamiento del aire.

El aire atmosférico o aire humedo, que es el fluido objeto de estudio en esta leccién, se
puede considerar cono una mezcla de dos sustancias distintas. Una de ellas, el aire
Seco, €s a su vez una mezcla de gases y la otra es vapor de agua, en su estado de
vapor saturado o bien recalentado.

El aire seco es una mezcla de cuatro componentes con trazas de otro gran numero de
gases. EI ASHRAE Handbook of Fundamentals da la siguiente composicion
aproximada del aire seco, expresada en relaciones en volumen:

Relacion en Masa

volumen molecular
Nitrégeno 0,78084 28,02
Oxigeno 0,20948 32,00
Argoén 0,00934 39,91
Dioxido de Carbono 0,00031 44 00

Nedn, Helio, Metano, Hidrégeno, Dioxido de Azufre, y 0,00003
otros gases.

Basados en esta composicién, se puede calcular la masa molecular aparente del aire
seco, resultando M,=28,965 gr/mol. En el estudio del aire humedo, esta mezcla de
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gases se considera como una sustancia homogénea, siendo uno de los componentes
de la mezcla; el otro es el vapor de agua.

A las presiones y temperaturas ordinarias, el comportamiento del aire seco es muy
diferente al del vapor, ya que mientras que aquél siempre se encuentra en fase de gas
éste en ocasiones condensa.

Para poner de manifiesto este hecho, consideramos la figura 15.1. En ella se han
dibujado los diagramas P-v del aire seco y del agua. El punto A representa un estado
tipico del aire seco a la presiéon ambiental P, y una temperatura ambiental, por ejemplo
20°C. Como se observa, en las condiciones ambientales, el aire seco estda muy alejado
del punto critico y de la curva de condensacion, de forma que siempre se comporta
como un gas. Seria necesario descender la temperatura por debajo de —130°C, que es
su temperatura critica, para que el aire seco iniciara la condensacion. Evidentemente,
las condiciones ambientales estan muy alejadas de esa baja temperatura.

/ AIRE SECO AGUA

PA =Y |
\« te=274.15 °C
Pa AN c
tg=20°C ta=20 °C
C
te=-130 °C / w
Pa
L -
v v

\ Figura 15.1

El segundo diagrama P-v se refiere al agua y en él se representa la isoterma de 20°C y
un estado V del vapor, ligeramente recalentado. Como se observa, las temperaturas
ambientales tipicas se encuentran muy por debajo de la temperatura critica del agua,
de forma que un pequefio aumento de la presién bastaria para producir la
condensacion.

El aire humedo es pues un ejemplo tipico de las mezclas denominadas gas-vapor, en
las que uno de los componentes es siempre gas y el otro es vapor. El componente aire
seco se encuentra en esa mezcla en un estado en el que el modelo de gas ideal es
perfectamente aplicable. Con respecto al vapor, aunque esté muy préximo a la linea de
condensacion o incluso se encuentre sobre ella, la fraccidn molar del vapor en el aire
humedo es tan pequeia, que el modelo de gas ideal es igualmente aplicable.

En definitiva, en el estudio que vamos a realizar consideraremos al aire humedo como
una mezcla de gases ideales formada por dos componentes , aire seco y vapor de
agua. Indudablemente, las leyes del gas ideal no son estrictamente exactas, sobre todo
a presiones elevadas. En el afo 1.945, Goff y Gratch, utilizando los resultados
obtenidos de calculo basados en la Mecanica Estadistica, elaboraron unas tablas de
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propiedades termodinamicas del aire, que son las mas precisas de que se dispone. En
ellas se tiene en cuenta su divergencia respecto a la ley del gas ideal.

XV.2 MODOS DE EXPRESAR EL CONTENIDO DE HUMEDAD.

Existen diversas maneras de expresar la composicion del aire humedo, es decir, la
proporcion entre la masa de vapor y la del aire seco. En efecto, consideremos un
volumen V de aire humedo a la presion P, siendo my y m, la masa de vapor y de aire
seco respectivamente.

XlV.2.1 HUMEDAD ABSOLUTA.

Una forma de expresar la composicién es mediante la humedad absoluta, que
establece la relacidon entre la masa de vapor y la de aire seco, esto es

Siendo P, la presion parcial del vapor, es decir, P, = x, P y P, la del aire seco, por tanto,
P,+ P, = P, la humedad absoluta se puede expresar en la forma siguiente

X= m, = M.N, = 0,622P—V= 0,622 Py (15.1)
m, Ma a Pa F>_F)v

Para un aire que esté saturado, la presion parcial del vapor coincide con la presiéon de
vapor o saturacion a la temperatura correspondiente a que se encuentre el aire, Py(T). Asi
la humedad absoluta de un aire saturado sera

P(T)

X = 0,622 ——2—
P—Py(T)

(15.2)

Supongamos que el aire humedo que se encuentra en el recinto de volumen V esta
inicialmente a la temperatura T,, siendo el estado del vapor de agua en el aire, el que
se muestra en la figura 15.2. Si se enfria progresivamente ese aire, se alcanza una
temperatura a la cual la presién parcial del vapor coincide con la presion de saturacion.
El aire esta entonces saturado y esa temperatura para la cual se alcanza la saturacién
se denomina temperatura del punto de rocio, Tpr.

Evidentemente segun sea la temperatura inicial y la presién parcial del vapor, la
temperatura del punto de rocio sera distinta. Asi, pues, cada aire tiene su propio punto
de rocio.
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o

Ps(T1) v

\ )
PS(TZ) /

T2 TerR T1

K Figura 15.2

Si continuamos descendiendo la temperatura, el vapor de agua condensa, de manera
que a una temperatura tal como la T,, la presidén parcial del vapor sera Ps(T,)<P,. La
cantidad de agua condensada es proporcional a la diferencia de ordenadas P,-Ps(T>).
Naturalmente, si la temperatura desciende por debajo de 0°C, el agua que se
desprende del aire aparece en fase soélida.

=Y

Consideremos el aire del recinto V a la temperatura T. En estas condiciones, dentro del
recinto tendremos aire saturado y agua. La humedad absoluta de este sistema bifasico
sera

P, m,
P_PS(T2) m,

X = 0,622 (15.3)

donde m, representa la masa de vapor de agua que ha condensado. Como hemos
dicho antes si T, < 0°C, el agua apareceria como hielo.

XIlvV.2.2 HUMEDAD RELATIVA.

Otra forma de expresar la composicién del aire humedo es mediante la humedad
relativa. Se define la humedad relativa como la relacién entre la presiéon parcial del
vapor y la presién de saturacion correspondiente a la temperatura T a la que se
encuentre el aire, es decir

o=—r" (15.4)

Puesto que Py = x,P y Ps(T)=xP, siendo x,, Xs la fraccion molar del vapor en el aire y la
que tendria si el aire estuviera saturado, se puede igualmente escribir
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Asimismo, puesto que la presion parcial del vapor coincide con la presion de saturacion
a la temperatura del punto de rocio, se tiene

P.(T
o= M (15.5)
P.(T)
Obviamente, la relacion que liga a la humedad absoluta con la relativa es
X= O,622PP‘°'L (15.6)
T PS(T)
¢

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

(o) _— PV
Y

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

XIV.2.3 GRADO DE SATURACION.

Por ultimo, otra forma de expresar la composicién es mediante el grado de saturacion.
Se define éste como la relacion entre la humedad absoluta del aire y la que tendria si
estuviera saturado, es decir

o

-P,
-P,

(15.7)

-

Gzlz
XS

;0|

Puesto que P, < P, se tiene que ese segundo factor es menor que la unidad. No
obstante, tanto el valor de P, como el de P, 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 saturacién con la humedad relativa, esto es

G=9
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XV.3 VARIABLES TERMODINAMICAS DEL AIRE HUMEDO.

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 humedo a la temperatura T. Si T es superior a la
temperatura de punto de rocio, esto es, si la presién parcial del vapor de agua P, es
inferior a la presion de saturacion a esa temperatura, de modo que todo el agua se
encuentra en fase de vapor, podemos escribir

P, =m,R, T
\Y

donde m, es la mas de vapor. Siendo m, la masa de aire seco, la presion parcial de aire
Seco es

T
Pa = maRa v

verificAndose que la presion total P= P, +P,. La densidad del aire humedo es

_mg+m,  m,+m, P
\Y m,R,+mR, T
y en funcion de la humedad absoluta
o= I+X P_P (1 _ 1R (15.8)
R,+XR, T R,T R, R, T

Dado que la constante del agua R, = R/Mv = 461,5 J/(kg K), es mayor que la del aire
seco R, = R/IM, = 287,1 J/(kg K), esta expresién nos indica que el aire humedo no
saturado tiene menor densidad que el seco a la misma temperatura y presion. Asi
pues, el aire humedo es tanto mas ligero cuanto mayor es su humedad absoluta.

Cuando la presion parcial del vapor alcanza el valor de la presion de saturacion, el aire
himedo esta saturado. El estado del vapor de agua se encuentra sobre la linea de
saturacion y deja por tanto de ser recalentado. La densidad correspondiente al aire
saturado es

P (1 1)pP
LI BN LY 15.9
PTRT {Ra RV)T (15.9)

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

Si la humedad X tiene un valor superior al correspondiente a la saturacion, solo la
cantidad m,X; esta en fase de vapor. El resto, m, (X-Xs), estd en forma de agua
(niebla), si t> 0°C, mientras que si t < 0°C, sera hielo (escarcha).
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En los procesos de acondicionamiento del aire que estudiaremos en una seccion
posterior, el gasto de aire seco que entra a un equipo de climatizacién es el mismo que
el que sale, al no experimentar el aire seco ninguna transformacién. Lo que varia es el
gasto de vapor, ya que puede tener lugar una humidificacion o deshumidificacion del
aire, con el consiguiente aumento o disminucion del gasto de vapor. Por esta razén y
dado que nuestro objetivo es establecer las bases termodinamicas para el estudio de
los proceso de secado y de acondicionamiento del aire, todas las variables especificas
las referiremos, no en relacion 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 termodinamicas del aire hiumedo mas
interesantes.

¢ Volumen especifico

El volumen especifico del aire contenido en el recinto al que antes haciamos referencia
es

donde, nuevamente se recuerda, tomamos como magnitud de referencia la masa de
aire seco. A partir de la ecuacion térmica de la mezcla, se tiene

mRT mRT _ T(R
= +

=R, =| 2 +X
m,P m,P PR

\

v

y por tanto

v=RV%(O.622+X) (15.10)

En el caso de que el aire estuviera saturado X= X y si ademas hubiera agua liquida o
hielo, la expresion anterior sigue siendo valida, ya que el volumen especifico del agua o
del hielo son despreciables frente al del vapor. Asi, para t > 0°C

V=V, + (X=X, = v

o Entalpia y energia interna

La entalpia total del aire no saturado contenido en el recinto es
H=m,h,(T)+mh,(T)

de forma que la entalpia especifica resulta

h=h,(T)+Xh,(T) (15.11)
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En general, la entalpia especifica del aire seco es
T
ho(T)=ha(T,)+ [coa(T)AT
To

donde T, es una temperatura de referencia. Puesto que en los procesos de
acondicionamiento de aire tenemos que calcular variaciones de entalpia, de forma que
la cantidad de aire seco y de agua ( bien en forma liquida 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. Asi, si hacemos T, = 273,15
Kky h, (T,) =0, se tiene

t
hy(T) = [ cpedT
0

donde t es la temperatura en grados celsius. En calculos de cierta precisiéon se debera
tener en cuenta la dependencia de c,, con la temperatura. No obstante, para
temperaturas de hasta 100°C, se cumple aproximadamente que

h, =1.004t (kJ/kga.s.) (15.12)

Con respecto al agua se elige como estado de referencia el del agua liquida en el punto
triple, asignandole una entalpia nula a dicho estado. Asi, la entalpia del vapor a la
temperatura T sera

La entalpia de vaporizacion en el punto triple es |, (T,) = 2500 kJ/kg. Considerando que
Cpv para el vapor recalentado es proximamente constante y puesto que T-To = t, se
tiene

h, =1,(T,)+c,,t=2500+1.86t (15.13)

Asi pues, la entalpia especifica del aire no saturado es

h =cpt+X(, +cyt) (15.14)

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

.
h =v(P-P)+ [cdT ~ct
TO
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donde v, es el volumen especifico del liquido y ¢, su calor especifico, que se puede
considerar aproximadamente constante y de valor ¢, = 4,18 kJ/(kg.K). Ademas, el
primer término de la derecha de la igualdad es despreciable, ya que en efecto

3
v(P-P,)~10" 102 k—r\: =0.1kJ/kg
kg m

Asi pues, la entalpia especifica de este aire saturado conteniendo agua es
h =cpt+ X (ly + ¢, t) + (X=X )et (15.15)
e Entropia
La entropia del aire humedo del recinto considerado es
S=m_s,(T,P,)+m,s,(T,R,) (15.16)
de modo que la entropia especifica resulta
s=5,(T,P,)+ Xs,(T,R,) (15.17)

Si el estado de referencia elegido para el aire se le asigna a la entropia un valor
igualmente nulo, se tiene

s,(T,P,)=cp, InTl— R, Ini
0 0

De modo similar, la entropia del vapor recalentado es

I T P,
sv(T,P‘,)zT—OO+cpv InT—o—Rv InF‘;

Para un aire saturado conteniendo agua liquida, la entropia especifica es
s=5,(T,P,) + XS, (T,R, ) + (X = X,)s(T) (15.18)

donde

$(T)=c,In—
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Suponiendo que el agua es incomprensible y de calor especifico constante. Para aire
saturado a t < 0°C y existiendo escarcha

s=5,(T,P,)+ X;s,(T,P,) + (X - X)s,(T) (15.19)

/pl PA

\

1 PI—¥¢
l/ ! \

-
\

\ Figura 15.3

Por ultimo, si el aire saturado esta a t < 0°C y contiene hielo, estado h de la figura 15.3,
la entalpia especifica de dicho estado la calculamos a lo largo del proceso que se
muestra en la figura, resultando,

<Y

T
hh :_Ih + JCpth+Vh(P—P0)
TO

donde I, = 333 kJ/kg es la entalpia de fusion a la temperatura del punto triple.
Considerando que el calor especifico del hielo es aproximadamente constante
¢, = 2,05 kJ/(kg K) y despreciando el ultimo término, resulta para la entalpia especifica
del aire saturado y con hielo la expresién siguiente

h=cpt+ Xs(lg +cpt) = (X=X )(In —Cpt) (15.20)
Una vez obtenida la entalpia, la energia interna especifica es evidentemente
u=h-pv
donde v se obtiene a partir de la expresiéon (15.10)

siendo,

s,(T)= —_Il_i+ch Inl
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e Exergia fisica

De acuerdo con la formula que expresa la exergia de flujo de una mezcla de gases
ideales, la exergia especifica de flujo del aire himedo es

by =hy(T)=h,(T,) = T,[5,(T,P,) = 5,(T.Poy)]+ X, (T) — h,(T,) - T,ls,(T,P,) - s,(T, Po)lt  (15.21)

donde P,, y Pya representan la presién parcial del aire seco y del vapor a la presion
atmosférica P,. En funcién de las capacidades térmicas especificas, la expresion
anterior resulta

T, T
b, = j[l—%}pacﬂ ~RT, |np3+ x[j(l—% }:pvdT —Rlnpi}
T,

T a a

a

Para un aire saturado a t < 0°C y conteniendo agua, la exergia especifica sera la suma
de la expresion anterior en la que X=X y de la exergia especifica del agua, que
considerada como un fluido incompresible resulta

b, =c/(T-T,)-Tc, In_l_l

a

Analogamente, cuando t < 0°C, la exergia especifica del hielo es

b, =, +c,(T-T,)- Ta[—_ll_l +¢, In_l_l:|

0 a

Como hemos dicho anteriormente, aplicando procedimientos de Mecanica Estadistica,
Goff y Gratch determinaron exactamente las variables termodinamicas del aire
humedo. Los valores que obtuvieron no difieren apreciablemente de los que resultan de
aplicar el modelo de mezcla de gases ideales que se ha utilizado en esta leccion.

XV.4 TEMPERATURA DE SATURACION ADIABATICAY
TEMPERATURA DE BULBO HUMEDO.

Para comprender el proceso de saturacion adiabatica, consideraremos una camara
suficientemente larga y perfectamente aislada, tal como se muestra en la figura 15.4 a
la que entra un caudal de aire a la temperatura t;, presién P y con una humedad
absoluta X,. La cdmara contiene agua hasta un cierto nivel.
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t1, X1, P t21 XSZ
C | ; | 1

AGUA ' t;

\ Figura 15.4

Si la temperatura del agua en la camara fuera t; y si el aire entrara saturado,
evidentemente el aire saldria en el mismo estado que el que presenta al entrar en la
camara. Vamos pues a considerar una situacién general en que las temperaturas del
aire y del agua son diferentes y el aire entra a la camara no saturado.

Conforme el caudal de aire fluye en contacto con la superficie del agua, se produce una
evaporacion del agua que se incorpora a la corriente de aire. A partir de una cierta cota
desde la seccion de entrada, el aire saldra saturado por la seccidén de salida. Con el fin
de mantener constante el nivel, se repone continuamente a la misma velocidad a la que
se evapora y con agua a igual temperatura que la del aire saturado que sale de la
camara. Se alcanza finalmente una situacién en la que la temperatura del agua
contenida en la camara coincide con la del aire saturado que sale de la misma. Esta
temperatura es precisamente la de saturacién adiabatica.

Asi, pues, la temperatura de saturacién adiabatica de un aire es aquella temperatura
que alcanza cuando se satura adiabaticamente, alcanzando el equilibrio termodinamico
con el agua.

La temperatura del aire a la entrada de la camara t; es siempre mayor que la de
saturacion adiabatica, ya que la evaporacién del agua requiere una importante
aportacién de energia que proviene, dado que la cdmara es adiabatica, del caudal de
aire que la atraviesa y del agua liquida que se encuentra en su interior. En
consecuencia, el aire se enfria al saturarse. El estado del vapor en el aire, conforme
atraviesa la camara, se muestra en los diagramas T-s y P-v de la figura 15.5.
Obviamente, la temperatura del punto de rocio T3z es menor que la temperatura del aire
T4 y que la de saturacion adiabatica T,.
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P1
/\ JT
/ AT
/ V T2 =Te

-
S
(@) (b)

\ Figura 15.5

Siendo m, el gasto de aire seco y m, el de agua de reposicidén, haciendo un balance
de masa referido al agua, podemos escribir para el régimen estacionario la ecuacion
siguiente

Ma- X, + M =ma- X, (15.22)

Al hacer el balance de energia, consideramos despreciables las variaciones de energia
cinética y potencial de la corriente de aire, por lo que en régimen estacionario se ha de
cumplir

Ma-h, + M h;=ma-h, (15.23)

Sustituyendo el gasto de agua aportada m; segun la ecuacion (15.21) y dividiendo la
ecuacion resultante por el gasto de aire seco, se obtiene

h; + (X5, — Xp)hy =h,
Utilizando las expresiones de la entalpia anteriormente obtenidas, se puede escribir
(Cpa + XiCpy )t — 1) = (X5 = X))y — ity +Cputy)

y puesto, que el segundo paréntesis de la derecha de la igualdad coincide con la
entalpia de vaporizacién a la temperatura t,, resulta

!
t—t, = (Xg — X)—2— 15.24
1 2 ( s2 l)Cpa+chpv ( )

Para valores dados de t;, X; y P, es decir, fijado el estado del aire, la temperatura de
saturacion adiabatica es aquel valor de t, que satisface la ecuacion anterior. El
procedimiento para hallar esa temperatura esta basado en el método de
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aproximaciones sucesivas. Supuesto un valor para t;, calculamos el valor
correspondiente de X, segun la ecuacion y mediante las tablas del agua saturada
determinamos el valor de la entalpia de vaporizacidbn correspondiente a esa
temperatura t, y asi, por aproximaciones sucesivas, llegariamos a encontrar un valor de
t, para el cual se cumple la igualdad, dentro del margen de error aceptable.

Este valor obtenido para t, es precisamente la temperatura de saturacion adiabatica del
aire considerado. Como vemos, se trata de una variable termodinamica, ya que una vez
definido el estado del aire, su temperatura de saturacion adiabatica esta univocamente
determinada.

Precisamente, un método para determinar la humedad de un aire esta basado en la
técnica de la saturacion adiabatica. En efecto, recordando la ecuacion (15.23) y
despejando X, se obtiene

_ Cpa(tz _t1)+ stlz

15.25
1 ho—h, (15.25)

Medidas las temperaturas T, y T,, todas las cantidades del miembro de la derecha de la
igualdad son conocidas. Por lo tanto, la humedad de un aire humedo no saturado se
puede determinar midiendo las temperaturas de entrada y salida y la presion total del
aire sometido a un proceso de saturacion adiabatica. Por ultimo, diremos que todas las
consideraciones que aqui se han hacho referidas al aire humedo son igualmente
aplicables a cualquier otra mezcla del tipo gas-vapor.

En la realidad resulta dificil lograr un estado del aire en equilibrio termodinamico con el
agua, por lo que la determinacion de la humedad a partir de la temperatura de
saturacion adiabatica es poco practico. Sin embargo, en el caso particular de las
mezclas aire seco-agua, esa temperatura practicamente coincide con al denominada
temperatura de bulbo humedo.

Temperatura de bulbo humedo

La temperatura de bulbo humedo es la medida con un termémetro de liquido 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
hamedo del aire, el calor cedido por éste originaria un aumento de la temperatura del
agua, asi como una evaporacion, ya que el aire no esta 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 evaporacion del agua.
Esa temperatura es precisamente la de bulbo humedo.

Para el aire humedo a temperaturas y presiones ordinarias, las temperaturas de bulbo
humedo (cuya determinacién depende de las velocidades de transferencia del calor y
de la masa), presentan unos valores muy préximos a los de las temperaturas de
saturacion adiabatica. Por ello, la t; que se utiliza en la ecuacion (15.24) suele ser la de
bulbo humedo. Para otras mezclas gas-vapor, o incluso para el aire humedo cuando la
presion difiere de las presiones atmosféricas normales, esta equivalencia no es valida y
las discrepancias entre ambas temperaturas son notables.
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XV.5 DIAGRAMAS PSICROMETRICOS.

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

Un diagrama psicrométrico es la representacion grafica de los distintos estados de
equilibrio del aire humedo, lo que ademas de permitir la lectura grafica de las distintas
variables, hace también posible la soluciéon grafica de numerosos problemas. Para
especificar el estado de equilibrio del aire humedo no saturado se necesitan dos
variables intensivas y la composicién, que vendra 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 presion barométrica dada,
generalmente la presion estandar a nivel de mar, con dos variables se especifica el
estado del aire en el diagrama.

La mayoria de los diagramas psicrométricos que han sido utilizados en EE.UU
empleaban la temperatura de bulbo seco y la humedad absoluta como coordenadas
basicas. En 1.929, R. Mollier presentdé un diagrama en el que se utilizan como
coordenadas la entalpia y la humedad absoluta, siendo un diagrama ampliamente
utilizado en Europa. El uso de estas coordenadas presenta varias ventajas, dado que
la mayoria de los procesos psicrométricos se representan segun lineas rectas. Ello ha
dado lugar a que los diagramas del tipo Mollier sean hoy dia los mas utilizados.

Diagrama de Mollier

En el diagrama de Mollier, sobre todo utilizado en Europa, se emplea una coordenada
rectangular para la entalpia y una coordenada oblicua para la humedad absoluta, véase
figura 15.6. Con ello se logra una representacion mas clara de los distintos estados. En
efecto, si utilizasemos coordenadas rectangulares, de acuerdo con la ecuacién (15.14)
la pendiente de las isotermas en la zona de aire no saturado seria

Kl =1, +ct
X 0™

Dado el elevado valor de la entalpia de vaporizacién, nos encontrariamos con que la
zona correspondiente al aire humedo no saturado ocuparia una porcién muy reducida
de la superficie disponible. Por esta razén, Mollier propuso una coordenada oblicua
para la humedad, de manera que la isoterma t= 0°C fuese horizontal en la zona no
saturada. Con esta representacion, el angulo que forman las isotermas no saturadas

respecto a la horizontal es
a_h =c.t
oX ), P

y dada la pequefia variacion de c, con la temperatura, se pueden considerar
aproximadamente rectas.
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Figura 15.6

Las isotermas de bulbo seco hasta ahora consideradas se refieren a la zona de aire no
saturado. La linea que une los estados de aire saturado se obtiene representando en el
diagrama la ecuacién (15.6) donde ¢=1. Para cada valor de la temperatura, mediante
las tablas de agua saturada se lee la presion de vapor correspondiente y se calcula la
humedad de saturacion X, representandose en el diagrama. La linea obtenida
presenta un punto anguloso para t = 0°C, ya que por debajo de esa temperatura, los
valores que hay que considerar son los correspondientes a la presiéon de sublimacion.
Por otra parte, la isoterma t=100°C es asintética a esa linea, ya que Ps (100°C) = 1atm,
y por tanto X; = «~. En cuanto a las lineas de humedad relativa constante, resultan de

representar la ecuacion (15.6), para los distintos valores de ¢.

En la zona saturada, para valores de t > 0°C, segun la ecuacién (15.15) la pendiente de

las isotermas es
ﬂ = C|t
X )

Mientras que para valores de t < 0°C, se tiene

dh | t
& t =-, +cph

En la zona de sobresaturacién se desdobla en dos lineas. Una es paralela al eje oblicuo
X y corresponde a la situacion en que toda el agua se encuentra como escarcha. La
otra tiene por pendiente |,, corresponde al caso en que toda el agua es hielo. Por
consiguiente, cualquier punto situado entre ambas lineas representa aire humedo
saturado a 0°C, conteniendo niebla y escarcha en una proporcion que viene dada por la
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correspondiente relacion de segmentos. Asi para le punto A, la relacién de hielo a agua
viene dada por la relacién de segmentos Al / All.

Tal y como hemos dicho anteriormente, las lineas de temperatura de bulbo humedo
constante coinciden practicamente con las de temperaturas de saturacion adiabatica
cuya representacion grafica se efectua a partir de la ecuacion (15.23). Ahora bien,
puesto que la saturacion adiabatica es un proceso practicamente isoentalpico, ya que la
entalpia del agua liquida aportada es muy pequefias comparada con la del aire, para
obtener aproximadamente la temperatura de bulbo humedo de un estado tal como el 1
de la figura 15.7, se busca la isoentalpica que pasa por él. En el punto donde esa
isoentalpica corta a la linea ¢=1 se busca la isoterma y esa temperatura es
aproximadamente la del bulbo humedo del estado 1 considerado.

El diagrama de Mollier que hemos descrito se construye para un valor determinado de
la presidén, que como hemos dicho anteriormente suele ser 1 atm. Cuando la presién es
diferente, se puede efectuar las correcciones correspondientes utilizando para ello el
mismo diagrama. En efecto, de acuerdo con la ecuacién (15.6) se tiene

¢
p, 2
P.k
P __0602—=

1-P.k

S

s 1-P,

Ule

\ Figura 15.7

En el diagrama psicrométrico las lineas que en realidad se dibujan son las de k=cte.
Cuando la presion P=1 atm, se tiene que k=¢, de forma que las lineas k=cte coinciden
con las ¢=cte. Cuando por ejemplo P=1,1 atm, entonces k=¢/1,1, de forma que la linea

6=1 corresponde a la k=0,9, la de ¢=0,9 es la linea k=0,9/1,1 etc. Una aplicacioén
detallada sobre la construccién de este diagrama se encuentra en la obra de Threlked
que se cita en la bibliografia.
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e Diagrama de ASHRAE

Oftro tipo de diagramas de Mollier, mas utilizados en EE.UU son los construidos por
ASHRAE (American Society of Heating Refrigerating and Air-Conditioning Engineers),
basados en los datos de las tablas de Golf y Gratch. Estos diagramas utilizan
igualmente la humedad absoluta y la temperatura como coordenadas, siendo los ejes
también oblicuos, ver figura 15.8. Asi pues, las lineas de entalpia constante, lo mismo
que las de humedad constante son rectas y paralelas.Las lineas de temperatura de
bulbo seco constante son practicamente rectas como hemos visto antes y ademas
divergentes.

Las lineas de volumen especifico constante y de temperatura de bulbo humedo
constante son divergentes y ligeramente curvas. No obstante, puesto que en la zona de
utilizacion del diagrama su curvatura es muy pequefia, se pueden considerar como
practicamente rectas sin un error apreciable. Asi, en el diagrama de este tipo que se
muestra en la figura 15.8, todas las lineas a excepcion de las de ¢ = cte aparecen como
rectas y las isotermas se dibujan como lineas verticales, cuando en realidad
estrictamente no lo son. En la regién de niebla, las isotermas son una prolongacion de
las lineas de temperatura de bulbo humedo constante.

110 F.C.S
—_0.95 m3/kq s
A A 0,030 _} 04

~31 0,025

Entalpia kJ/kg as 4+ 05

0,020

— 0.6

0,015

—+ 07

— 0.8
0,010 _| g

— 10
0,005

Humedad
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Figura 15.8

Estos diagramas suelen ir provistos de un transportador con dos escalas. De la escala
exterior se obtienen las relaciones del incremento de entalpia respecto al incremento de
humedad, mientras que con la interna se obtiene el factor de calor sensible o factor
térmico, es decir, la relacion entre la variacion de entalpia sensible a la variaciéon de
entalpia total de una cierta transformacion. Ademas, el nomograma situado a la
izquierda del transportador permite obtener la entalpia del aire humedo y la del aire
seco para el agua liquida agregada o eliminada en una transformacién psicrométrica.
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¢ Diagrama de Carrier

Por ultimo nos referimos al diagrama psicrométrico de Carrier que ha sido muy utilizado
fundamentalmente en EE.UU. En él, los ejes de coordenadas forman un angulo recto,
representandose en uno de ellos la temperatura de bulbo seco y en el otro la humedad
absoluta. El diagrama esta provisto de una escala situada en el margen derecho, ver
figura 15.9, de forma que uniéndola con el polo, que esta situado en el punto que
representa un aire humedo a 24°C y con un 50% de humedad relativa, se obtienen las

diferentes pendientes de las transformaciones de un determinado factor de calor
sensible.
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Figura 15.9

XV.6 PROCESOS ELEMENTALES EN EL
ACONDICIONAMIENTO DEL AIRE.

Para que una persona se sienta cdmoda en el interior de un recinto se requiere que la
temperatura y la humedad del aire se mantengan dentro de un intervalo reducido de
valores. Asi mismo, para el funcionamiento de ciertos equipos o para el
almacenamiento de determinados productos, se requieren unas condiciones de
temperatura y humedad en un intervalo bien delimitado. No obstante, por transferencias
de calor y masa entre el interior del recinto y el medio exterior, asi como por posibles
efectos internos, como los debidos a la iluminacion, las propias personas, etc. los
valores de temperatura y humedad saldrian del intervalo deseado.

Para mantener las condiciones que se requieren, es pues necesario modificar el estado
del aire. Para ello, se dispone de unos equipos que permiten aumentar o disminuir la
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temperatura y la humedad del aire. El proceso real que experimenta el aire al pasar a
través de ellos puede ser mas o menos complicado y desde luego depende de las
velocidades de transferencia de calor y/o masa que se presentan en los equipos. No
obstante, el estudio de estos fendmenos de transporte no es nuestro objetivo.

Pretendemos simplemente aplicar la Termodinamica, de manera que consideraremos
los distintos equipos de tratamientos del aire como volumenes de control, verdaderas
cajas negras Yy aplicaremos sobre dichos volumenes el balance de masa, de energia y
de exergia. Todos lo procesos que estudiaremos seran en régimen estacionario y
ademas, la presién barométrica se considerara que permanece constante. Esta
suposicion es valida en casi todos los procesos psicrométricos, ya que las pérdidas de
carga que se producen son pequefias.

XIV.6.1 CALENTAMIENTO O ENFRIAMIENTO SENSIBLES.

En un proceso de calentamiento sensible se suministra calor al aire sin modificar su
humedad. Esto es lo que ocurre cuando se hace pasar el aire a través de un superficie
caliente, o0 a través de una resistencia eléctrica. El enfriamiento sensible es l6gicamente
lo contrario del calentamiento. Para que sélo haya enfriamiento, la temperatura de la
superficie fria que se pone en contacto con el aire debe de ser superior a la de su punto
de rocio.

A modo de ejemplo consideremos un proceso de calentamiento, tal y como el que se
muestra en la figura 15.10, entre los estados 1 y 2. Supongamos que tal proceso de
calentamiento se realiza mediante vapor saturado en un estado 3, siendo 4 su estado a
la salida del intercambiador.

v.C
3+ ] 4 /
|
1 2 -
N 2, X1=X2

Mai 'Xl Mai .X2 (: xl)

Y

62

t1 to

\ Figura 15.10

Tanto la humedad como el caudal masico de aire seco es el mismo en 1 que en 2.
Considerando el volumen de control de la figura, del balance de energia se tiene
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donde
Q=my-(h; —h,) (15.26)

Siendo my el gasto de vapor utilizado para el calentamiento del aire. Haciendo un
balance de exergia se obtiene la siguiente ecuacioén

mV(bf3 —bf4)=ma'(bf2 —bf1)+ I (1527)

donde | es la velocidad de destruccién de exergia. La definicion del rendimiento
exergético de mayor interés es aquella que compara el aumento de exergia del aire con
la disminucién de exergia del vapor, esto es

o, = M (15.28)

my (b3 —by,y)

XIV.6.2 DESHUMIDIFICACION POR ENFRIAMIENTO.

Cuando el aire es enfriado por debajo de su temperatura de punto de rocio habra
condensacion de vapor y por consiguiente, disminuira su humedad absoluta. En la
figura 15.11 se muestra un esquema de un dispositivo de enfriamiento y
deshumidificacion, por intercambio de calor con un fluido que se encuentra a una
temperatura inferior a la del punto de rocio del aire. El enfriamiento a una temperatura
por debajo de la del punto de rocio se puede también lograr haciendo pasar el aire a
través de una ducha de agua suficientemente fria.

(o
w5 |
—

k Figura 15.11

En la figura 15.12 se representa el proceso experimentado por el aire en dos de los
diagramas psicrométricos anteriormente descritos. Como podemos apreciar, la
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humedad del aire, lo mismo que su temperatura de bulbo seco y entalpia disminuyen,
mientras que su humedad relativa aumenta. Podria pensarse que el estado final 2
deberia encontrarse sobre la linea ¢=1, esto es, ser un aire saturado. No obstante, en
la realidad esto no se logra ya que no existe un intercambiador enfriador que sea
eficiente 100%. No todo el aire que pasa a través del intercambiador se pone en
contacto con lo tubos; es necesario tener en cuenta lo que se denomina el “factor de
by-pass”

Supongamos que el enfriamiento y condensacién del vapor se logra mediante un
caudal masico m, de agua fria, o bien, directamente de un refrigerante, por ejemplo R-
22, que entra al intercambiador en el estado 3 y sale en un estado 4. Haciendo un
balance de masa para el agua, se tiene que la humedad del estado 2 es

Xz =X1—g
Ma

donde my es el agua condensada por unidad de tiempo.

h
1 2

X1

2 X2

Y

(7] X

(a) (b)

\ Figura 15.12 /

Por aplicacién del Primer Principio al volumen de control de la figura, resulta la
ecuacion siguiente

ma(h; —h,)=mn(h, —h;)+m;-h, (15.29)
siendo h, la entalpia del agua que ha condensado.

La velocidad de destruccion de exergia es

Mva(bys — by, ) + Me(byy —byy) +Miby =1 (15.30)

y el rendimiento exergético del proceso lo podemos definir de la forma siguiente
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_ Ma- (by, —byy)

04 (15.31)

mr (b —byy)

En el numerador no se ha incluido la exergia del condensado, ya que no es el efecto
deseado del proceso. Por otra parte, esa exergia es muy pequefia y ademas va a ser
finalmente destruida, por lo que se le puede imputar como una pérdida al propio
proceso.

XIV.6.3 HUMIDIFICACION.

Una manera de aumentar la humedad del aire consiste en inyectar agua o vapor en el
caudal del aire, tal y como se muestra en el esquema de la figura 15.13. Si se inyecta
vapor a la temperatura del bulbo seco del aire, el proceso tendra lugar a temperatura
constante. Si la temperatura del vapor inyectado es mayor, el aire ademas de
humidificarse se calienta, mientras que si es menor se humidifica y enfria. Si se
inyectase agua a la temperatura de bulbo humedo de aire, el proceso de humidificacién
se realizaria a temperatura de bulbo humedo constante.

/

A x

. . h
Ma, X, h, ma, X,,h, ‘
—_— _—

h>h;,

AVAYAYA

h<h;,

\ Figura 15.13

A modo de ejemplo consideremos un proceso de humidificacion mediante evaporacion
adiabatica, de manera que se inyecta agua liquida y el aire se humidifica y enfria. A
partir de los balances de masa y energia se obtiene la ecuacion siguiente

L SudL WY (15.32
Xy =X
siendo la destruccién de exergia
Ma(by, —byy)+Miby = I (15.33)

Supongamos ahora que combinamos un proceso de calentamiento con una posterior
humidificacién por inyeccién de agua, segun se muestra en el esquema de la figura
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15.14. Este tipo de procesos son los que se realizan en las unidades climatizadoras en
los meses de invierno, cuando el aire exterior es frio y seco. Si llamamos 3 y 4 los
estados de entrada y salida al intercambiador del fluido utilizado para el calentamiento
(que puede ser agua caliente), haciendo un balance de exergias en el volumen de
control de la figura se obtiene

Ma- (h, — h,)+mi- by, =me- (h, — hs)

siendo mc¢ el gasto de agua caliente en el intercambiador. Combinando esta ecuacién
con lo que resulta del balance de masa para el agua, resulta

h, —h :mC'(h4_h3)+h

mi

, (15.34)

ma,X2,h2
2 A

ANNANNN

\ Figura 15.14

La destruccién de exergia en el volumen de control considerado, referido a la unidad de
tiempo es

I =Ma- (b —byy )+ Me- (g by, )+mi-by (15.35)

Siendo el rendimiento exergético del proceso combinado

Ma- (bf2 _bfl)

0=

s (15.36)
Me- (by; by, )+mi-by
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XIV.6.4 MEZCLA ADIABATICA DE DOS CAUDALES.

El mezclado de dos caudales de aire es un proceso muy utilizado en el
acondicionamiento del aire, ya que habitualmente existe un caudal de retorno que
mezcla con el aire del exterior. Este proceso de mezclado tiene lugar generalmente en
condiciones adiabaticas y en régimen estacionario. La figura 15.15 representa un
esquema de un proceso de mezclado, sefialandose los estados del aire en un diagrama
psicrométrico.

-

ma,,Xl,hl ma3,x3,h3

\ )

Ma,, X,,h 1

\ Figura 15.15

Del balance de masa pasa el aire seco, se tiene

Ma1+ Ma2 =Mas

y para el vapor

Mar- X; +Ma2- X, =Ma3- X,

Por otra parte, segun el Primer Principio se verifica la siguiente ecuacion
Mat- h; + Ma2- h, =Mas- h;
Eliminando mas entre estas ecuaciones resulta

Ma1 _hz_h3 _ XZ_X3

r;"a:z - h3 _hl - x3 _Xl

(15.37)
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Estas igualdades nos ponen de manifiesto que el estado resultante 3 debe de
encontrarse sobre la recta que conecta los estados 1 y 2 en el diagrama psicrométrico,
véase la figura 15.15. Por otra parte, los segmentos de la linea son proporcionales a las
masas de aire mezcladas, verificandose asi la regla de la palanca. En efecto

Mar ﬁ Mar ﬁ
Ma2 1 Ma3 1

Haciendo un balance de exergia resulta la siguiente ecuacién

mal'bfl +m32'bf2 =ma3'bf3 +1 (1538)

siendo el rendimiento exergético del proceso

8, =— "M Prs (15.39)

mal' bfl + ma2‘ bf2

En esta ecuacion hemos considerado los procesos elementales mas caracteristicos
que intervienen en el acondicionamiento del aire. Ademas de los balances de masa y
energia, se ha hecho aplicacién del método de analisis exergético, de forma que se
esta ya en condiciones de aplicar esta metodologia en una instalacién de
acondicionamiento de aire considerada en su conjunto. Wepfer hizo un estudio
detallado de una instalacién de doble conducto, obteniendo un rendimiento exergético
que oscila entre 3,2% en las condiciones de verano a 11,8% en invierno.

Estos resultados ponen de manifiesto que existen grandes posibilidades para la mejora
de los procesos de acondicionamiento del aire, particularmente en la transmisiéon del
calor. Precisamente, la valoracion detallada de las irreversibilidades en cada elemento
de la instalacion permite conocer los lugares donde de forma prioritaria deben
considerarse las mejoras (almacenamiento, recuperacion de calores residuales,
mejoras sistemas de control, etc) asi como la posibilidad de introducir sistemas
alternativos, como bombas de calor, que eliminan las grandes destrucciones de exergia
que se producen en los generadores de vapor o de agua caliente, que funcionan a baja
temperatura.

XV.7 COMENTARIOS SOBRE EL DISENO DE UN SISTEMA
DE ACONDICIONAMIENTO DE AIRE.

En la figura 15.16 se refleja de forma esquematica un sistema de acondicionamiento
del aire de una habitacién. Mediante el simbolo Qs se representa lo que se denominan
las cargas sensibles, que representan el calor intercambiado a través de las paredes de
la habitacién, debido a la diferencia de temperaturas entre el exterior y el aire local, la
pérdida o ganancia de energia debido a las infiltraciones, etc. La radiacién solar y las
denominadas cargas internas, es decir, las aportaciones debidas a la iluminacién,
personas, maquinaria, etc. son siempre ganancias.
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El simbolo Q, representan las cargas latentes, es decir, la transferencia de energia
asociada con el transporte de vapor, de forma que Q,=m, h,, siendo h, la entalpia
especifica del vapor y m, la cantidad de vapor cedido a la habitacion o extraido de ella.
Asi, las personas que estan dentro del recinto originan una carga latente, debido al
vapor que continuamente ceden al aire por la respiraciéon y el sudor. La infiltracion
puede dar lugar a un aporte o disminucién de vapor, dependiendo de la humedad del
aire exterior respecto al contenido en la habitacién.

Indudablemente para mantener el estado del aire en unas condiciones de temperatura
y humedad dadas, el aire acondicionado que se suministra al local debe compensar
estas cargas sensibles y latentes. Ahora bien, el disefador debera tener también en
cuenta la energia que el ventilador suministra al aire, las pérdidas o ganancias de calor
a través de la conduccion, el sistema de retorno del aire, etc. de manera que tanto el
calor sensible como latente que es necesario suministrar (o ceder) en el equipo de
acondicionamiento, Qs Y Qg, NO coinciden con las cargas sensible y latente de la
habitacion.

/aire expulsado a. de retorno

2
| aire Q
2 recirculando RECINTODE ARE ¥ >
ACONDICIONADO <——»
Qs
ACONDICIONADOR VENTILADOR
L3 |4 . L2 1

1 ~ i ~ u
\ Figura 15.16

Supongamos por ejemplo un dia de verano. En el diagrama psicrométrico de la figura
se representa el punto (3) correspondiente al aire exterior (caliente y humedo); el aire
del local, punto (2), y el punto (1) correspondiente al estado del aire que debe
suministrarse al local para compensar las cargas sensibles y latentes

4 x

h, 3

h, 2 X,

i X=X

T
\ Figura 15.17
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El estado y el caudal del aire de impulsién 1 son tales que:

e Carga sensible

Qus =Ma- (0 —hy)=ma- (cpa +Cpy)- (t — 1)

e Carga latente

Qa =r'.na' (hz —hi)=ma' (Xz - )(1) (lo —Cpv 'tz)

Se denomina linea de carga del local a la relacion entre la carga sensible y latente, esto
es

L _Ni—hy (15.40)
Qy hy—h

Si no fuera por los requerimientos higiénicos, el aire de retorno se recircularia en
totalidad, haciéndolo pasar nuevamente por el equipo de acondicionamiento para
suministrarlo otra vez al local. Las necesidades de ventilacién imponen unos minimos
de aire del exterior, que mezclado con el aire recirculado pasa por el equipo de
acondicionamiento.

En la figura 15.18 se representa los procesos tipicos que experimenta el aire en las
condiciones de verano. El aire exterior (3) se mezcla con el aire recirculado (2),
resultando asi el aire de mezcla en el estado (4) que es el que entra en el
acondicionador. En el equipo se enfria y deshumidifica, siendo lanzado ala local en las
condiciones requeridas (1). Debido a las cargas latentes y sensibles, el aire del local
pasa al estado (2) y el ciclo se repite.

T
\ Figura 15.18

En la figura 15.19 se representa el esquema de las operaciones basicas al que se
somete al aire para su acondicionamiento en un dia de invierno frio y seco. La fraccion

380



TERMODINAMICA DEL AIRE HUMEDO

r del aire procedente del local, estado 2, se mezcla con el aire exterior, estado 3, siendo
el estado del aire resultante el correspondiente al punto 4.

RECINTO
10
A 2
[==] |
A Calentador Humidificador Precalentador
7 6| £ 5 4 3
4 /\ - £ - J\/_ <+ MEZCLA | 5=

-

\ Figura 15.19

El aire resultante de la mezcla se somete a un precalentamiento, hasta el estado 5,
seguido de una humidificacion con agua (proceso aproximadamente isoentalpico),
hasta el estado 6 y seguido de un calentamiento hasta el estado 7. Finalmente, el aire
experimenta un ligero calentamiento al ser impulsado por el ventilador, alcanzando asi
el estado 1, al que es enviado al recinto acondicionado, véase el diagrama de la figura
15.20.

T
\ Figura 15.20

Las herramientas analiticas de que dispone el ingeniero para los calculos térmicos
necesarios en el disefio de un sistema de acondicionamiento de aire son el Primer
Principio de la Termodinamica y el de la conservacion de la masa, ademas del
Segundo Principio. Estas dos leyes de conservacion juntamente con ésta de
destruccién de exergia constituyen, como hemos visto, la base del andlisis de los
procesos psicrométricos.
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XV.8 TORRES DE ENFRIAMIENTO.

Hemos visto que el condensador de un motor de vapor requiere un importante caudal
de agua de refrigeracion, al tener que eliminar una importante fraccion de la energia
aportada por el combustible. Ademas, son numerosos los procesos industriales en los
que se requieren grandes caudales de agua de refrigeracién. Ocurre en muchas
ocasiones que no se dispone de un suministro adecuado de ese caudal y es necesario
por ello recircular el agua, haciendo un enfriamiento de la misma.

Evidentemente, un medio de enfriamiento del que se dispone es el aire atmosférico.
Para ello se podria realizar un intercambio de calor entre el agua a enfriar y el aire. No
obstante, dado que el calor especifico del aire es muy pequefo se requeririan manejar
grandes caudales de aire, lo que implicaria grandes instalaciones y elevados consumos
energéticos para su movimiento.

Un método mucho mas satisfactorio de enfriar el agua es realizar lo que se denomina
un enfriamiento evaporativo. Para ello es necesario poner en contacto fisico directo el
aire con el agua. Con el fin de aumentar la velocidad de transferencia de calor y masa,
se aumenta al maximo posible la superficie de contacto entre ambos y para ello se
pulveriza el agua mediante unas duchas y se facilita un recorrido adecuado de ambos
caudales. En esto consiste basicamente una torre de enfriamiento.

En efecto, al pasar un caudal de aire no saturado a través del agua ésta se evapora. La
evaporacion requiere una importante aportacién de energia (entalpia de vaporizacion)
que va a provenir fundamentalmente del agua, de manera que ésta se enfria. Asi pues,
el agua caliente se enfria, mientras que la temperatura del aire generalmente aumenta
y ademas se satura practicamente de humedad.

La eficacia de la torre sera tanto mayor cuanto mas seco y frio es el aire atmosférico.
Evidentemente, un aire con mucha humedad es poco efectivo. Tedricamente el agua
puede ser enfriada hasta la temperatura de saturacion adiabatica (de bulbo humedo)
del aire. En la practica se alcanza un compromiso entre el enfriamiento obtenido y el
tamafio de la torre, de manera que normalmente el agua suele salir a una temperatura
de unos 6 °C por encima de la correspondiente temperatura del bulbo humedo.

Hay basicamente tres tipos de torres: torre atmosférica, de tiro forzado y torre de tiro
inducido. En la figura 15.21 se muestran los esquemas correspondientes a los tres
tipos citados. Generalmente se utiliza en la torre un material de relleno que suele ser un
plastico impregnado de celulosa.
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»Jm\

'
///

\ Figura 15.21

\\\

% %

Atmosférica Tiro forzado Tiro inducido

Debido a la evaporacion parte del agua se pierde a la atmoésfera, por lo que se requiere
la aportacion de agua de reposicién. Refiriéndonos a uno cualquiera de los tres tipos de
torre de la figura 15.21, si llamamos 1y 2 los estados de aire a la entrada y saliday e, s

las del agua a enfriar, haciendo un balance de masa para el agua se tiene

Ma- X; +Me =Ma- X, +Ms

Es decir, el gasto de agua de reposicién es evidentemente

r;]r :r;]e—r;]s =r;13-(X2 _Xl)

Del correspondiente balance de energia resulta

ma' hl + me‘ he = ma' h2 + ms' hS

ya que la torre puede considerarse como un volumen de control adiabatico
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