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RESUMEN 

Para lograr el diseño de una planta generadora de electricidad por medio de 

vapor, es necesario pasar por diferentes etapas, comenzando por determinar las 

propiedades de cada punto a analizar en la planta. 

Una vez que las propiedades de los fluidos por cada punto son determinadas, es 

posible determinar las fracciones de vapor que se deben de extraer de la turbina 

por ciclo, así como la eficiencia térmica del ciclo. 

El diseño de los intercambiadores de calor es una de las etapas más importantes 

del proyecto, debido a que de su eficiente diseño dependerá que la producción de 

energía sea la planteada en el problema, y logrando este diseño de forma correcta 

el funcionamiento de los equipos será el deseado. 

El análisis del proceso de la combustión es necesario para determinar el consumo 

de combustible de la planta y su relación con el consumo de aire. 

Por último se realizó un análisis basado en la segunda ley de la termodinámica 

para determinar la disponibilidad de los equipos. 

PALABRAS CLAVES: Ciclo de Rankine, Diseño de intercambiadores de calor, 

Combustión, Análisis de la segunda ley. 
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ABSTRACT 

To achieve a power plant design, it is necessary to go through different stages, 

beginning with the determination of the states of each analysed point. 

Once the fluids’ properties are determined for each point, it is possible to acquire 

the fraction of steam extracted per cycle and also the thermal efficiency of the 

cycle is obtained. 

The heat exchangers design is one of the most important parts of the project, since 

it’s efficient design will provide the energy needed according to the project 

statement and also ensures the correct functioning of the devices present in the 

plant. 

The combustion process analysis is necessary to determine the fuel consumption 

of the plant as well as the air-fuel ratio. 

Finally, the analysis based on the second law of thermodynamics provides the 

availability of each essential element of the plant. 

KEY WORDS: Rankine cycle, Heat exchangers design, Combustion, Second-law 

analysis. 
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SIMBOLOGÍA 
A  área, m2 

AF  relación aire-combustible 

tha  cantidad teórica de aire en reacción 

             con el combustible. 

pC  calor específico, kJ/kg-°C 

D  diámetro, m 

E  energía, kJ 

g  aceleración de la gravedad, m/s2 

g  cantidad de exceso de oxígeno en 

             el proceso de combustión. 

h  entalpía, kJ/kg 

h  coeficiente de transferencia de 

             calor. 
°

fh  entalpía de formación 

fgh  calor latente de evaporación 

h  entalpía sensible en estado  

             específico. 
°h  entalpía sensible al estado de 

             referencia. 

j  cantidad de aire en el proceso 

             con exceso de aire. 

Ja  número de Jacob. 

k  conductividad térmica, kW/m-°C 

L  longitud, m 

m&  flujo másico, kg/s 

N  número de tubos 

Nu  número de Nusselt 

ñ  fracción de vapor extraído para 

             el tercer precalentador abierto. 

P  presión, MPa 

Pr  número de Prandtl 

 
q  transferencia de calor, W 

LHVq  valor mínimo de calentamiento 

             del combustible.  

Q  transferencia de energía, J 

Re  número de Reynolds 
''
fR  factor de impureza 

s  entropía, kJ/kg-°C 

T  temperatura, °C 

mlT  temperatura media logarítmica. 

sT  temperatura superficial. 

satT  temperatura de saturación. 

U  coeficiente global de transferencia 

             de calor. 

W&  tasa a la que se realiza trabajo. 

revW&  tasa de trabajo reversible. 

w  trabajo. 

x  fracción de vapor extraído para 

             el precalentador cerrado. 

X  exergía. 

y  fracción de vapor extraído para 

             el segundo precalentador abierto. 

z  fracción de vapor extraído para 

             el primer precalentador abierto. 

Letras griegas 

 
η  eficiencia 

IIη  eficiencia según la segunda ley. 

μ  viscosidad dinámica. 

ρ  densidad de masa. 

σ  tensión superficial. 

ψ  exergía de flujo.
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CAPÍTULO 1.  

INTRODUCCIÓN 
 
La producción de energía esta profundamente ligada a la vida cotidiana. Es 

difícil imaginar un mundo sin electricidad. 

 

El diseño de una planta generadora de electricidad no es solo una tarea 

interesante, sino también de suma importancia en la actividad ingenieril, la cual 

integra correlaciones entre la termodinámica, la transferencia de calor entre 

otras ciencias. 

 

La comprensión de estas ciencias lleva a un diseño que alcanza un balance 

entre la eficiencia y el aspecto económico, para un uso óptimo de la energía 

producida. 

 

A pesar de que el aspecto económico es importante en el diseño de una planta 

generadora, este no será discutido en el presente proyecto, debido a que no 

forma parte del objeto de investigación. 

 

El proyecto profundiza en el uso de los principios de la termodinámica y la 

transferencia de calor, para lograr el diseño y poder determinar la eficiencia del 

ciclo, así como la eficiencia de los elementos esenciales de la planta. 

 

A través de los capítulos que componen el trabajo, los conceptos básicos son 

planteados y analizados para lograr los objetivos del proyecto, al tiempo que se 

muestra la importancia de estos conceptos en relación con el criterio de diseño. 

 

La creciente demanda de electricidad en el mundo hace que este proyecto sea 

no solamente útil sino también de alta importancia para las necesidades del 

diario vivir. 
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1.1. Descripción general  

El trabajo presenta el diseño de una planta generadora de electricidad por 

medio de vapor, la cual entregue a la red de potencia una carga neta de 130 

MW. Esta planta opera mediante un ciclo de Rankine regenerativo y recalentado 

con 3 precalentadores abiertos, un precalentador cerrado y un recalentador. 

 El vapor entra en la turbina a 15 MPa  y a 640 °C y es condensado (en el 

condensador) a una presión  de 7 kPa. La eficiencia adiabática de la turbina es 

de 85% y la eficiencia adiabática de las bombas es de 83%. La presión de 

extracción del precalentador cerrado es 8 MPa. Las presiones de extracción de 

los precalentadores abiertos ocurren a 11MPa, 6MPa y 4MPa. A 6MPa el vapor 

sobrante es recalentado a la misma presión hasta 620°C. El vapor extraído del 

precalentador cerrado se condensa completamente y es trampeado dentro del 

precalentador abierto de 6MPa. El combustible es gas natural de hidrocarbono. 

En la caldera y el recalentador se asumen los reactivos (combustible + aire) a 25 

°C y los gases de combustión a 1000°C. El agua disponible para el enfriamiento 

en la planta se encuentra a una temperatura de 15 °C. 
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1.2. Objetivos 

1.2.1. Objetivo general 
• Diseñar una planta generadora de electricidad por medio de 

vapor con base en las especificaciones dadas para el 

proyecto. 

1.2.2. Objetivos específicos 
 

• Determinar la cantidad de vapor extraído de la turbina por 

ciclo. 

• Establecer la eficiencia térmica del ciclo. 

• Diseñar los intercambiadores necesarios(caldera, 

recalentador, condensador, precalentador cerrado) 

• Precisar la tasa de consumo de combustible y aire de la 

planta. 

• Realizar el análisis de las unidades esenciales  de la planta 

basado en la segunda ley de la termodinámica. 
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CAPÍTULO 2.  

METODOLOGÍA 

2.1. Descripción General 

El primer paso para el diseño de la planta generadora, es elaborar un 

esquema, donde se muestren los elementos más importantes de la planta, se 

señalen los puntos a analizar, y en el que se puedan determinar las condiciones 

del fluido en cada uno de estos puntos, para poder realizar el diagrama de 

temperatura en función de la entropía (T-s). Una vez que se complete el dibujo 

del ciclo de operación de la planta en el diagrama, se puede proceder a 

determinar la cantidad de vapor extraído de la turbina en cada ciclo y también la 

eficiencia del ciclo. 

El paso siguiente es el diseño de cada uno de los intercambiadores de 

calor que se encuentran presentes en la planta. Es decir, el diseño de la caldera, 

el recalentador, el condensador y los precalentadores tanto cerrados como 

abiertos. A partir de este punto se puede determinar la tasa de combustible y de 

aire que consume la planta. 

El último paso en el diseño es el análisis de la segunda ley de la 

termodinámica en cada elemento esencial, con lo cual se verá la disponibilidad 

real del equipo durante el ciclo. 

2.2. Cronograma 

 
Tareas por realizar Tiempo programado

Esquema, Diagrama y Condiciones Térmicas 2 semanas 

Cálculo de la eficiencia y la extracción de vapor 2 semanas 

Diseño de los intercambiadores 8 semanas 

Cálculo del consumo de combustible y aire 1 semana 

Análisis de la segunda ley de la termodinámica 1 semana 

Revisión y correcciones 2 semanas 
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CAPÍTULO 3.  

ESQUEMA, DIAGRAMA T-s Y CONDICIONES TÉRMICAS 

3.1. Condiciones Térmicas 

Para determinar cada una de las propiedades térmicas en cada punto del 

esquema, se han introducido en las fórmulas de interpolación los datos 

conocidos para obtener los datos restantes. Primeramente se calculan las 

propiedades simulando un ciclo ideal de Rankine, en donde la turbina y las 

bombas trabajan de forma isentrópica. Una vez obtenidos los datos ideales, se 

introducen las eficiencias para obtener el punto real en el diagrama T-s. Se debe 

hacer notar que para el diseño de la planta se considera que los 

intercambiadores de calor entregan todo el calor, considerando pérdidas 

mínimas y despreciables. Posteriormente, con el análisis de la segunda ley de la 

termodinámica se verá claramente la disponibilidad de cada elemento en la 

planta. 

3.1.1. Condiciones ideales por punto 
 

• Punto 1 

Presión = 7kPa 

Temperatura de saturación = 39,0246°C 

Entalpía = 163,3766kJ/kg 

Entropía = 0,5591 kJ/kg-°C 

• Punto 2 

Presión = 4MPa 

Temperatura = 39,1722°C 

Entalpía = 167,4513kJ/kg 

Entropía = 0,5591 kJ/kg-°C 
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• Punto 3 

Presión = 4MPa 

Temperatura de saturación = 250,3326°C 

Entalpía = 1087,4071kJ/kg 

Entropía = 2,7965 kJ/kg-°C 

• Punto 4 

Presión = 6MPa 

Temperatura = 250,8532°C 

Entalpía = 1089,8900kJ/kg 

Entropía = 2,7965 kJ/kg-°C 

• Punto 5 

Presión = 6MPa 

Temperatura de saturación = 275,5496°C 

Entalpía = 1213,6994kJ/kg 

Entropía = 3,0273 kJ/kg-°C 

• Punto 6 

Presión = 11MPa 

Temperatura = 277,2380°C 

Entalpía = 1220,2635kJ/kg 

Entropía = 3,0273 kJ/kg-°C 

• Punto 7 

Presión = 11MPa 

Temperatura = 294,9678°C 

Entalpía = 1314,2101kJ/kg 

Entropía = 3,1954 kJ/kg-°C 

• Punto 8 

Presión = 11MPa 

Temperatura de saturación = 318,0454°C 

Entalpía = 1450,5790kJ/kg 

Entropía = 3,4304 kJ/kg-°C 
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• Punto 9 

Presión = 15MPa 

Temperatura = 320,3635°C 

Entalpía = 1456,4859kJ/kg 

Entropía = 3,4304 kJ/kg-°C 

• Punto 10 

Presión = 15MPa 

Temperatura = 640°C 

Entalpía = 3682,7231kJ/kg 

Entropía = 6,7917 kJ/kg-°C 

• Punto 11 

Presión = 11MPa 

Temperatura = 579,7283°C 

Entalpía = 3563,9821kJ/kg 

Entropía = 6,7917 kJ/kg-°C 

• Punto 12 

Presión = 8MPa 

Temperatura = 521,1171°C 

Entalpía = 3450,1260kJ/kg 

Entropía = 6,7917 kJ/kg-°C 

• Punto 13 

Presión = 6MPa 

Temperatura = 471,0861°C 

Entalpía = 3353,8790kJ/kg 

Entropía = 6,7917 kJ/kg-°C 

• Punto 14 

Presión = 6MPa 

Temperatura = 620°C 

Entalpía = 3703,0832kJ/kg 

Entropía = 7,2195 kJ/kg-°C 
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• Punto 15 

Presión = 4MPa 

Temperatura = 545,0025°C 

Entalpía = 3547,2432kJ/kg 

Entropía = 7,2195 kJ/kg-°C 

• Punto 16 

Presión = 7kPa 

Temperatura de saturación = 39,0246°C 

Entalpía = 2242,5890kJ/kg 

Entropía = 7,2195 kJ/kg-°C 

• Punto 17 

Presión = 8MPa 

Temperatura de saturación = 294,9678°C 

Entalpía = 1317,1021kJ/kg 

Entropía = 3,2076 kJ/kg-°C 

• Punto 18 

Presión = 6MPa 

Temperatura de saturación = 275,5496°C 

Entalpía = 1317,1021kJ/kg 

Entropía = 3,2158 kJ/kg-°C 

3.1.2. Condiciones reales  
 

Para calcular la condición real tenemos que utilizar la definición de 

la eficiencia adiabática de la turbina al igual que la definición de 

eficiencia adiabática de la bomba, las cuales vienen dadas por1: 

 

12

12

hh
hh

η
real

ideal
pump −

−
=            (Ecuación 3.1) 

                                                 
1 Pag. 558, Cengel, Yunus A., Boles, Michael A. THERMODYMANICS: An Engineering 
Approach. 5th Ed. New York: Mc Graw Hill, 2006. 
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ideal

real

hh
hh

ηturb
1011

1011

−

−
=             (Ecuación 3.2) 

La eficiencia de la bomba (83%) afecta a los puntos 2, 4, 6 y 9. Por 

su parte la eficiencia de la turbina (85%) afecta a los puntos 11, 12, 

13, 15 y 16. 

Después de realizar la introducción de los datos en las respectivas 

ecuaciones obtenemos la siguiente variación en la condición de los 

puntos: 

• Punto 2 

Presión = 4MPa 

Temperatura = 39,3725°C 

Entalpía = 168,286kJ/kg 

Entropía = 0,5622 kJ/kg-°C 

• Punto 4 

Presión = 6MPa 

Temperatura = 250,9583°C 

Entalpía = 1090,4000kJ/kg 

Entropía = 2,7975 kJ/kg-°C 

• Punto 6 

Presión = 11MPa 

Temperatura = 277,5007°C 

Entalpía = 1221,6100kJ/kg 

Entropía = 3,0298 kJ/kg-°C 

• Punto 9 

Presión = 15MPa 

Temperatura = 320,5583°C 

Entalpía = 1457,7000kJ/kg 

Entropía = 3,4326 kJ/kg-°C 
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• Punto 11 

Presión = 11MPa 

Temperatura = 586,9027°C 

Entalpía = 3581,7900kJ/kg 

Entropía = 6,8125 kJ/kg-°C 

• Punto 12 

Presión = 8MPa 

Temperatura = 535,5627°C 

Entalpía = 3485,0200kJ/kg 

Entropía = 6,8352 kJ/kg-°C 

• Punto 13 

Presión = 6MPa 

Temperatura = 491,9331°C 

Entalpía = 3403,2000kJ/kg 

Entropía = 6,8571 kJ/kg-°C 

• Punto 15 

Presión = 4MPa 

Temperatura = 555,2726°C 

Entalpía = 3570,6200kJ/kg 

Entropía = 7,2479 kJ/kg-°C 

• Punto 16 

Presión = 7kPa 

Temperatura de saturación = 39,0246°C 

Entalpía = 2461,6600kJ/kg 

Entropía = 7,9213 kJ/kg-°C 

A continuación se muestra una tabla resumen, con los estados y 

características reales de cada punto, esto para la mejor referencia a la hora de 

ingresar los datos a las ecuaciones correspondientes en apartados posteriores. 

Los cálculos de interpolación se pueden observar en los anexos, en la sección 

de muestra de cálculos. 
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Tabla 3.1  Tabla resumen, con los estados y características de cada punto analizado. 
Punto Estado Presión

(MPa) 

Temperatura

(°C) 

Entropía 

(kJ/kg-°C)

Entalpía 

(kJ/kg) 

1 Líquido Saturado 0,007 39,0246 0,5591 163,3766 

2 Líquido Subenfriado 4 39,3725 0,5622 168,2860 

3 Líquido Saturado 4 250,3326 2,7965 1087,4071 

4 Líquido Subenfriado 6 250,9583 2,7975 1090,4000 

5 Líquido Saturado 6 275,5496 3,0273 1213,6994 

6 Líquido Subenfriado 11 277,5007 3,0298 1221,6100 

7 Líquido Subenfriado 11 294,9678 3,1954 1314,2101 

8 Líquido Saturado 11 318,0454 3,4304 1450,5790 

9 Líquido Subenfriado 15 320,5583 3,4326 1457,7000 

10 Vapor Sobrecalentado 15 640,0000 6,7917 3682,7231 

11 Vapor Sobrecalentado 11 586,9027 6,8125 3581,7900 

12 Vapor Sobrecalentado 8 535,5627 6,8352 3485,0200 

13 Vapor Sobrecalentado 6 491,9331 6,8571 3403,2000 

14 Vapor Sobrecalentado 6 620,0000 7,2195 3703,0832 

15 Vapor Sobrecalentado 4 555,2627 7,2479 3570,6200 

16 Mezcla 0,007 39,0246 7,9213 2461,66 

17 Líquido Saturado 8 294,9678 3,2076 1317,1021 

18 Mezcla 6 275,5496 3,2158 1317,1021 
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3.2. Esquema 

 

 
AUTOCAD 

Figura 3.1  Esquema de la planta, mostrando los elementos importantes y puntos a analizar. 
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3.3. Diagrama 

AUTOCAD 

Figura 3.2  Diagrama de la temperatura en función de la entropía mostrando la condición de los 
puntos presentados en el esquema. 
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3.4. Análisis del esquema y el diagrama 

Es necesario ahora mostrar el análisis que se llevó a cabo para la 

construcción del diagrama T-s y para la obtención de las condiciones térmicas 

mostradas en los apartados anteriores. 

Partiendo del esquema mostrado en el apartado 3.2 y de las condiciones 

planteadas en la descripción general del proyecto en el apartado 1.1 sabemos 

que en el punto 1 tenemos una condición saturada a 7kPa. Con estos datos 

ingresamos a las tablas de agua saturada y obtenemos las propiedades 

restantes. En el punto 2 existe una elevación de presión a 4MPa y se considera, 

como se explicó anteriormente, que el proceso en la bomba es isentrópico, para 

luego introducir los datos en la ecuación de la eficiencia de la bomba para 

obtener las condiciones reales.  

En el punto 3 tenemos de nuevo una condición saturada pero a una 

presión de 4MPa pasando al punto 4 a una presión de 6MPa. Estos aumentos 

de presión son necesarios, pues el fluido ingresa a los precalentadores abiertos, 

donde existe contacto directo entre el vapor extraído de la turbina y el agua de 

alimentación.  

En el punto 5 se obtiene otra vez el estado de saturación a una presión de 

6MPa, sufriendo en el punto 6 una elevación de presión hasta alcanzar los 

11MPa, ya que esta es la presión del siguiente precalentador abierto. Durante el 

paso del fluido por el precalentador cerrado, no es necesario que los fluidos se 

encuentren a la misma presión, pues no hay contacto directo entre el vapor que 

se extrae de la turbina y el agua de alimentación.  

A la salida del precalentador cerrado, es decir el punto 7, la presión es de 

11MPa con una temperatura igual al punto 17, que es la salida del vapor como 

líquido saturado del precalentador cerrado. Esta suposición no es coincidente 

con la realidad, pues para que exista un efectivo intercambio de calor es 

necesario un diferencial de temperatura, pero las condiciones reales, en este 

caso, son relativamente despreciables, porque los cambios en las condiciones 

del fluido no son relevantes. 
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En el punto 8 se obtiene nuevamente una condición saturada a una 

presión de 11MPa, para pasar luego a una presión de 15MPa a la entrada de la 

caldera, es decir en el punto 9. 

Dentro de la caldera el fluido es calentado hasta los 640°C, de acuerdo 

con las condiciones que se describen en el apartado 1.1. Este calentamiento se 

da a una misma presión de 15 MPa. 

Con 15MPa y 640°C el vapor sobrecalentado ingresa a la sección de alta 

presión en la turbina. Esto se muestra en el esquema como el punto 10. 

Durante la expansión del vapor en la sección de alta presión de la turbina, 

se realizan tres extracciones. La primera extracción se da a 11MPa para 

alimentar el precalentador abierto de 11MPa. La segunda extracción se da a 

8MPa para alimentar el precalentador cerrado. La tercera extracción se da a 

6MPa, en donde una parte del  vapor se utiliza para alimentar el precalentador 

abierto de 6MPa y el resto del vapor se dirige hacia el recalentador. Siempre 

recordando que primeramente se toma el proceso de la turbina como isentrópico 

para luego encontrar la condición real, es posible determinar cada condición en 

los puntos 11, 12 y 13. 

El recalentamiento se da a una presión de 6MPa hasta llegar a los 620°C, 

para ingresar a la sección de baja presión de la turbina. Estas son las 

condiciones del punto 14. 

En la sección de baja presión de la turbina se realiza únicamente una 

extracción a los 4 MPa para alimentar el precalentador abierto de 4MPa, es decir 

el punto 15. El resto del vapor continúa su expansión hasta llegar a la presión de 

7kPa a la entrada del condensador, el cual es el punto 16, donde el ciclo regresa 

a su estado inicial. 

En el punto 17, el vapor que ha sido extraído a 8MPa y ha entregado su 

calor en el precalentador cerrado, llega a condición saturada a la misma presión, 

hasta ser trampeado, en donde también sufre un cambio de presión para poder 

ingresar al precalentador de 6MPa; allí ingresa en condición de mezcla a la 

misma presión con una entalpía igual a la del punto 17. 
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CAPÍTULO 4.  

CÁLCULO  DE LA FRACCIÓN DE VAPOR EXTRAÍDO DE 
LA TURBINA POR CICLO Y DE LA EFICIENCIA TÉRMICA 
DEL CICLO. 

4.1. Fracción de vapor extraído de la turbina por ciclo 

 Para poder determinar la fracción de vapor que se extrae de la turbina por 

ciclo es necesario realizar el balance de energía en cada uno de los 

intercambiadores de calor. Las suposiciones generales para este análisis son: 

• Las pérdidas de calor a los alrededores son mínimas y pueden ser 

despreciadas. 

• Los intercambiadores no realizan trabajo. 

• La energía cinética y potencial de los fluidos es despreciada. 

Estas suposiciones reducen el balance de energía a la primera ley de la 

termodinámica para un sistema abierto y un volumen de control, como se 

muestra a continuación: 

∑∑ =→=
outin

outin hmhmEE &&&&  

Las entalpías de cada punto son conocidas, por lo que es posible 

determinar el flujo másico. Por lo tanto se procede a realizar el balance de 

energía en cada intercambiador. 

La primera extracción ocurre a 11MPa, en el lado de alta presión es 

posible referirse a la figura 4.1, donde se muestran los flujos másicos que entran 

y salen del intercambiador. Esta figura está basada en el esquema general 

mostrado en el apartado 3.2, por lo que también muestra los puntos necesarios 

para el análisis en este intercambiador. 

Se puede observar en la figura 4.1 que la primera extracción ha sido 

designada con la letra ñ. 
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 AUTOCAD 

Figura 4.1. Detalle del tercer precalentador abierto, donde se muestran los flujos másicos y 
puntos de análisis. 
 

 El balance de energía sería por lo tanto: 

( ) 8711 1 hhññh =−+  

711

78

hh
hh

ñ
−
−

=  

%0139,6060139,0 =⇒= ññ  

 De este análisis se puede observar que la cantidad de vapor requerida en 

este precalentador es alrededor del 6% del total de flujo másico del ciclo. 

 Para el análisis del precalentador cerrado es posible referirse a la figura 

4.2, donde se muestran al igual que en la figura 4.1, los flujos másicos que 

ingresan y salen del precalentador, junto con los puntos necesarios para el 

análisis. Esta figura, igualmente, está basada en el esquema general mostrado 

en el apartado 3.2. Esta extracción se produce a 8MPa de presión de la sección 

de alta presión de la turbina. 

 Esta segunda extracción ha sido designada con la letra x, como se 

observa en la figura 4.2. 
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 AUTOCAD 

Figura 4.2. Detalle del precalentador cerrado, mostrando los flujos másicos y puntos necesarios 

para el balance de energía. 

 

 El balance de energía para este precalentador en específico es: 

( ) ( ) 717612 11 hñxhhñxh −+=−+  

( )( )
1712

671
hh

hhñ
x

−
−−

=  

%0145,4040145,0 =⇒= xx  

 Se concluye de este análisis que para el precalentador cerrado es 

necesaria la extracción de alrededor del 4% del flujo másico total.  

 Es necesario recalcar que el flujo másico que ingresa a este 

precalentador en el punto 6 es exactamente el mismo que sale en el punto 7. 

Esto porque al ser un intercambiador cerrado, los flujos no se mezclan, y el 

vapor condensado debe ser trampeado hacia el condensador o algún otro 

precalentador abierto. Este último es el caso que se presenta en este proyecto.  

 La tercera y última extracción de la sección de alta presión de la turbina 

se muestra en la figura 4.3. 
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Figura 4.3. Detalle del segundo precalentador abierto, mostrando los flujos másicos y puntos 
necesarios para el balance de energía. 
 

 Para este precalentador en específico el balance de energía es: 

( ) ( ) 518413 11 hñxhhyxñyh −=+−−−+  

( ) ( )
413

4185 11
hh

hxñxhhñ
y

−
−++−−

=  

%617,4046170,0 =⇒= yy  

 Esta extracción ocurre a 6MPa de presión. Es importante hacer notar que 

en este precalentador, la fracción de vapor extraído x ingresa nuevamente al 

ciclo en condición de mezcla. Esto después de ser trampeado desde el 

precalentador cerrado. 

 Esta extracción ha sido designada con la letra y, como se observa en la 

figura 4.3. y ronda los 4,5% del total del flujo másico del ciclo. 

 La última extracción de vapor ocurre en la sección de baja presión de la 

turbina a 4MPa, luego de que el vapor ha salido del recalentador he ingresado a 

esta sección de la turbina. Esta extracción se muestra en la figura 4.4. 



 28

 AUTOCAD 

Figura 4.4. Detalle del primer precalentador abierto, donde se muestran los flujos másicos y 
puntos necesarios para el balance de energía. 
 

 Se puede observar que el agua de alimentación que ingresa al 

precalentador es la totalidad del flujo másico menos todas las extracciones que 

ocurren durante la expansión del vapor en la turbina. 

 El balance de energía de este precalentador en específico se muestra a 

continuación: 

( ) ( ) 3215 11 hyxñhzyxñzh −−−=−−−−+  

( ) ( )
215

23 11
hh

hyxñhyxñ
z

−
−+++−−−

=  

%1669,23231669,0 =⇒= zz  

 El alto porcentaje de vapor requerido para este primer precalentador se 

debe al aumento en la presión, ya que se requiere una condición saturada a la 

salida del precalentador, por lo tanto su temperatura de saturación ha de ser 

mucho más elevada que la temperatura a la entrada del precalentador. Es por 

esto que para lograr la temperatura de saturación la fracción de vapor debe ser 

bastante elevada. 

 Conociendo las fracciones de vapor extraído, es posible ahora calcular la 

eficiencia térmica del ciclo, así como el flujo másico total. Esto se muestra en el 

siguiente apartado. 
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4.2. Eficiencia térmica del ciclo 

 La eficiencia térmica determina qué porcentaje del calor entregado por la 

caldera se convierte en trabajo neto en la turbina. Su definición está dada por2: 

in

net
th q

w
=η       (Ecuación 4.1) 

 Es también posible definir la eficiencia térmica en términos del calor 

agregado y del calor extraído del sistema, como se muestra a continuación: 

in

out
th q

q
−= 1η  (Ecuación 4.2) 

 Al realizar el análisis de la caldera, el recalentador y del condensador es 

posible determinar el calor agregado y extraído del sistema, para luego sustituir 

estos valores en la ecuación 4.2, obteniendo de esta forma la eficiencia térmica 

del ciclo. 

 El análisis en la caldera y el recalentador muestra el calor agregado al 

sistema por kilogramo de fluido. Para este análisis se puede referir a la figura 

4.5, que se muestra a  continuación. 

 

 AUTOCAD 

Figura 4.5. Esquema para el análisis de la caldera y el recalentador. 
 

 
                                                 
2 Pag. 764, Cengel, Yunus A., Boles, Michael A. THERMODYMANICS: An Engineering 
Approach. 5th Ed. New York: Mc Graw Hill, 2006. 
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 A partir de la figura anterior se tiene: 

( ) ( )( )1314910 1 hhyxñhhqin −−−−+−=  

kgkJqin /99,2480=  

 Ahora se puede determinar, mediante el análisis del condensador, la 

cantidad de calor por kilogramo de fluido que se extrae del sistema. La figura 4.6 

muestra el esquema para este análisis. 

 

 AUTOCAD 

Figura 4.6. Esquema para el análisis del condensador. 
 

 A partir de la figura anterior se tiene: 

( )( )1161 hhzyxñqout −−−−−=  

kgkJqout /24,1429=  

 Ahora sustituyendo en la ecuación 4.2 se puede obtener la eficiencia 

térmica del ciclo, como se muestra a continuación: 

%39,424239,0 ⇒=thη  

 La eficiencia del ciclo de Rankine se ve incrementada con la adición de 

precalentadores y del recalentador. Los precalentadores ayudan a mantener una 

alta temperatura promedio durante la adición de calor al sistema. El recalentador 

ayuda a evitar la humedad en el vapor en las últimas etapas de la expansión del 
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vapor en la turbina, así la caldera puede agregar calor a mayores presiones. 

Ambos efectos incrementan la eficiencia térmica del ciclo. 

 La decisión de incrementar el número de precalentadores en el ciclo es 

puramente económica. El uso de un precalentador adicional no se justifica a 

menos que ahorre más costos en el combustible que su costo de compra. Es por 

esto que las eficiencias del ciclo de Rankine se mantienen en un rango del 40% 

al 50%. 

 Es posible ahora determinar el flujo másico total del sistema a partir de la 

ecuación 4.1 y de la definición de potencia, como se muestra a continuación: 

in

net
th q

w
=η       (Ecuación 4.1) 

kgkJwnet /71,1051=  

 La potencia puede definirse de la siguiente manera: 

netwmW && ⋅=   (Ecuación 4.3) 

 Por lo tanto: 

netw
Wm
&

& =  

skgm /608,123=&  

 Ahora que se ha obtenido el flujo másico total, es posible determinar la 

cantidad de flujo que ingresa y sale de cada intercambiador de calor. Esto lleva a 

poder determinar la longitud de tubo requerida para cada intercambiador, siendo 

esto el diseño del intercambiador de calor. Este cálculo de la longitud del tubo o 

diseño del intercambiador de calor, con todas sus implicaciones se muestra en el 

capítulo siguiente. 
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CAPÍTULO 5.  

DISEÑO DE LOS INTERCAMBIADORES DE CALOR 

5.1. Introducción 

 Los intercambiadores de calor son elementos que permiten el intercambio 

de calor entre dos fluidos que se encuentran a diferentes temperaturas. Estos 

elementos son ampliamente utilizados en ingeniería. Una de sus aplicaciones 

específicas es en la producción de potencia y, específicamente, en este proyecto 

son de vital importancia.  

 Existen diferentes tipos de intercambiadores de calor, pero para el caso 

particular de este proyecto el precalentador y el recalentador se han diseñado 

como intercambiadores de calor de contra flujo (los fluidos en su paso por el 

intercambiador de calor fluyen en direcciones opuestas) Esto porque el área 

superficial que se requiere para una transferencia de calor establecida q es más 

pequeña para el contra flujo que para el flujo paralelo, suponiendo un mismo 

valor del coeficiente global de transferencia de calor3. Para el caso del 

condensador también se ha supuesto un arreglo de contra flujo, sin embargo, 

para el diseño del condensador operan principios diferentes a los anteriores 

intercambiadores, pues existe un cambio de fase. En el caso de la caldera, 

durante su diseño se han tomado consideraciones y aproximaciones, que se 

explicarán en el apartado correspondiente, debido a la complejidad del 

fenómeno de flujo bifásico. 

 Es necesario señalar que en el diseño de los intercambiadores de calor 

los porcentajes de error en el cálculo son bastante amplios, por lo que ciertas 

consideraciones -que luego durante su construcción se deberán probar y dar los 

ajustes necesarios- se pueden tomar en cuenta para su diseño, aunque 

parecieran poco exactas. 

 

                                                 
3 Pag. 591, Incropera, Frank P., DeWitt, David P. Fundamentos de Transferencia de Calor. 4th 
Ed. Mexico: Prentice Hall, 1999. 
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5.2. Diseño del precalentador cerrado 

 Para el diseño de este intercambiador se han considerado las 

dimensiones de los diámetros interno y externo del arreglo de tubos, para así 

poder determinar su longitud. Los diámetros supuestos son respectivamente: 

mmDi 25=  

mmDo 45=  

 Las propiedades de los fluidos(vapor y agua) se presentan a una 

temperatura promedio entre la de entrada y salida de cada fluido, como se 

muestra a continuación: 

( )CTVapor °≅ 265,415                                                        ( )CTAgua °≅ 234,286  

CkgkJC p °−= /6958,2                                                      CkgkJC p °−= /2926,5  

CmkWk °−×= − /105,6 5                                                    CmkWk °−×= − /108,5 4  
25 /105,2 msN −×= −μ                                                       25 /102,9 msN −×= −μ  

04,1Pr =                                                                               84,0Pr =  

 
 La transferencia de calor que se requiere, puede obtenerse del balance 

de energía para el fluido caliente, como se muestra a continuación: 

( )ohihph TTCmq ,, −⋅= &  

 El flujo másico del vapor se puede calcular multiplicando el flujo másico 

total por la fracción x (refiérase a la figura 4.2), así se obtiene: 

xmmh ⋅= &&  

skgmh /96224,4=&  

 Por lo tanto la transferencia de calor necesaria se puede determinar, 

siendo: 

( ) ( ) ( )595,2408958,296224,4 ⋅⋅=q  

kWq 49,32198=  

 Ahora es necesario determinar el coeficiente de transferencia de calor por 

convección para cada uno de los fluidos, por lo que es necesario determinar 

primeramente si el flujo de cada fluido es laminar o turbulento, y a partir de aquí 
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obtener el número de Nusselt correspondiente, para obtener así tal coeficiente 

por convección. Así que para el flujo de agua se tiene: 

 

μπ ⋅⋅
⋅

=
i

c

D
m&4

Re  

( )
( )( )5102,9025,0

174,1164Re −×
=
π

 

71043,6Re ×=  

 El número de Reynolds nos indica que el flujo de agua se encuentra en la 

región turbulenta, por lo que se puede determinar el número de Nusselt a  partir 

de la ecuación de Dittus-Boelter4, como se muestra a continuación: 
4,05/4 PrRe023,0 ⋅⋅=Nu  

( ) ( ) 4,05/47 84,01043,6023,0 ⋅×⋅=Nu  

6,37850=Nu  

 A partir de esto y de la correlación del número de Nusselt y el coeficiente 

de transferencia de calor por convección, se obtiene tal coeficiente para el flujo 

de agua: 

i
i D

kNuh ⋅
=  

( )( )
025,0

108,56,37850 4−×
=ih  

CmkWhi °−= 2/133,878  

 El mismo análisis se puede llevar a cabo para la obtención del coeficiente 

de transferencia de calor por convección para el flujo de vapor. El aspecto por 

resaltar para el caso del vapor es que el diámetro que se utiliza es el diámetro 

hidráulico, y la potencia a la que se encuentra elevado Prandtl en la ecuación de 

Dittus-Boelter es 0,35. Esto por ser un fluido que se enfría en su paso por el 

                                                 
4 Pag. 445, Incropera, Frank P., y DeWitt, David P. Fundamentos de Transferencia de Calor. 4th 
Ed. Mexico: Prentice Hall, 1999. 
5 Idem. 
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intercambiador de calor. Así, el cálculo del coeficiente de transferencia de calor 

por convección para el flujo de vapor sería: 

 

( )
( ) 4/

Re 22
io

hiohm

DD
mDDDu
−

×
−

==
ρπμ

ρ
μ

ρ &
 

( )μπ io

h

DD
m
+
⋅

=
&4

Re  

( )
( )( )5105,2025,0045,0

96224,44Re −×+
=
π

 

6106104,3Re ×=  
3,05/4 PrRe023,0 ⋅⋅=Nu  

( ) ( ) 3,05/46 04,1106104,3023,0 ×=Nu  

89,4100=Nu  

k
Dh

Nu ho=  

h
o D

kNuh ⋅
=  

( )( )
( )025,0045,0

105,689,4100 5

−
×

=
−

oh  

CmkWho °−= 2/33,13  

 Ahora es necesario encontrar el coeficiente global de transferencia de 

calor U, que viene dado por: 

( )
ooo

ofio

i

if

ii AhA
R

kL
DD

A
R

AhUA
1

2
/ln11 ,, +

′′
++

′′
+=

π
 

 El primer y último término de la ecuación anterior, indican la fracción del 

coeficiente dada por convección. Los términos segundo y cuarto muestran la 

fracción del coeficiente que se da por impurezas y el tercer término indica la 

fracción que se da por la conducción. 

 Los términos segundo, tercero y cuarto pueden ser despreciados: el 

segundo y cuarto debido a que su aporte no implica ni siquiera el 1% al 
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coeficiente global; el tercero debido a que los diámetros seleccionados son 

bastante pequeños, por lo que su aporte es apreciablemente pequeño en 

comparación con el aporte de la transferencia por convección. De esta forma se 

tiene que: 

( ) ( )oi hh
U

/1/1
1
+

=  

( )[ ] ( )[ ]33,13/1133,878/1
1
+

=U  

CmkWU °−= 2/1286,13  

 Con el coeficiente global de transferencia de calor es ahora posible, a 

partir del método de la diferencia de temperaturas media logarítmica6, 

determinar la longitud del tubo que se necesita para que las condiciones en este 

intercambiador se cumplan según el diseño. Así se tiene: 

mlTUAq Δ=  

 De la ecuación anterior se puede obtener la longitud de la siguiente 

manera: 

mli TDU
qL
Δ

=
π

 

 La determinación de la diferencia de temperaturas media logarítmica para 

un intercambiador de calor con arreglo en contra flujo viene dada por: 

( )12

12

/ln TT
TTTml ΔΔ

Δ−Δ
=Δ  

 Donde: 

ocih TTT ,,1 −=Δ  

icoh TTT ,,2 −=Δ  

CT °=−=Δ 595,2409678,2945627,5351  

CT °=−=Δ 4671,175007,2779678,2942  

 Por lo tanto: 

                                                 
6 Pag. 587, Incropera, Frank P., DeWitt, David P. Fundamentos de Transferencia de Calor. 4th 
Ed. Mexico: Prentice Hall, 1999. 
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( )595,240/4671,17ln
595,2404671,17 −

=Δ mlT  

CTml °=Δ 0725,85  

 

 Es así que la longitud se puede obtener para este intercambiador de 

calor, como se muestra: 

( ) ( )( )0725,85025,01286,13
49,3218

π
=L  

mL 6905,36=  

 El valor de la longitud del tubo es bastante grande, por lo que se necesita 

un arreglo en espiral del tubo para la construcción del intercambiador de calor. 

 

5.3. Diseño del recalentador 

 El diseño del recalentador está basado en la misma metodología que el 

diseño del precalentador cerrado, pues se diseña para un arreglo de tubos en 

contra flujo, asumiendo los diámetros interno y externo para obtener la longitud 

del tubo. De igual forma, la metodología que se describe en el apartado anterior 

es útil aquí, debido a que existe un intercambio de calor sin cambio de fase de 

los fluidos. Así los diámetros que se asumen para este intercambiador son: 

mmDi 25=  

mmDo 45=  

 De acuerdo con la descripción general dada en el apartado 1.1 los gases 

de la combustión se deben asumir a 1000°C. Los gases de la combustión tienen 

diferentes compuestos, pero de forma general se pueden asumir sus 

características como las características de aire, pues en su mayoría presentan 

gran cantidad de nitrógeno y de oxígeno. Se asume que los gases de 

combustión presentan una temperatura relativamente uniforme, teniendo una 

caída en su temperatura de 20°C a la salida del intercambiador. Se debe asumir 

esta diferencia de temperaturas para poder determinar el flujo másico de los 

gases de combustión, pues de otra forma, considerando los gases con 
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temperatura uniforme, se debería asumir la velocidad de los gases de la 

combustión, lo que llevaría a diversas suposiciones que podrían llevar a un error 

mayor en el cálculo. 

  

 Una vez aclaradas las diversas suposiciones con respecto a los gases de 

combustión, se puede mostrar por lo tanto las propiedades de los fluidos para 

una temperatura promedio, a partir de las temperaturas de entrada y salida, 

como se observa a continuación: 

( )CTVapor °= 967,555                                                       ( )CTAire °≅ 990  

CkgkJC p °−= /3368,2                                                     CkgkJC p °−= /184,1  

CmkWk °−×= − /108,7 5                                                   CmkWk °−×= − /1099,7 5  
25 /101,3 msN −×= −μ                                                      25 /1089,4 msN −×= −μ  

929,0Pr =                                                                         723,0Pr =  

 El cálculo de la transferencia de calor necesaria para este intercambiador 

se puede realizar a partir del fluido frío(vapor), como se muestra a continuación: 

( )icoccpc TTCmq ,,, −= &  

( )( )( )9331,4916203368,2505,105 −=q  

kWq 2,31574=  

 Donde el flujo másico del vapor se obtiene de la siguiente forma: 

( )myxñmc && −−−= 1  

( )( )608,123046170,0040145,0060139,01 −−−=cm&  

skgmc /505,105=&  

 Ahora a partir del cálculo de la transferencia de calor requerida se puede 

obtener el flujo másico de los gases de combustión de la siguiente manera: 

( )ohihhp
h TTC

qm
,,, −

=&  

( )( )9801000184,1
2,31574
−

=hm&  

skgmh /37,1333=&  
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 Con los respectivos flujos másicos y las propiedades de los fluidos es 

posible ahora realizar el mismo análisis que en el apartado anterior para la 

obtención de los coeficientes de transferencia de calor por convección. 

  

 Así para el flujo de vapor se tiene: 

μπ ⋅⋅
⋅

=
i

c

D
m&4

Re  

( )
( )( )5101,3025,0

505,1054Re −×
=
π

 

8107333,1Re ×=  

 Por lo tanto el flujo es turbulento, por lo que la ecuación de Dittus-Boelter 

se puede utilizar para la obtención del número de Nusselt. Esto se muestra a 

continuación: 
4,05/4 PrRe023,0 ⋅⋅=Nu  

( ) ( ) 4,05/48 929,0107333,1023,0 ⋅×⋅=Nu  

3,87104=Nu  

 Y ahora a partir de la correlación de Nusselt con el coeficiente de 

transferencia por convección, podemos obtener este coeficiente para el flujo de 

vapor como sigue: 

k
Dh

Nu ii=  

i
i D

kNuh ⋅
=  

( )( )
025,0

108,73,87104 5−×
=ih  

CmkWhi °−= 2/765,271  

 Ahora para el coeficiente de transferencia por convección del flujo de los 

gases de combustión se puede realizar el mismo análisis. De nuevo es 

importante recalcar que se debe utilizar el diámetro hidráulico para el cálculo del 
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número de Reynolds, así como para el cálculo del coeficiente de transferencia 

por convección a partir de la relación con el número de Nusselt. 

Así se tiene, por lo tanto: 

( )μπ io

h

DD
m
+
⋅

=
&4

Re  

( )
( )( )51089,4025,0045,0

37,13334Re −×+
=
π

 

8109698,4Re ×=  
3,05/4 PrRe023,0 ⋅⋅=Nu  

( ) ( ) 3,05/48 723,0109698,4023,0 ×=Nu  

189035=Nu  

k
Dh

Nu ho=  

h
o D

kNuh ⋅
=  

( )( )
( )025,0045,0

1099,7189035 5

−
×

=
−

oh  

CmkWho °−= 2/199,755  

 Ahora es posible determinar el coeficiente global de transferencia de calor 

de la siguiente manera: 

( ) ( )oi hh
U

/1/1
1
+

=  

( )[ ] ( )[ ]199,755/1765,271/1
1
+

=U  

CmkWU °−= 2/848,199  

 Es necesario calcular la temperatura media logarítmica para poder 

obtener el valor de la longitud del tubo. Esta temperatura viene dada por: 

( )12

12

/ln TT
TT

Tml ΔΔ
Δ−Δ

=Δ  
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 Recordando que para un intercambiador de calor con arreglo de tubos en 

contra flujo las expresiones de 1TΔ  y 2TΔ  vienen dada por: 

ocih TTT ,,1 −=Δ  

icoh TTT ,,2 −=Δ  

 Por lo tanto mlTΔ  sería: 

CT °=−=Δ 38062010001  

CT °=−=Δ 067,4889331,4919802  

( )380/067,488ln
380067,488 −

=Δ mlT  

CTml °=Δ 782,431  

 Ahora la longitud se puede obtener a partir de: 

mlTUAq Δ=  

mli TDU
qL
Δ

=
π

 

( ) ( )( )782,431025,0848,199
2,31574

π
=L  

mL 6588,4=  

 

5.4. Diseño del condensador 

 Para el diseño del condensador se toma en cuenta un banco de tubos 

horizontales. Primeramente se muestran las propiedades de los fluidos. Para el 

agua tenemos: 

CTs °= 15  

CkgkJC p °−= /8627,1  

CmkWk °−×= − /108,1 5  
26 /106,9 msN −×= −μ  

3/1666,999 mkgl =ρ  

 Así se tiene para la condición de mezcla del fluido por enfriar: 
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CTsat °= 0246,39  

CkgkJC p °−= /8840,1  

CmkWk °−×= − /109,1 5  
3/048707,0 mkgv =ρ  

kgkJh fg /25,2409=  

 Para este diseño se ha considerado un diámetro de tubo de mmD 10= , 

así con las propiedades anteriores se puede determinar el número de Jacob 

como se muestra a continuación7: 

( )
fg

ssatlp

h
TTC

Ja
−

= ,  

( ) ( )
25,2409

150246,398627,1 −⋅
=Ja  

018575,0=Ja  

 Ahora es posible determinar una forma del calor latente modificado: 

( )Jahh fgfg ⋅+=′ 68,01  

( )( )[ ]018575,068,012409 +=′fgh  

kgkJh fg /68,2439=′  

 A partir de aquí se puede determinar el coeficiente de transferencia de 

calor por convección de la siguiente forma: 

( )
( )

4/13

729,0
⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡

−

′−
=

DTT
hkg

h
ssatl

fglvll
D μ

ρρρ
 (Ecuación 5.1) 

( )( )( )( ) ( )
( )( )( )

4/1

6

35

01,0150246,39106,9
68,2439108,1048707,01666,9991666,99981,9729,0

⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡

−×
×−

= −

−

Dh  

CmWhD °−= 2/42,2032  

 Es necesario obtener el flujo másico en el condensador. Así se tiene que: 

( )mzyxñmc && −−−−= 1  

                                                 
7 Pag. 563, Incropera, Frank P., DeWitt, David P. Fundamentos de Transferencia de Calor. 4th 
Ed. Mexico: Prentice Hall, 1999. 
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( )( )608,123231669,0046170,0040145,0060139,01 −−−−=cm&  

skgmc /8682,76=&  

 La longitud total del tubo se puede determinar a partir de la ley de 

enfriamiento de Newton de la siguiente forma: 

( )
fg

ssatD
c h

TTDLh
m

′
−

=
π

&  

( )ssatD

fgc

TTDh
hm

L
−

′
=

π

&
 

( )( )
( ) ( )( )150246,3901,042,2032

68,24398682,76
−

=
π

L  

mL 122253=  

 Así, sabiendo que la longitud de los tubos en el condenador debe rondar 

los 10m, se determina que la cantidad de tubos es de 10000, por lo tanto la 

longitud de cada tubo será: 

10000=N  

mLt 225,12=  

 La ecuación 5.1 determina el coeficiente de transferencia de calor por 

convección para el primer tubo (superior)8 del arreglo horizontal. Es con este 

coeficiente que se calcula la longitud del tubo, debido a que el fluido tiene una 

mayor temperatura a la entrada del condensador. También es importante 

resaltar que la conducción ha sido despreciada a la hora del diseño por su 

aporte insignificante con respecto al aporte dado por convección. 

5.5. Diseño de la caldera 

 Para el diseño de la caldera es necesario tomar en cuenta el efecto de 

ebullición. Primeramente es necesario observar el efecto de ebullición de 

alberca, el cual presenta diferentes etapas, de acuerdo con la curva de ebullición 

de alberca.  

                                                 
8 Pag. 565, Incropera, Frank P., DeWitt, David P. Fundamentos de Transferencia de Calor. 4th 
Ed. Mexico: Prentice Hall, 1999. 
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El primero en identificar estas diferentes regiones en el efecto de 

ebullición de alberca fue Nukiyama, logrando predecir que a 30ºC de diferencia 

entre la temperatura de la superficie y la temperatura de saturación se alcanza el 

flujo crítico de calor. 

La curva de ebullición de alberca pude apreciarse en la figura 5.1. 

www.mech.ubc.ca 

Figura 5.1. Curva de ebullición de alberca y sus diferentes regiones. 
Como se puede deducir de la figura anterior, la primera etapa de la 

ebullición de alberca es de convección libre. Cuando se alcanza una diferencia 

de temperatura de 5ºC entre la temperatura superficial y la de saturación 

comienza la etapa nucleada, en donde burbujas aisladas comienzan a aparecer. 

A una diferencia de 10ºC entre la temperatura de la superficie y la temperatura 

de saturación chorros y columnas de burbujas aparecen, hasta que se alcanza la 

diferencia de 30ºC entre la temperatura de la superficie y la temperatura de 

saturación y se alcanza el flujo crítico de calor. Este es el punto máximo que un 

diseñador quisiera alcanzar, ya que después de este punto se induce una salida 

pronunciada de la curva y las condiciones cambian abruptamente alcanzando 

una diferencia de temperatura entra la superficie y la de saturación por encima 

http://www.mech.ubc.ca/
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de los 1000ºC, lo que claramente puede sobrepasar el punto de fusión del sólido 

(superficie) causando la falla del sistema. A esto se le llama crisis de ebullición, 

por lo que es de suma importancia conocer el punto de flujo crítico de calor. 

Aunque es posible conocer la transferencia de calor por metro cuadrado 

con las correlaciones de la ebullición de alberca, este no es el caso de la 

caldera, pues en ella existe una ebullición de un fluido en movimiento. A este 

fenómeno se le conoce como flujo bifásico y sus diferentes etapas se pueden 

observar en la figura 5.2. 

wins.engr.wisc.edu 

Figura 5.2.Curva del flujo bifásico para un tubo vertical y sus regiones. 
Se puede observar en la figura anterior que la primera etapa del 

fenómeno de flujo bifásico consiste en convección forzada del fluido, hasta la 

aparición de las primeras burbujas que es la segunda etapa. En la tercera etapa 

se tiene un flujo anular, donde el vapor se encuentra en el núcleo del flujo 

rodeado por una película de líquido hasta alcanzar la cuarta etapa, donde la 

http://wins.engr.wisc.edu/teaching/mpfBook/FIGURES/FIG6-1.GIF
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mayoría del líquido se ha convertido en vapor y sólo se encuentran pequeñas 

gotas de líquido flotando en el vapor, pasando luego a la última etapa donde 

sólo se encuentra vapor y se da, de nuevo, una condición de convección 

forzada. 

Muchas correlaciones han sido obtenidas para cuantificar este fenómeno, 

como las obtenidas por Rohsenow, Tong, Griffith entre otros. Sin embargo, las 

relaciones son puramente empíricas y los resultados varían dependiendo de las 

pruebas realizadas. La complejidad de este fenómeno implica utilizar alguna 

aproximación para obtener la longitud del tubo de la caldera. 

 Se toma la aproximación recomendada por Cengel9, en donde de forma 

muy general se puede obtener la transferencia de calor por metro cuadrado 

realizando la adición de la transferencia de calor de un fluido en un tubo circular 

de forma forzada y la transferencia de calor máxima dada por la ebullición de 

alberca. 

 Así se tiene: 

AqQin ⋅=  

boilingforced qqq +=  

 Por lo tanto, la transferencia de calor por metro cuadrado debida a la 

convección forzada sería: 

Thq forced Δ⋅=  

sats TTT −=Δ  

 Donde de acuerdo con la teoría de la ebullición de alberca la diferencia de 

temperaturas no debe ser superior a 30ºC, por lo tanto se considera para el 

diseño una temperatura de 29ºC. 

CT °=Δ 29  

 Las propiedades del fluido se dan a temperatura de saturación para 

cuestiones de diseño, y son: 

CTsat °= 1307,342  

CkgkJC p °−= /5225,8  
                                                 
9 Cengel, Yunus A. HEAT TRANSFER: A Practical Approach. 2nd Ed. Mc Graw Hill, 2002 



 47

25 /109,6 msN −×= −μ  

CmkWk °−×= − /106,4 4  

kgkJh fg /0201,1004=  

2/2038,5 mN=σ  
3/0874,97 mkgv =ρ  

3/2353,588 mkgl =ρ  

 Se considera que el diámetro para el tubo es: 

mmD 25=  

 De esta forma se puede determinar el coeficiente de transferencia por 

convección a partir de su correlación con el número de Nusselt como se 

muestra: 

D
kNuh ⋅

=  

 Así tenemos que el número de Nusselt viene dado por: 
4,05/4 PrRe023,0 ⋅⋅=Nu  

 Ahora el número de Prandlt se puede obtener a partir de su definición: 

k
C pμ=Pr  

 Por lo tanto: 

( )( )
4

5

106,4
109,65225,8Pr −

−

×
×

=  

27838,1Pr =  

 Y ahora el número de Reynolds viene dado por: 

πμD
m 4Re ⋅

=
&

 

( )
( )( )π5109,6025,0

4608,123Re −×
=  

71012363,9Re ×=  

 Por lo tanto Nusselt es determinado, siendo este: 
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( ) ( ) 4,05/47 27838,11012363,9023,0 ×=Nu  

7,59227=Nu  

 A partir de su correlación con el coeficiente de transferencia por 

convección, este último se puede determinar como sigue: 

( )( )
025,0

106,47,59227 4−×
=h  

CmkWh °−= 2/79,1089  

 Y así la transferencia de calor por metro cuadrado debida a la convección 

forzada se puede determinar como se muestra: 

( )( )2979,1089=forcedq  

2/9,31603 mkWq forced =  

 Para determinar la transferencia de calor por metro cuadrado debida a la 

ebullición de alberca, se toma la ecuación brindada en Fundamentos de 

transferencia de calor (Incropera, De Witt): 

( ) 4/1

2149,0 ⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡ −
=

v

vl
vfgboiling

g
hq

ρ
ρρσ

ρ  

 Por lo tanto, el aporte debido a la ebullición de alberca es: 

( )( ) ( )( )( )
( )

4/1

20874,97
0874,972353,58881,92038,50874,970201,1004149,0 ⎥

⎦

⎤
⎢
⎣

⎡ −
=boilingq  

2/6,18548 mkWqboiling =  

 Por lo que la adición de estos dos efectos es: 

6,185489,31603 +=q  
2/5,50152 mkWq =  

 Ahora para determinar la transferencia de calor requerida en la caldera se 

tiene que: 

( )910 hhmQin −= &  

( )( )7,14577231,3682608,123 −=inQ  

kWQin 275031=  
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 La longitud del tubo necesaria para la caldera puede ahora ser 

determinada como sigue: 

AqQin ⋅=  

Dq
Q

L in

π
=  

( ) ( )025,05,50152
275031

π
=L  

mL 823,69=  
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CAPÍTULO 6.  

CONSUMO DE COMBUSTIBLE Y AIRE 

6.1. Exceso de aire 

 En el proceso de combustión es necesaria la presencia de tres elementos. 

Primeramente el combustible, del cual se ha de extraer la energía, en segundo 

lugar el oxígeno, que es proporcionado por el aire y luego la ignición. 

 De acuerdo con la sección 1.1 el combustible que se ha de utilizar es gas 

natural, el cual en su mayoría se encuentra compuesto por metano (CH4), 

Entonces, por razones prácticas, se considera que el combustible es metano. 

 En el caso de combustión ideal, el carbono ha de reaccionar con el 

oxígeno para formar dióxido de carbono (CO2) y el hidrógeno ha de formar agua 

en estado gaseoso (H2O(g)).  

El aire se encuentra compuesto, de forma general, por un 21% de 

oxígeno y por un 79% de nitrógeno. Esto es equivalente a decir: 

kmol1  2O +  kmol76,3  2N  =  kmol76,4  aire  

Sabiendo esto, es posible obtener la cantidad teórica de aire que se 

necesita para la combustión de un kilo mol de metano, por lo tanto: 

( ) ( ) 222224 76,3276,3 NaOHCONOaCH thth ++→++  

Realizando el balance de masa para el oxígeno se tiene: 

2
11

=
+=

th

th

a
a

 

Esto indica que la cantidad estequiométrica de aire para un kilo mol de 

metano es 2 kilo mol de aire. Sin embargo para aumentar la posibilidad de que 

una combustión completa ocurra (ideal) es necesario incrementar la cantidad de 

oxígeno, es decir debe existir un exceso de aire.  

Este exceso de aire está relacionado con la temperatura de salida de los 

gases de combustión, que de acuerdo con la sección 1.1 es de 1000ºC. Debido 

a esto se puede determinar el exceso de aire mediante la definición de la 

temperatura de flama adiabática. 
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Esta temperatura es por definición la máxima temperatura que alcanzan 

los gases de combustión10, por lo que considerando esta temperatura como los 

1000ºC es posible determinar el porcentaje de exceso de aire.  

Así, la reacción química con exceso de aire sería: 

( ) ( ) 2222224 76,3276,3 gONjOHCONOjCH +++→++  

Del balance de masa de oxígeno se tiene: 

2
11
−=
++=

jg
gj

 

Sustituyendo: 

( ) ( ) ( ) 2222224 276,3276,3 OjNjOHCONOjCH −+++→++  

La temperatura de flama adiabática ocurre cuando 0=Q  y 0=W  en el 

balance de energía. Por lo tanto: 

( ) ( )
rfrpfp hhhNhhhN ∑∑ −+=−+ ºººº  (Ecuación 6.1) 

Donde: 

=ºfh entalpía de formación 

=h entalpía sensible en un estado específico 

=ºh entalpía sensible al estado de referencia de 25ºC y 1 atmósfera. 

 De acuerdo con Cengel la entalpía de formación se puede ver como la 

entalpía de una sustancia  en un estado específico debida a su composición 

química11. 

 La temperatura del combustible a la entrada de la cámara de combustión 

se considera a 25ºC, de la misma forma que la temperatura del aire. La 

temperatura de los productos (gases de combustión) se considera a 1000ºC. 

 Para determinar j  es necesario obtener las entalpías sensibles y las de 

formación para cada sustancia. Es por esto que se construye la siguiente tabla, 

                                                 
10 Pag. 771, Cengel, Yunus A., Boles, Michael A. THERMODYMANICS: An Engineering 
Approach. 5th Ed. New York: Mc Graw Hill, 2006. 
11 Pag. 763, Cengel, Yunus A., Boles, Michael A. THERMODYMANICS: An Engineering 
Approach. 5th Ed. New York: Mc Graw Hill, 2006. 
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tomando los datos de las tablas A-18, A-19, A-20, A-23 y A-26 que se muestran 

en el apéndice. Estas tablas son tomadas de Cengel12. Así: 

Tabla 6.1  Entalpías de formación, sensible en un estado específico y sensible al 
estado de referencia para diferentes sustancias. 

Substance ºfh  

( )kmolkJ /

Kh 298º  

( )kmolkJ /

Kh1273  

( )kmolkJ /

( )gCH 4  -74 850   

2O  0 8682 41060,7 

2N  0 8669 39249,7 

2CO  -293520 9364 57983,1 

( )gOH 2  -241820 9904 47600,5 

 

 Tomando los datos presentados en la tabla anterior y sustituyéndolos en 

la ecuación 6.1 se tiene: 

( )( )
( )( )
( )( )
( )( )( )
( )( )
( )( )
( )( )86698669076,3

8682868201
748501

86827,41060012
86697,39249076,3

99045,476002418202
93641,579833935201

2

2

2982984

2

2

2

2

−++
−++

−+−=
−+−+

−++
−+−+

−+−

kmolNj
kmolOj

hhkmolCH
kmolOj

kmolNj
OkmolH

kmolCO

 

 Es posible de esta forma obtener el valor de j  como sigue: 

4,6475740824734490174850147362 +++−=j  

kmolj 04,5=  

 Ahora la reacción química cuando j  es sustituido es: 

( ) ( ) 2222224 04,376,304,5276,304,5 ONOHCONOCH +++→++  

2222224 04,395,18295,1804,5 ONOHCONOCH +++→++  

                                                 
12 Cengel, Yunus A., and Boles, Michael A. THERMODYMANICS: An Engineering Approach. 5th 
Ed. New York: Mc Graw Hill, 2006. 
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 Como la cantidad teórica de aire es de 2 kilo mol por kilo mol de metano 

es posible calcular el exceso de aire como sigue: 

tha
jExceso =  

2
04,5

=Exceso  

%25252,2 =⇒= ExcesoExceso  

 Esto indica que el exceso de aire, necesario para alcanzar una 

temperatura de 1000ºC en los gases de combustión,  por encima de la cantidad 

teórica es de 152% o también es posible decir que la cantidad teórica requerida 

para esta reacción es del 252% 

 

6.2. Tasa aire-combustible, flujos másicos del aire y el 

combustible. 

 La tasa aire combustible (AF por sus siglas en inglés) corresponde a la 

masa de aire por masa de combustible para un proceso de combustión. Es decir: 

ecombustibl

aire

m
m

AF =  

 Esto se puede obtener fácilmente a partir de la reacción química, 

multiplicando la masa molar por los kilos moles de cada sustancia, como se 

muestra: 

2222224 04,395,18295,1804,5 ONOHCONOCH +++→++  

( ) ( )
( ) ( )016,22011,121

97,2876,404,5
×+×

××
=AF  

ecombustiblaire kgkgAF /3212,43=  

 Ahora es posible determinar el flujo másico del combustible a partir de la 

siguiente ecuación: 

LHVecombustiblecombustibl qmQ ⋅= &&  
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 Donde: 

=LHVq Valor de calentamiento mínimo del combustible. 

=ecombustiblQ& Flujo de calor del combustible. 

El valor de calentamiento mínimo del combustible se refiere a la cantidad 

de calor por kilogramo que proporciona el combustible cuando el agua se 

mantiene en estado gaseoso en los productos13 (gases de combustión). 

El flujo de calor del combustible también se puede obtener de la siguiente 

manera: 

inecombustibl qmQ ⋅= &&  

La ecuación anterior indica que el flujo de calor del combustible debe ser 

igual al calor agregado al sistema por el flujo másico, entonces: 

99,2480608,123, ⋅=fueloutQ&  

kWQ fuelout 306670, =&  

El valor de calentamiento mínimo del combustible se obtiene de la tabla 

A-27 que se muestra en el apéndice: 

kgkJqLHV /50050=  

Por lo tanto: 

50050
306670

=ecombustiblm&  

skgm ecombustibl /127,6=&  

Ahora el flujo másico del aire se puede obtener a partir de la tasa aire-

combustible: 

ecombustiblaire mAFm && ⋅=  

127,63212,43 ⋅=airem&  

skgmaire /441,265=&  

 

 

                                                 
13 Page 764, Cengel, Yunus A., and Boles, Michael A. THERMODYMANICS: An Engineering 
Approach. 5th Ed. New York: Mc Graw Hill, 2006. 
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6.3. Análisis del consumo de aire y combustible 

 El consumo de combustible es de suma importancia, debido al costo 

económico que este implica. Esto significa que cuanto menor sea el flujo másico 

de combustible mejor, pues se obtiene mayor energía por menor masa de 

combustible. 

 La reducción en el flujo másico del combustible puede alcanzarse de dos 

formas. La primera sería la utilización de otro combustible con un mayor valor de 

calentamiento, es decir que puede liberar mayor energía en la combustión y la 

segunda sería reducir la cantidad de calor que requiere el sistema. 

 La primera opción se debe basar en un análisis económico, pues 

normalmente un combustible que pueda liberar mayor energía posee un mayor 

costo. 

 La segunda opción disminuye la cantidad de energía del vapor, haciendo 

que el sistema se vuelva menos eficiente, debido a que el trabajo neto de la 

turbina disminuiría. 

 El exceso de aire incrementa las posibilidades de obtener una combustión 

completa, pero al mismo tiempo reduce la temperatura de los gases de 

combustión. 

 En este caso se asume una combustión ideal, sin embargo en la realidad 

este no es el caso común y la combustión incompleta sucede. Durante la 

combustión incompleta el oxígeno reacciona con el nitrógeno formando óxidos 

nitrosos que son dañinos para el ambiente tanto como para el ser humano. 

También se da formación de monóxido de carbono, el cual contribuye de forma 

significativa al calentamiento global. En forma general la combustión incompleta 

reduce la eficiencia de combustión además de causar oxidación del material por 

el que viajan los gases de combustión. Sin embargo los gases de combustión 

sólo pueden ser medidos de forma directa, porque calcularlos llevaría a grandes 

errores además de ser un proceso complejo. 

 Es importante recordar que el combustible fue considerado como metano, 

por ser el componente con mayor presencia en el gas natural. Esta es una 

práctica normal de ingeniería al calcular procesos de combustión, por 
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practicidad, pues el cálculo de todos los componentes envueltos en la reacción 

conduce a una mayor precisión, pero que también puede ser lejana a la realidad 

al considerar un proceso de la combustión completa. 
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CAPÍTULO 7.  

ANÁLISIS DE LA SEGUNDA LEY TERMODINÁMICA 

7.1. Introducción 

 Cuando un elemento está siendo analizado es de suma importancia 

determinar la cantidad de trabajo que puede brindar, en otras palabras, la 

cantidad de energía disponible del elemento en condiciones específicas. La 

propiedad que nos permite determinar esto se llama disponibilidad o exergía14. 

 Para maximizar la salida de trabajo el elemento debe alcanzar el equilibrio 

termodinámico y no debe reaccionar con el ambiente (químicamente inerte)15 

 Así, la exergía representa la máxima cantidad de trabajo que puede ser 

extraída del elemento y no el trabajo que el elemento produce cuando es 

instalado. 

 La segunda ley de la termodinámica nos permite comparar la eficiencia 

térmica real del elemento con la máxima eficiencia térmica posible (reversible). 

Así la eficiencia térmica de acuerdo con la segunda ley de la termodinámica, o la 

eficiencia de la segunda ley se puede definir como16: 

suplida Exergía
recuperada Exergía

=IIη  

 Esto nos permite determinar cuánto del potencial de trabajo es realmente 

convertido en trabajo útil. Esto es realmente útil al analizar un sistema o un 

elemento, porque permite determinar cuánto puede mejorarse el sistema o el 

elemento tratado. 

 Es importante mencionar que en este capítulo los elementos que se 

analizan se consideran de flujo estable, por lo que la eficiencia de la segunda ley 

se puede determinar a partir de su definición general.  

                                                 
14 Page 424, Cengel, Yunus A., and Boles, Michael A. THERMODYMANICS: An Engineering 
Approach. 5th Ed. New York: Mc Graw Hill, 2006. 
15 Idem 
16Page 433, Cengel, Yunus A., and Boles, Michael A. THERMODYMANICS: An Engineering 
Approach. 5th Ed. New York: Mc Graw Hill, 2006.  
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 Es también necesario mencionar que los cambios en las energías cinética 

y potencial son despreciados en los componentes analizados. 

 

7.2. Análisis de la segunda-ley para la turbina 

 Para determinar el trabajo producido por la turbina, es necesario realizar 

el balance de energía, por lo tanto: 

outin EE && =  

outout QWhmhmhmhmhmhmhm &&&&&&&&& ++++++=+ 1616151513131212111114141010  

 Como la turbina se asume adiabática se tiene que 0=outQ& . De esta forma 

los flujos másicos se pueden determinar para cada punto, refiriéndose al capítulo 

4 y al esquema general (sección 3.2) se tiene: 

skgmm /608,12310 == &&  

( )yxñmm −−−= 114 &&  

( ) skgm /504,105046176,0040145,0060139,01608,12314 =−−−=&  

( ) skgñmm /4337,7060139,0608,12311 ==⋅= &&  

( ) skgxmm /9622,4040145,0608,12312 ==⋅= &&  

( ) ( ) skgxñmm /212,111040145,0060139,01608,123113 =−−=−−= &&  

( ) skgzmm /6361,28231669,0608,12315 ==⋅= &&  

( )zyxñmm −−−−= 116 &&  

( ) skgm /8682,76231669,0046176,0040145,0060139,01608,12316 =−−−−=&  

 Las entalpías para cada punto se pueden obtener de la tabla 3.1. Así se 

sustituye en la ecuación del balance de energía y se obtiene: 

( )( ) ( )( )
( )( ) ( )( ) ( )( )
( )( ) ( )( ) outW&+++

++=
+

66,24618682,7662,35706361,28
2,3403212,11102,34859622,479,35814337,7

0832,3703504,1057231,3682608,123
 

kWWout 132036=&  

 Ahora es necesario determinar la cantidad de trabajo máxima que dispone 

la turbina, para poder relacionar el trabajo máximo con el trabajo real y así 
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obtener la eficiencia de este elemento. Esto se realiza mediante el balance de 

exergía: 

outin XX && =  

revWmmmmmmm &&&&&&&& +++++=+ 1616151513131212111114141010 ψψψψψψψ  

 Donde ψ  es la exergía de flujo, definida por17: 

( ) ( )0?00?? ssThh −−−=ψ      (Ecuación 7.1) 

Los términos que poseen el subíndice cero son las propiedades del 

estado de equilibrio, que en este caso se considera a 25ºC y 1 atmósfera, así: 

kgkJh /8382,1040 =  

KkgkJs −= /3670,00  

KT 2980 =  

De esta forma la exergía de flujo para cada punto puede ser determinada, 

como se muestra: 

( ) ( )3670,07917,62988382,1047231,368210 −−−=ψ  

kgkJ /32,166310 =ψ  

( ) ( )3670,08125,62988382,10479,358111 −−−=ψ  

kgkJ /19,155611 =ψ  

( ) ( )3670,08352,62988382,10402,348512 −−−=ψ  

kgkJ /66,145212 =ψ  

( ) ( )3670,08571,62988382,1042,340313 −−−=ψ  

kgkJ /31,136413 =ψ  

( ) ( )3670,02195,72988382,1040832,370314 −−−=ψ  

kgkJ /2,155614 =ψ  

( ) ( )3670,02479,72988382,10462,357015 −−−=ψ  

kgkJ /27,141515 =ψ  

( ) ( )3670,09213,72988382,10466,246116 −−−=ψ  
                                                 
17 Page 438, Cengel, Yunus A., and Boles, Michael A. THERMODYMANICS: An Engineering 
Approach. 5th Ed. New York: Mc Graw Hill, 2006. 
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kgkJ /64,10516 =ψ  

Ahora que las exergías han sido determinadas es posible determinar el 

trabajo máximo que posee la turbina (trabajo reversible), sustituyendo en la 

ecuación del balance de exergía se tiene: 

( )( ) ( )( )
( )( ) ( )( ) ( )( )
( )( ) ( )( ) revW&+++

++=
+

64,1058682,7627,14156361,28
31,1364212,11166,14529622,419,15564337,7

2,1556504,10532,1663608,123
 

kgkJWrev /150634=&  

De acuerdo con la definición general de la eficiencia de la segunda ley, se 

tiene:  

suplida Exergía
recuperada Exergía

=IIη  

rev

out
II W

W
&

&
=η  

150634
132036

=IIη  

%65,878765,0 =⇒= IIII ηη  

7.3. Análisis de la segunda-ley para las bombas 

 La eficiencia de la segunda ley para las bombas, es también posible 

obtenerlas a partir de la definición general  de la segunda ley, así18: 

12

12,

hhw
w

in

inrev
II −

−
==

ψψ
η  

 

 Por lo tanto: 

( ) ( )
12

12012

hh
ssThh

II −
−−−

=η  

                                                 
18 Pag. 459, Cengel, Yunus A., and Boles, Michael A. THERMODYMANICS: An Engineering 
Approach. 5th Ed. New York: Mc Graw Hill, 2006. 
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7.3.1. Bomba I 

  Para la bomba I se puede obtener la eficiencia de la segunda ley 

como sigue: 

( ) ( )
12

12012

hh
ssThh

II −
−−−

=η  

  Sustituyendo de la tabla 3.1 en la ecuación anterior se tiene: 

( ) ( )
( )3766,1632860,168

5591,05622,02983766,1632860,168
−

−−−
=IIη  

%18,8181183,0 =⇒= IIII ηη  

7.3.2. Bomba II 

  Para la bomba II se puede obtener la eficiencia de la segunda ley 

como sigue: 

( ) ( )
34

34034

hh
ssThh

II −
−−−

=η  

  Sustituyendo de la tabla 3.1 en la ecuación anterior se tiene: 

( ) ( )
( )4071,10874,1090

7965,27975,22984071,10874,1090
−

−−−
=IIη  

%04,909004,0 =⇒= IIII ηη  

7.3.3. Bomba III 

  Para la bomba III se puede obtener la eficiencia de la segunda ley 

como sigue: 

( ) ( )
56

56056

hh
ssThh

II −
−−−

=η  

  Sustituyendo de la tabla 3.1 en la ecuación anterior se tiene: 

( ) ( )
( )6994,121361,1221

0273,30298,32986994,121361,1221
−

−−−
=IIη  

%58,909058,0 =⇒= IIII ηη  
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7.3.4. Bomba IV 

  Para la bomba IV se puede obtener la eficiencia de la segunda ley 

como sigue: 

( ) ( )
89

89089

hh
ssThh

II −
−−−

=η  

 Sustituyendo de la tabla 3.1 en la ecuación anterior se tiene: 

( ) ( )
( )5790,14507,1457

4304,34326,32985790,14507,1457
−

−−−
=IIη  

%79,909079,0 =⇒= IIII ηη  

 

7.4. Análisis de la segunda-ley para los intercambiadores de 

calor 

 Para un intercambiador de calor en donde los fluidos caliente y frío no se 

mezclan, es posible determinar la eficiencia de la segunda ley como sigue19: 

( )
( )21

34

ψψ
ψψ

η
−
−

=
hot

cold
II m

m
&

&
   (Ecuación 7.2) 

En la ecuación anterior es posible reconocer que la exergía suplida es la 

pérdida de exergía en el fluido caliente, en tanto que la exergía recuperada es la 

ganancia de exergía en el fluido frío. 

Para un intercambiador de calor donde los fluidos se mezclan, la exergía 

suplida es la suma de las exergías de los fluidos caliente y frío, mientras que la 

exergía recuperada es la exergía de la mezcla. Así la eficiencia de la segunda 

ley para un intercambiador de calor donde existe mezcla es20: 

2211

33

ψψ
ψ

η
mm

m
II &&

&

+
=    (Ecuación 7.3) 

                                                 
19 Page 460, Cengel, Yunus A., and Boles, Michael A. THERMODYMANICS: An Engineering 
Approach. 5th Ed. New York: Mc Graw Hill, 2006. 
20 Page 460, Cengel, Yunus A., and Boles, Michael A. THERMODYMANICS: An Engineering 
Approach. 5th Ed. New York: Mc Graw Hill, 2006. 
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7.4.1. Precalentador cerrado 

  Para este precalentador la ecuación 7.2 puede ser aplicada, así: 

( )
( )1712

67

ψψ
ψψ

η
−
−

=
hot

cold
II m

m
&

&
 

[ ]( )
[ ]( )171201712

67067

ssThhm
ssThhm

hot

cold
II −−−

−−−
=
&

&
η  

  Donde: 

( ) ( ) skgñmmcold /174,116060139,01608,1231 =−=−= &&  

( ) skgxmmhot /96224,4040145,0608,123 ==⋅= &&  

 

  Sustituyendo de la tabla 3.1 los valores respectivos se tiene: 

( ) [ ]( )
( ) [ ]( )2076,38352,62981021,131702,348596224,4

0298,31954,329861,12212101,1314174,116
−−−
−−−

=IIη  

%163,9393163,0 =⇒= IIII ηη  

7.4.2. Primer precalentador abierto 

 Para este precalentador la ecuación 7.3 puede ser utilizada, así: 

221515

33

ψψ
ψ

η
mm

m
II &&

&

+
=  

[ ]( )
[ ]( ) [ ]( )015001515020022

030033

ssThhmssThhm
ssThhm

II −−−+−−−
−−−

=
&&

&
η  

 Donde: 

( ) ( )046176,0040145,0060139,01608,12313 −−−=−−−= yxñmm &&  

skgm /504,1053 =&  

( )zyxñmm −−−−= 12 &&  

( )231669,0046176,0040145,0060139,01608,1232 −−−−=m&  

skgm /8682,762 =&  

( ) skgzmm /6361,28231669,0608,12315 ==⋅= &&  

 Sustituyendo los datos respectivos de la tabla 3.1 se tiene: 
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( ) [ ]( )
( ) [ ]( )
( ) [ ]( )367,02479,72988382,10462,35706361,28

367,05622,02988382,1042860,1688682,76
367,07965,22988382,1044071,1087504,105

−−−+
−−−
−−−

=IIη  

%65,666665,0 =⇒= IIII ηη  

7.4.3. Segundo precalentador abierto 

  Aplicando la ecuación 7.3 se tiene: 

1313441818

55

ψψψ
ψ

η
mmm

m
II &&&

&

++
=  

[ ]( )
[ ]( ) [ ]( )

[ ]( )013001313

018001818040044

050055

ssThhm
ssThhmssThhm

ssThhm
II

−−−+
−−−+−−−

−−−
=

&

&&

&
η  

  Donde: 

( ) ( )046176,0040145,0060139,01608,12314 −−−=−−−= yxñmm &&  

skgm /504,1054 =&  

( ) ( )060139,01608,12315 −=−= ñmm &&  

skgm /174,1165 =&  

( ) skgymm /7077,5046176,0608,12313 ==⋅= &&  

( ) skgxmm /96224,4040145,0608,12318 ==⋅= &&  

Sustituyendo de la tabla 3.1 los valores respectivos se tiene: 

( ) [ ]( )
( ) [ ]( )
( ) [ ]( )
( ) [ ]( )367,02158,32988382,1041021,131796224,4

367,08571,62988382,1042,34037077,5
367,07975,22988382,1044,1090504,105

367,00273,32988382,1046994,1213174,116

−−−+
−−−+
−−−

−−−
=IIη  

%83,989883,0 =⇒= IIII ηη  

7.4.4. Tercer intercambiador abierto 

  Aplicando la ecuación 7.3 se tiene: 

771111

88

ψψ
ψ

η
mm

m
II &&

&

+
=  
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[ ]( )
[ ]( ) [ ]( )011001111070077

080088

ssThhmssThhm
ssThhm

II −−−+−−−
−−−

=
&&

&
η  

  Donde: 

( ) ( )060139,01608,12317 −=−= ñmm &&  

skgm /174,1167 =&  

skgmm /608,1238 == &&  

( ) skgñmm /43366,7060139,0608,12311 ==⋅= &&  

  Sustituyendo los datos respectivos de la tabla 3.1 se tiene: 

( ) [ ]( )
( ) [ ]( )
( ) [ ]( )367,08125,62988382,10479,358143366,7

367,01954,32988382,1042101,1314174,116
367,04304,32988382,1045790,1450608,123

−−−+
−−−
−−−

=IIη  

%81,989881,0 =⇒= IIII ηη  

 

7.5. Análisis de la segunda-ley para la caldera 

 Para el caso de la caldera, se le considera como un intercambiador de 

calor donde los fluidos no se mezclan, por lo tanto: 

( )
( )21

34

ψψ
ψψ

η
−
−

=
hot

cold
II m

m
&

&
 

 Donde: 

skgmmcold /608,123== &&  

gasescombgasescombp

boiler
gasescombhot TC

q
mm

..,
. Δ

== &&  

 Recordando de la sección 5.3 que los gases de combustión son 

considerados como aire y que sufren una pequeña caída de temperatura se 

tiene: 

CkgkJC gasescombp °−= /184,1.,  

CT gasescomb º20. =Δ  

 El calor agregado por la caldera se puede obtener de la siguiente manera: 



 66

( )910 hhmqboiler −= &  

( )7,14577231,3682608,123 −=boilerq  

kWqboiler 275031=  

 Por lo tanto: 

( )184,120
275031

. =gasescombm&  

skgm gasescomb /5,11614. =&  

 Así la eficiencia de la segunda ley sería: 

[ ]( )
[ ]( )gasescombgasescombgasescombgasescombgasescomb

II ssThhm
ssThhm

.,2.,10.,2.,1.

9100910

−−−
−−−

=
&

&
η  

 Donde: 

kgkJh gasescomb /95,1363.,1 =  

kgkJh gasescomb /28,1340.,2 =  

KkgkJs gasescomb −= /24855,3.,1  

KkgkJs gasescomb −= /22978,3.,2  

 Los datos mostrados anteriormente han sido tomados de la tabla A-17, 

que se encuentra en los apéndices. Sustituyendo estos datos y los datos 

respectivos de la tabla 3.1 se tiene. 

( ) [ ]( )
( ) [ ]( )22978,324855,329828,134095,13635,11614

4326,37917,62987,14577231,3682608,123
−−−
−−−

=IIη  

%06,727206,0 =⇒= IIII ηη  

  

7.6. Análisis de la segunda-ley para el recalentador 

 De igual forma que la caldera, el recalentador se considera como un 

intercambiador de calor donde los fluidos no se mezclan, por lo tanto: 

( )
( )21

34

ψψ
ψψ

η
−
−

=
hot

cold
II m

m
&

&
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[ ]( )
[ ]( )gasescombgasescombgasescombgasescombgasescomb

II ssThhm
ssThhm

.,2.,10.,2.,1.

131401314

−−−
−−−

=
&

&
η  

 De la sección 5.3 se tiene: 

skgm gasescomb /37,1333. =&  

 De la sección 7.5 se tiene: 

kgkJh gasescomb /95,1363.,1 =  

kgkJh gasescomb /28,1340.,2 =  

KkgkJs gasescomb −= /24855,3.,1  

KkgkJs gasescomb −= /22978,3.,2  

 Por lo tanto: 

( ) [ ]( )
( ) [ ]( )22978,324855,329828,134095,136337,1333

8571,62195,72982,34030832,3703504,105
−−−
−−−

=IIη  

%994,8383994,0 =⇒= IIII ηη  

  

7.7. Análisis de las eficiencias de la segunda-ley 

 Las eficiencias obtenidas a partir de la segunda ley de la termodinámica, 

en las secciones anteriores, muestran algunos hechos interesantes. 

 Primero, la eficiencia de la segunda-ley se define a partir del trabajo 

producido o el trabajo que consume algún componente, dada una condición 

específica para el componente y sus alrededores. Así, elementos como los 

intercambiadores de calor o las cámaras de mezcla, al no producir o consumir 

ningún trabajo, se pueden ver afectados al ser analizados únicamente a través 

de la segunda ley de la termodinámica. Esto es posible observarlo en la 

eficiencia del primer precalentador abierto, que ronda el 66%, en donde 

normalmente un precalentador abierto posee una mayor eficiencia que los 

precalentadores cerrados, debido al contacto directo que se presenta entre los 

fluidos. 

 El bajo valor de la eficiencia en el primer precalentador abierto puede 

deberse también a la gran diferencia de temperaturas entre los fluidos o a la 
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gran diferencia de temperaturas a la entrada del fluido frío y la salida de la 

mezcla. Los análisis anteriores pueden también aplicarse a la caldera y el 

recalentador, los cuales no muestran eficiencias tan bajas, pero claramente 

inferiores a las demás. 

 En segundo lugar, la eficiencia según la segunda ley de la termodinámica 

es claramente una forma de mostrar donde se deben de realizar las mejoras, ya 

que esta mide la tasa del trabajo útil producido con respecto al máximo posible. 

Esto puede verse en la eficiencia de la primera bomba, la cual es más baja que 

las demás eficiencias debido a la alta elevación de presión que esta bomba 

realiza. Esto marca la posibilidad de introducir otro precalentador antes del 

primer precalentador abierto, pero que trabaje con una presión menor, lo cual 

reduciría la diferencia de presiones para la primera bomba. 

 Claro está que el mejoramiento arriba descrito debe ser considerado 

desde el punto de vista económico, ya que la instalación de un nuevo 

precalentador sólo se justifica si ahorra más combustible que el valor de su costo 

de compra. 
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CAPÍTULO 8.  

CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES 

8.1. Conclusiones 

 Cuando se analiza cada punto mostrado en el esquema general, es 

posible obtener los estados reales para los puntos si las eficiencias adiabáticas 

son dadas. Es también posible dibujar el ciclo del proceso en el diagrama T-s, a 

partir del cual se puede concluir que los precalentadores ayudan a mantener una 

temperatura promedio alta durante la adición de calor al sistema y que el 

recalentador previene la humedad del vapor en las etapas finales de la turbina, 

así la caldera puede agregar calor a mayores presiones, lo que al final resulta en 

una mayor eficiencia del ciclo. 

 Como se mencionó anteriormente, la razón para incrementar el número 

de precalentadores es de orden económico, debido a que la inclusión de estos 

equipos se ve justificada únicamente si los ahorros en el combustible son 

mayores que el costo de su compra. A la hora de seleccionar entre un 

precalentador cerrado o abierto es necesario basar el análisis en la eficiencia y 

el costo, ya que un precalentador abierto es más eficiente que uno cerrado, 

debido al contacto directo de los fluidos, pero el precalentador abierto requiere 

de una bomba para poder movilizar la mezcla producida en este equipo. 

 Cuando se realiza un análisis del diseño de los intercambiadores de calor 

es posible despreciar los efectos debidos a la conducción, principalmente por su 

irrelevancia comparados con la contribución por los efectos de convección. 

 Es posible también, desde un punto de vista general, realizar 

aproximaciones como las explicadas en el diseño de la caldera y el recalentador. 

Esto se realiza para evadir cálculos altamente complicados y que también 

resultan en grandes márgenes de error. 

 Las aproximaciones también se pueden realizar considerando el 

combustible gas natural como metano, ya que es mucho más práctico que 

considerar todos los elementos presentes en el combustible. 
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 La temperatura de los gases de la combustión depende de la cantidad de 

exceso de aire presente en el proceso de combustión. Es por esto que es 

posible determinar la cantidad de exceso de aire para una temperatura dada de 

los  gases de combustión. 

 La tasa de consumo combustible depende del valor de calentamiento del 

combustible como de la cantidad de calor que el sistema requiere. Cambiar el 

combustible por uno con mayor valor de calentamiento implica realizar un 

análisis económico, debido a que un combustible con mayor valor de 

calentamiento es más costoso. Cambiar el calor requerido por el sistema implica 

cambios en las condiciones de todo el ciclo. Aunque estas dos opciones reducen 

la tasa de consumo de combustible deben ser cuidadosamente analizadas antes 

de realizar algún cambio. 

 La tasa de consumo de aire depende de la tasa de aire-combustible (AF), 

que a su vez depende de la cantidad de exceso de aire presente en el proceso 

de combustión. Esto significa que la tasa de consumo de aire también depende 

de la temperatura de los gases de combustión definida para el ciclo. 

 El análisis basado en la segunda ley de la termodinámica muestra en qué 

puntos se deben realizar mejoras, esto porque mide la eficiencia de los equipos 

basándose en el máximo trabajo posible que el elemento puede brindar. Sin 

embargo, esto también puede afectar a los equipos que no producen ni 

consumen trabajo si sólo se analizan  basados en la segunda ley. 

8.2. Recomendaciones 

 Es necesario recordar que el diseño de los intercambiadores de calor 

pudiese contener altos márgenes de error, debido a las aproximaciones 

realizadas durante el diseño. Por esto, estos elementos deben ser probados al 

ser construidos para verificar que llenan las condiciones requeridas. 

 Es necesario recordar también que es más probable que ocurra la 

combustión incompleta que la combustión completa asumida en este proyecto, 

así los óxidos nitrosos y el monóxido de carbono pueden ser productos de la 
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combustión, causando cambios en las tasas de consumo del aire y del 

combustible. 

 Se debe considerar la posibilidad de incluir un precalentador delante del 

primer precalentador abierto, no sólo porque mejora la eficiencia global del ciclo, 

sino también porque reduce las diferencias de temperatura y presión para el 

primer precalentador abierto y la primera bomba, respectivamente, aumentando 

su eficiencia. 
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APÉNDICE 

MUESTRA DE CÁLCULOS 

A.1. Interpolación 

 A través de los capítulos de este proyecto, gran cantidad de datos se han 

extraído de tablas referentes a propiedades de la materia y otras propiedades 

físicas para obtener los resultados correspondientes. No es siempre posible 

extraer los datos directamente de las tablas, por lo tanto una interpolación lineal 

es requerida para calcular las propiedades que no se encuentran en las tablas. 

 El siguiente ejemplo muestra una interpolación lineal para determinar el 

calor específico de los gases de combustión. La misma metodología aplicada en 

este ejemplo se utilizó para adquirir datos que requirieran de interpolación. 

 De acuerdo con la tabla A.4: 

KkgkJCKT Kp −=⇒= /175,11200 1200,  

KkgkJCKT Kp −=⇒= /189,11300 1300,  

 El calor específico requerido está a una temperatura de 1263K (990°C), 

por lo tanto: 

KpC 1263,189,1
12631300

175,1189,1
12001300

−
−

=
−
−  

 Resolviendo la ecuación anterior: 

KkgkJC Kp −= /184,11263,  

 Refiérase a los anexos para consultar las tablas utilizadas en este 

proyecto. 

A.2. Condiciones Reales 

 En el capítulo 3 se muestran las condiciones reales calculadas a partir de 

las eficiencias adiabáticas dadas en la descripción general del proyecto. A 

continuación se muestra el cálculo realizado para obtener la entalpía real del 

punto 2 a partir de la ecuación 3.1, así: 
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12

12

hh
hh

η
real

ideal
pump −

−
=  

3766,163
3766,1634513,16783,0

2 −
−

=
real

h
 

kgkJh
real

/286,1682 =  

 
 Este cálculo se reproduce para los puntos afectados por la eficiencia 

adiabática  de la bomba. 

 Para los puntos afectados por la eficiencia adiabática de la turbina se 

muestra a continuación el ejemplo basado en el cálculo del punto 11, así: 

ideal

real

hh
hh

ηturb
1110

1110

−

−
=  

9821,35637231,3682
7231,3682

85,0 11

−

−
= real

h
 

kgkJh
real

/79,358111 =  

 Después de obtener la entalpía real, se pueden determinar las demás 

propiedades del punto a partir de una interpolación de las tablas 

correspondientes. 
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ANEXOS 

TABLAS DE PROPIEDADES 

 

Figura A.4. Propiedades del aire a presión atmosférica. 
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Figura A-17. Propiedades del aire a presión atmosférica. 
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Figura A-17. Propiedades del aire a presión atmosférica (concluido). 
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Figura A-18. Propiedades del nitrógeno. 
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Figura A-18. Propiedades del nitrógeno (concluido). 
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Figura A-19. Propiedades del oxígeno. 
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Figura A-19. Propiedades del oxígeno (concluido). 
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Figura A-20. Propiedades del dióxido de carbono. 
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Figura A-20. Propiedades del dióxido de carbono (concluido). 
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Figura A-23. Propiedades del vapor de agua. 
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Figura A-23. Propiedades del vapor de agua (concluido). 



 86

 

Figura A-26. Entalpía de formación, función de Gibs de formación y entropía absoluta a 25ºC y 
1atm. 
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Figura A-27. Propiedades de algunos combustibles e hidrocarbonos. 
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